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RESUMO

A otimizagdo de sistemas que geram e consomem energia vem se tornando um assunto
fundamental para desenvolvimento tecnoldgico e social, principalmente em paises em
ascensdo, onde o consumo de energia elétrica cresce demasiadamente. O ciclo a gas ¢ um
sistema que gera energia elétrica, no qual estudos ja comprovaram que o resfriamento de ar na
entrada ocasiona um aumento de poténcia gerada e da eficiéncia térmica. Dessa forma, o
presente trabalho se propde a quantificar essas variagdes dos parametros do ciclo para
ambientes com diferentes composi¢des de temperatura ¢ umidade relativa. Foram utilizados
dois tipos de resfriamentos de ar: o método evaporativo e o sistema de refrigeragdo por
absorc¢do. Os parametros da configuracdo somente com o ciclo a gés (sem resfriamento) foram
comparados aos obtidos para as configuracdes com resfriamento do ar de entrada no
compressor. Primeiro, foi analisada uma configuracdo com resfriamento evaporativo. A
seguir, uma configuragdo apenas com sistema de refrigeracdo por absor¢do foi utilizada para
analise. Uma terceira configuracdo com resfriamento do ar de entrada foi entdo estudada, no
qual os dois métodos foram utilizados, dividindo-se suas vazdes. Os resultados identificaram
um aumento da eficiéncia térmica e da poténcia liquida em todos os casos de resfriamento,
sendo o sistema de refrigeragdo por absor¢cdo mais vantajoso em termos de energia gerada,
tendo sido observado um aumento entre 1 ¢ 2 MW, dependendo das condi¢cdes ambiente. A
eficiéncia do ciclo foi maior na configuragdo com os dois métodos de resfriamento para baixa
umidade relativa ambiente e alta temperatura, observando-se um aumento de até 2,4%. O
resfriamento evaporativo operando sozinho mostrou-se menos efetivo, porém foi possivel
aumentar-se razoavelmente o rendimento e a poténcia gerada do ciclo em climas com alta

temperatura e baixa umidade relativa.

PALAVRAS-CHAVE: Eficiéncia térmica. Ciclo a gés. Resfriamento de ar.
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ABSTRACT

The optimization of energy generation systems has become a key issue for technological and
social development, mainly in developing countries, where the electricity consumption rises
sharply. Gas turbine cycle is an electricity generating system, which studies have
demonstrated that inlet air cooling increases net power and thermal efficiency. Thus, this
study intends to quantify these parameters for environments with different ambient
temperature and relative humidity. Two types of air cooling were used: evaporative and
absorption systems. The configuration parameters only with the gas turbine cycle were
compared to those whose configuration allowed cooling. First, it was analyzed only
evaporative cooling. Next, the absorption system was used for analysis. The last configuration
mixed these two methods, dividing equally its flow. The results showed that thermal
efficiency and net power increase in any case of cooling, with absorption system more
advantageous in terms of generated energy, where an increase between 1 and 2 MW was
observed, depending on the ambient conditions . When the two methods were working
together at low relative humidity, it showed a thermal efficiency increase compared to
absorption system, up to 2.4%. Evaporative cooling was less effective, but it is a good and
cheap possibility to increase the cycle parameters at high temperature and low relative

humidity.

KEYWORDS: Thermal efficiency. Gas turbine cycle. Inlet air cooling.
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1 INTRODUCAO

O consumo de energia vem crescendo ao longo dos anos, muito em razdo do
desenvolvimento tecnologico dos paises. Com esse crescimento, torna-se necessario o estudo
de diversas fontes de energia para que os impactos no meio ambiente sejam mitigados o
maximo possivel. A Figura 1 compara a participagdo de algumas dessas fontes nos 30 paises
desenvolvidos membros da OCDE (Organizacao para Cooperagdo e Desenvolvimento
Economico). De sua anélise, fica evidente o decréscimo do uso de combustiveis fosseis em

geral, enquanto a energia elétrica quase dobra sua participagdo na demanda.

Figura 1 - Participagdo de diversas fontes de energia no consumo.
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Fonte: (ANEEL, [2009])

Projeta-se que, entre 2010 e 2040, o consumo total de energia no mundo cres¢a em
torno de 56% (ALOK; SANJAY, 2015). Também ¢ previsto que, assim como a Figura 1
mostra entre o periodo de 1973 a 2006, futuramente o consumo de energia elétrica vai
continuar aumentando, principalmente nos paises em desenvolvimento.

Com o crescimento da demanda por energia elétrica, varios estudos estdo sendo
realizados visando o aumento do rendimento dos aparelhos motores e dos ciclos que geram
esse tipo de energia. Franca e Alemanha, por exemplo, diminuiram o consumo de energia
primaria entre 2006 e 2007, uma vez que esses paises utilizam, com maior frequéncia,
equipamentos energeticamente eficientes (ANEEL, [2009]).

Um ciclo a gas ¢ uma das maneiras de gerar energia elétrica. Seu rendimento térmico ¢é
da ordem de 30% nas condi¢des normais de temperatura e pressao (POPLI; RODGERS;
EVELOY, 2013). Contudo, estudos feitos nessa area mostram que esse parametro € variavel,
e depende principalmente das condi¢des de entrada do fluido de trabalho no ciclo.

Popli, Rodgers e Eveloy (2013) estudaram dois casos de resfriamento de ar na entrada
de um ciclo a gas, método termodindmico j& conhecido da literatura, visando o aumento da

eficiéncia do ciclo e uma maior geracao de energia elétrica. O ar foi submetido a dois tipos de
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resfriamento: evaporativo e utilizando um sistema de refrigeragdo por absor¢ao (SRA). Os
resultados mostraram um aumento de 3,7% na eficiéncia energética do ciclo para uma
variacdo de temperatura de 45°C utilizando o SRA, enquanto o resfriamento evaporativo
diminuia a temperatura em 5°C, aumentando em 0,4% o rendimento. A poténcia liquida
aumentou 2 MW com o SRA, o que significou 28,6% a mais de energia gerada.

Alhazmy e Najjar (2004) estudaram ciclos a gds com resfriamento evaporativo na
entrada, e observaram que esse tipo de resfriamento ¢ limitado pelas condigdes ambientes,
sendo seu uso mais adequado em climas quentes e secos. Porém, ainda ¢ vantajoso por ser um
procedimento de baixo custo de instalagdo e manutengao.

Tendo em vista esse processo termodinamico que busca diminuir a temperatura do ar
na entrada do ciclo a gés, estudos que relacionam quantitativamente essa variavel com a

eficiéncia térmica do ciclo e sua poténcia gerada sdo de grande interesse.

1.1 OBJETIVO

O objetivo do presente trabalho ¢ modelar e simular o ciclo a gas com resfriamento de
ar na entrada para analisar dos pardmetros gerais do mesmo, como poténcia liquida gerada e
eficiéncia energética, utilizando resfriamento evaporativo € um sistema de refrigeracdo por

absor¢do, separadamente e em conjunto.
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2 FUNDAMENTACAO TEORICA
2.1 CICLO A GAS

O ciclo a gés foi proposto por George Brayton no final do século XIX. Sua formulagao,
inicialmente, visava a criagdo de um motor alternativo. Atualmente, ¢ apenas usado em
turbinas a gas para a geragao de energia elétrica e em ciclos de propulsdo a jato (CENGEL;
BOLES, 2013). Algumas adaptagdes se deram ao longo dos anos para que sua poténcia
gerada fosse satisfatoria ao ponto de viabilizar seu projeto financeiramente. Os grandes
avancos se deram, principalmente, ao aumento da temperatura maxima no ciclo, que ¢
limitado pela resisténcia dos materiais a altas temperaturas (LORA; NASCIMENTO, 2004).

A Figura 2 ilustra o ciclo a gas bésico utilizado atualmente.

1
Compressor | . Turbinaa gés

\3"‘""“””“"‘”;1/
N

Figura 2 - Ciclo a gés.

-

2“ ‘;5

Fonte: autoria propria

No ponto 2, o fluido de trabalho entra no compressor € ¢ comprimido até o ponto 3,
onde entra na camara de combustdo a alta pressdo. O ponto 7 representa a entrada de
combustivel para a queima dentro da camara, da qual gases provenientes da combustdo saem
pelo ponto 4 com a méxima temperatura do ciclo e entram na turbina a gas, onde sdo
expandidos. O ponto 5 representa a saida dos gases de exaustdo da turbina, que possuem alta
temperatura.

O ciclo a gas ideal possui uma compressao isentropica (2-3), seguido de uma adig¢ao
de calor a pressdo constante (3-4) e, na turbina, os gases expandem sem variar sua entropia (4-

5) (CENGEL, BOLES, 2013).
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O diagrama que relaciona a temperatura e a entropia nos pontos do ciclo esté ilustrado
a seguir pela Figura 3, de modo que os pontos com subscrito s representam aqueles que
satisfazem o ciclo ideal, cuja entropia ¢ constante nos processos descritos acima, enquanto os
pontos sem subscrito satisfazem o ciclo real.
As equagdes de cada componente do ciclo sdo encontradas aplicando-se os balancos

de massa e energia nos mesmos. A Tabela 1 relaciona cada um dos componentes e seu

respectivo equacionamento.

Figura 3 - Diagrama T-s para o ciclo a gas
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Fonte: autoria propria.

Tabela 1 - Equagdes de balangos de massa e energia em cada componente do ciclo a gas.
Balancos de massa e energia

Componente do ciclo
Compressor m, = mj
Wcomp = 1h3*hs - my*hy
Camara de combustéo my = ms + my
Qcomb = m;*PCI
Turbina my = ms;
W, = thy*hy - ths*hs

Fonte: autoria propria.
A poténcia liquida do ciclo, que ¢ efetivamente a energia liquida que pode ser
consumida externamente ao ciclo, ¢ a poténcia produzida pela turbina descontando-se a

poténcia requerida para o funcionamento do compressor, segundo a Equagao (1).
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Wliq = th - Wcomp (1)

A eficiéncia térmica do ciclo pode ser, entdo, calculada através da Equacao (2).

2)

Através da Equagdo (2) ¢ possivel observar que a eficiéncia do ciclo ¢ diretamente
proporcional a poténcia liquida gerada, e ¢ inversamente proporcional ao calor cedido pelo
combustivel. Assim, ¢ necessario aumentar a poténcia liquida e/ou diminuir a vazdo de
combustivel gasta no ciclo a fim de aumentar-se a eficiéncia térmica.

Além de aumentar a vazao massica do fluido de trabalho do ciclo a gas, o resfriamento
diminui a temperatura minima do ciclo. Em termos de maquinas térmicas que operam no ciclo
ideal reversivel de Carnot, a eficiéncia é avaliada pela Equagio (3). E possivel se notar que
quanto menor a temperatura Ty, que ¢ a temperatura minima no ciclo, maior a eficiéncia

alcancada.

To
cicozl—— 3
Meic T 3)

H

Najjar e Abubaker (2015) modelaram ciclos a gas com resfriamento na entrada através
de sistemas de refrigeracdo por compressdo e absor¢do combinados com resfriamento
evaporativo. Esses autores observaram que a menor temperatura do ar implicou em uma
maior vazao de combustivel e, consequentemente, uma maior troca de calor na camara de
combustdo. Porém, notou-se que os valores de poténcia liquida do ciclo aumentaram, em

valores percentuais, de modo que a eficiéncia térmica também aumentou.
2.2 SISTEMAS DE REFRIGERACAO

Toda transferéncia de calor na natureza ¢ feita no sentido da maior temperatura para a
menor. Qualquer processo inverso nao ¢ espontdneo. Se for requerido que um meio frio seja

resfriado, € necessario o uso de um sistema de refrigeracdo (CENGEL; BOLES, 2013).
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Um sistema de refrigeragdo ¢ um dispositivo ciclico, que tem um refrigerante como
fluido de trabalho. Ele pode ser acionado de duas formas: através de energia elétrica ou

térmica.

2.2.1 Sistema de refrigeracio por compressiao

O sistema de refrigeragdo mais usado, atualmente, ¢ aquele por compressao, que
possui quatro componentes principais: um compressor, um condensador, uma valvula de
expansdo e um evaporador (CENGEL; BOLES, 2013), conforme ilustrado na Figura 4.

Nesse sistema, o compressor € acionado por energia elétrica e comprime o refrigerante,
que entra na fase gasosa, até a pressdo de trabalho do condensador, onde se resfria e cede
calor ao ambiente (Qy). Na valvula de expansao, o fluido refrigerante tem uma queda em sua
pressdo e temperatura e vai para o evaporador, onde muda de fase e, para isso, retira calor do
meio (Qp).

O posicionamento do evaporador e do condensador, que sdo os dois componentes nos
quais ha troca de calor, vai definir se o sistema cede ou retira calor do meio. O meio no qual
se encontra o evaporador ¢ resfriado, enquanto aquele no qual se encontra o condensador ¢é

aquecido.

Figura 4 - Sistema de refrigeragdo por compressao.

P
On

Condensador

Vilvula

Compressor
de expansio

Fonte: adaptado de Cengel; Boles (2013)
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Ao realizar a modelagem e simulagdo do ciclo a gas com resfriamento de ar na entrada
através da refrigeracdo por compressdo, € necessario retirar o valor da poténcia consumida
pelo compressor do ciclo de refrigeracao, juntamente com aquela consumida pelo compressor
do préprio ciclo a gés. Isso significa um menor valor para a poténcia liquida comparada
aquela com resfriamento sem a utilizacao de energia elétrica.

Para medir qualitativamente a quantidade de calor retirada pelo evaporador em relacdo a
poténcia requerida pelo compressor, pode-se calcular o coeficiente de performance do ciclo, o
COP. Esse parametro varia entre 3,8 e 6,2 para condicionadores de ar encontrados no
mercado, mas pode ter valores menores, dependendo de sua aplicagdo (CENGEL; BOLES,
2013).

2.2.2 Sistema de refrigeraciao por absorcao

Apesar de ter um custo inicial mais elevado em comparagdo ao ciclo por compressao, a
refrigeragdo por absor¢cdo ¢ uma alternativa que se faz econdmica por utilizar calor como
principal fonte energética, reduzindo a demanda por energia elétrica (LORA;
NASCIMENTO, 2004).

Nesse ciclo, circula uma solu¢do bindria, composta por um fluido frigorigeno e um
absorvente'. No gerador, parte do fluido frigorigeno da solugio evapora gragas ao calor que
entra no equipamento, fazendo com que aconteca uma divisdo dos fluidos. O fluido
frigorigeno evaporado passa pelo condensador, onde rejeita calor ao ambiente e condensa.
Seguidamente, ele passa por uma valvula de expansdo que diminui sua pressao e temperatura
antes de entrar no evaporador, onde, por estar a baixa pressao, troca de fase, retirando calor do
ambiente para esse processo. Ao evaporar, o fluido frigorigeno se junta a solugdo fraca no
absorvedor, componente no qual também hé rejeicdo de calor ao ambiente. Em seguida, a
solucdo, agora forte, devido a maior concentracdao de fluido refrigerante, ¢ bombeada para o
gerador, passando antes por um trocador de calor e aquecendo-se. Do evaporador, onde
novamente torna-se fraca, a solugdo passa pelo trocador de calor, para que rejeite calor a
solugdo forte, e vai até o absorvedor, onde recebe o vapor do evaporador (PRASARTKAEW,
2014). A Figura 5 ilustra o ciclo descrito.
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Figura 5 - Sistema de refrigeragdo por absorgao.

17
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Fonte: autoria propria

O sistema mostrado na figura 5 é chamado de simples-efeito, pois conta somente com
um gerador. Sistemas com dois e trés geradores também podem ser produzidos, e sdo
chamados, respectivamente, de duplo- e triplo-efeito (PRASARTKAEW, 2014).

O calor que aciona o ciclo através do gerador pode ser proveniente de queima de
combustivel dentro do proprio ciclo ou de fontes externas, como aproveitamento da energia
solar e calor de outros processos que podem ser reaproveitados.

As vélvulas de expansdo do ciclo expandem o fluido em um processo isentalpico
(CENGEL; BOLES, 2013), como ¢ possivel observar na Tabela 2, na qual estdo representadas
as equagoes dos balancos de massa e energia em cada componente do sistema de refrigeracao
por absor¢ao (HEROLD; RADERMACHER; KLEIN, 1996).

Enquanto o COP do sistema de refrigeracdo por compressao ¢ sempre maior que 1, esse
parametro analisado no SRA de simples-efeito ¢ menor que a unidade (LORA;
NASCIMENTO, 2004). Uma vez que a fonte de alimentagdo do sistema € térmica, € natural
que sua retirada de calor nunca seja maior que a quantidade de entrada. No mercado, sdo
encontrados SRAs de simples-efeito com COPs na faixa de 0,3 a 0,7, aproximadamente

(POPLI; RODGERS; EVELOY, 2013).



Tabela 2 - Balancos de massa e energia em cada componente do SRA.
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Componente do ciclo

Balancos de massa e energia

Gerador

Condensador

Evaporador

Absorvedor

Trocador de calor

Bomba de soluc¢ao

Valvulas de expansao

m3 = myy +my;
m3*z13 = M4*z14
Qger = my4*hy4 + my7*hy7 - my3*hy3
my; = myg
Qcond = My7*hy7 - myg*hyg
9 = Mg
Qevap = Mpo*hyg - my9*hyg
my =my + e
my 1%z = mi6*zi6

Qabs = Mpp*hyg + mye*hje - My *hyy

mp = my3
mi4 = Mmys
my; = mp

Whomba = 111 *V11*(P12-P11)/Mbomba
M5 = Mje € Mg = Mg

his=hjs e hjg=hyo

Fonte: adaptado de Herold; Radermacher; Klein (1996)

2.2.2.1 Misturas binérias disponiveis para o SRA

A eficiéncia do sistema de refrigeracdo por absor¢do em maquinas reais ¢ ligada

também a escolha do fluido de trabalho para o ciclo (HEROLD; RADERMACHER; KLEIN,

1996). Na literatura, aproximadamente 40 tipos de fluidos refrigerantes sdo listados. Porém, a

maioria dos sistemas utiliza solugdo de dgua e amonia (H,O-NH3) ou agua e brometo de litio

(H,O-LiBr) (POPLO; RODGERS; EVELOY, 2013). Essa convergéncia deve-se as
propriedades das substancias apresentadas. Tanto o brometo de litio quanto a amodnia possuem

grande calor latente. A agua ndo cristaliza nos pontos termodinadmicos de trabalho do ciclo, o

que viabiliza seu uso como absorvente (HEROLD; RADERMACHER; KLEIN, 1996). A

tabela 3 lista algumas propriedades importantes das solu¢des apresentadas.
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Tabela 3 - Propriedades de fluidos de trabalho do SRA.

Propriedade Agua-aménia Agua-brometo de litio
Alto calor latente Bom Excelente
Pressao de vapor Muito alta Muito baixa
Baixa temperatura de congelamento Excelente Aplicacdes limitadas
Baixa viscosidade Bom Bom
Baixa toxidade Ruim Bom
Afinidade com a agua Bom Bom

Fonte: adaptado de Herold; Radermacher; Klein (1996)

A baixa temperatura de congelamento da amdnia ¢ uma boa caracteristica refrigerante,
visto que pode ser usada para refrigeragdes que atinjam temperaturas mais baixas que o
brometo de litio (LiBr). Em geral, o LiBr ¢ usado para resfriamentos acima de 0°C
(HEROLD; RADERMACHER; KLEIN, 1996). Entretanto, a amonia possui uma alta
volatilidade, que faz com que sua pressdao de vapor seja muito alta comparada a outros fluidos.
Consequentemente, o projeto do sistema de refrigeracdo tende a usar materiais mais caros que
resistam a maiores pressoes. Além disso, a amonia possui alta toxidade, o que aumenta ainda
mais o coeficiente de seguranca usado no projeto, encarecendo-o (POPLI; RODGERS;
EVELOY, 2013).

Ambas as substancias analisadas na tabela 3 possuem baixa viscosidade e boa afinidade
com a agua, o que os coloca no patamar de boas opg¢des para a mistura binaria. E importante
essa solubilidade em agua para diferentes condi¢des de temperatura, concentracdo e pressao,
j& que a solucdo tem adi¢do e retirada constante do fluido refrigerante no gerador e
absorvedor. Isso justifica a razdo pela qual a maioria dos estudos que contenha refrigeracao

por absorcao trabalha com essas duas possibilidades de misturas.

2.3 RESFRIAMENTO EVAPORATIVO

O resfriamento evaporativo € considerado o meio de maior custo-beneficio para
diminui¢do da temperatura do ar para aumentar a poténcia liquida e, consequentemente, a
eficiéncia térmica do ciclo a gas (KIM et al., 2012). Embora sua aplicacdo se limite a
ambientes quentes e secos, 0 equipamento tem um custo inicial e operacional baixo, e utiliza
apenas agua, que evapora e retira calor sensivel do ar, sem a necessidade de energia elétrica

ou térmica. E um processo parecido com o resfriamento de agua em uma jarra porosa.
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Goticulas de agua se acumulam na superficie da jarra e, ao evaporarem com a passagem de ar,
resfriam o restante do liquido.

Em um resfriador evaporativo, o ar quente e seco entra pelo ponto 1 da Figura 6 e, em
seguida, dgua liquida ¢ borrifada em pequenas particulas. Parte da 4gua evapora devido a
absorc¢ao de calor do ar quente. Consequentemente, sua temperatura diminui e sua umidade
relativa aumenta (CENGEL; BOLES, 2013). A saida do ar ¢ representada pelo ponto 2 da
Figura 6.

Figura 6 - Resfriamento evaporativo.

Agua

Fonte: (CENGEL; BOLES, 2013)

A Figura 6 ilustra a situacdo descrita no resfriador evaporativo. O diagrama
psicrométrico da figura 7 mostra uma situacao ideal desse procedimento, onde o resfriamento
ocorre com entalpia e temperatura de bulbo imido constantes. O aumento da umidade relativa
pode ser visto do ponto 1 para o ponto 2 no diagrama, tendo o ponto 2’ a minima temperatura
possivel, com uma umidade relativa de 100%.

A Figura 7 ilustra a razdo pela qual o resfriamento evaporativo ¢ indicado apenas para
climas quentes e secos. Quanto menor a umidade relativa do ar a ser resfriado, maior pode ser
o resfriamento, visto que a maxima troca de calor ocorre até a saturagao do ar. Quanto maior o
valor da umidade relativa, mais perto o ponto de entrada fica do ponto de saida na reta de

entalpia e temperatura de bulbo imido constantes.



Figura 7 - Diagrama psicrométrico para o resfriamento evaporativo.

T}, = const.
h == const.
2
1
T T:

Fonte: adaptado de Cengel; Boles (2013).
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3 METODOLOGIA
3.1 CICLO ESTUDADO

Ao juntar-se o ciclo a gés (Figura 2) com os dois tipos de resfriamento de ar na entrada
(por absorcdo e evaporativo, Figuras 5 e 6, respectivamente), foi obtido o ciclo final para
analise, o qual esta representado na Figura 8. Nela, os dois tipos de resfriamento estdo

identificados: evaporativo e por absorgao.

Figura 8 - Ciclo a gés com resfriamento de ar na entrada.

Reskamend |
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| ' m \'—" <XV |
S ¥ 114 187
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—* Sl » Retrigeragho por  Reshiaments
sbsorcho evaporativo

Fonte: autoria propria

Os gases de exaustdo da turbina (ponto 5), como possuem alta temperatura, sao uma boa
fonte térmica de alimentacdo do sistema de refrigeragdo por absor¢cdo. Na caldeira de
recuperagao, esses gases rejeitam calor a agua que circula entre os pontos 21 e 22, forcando-a
a evaporar. O vapor resultante alimenta o gerador, trocando calor e condensando novamente.
Assim, foi utilizada uma energia térmica que, inicialmente, seria desperdi¢ada.

Do ponto 1 ao 2 ¢ feito um resfriamento do ar ambiente através da troca de calor com
agua que sai fria do evaporador, devido a troca de calor com o fluido de trabalho que muda de

fase, e € transportada por tubos entre os pontos 23 e 24.
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No ponto 10, d4gua desmineralizada sai da bomba, sendo borrifada entre os pontos 8 ¢ 9,
para que o resfriamento evaporativo acontega.
No ciclo a gas, o ponto 7 representa a entrada de combustivel que sera queimado na

camara de combustdo.

3.2 DADOS ASSUMIDOS NO PROJETO

Para o estudo da modelagem e simulacdo do ciclo proposto, foi necessario fazer

algumas consideragdes iniciais, que sdo listadas a seguir.

3.2.1 Ciclo a gas

Foi assumido, para o ar ambiente, pressao de 101,3 kPa, calor especifico de 1 (kJ/kgK)
e relagdo de calores especificos de 1,4 (CENGEL; BOLES, 2013).

Tomando-se como base o mercado de compressores, a relagdo de pressao adotada no
projeto ¢ de 13 e o didmetro de suc¢do do compressor € de 0,76m. A eficiéncia isentropica foi
fixada em 83%. Visto que Popli, Rodgers e Eveloy (2013) estudaram um ciclo com vazao de
gases de exaustdo fixada em 45 kg/s, a velocidade de entrada de ar no compressor foi
estimada em 80 m/s. A formacao de condensado depois da compressado foi estimada em 15%,
visto que o esperado € um valor pouco maior do que 10% (KIM et al., 2012).

Para a cAmara de combustdo, foi assumido um valor de eficiéncia de 90% e uma queda
de pressao de 5%, para que se aproxime dos valores reais. O combustivel utilizado na queima
¢ 0 gas natural, cujo poder calorifico inferior vale 50000 kJ/kg.

As entalpias dos pontos 4 e 5 que, depois da combustio sdo gases de exaustdo, foram
analisadas como se fossem ar, ja que isso ndo implica em erros consideraveis (CENGEL;
BOLES, 2013).

A turbina a gas estudada tem eficiéncia isentropica de 87% (POPLI; RODGERS;
EVELOY, 2013). A temperatura de saida dos gases de exaustdo (ponto 5) ¢ tabelada e varia
conforme o modelo da turbina. Nesse projeto, foi adotado um valor dentro da faixa real de
catalogos de 450°C.

Para a caldeira de recuperacdo, foi estimado um valor de eficiéncia de 85%, uma

variagdo de temperatura de pinch point de 20°C e temperatura de chaminé de 150°C.
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No caso da simulagdo com os dois tipos de resfriamento, foi considerado que a vazao

massica de ar nos pontos 2 ¢ 9 sdo iguais.

3.2.1 Resfriamento evaporativo

Através do ponto 8 passa ar com as condigdes pré-estabelecidas do ambiente. Kim et al.
(2012) estudaram o resfriamento evaporativo do ar na entrada do ciclo a gas e conseguiram,
variando os parametros do estudo, identificar uma diminuicdo de até 49% da temperatura
inicial. Sendo assim, foi coerentemente escolhido um valor de 30% de resfriamento do ar na
entrada do compressor com esse método.

Para a umidade relativa do ar na saida do resfriamento evaporativo (ponto 9), foram
adotados diferentes valores, dependendo do ambiente: para 20% ambiente, considerou-se a
saida com 65%; para 35% ambiente, considerou-se a saida com 80%; e para 50% ambiente,

considerou-se saida com 95%.

3.2.1 Sistema de refrigeraciao por absorciao

Antes de serem fixados alguns parametros, ¢ importante escolher o refrigerante que sera
usado no ciclo, visto que algumas variaveis como pressdo e concentracao sao diferentes para

cada fluido.

3.2.1.1 Escolha da mistura binaria

Na Tabela 3 sdo apresentadas algumas caracteristicas de duas substincias que sdo
habitualmente usadas, juntamente com a &gua, como misturas binarias em ciclos de
refrigeracdo por absor¢do: amodnia e brometo de litio.

Como as temperaturas de resfriamento requeridas sao maiores que 0°C, a escolha do
brometo de litio se mostra mais coerente.

Além disso, como mencionado, os projetos que utilizam amoénia como fluido de
trabalho tendem a apresentar custos inicial e de operagdo mais caros, visto que a amodnia
apresenta alta pressao de vapor e alta toxidade.

Sendo assim, brometo de litio sera utilizado no presente trabalho.
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3.2.1.2 Dados assumidos no SRA

Assim como o ponto 8, o ponto 1, que representa a entrada do ar antes do resfriamento
pelo SRA, apresenta condi¢des ambientes.

Popli, Rodgers e Eveloy (2013) apresentaram em seus resultados um resfriamento
utilizando o sistema de refrigeracao por absor¢ao muito maior que o método evaporativo. Em
sua simulagdo foi utilizada uma diminuicao de temperatura de 82% com o SRA, a uma
temperatura ambiente de 55°C. Assim, foi adotado, nesse presente estudo, uma temperatura
no ponto 2 com um valor 50% menor que no ponto 1, para que os valores sejam mais
proximos da realidade.

Como o processo ocorre através da troca de calor sem mistura, o ar antes e depois do
resfriamento por absor¢do permanece com a mesma umidade absoluta.

O ciclo do SRA opera em duas pressdes diferentes, sendo 0,7 kPa no absorvedor e no
evaporador, e 7,6 kPa no gerador e no condensador (POPLI; RODGERS; EVELOY, 2013).

O gerador ¢ alimentado por vapor d’agua que circula entre os pontos 21 e 22 com uma
vazdo de 5 kg/s. Porém, a quantidade de calor do gerador ndo estd atrelada a caldeira de
recuperagdo. Isso significa que o gerador precisa, na verdade, de menos vapor, comparado a
quantidade gerada através do calor cedido pela caldeira de recuperagdo. Essa sobra de vapor
pode ser ligada @ uma turbina a vapor e gerar mais energia, porém ndo sera o foco deste
trabalho.

A mistura binaria circula do ponto 11 ao 16. Nos pontos 11, 12 e 13, ela ¢ forte (rica em
agua), e sua concentracao ¢ fixada em 0,567 kg (LiBr)/kg (H,O); enquanto nos pontos 14, 15
e 16 ela ¢ fraca, e sua concentragdo ¢ de 0,624 kg (LiBr)/kg (H,O). Esses valores sdo usuais
em sistemas de refrigeracdo por absor¢do com brometo de litio trabalhando como refrigerante
(HEROLD; RADERMACHER; KLEIN, 1996).

No trocador de calor, a solu¢do tem um ganho de temperatura do ponto 12 ao 13 de
3,5°C, enquanto a perda ocorre do ponto 14 ao 15, e ¢ fixada em 5°C.

Os estados termodinamicos assumidos de cada ponto do SRA estdo representados na
Tabela 4. Nos pontos 23 e 24 circula 4gua, com uma vazao de 25 kg/s, que sai do evaporador

a 7°C e resfria o ar entre os pontos 1 e 2.
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Tabela 4 - Estados termodinamicos de cada ponto do SRA.

Ponto Propriedades assumidas
11 Liquido saturado
12 Liquido comprimido
13 Liquido comprimido
14 Liquido saturado
15 Liquido comprimido
16 Solugdo bifasica
17 Vapor superaquecido
18 Liquido saturado
19 Agua bifasica
20 Vapor saturado
21 Vapor saturado
22 Liquido saturado
23 Liquido comprimido
24 Liquido comprimido

Fonte: adaptado de Popli; Rodgers; Eveloy, (2013)

3.3 EQUACIONAMENTO

Todos os calculos deste estudo foram realizados com o software Engineering Equation
Solver (EES), o qual possui uma biblioteca de pardmetros termodindmicos para varios tipos

de fluido.

3.3.1 Ciclo a gas

A tabela 1 fornece os balangos de massa e energia de cada equipamento do conjunto a
gés que foram usados no equacionamento.
A 4rea de suc¢ao do compressor ¢ calculada a partir do didmetro de entrada, conforme a

Equagao (4).

n*D?
Acomp = o (4)

O célculo da vazao massica do ciclo € possivel, uma vez que os parametros de entrada

do compressor sdo conhecidos, conforme Equagao (5).
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lﬁ3 = Par * Vcomp * Acomp (5)

As equagdes (6) e (7) relacionam as temperaturas no ciclo (BALESTIERI, 2015). E
importante verificar que, no ponto 3, a temperatura aumenta consideravelmente devido a
compressao; enquanto no ponto 5, a temperatura cai em razdo da expansao sofrida pelos

gases. Essa analise € coerente com o diagrama T-s da Figura 3.

1 Kar—1
Ts=T2*<1+ * IPcomp ke ]
T comp (6)
ka.l'_l
1 kar
Ts=Ta*1—me*|1- (7
I'Pcomp

No ciclo ideal, todo o calor da queima do combustivel na camara de combustio ¢

trocado com ar. Porém, como foi adotado um rendimento da camara de 90%, o calor rejeitado

¢ representado pela Equacao (8).

Qoomb = m7*PCI*ncc (8)

Essa mesma quantidade ¢ recebida pelo ar, conforme a Equagao (9).

Qeomb =M4*hs—ms*hs 9)
Na caldeira de recuperacdo acontece a troca de calor entre os gases de exaustdo e a dgua

de alimentagdo do gerador. O calor gerado no equipamento devido aos gases ¢ formulado com

a Equacao (10).

Qo =Ms*CPge * (Ts—To) (10)

A 4gua recebe uma quantidade menor que a gerada, devido ao rendimento da caldeira

de recuperacao.
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Qvapor = ch * Ner (1 1)

sendo essa quantidade de calor podendo ser calculada pela Equagao (12).

Qvapor=ﬁ121*h21—ﬁ122*h22 (12)

A temperatura do ponto 6 ¢ calculada através da Equacao (13).

To= Ts+(Tsat+ATpp—Ts)*(%j (13)

Ls

sendo T, a temperatura de saturagdo da dgua na pressdo do vapor gerado (ponto 21) € Qg €

Q. representados pelas Equagdes (14) e (15), respectivamente.
Qge = ﬁlS * CPge * (TS - Tch) (14)

Qrs :mZI*(h21—th) (15)

Além do rendimento do ciclo, representado pela equagdo (2), ¢ importante calcular o a
porcentagem de poténcia requerida pelo compressor em relacao aquela que a turbina produz.

Para tanto, ¢ utilizada a Equagao (16).

Wcomp

g Wig

(16)

3.3.2 Sistema de refrigeracio por absorciao

A Tabela 2 fornece os balancos de massa e energia do SRA, que foram também usados
no equacionamento.
Além da equacgdo ja apresentada na tabela 2 do trabalho da bomba, outra maneira de

calcula-lo ¢ pela Equagao (17).

Whomba =mi2 * hiz — mn * hii (17)
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O COP do ciclo ¢ calculado pela Equacgao (18).

Qevap

ger

COP =

(18)

O balango de energia aplicado no SRA e representado pela Equacdo (19) tem,

necessariamente, de ser respeitado.

Qger + Qevap - Qabs - Qcond + Wbomba = O (19)

A eficiéncia do trocador de calor utilizado no SRA ¢ representada pela equacao (20).

ntc:r‘hm*hw—r%llz*hlz 20)
mis * hia —mis * his

E considerado que todo o calor do evaporador ¢ transferido para o resfriamento de ar

entre os pontos 1 e 2. Portanto,

Qreﬁ = Qevap (2 1)

Sendo

Qreﬁzrhl*hl—rhz*hz (22)

3.3.3 Resfriamento evaporativo

A conservagdo da massa de dgua no resfriador ¢ apresentada na Equacao (23).

Ms * Ws -+ M1o = Mo * Wo (23)

A massa de dgua no ponto 10 ¢ calculada pela Equagao (24)
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Mio = I’hs*(W9—W8) (24)

A taxa de calor retirada do ar no processo de resfriamento evaporativo ¢ calculada pela

Equagdo (25).

Qresf zrhs*hs—rh9*h9 (25)
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4 DISCUSSAO DOS RESULTADOS

Os resultados da simulagao no EES foram analisados para diferentes tipos de umidade
relativa do ar e pressao ambiente. Essa variacao ¢ importante para observar o comportamento
do ciclo em diferentes condi¢des, validando, assim, o presente trabalho para diversas regides.
Primeiramente, foram simuladas condi¢des ambientes de 35°C ¢ umidade relativa de 20%,
que sdo comumente encontradas em aplicagdes reais. A seguir, o primeiro parametro foi

mantido e o outro, variado. As Tabelas 5-7 apresentam os dados dessas simulagdes.

Tabela 5 - Resultados da primeira simulacdo com umidade relativa ambiente de 20%.

Cicloagas+  Ciclo a gas + RE

Parametros Ciclo a gas Ciclo a gas + RE SRA +SRA
Tambiente (OC) 35 35 35 35
Tentrada (°C) 35 24,5 17,5 21
Nciclo (%0) 36,35 36,79 37,35 38,05
B 60,25 58,17 56,45 56,19
Wiiq (KW) 11429 12458 13289 13207
Wi (kW) 28749 29784 30515 30145
Weomp (KW) 17320 17325 17226 16938
rinyg (kg/s) - 0,2381 - 0,1204
7 (kg/s) 0,6288 0,6773 0,7116 0,6942
;3 (kg/s) 41,54 43,01 44,05 43,52

Fonte: Autoria propria

Tabela 6 - Resultados da primeira simulacdo com umidade relativa ambiente de 35%

Parimetros Ciclo a gés Ciclo RaEg:’ls + Ciclg Efés + Cli{cEl:o_:lsglgsA +
Tambiente (°C) 35 35 35 35
Tentrada (°C) 35 24,5 17,5 21
Neiclo (%0) 36,15 36,69 37,19 37,50
B 60,47 58,28 56,64 56,82
Wiiq (kW) 11366 12425 13231 13016
W (KW) 28749 29784 30515 30145
Weomp (KW) 17384 17359 17284 17129
riyg (kg/s) - 0,1355 - 0,0686
iy (kg/s) 0,6288 0,6773 0,7116 0,6942
13 (kg/s) 41,54 43,01 44,05 43,52

Fonte: Autoria propria
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Tabela 7 - Resultados da primeira simulagdo com umidade relativa ambiente de 50%

Parimetros Ciclo a gis Ciclo a gas + Ciclo a gas + Ciclo a gas +
RE SRA RE + SRA
Tambiente (°C) 35 35 35 35
Tentrada (°C) 35 24,5 17,5 21
Neiclo (%0) 35,94 36,59 37,02 36,93
B 60,69 58,40 56,83 57,47
Wiiq (KW) 11301 12391 13172 12820
Wi (KW) 28749 29748 30515 30145
Weomp (KW) 17448 17393 17343 17325
riny (kg/s) - 0,030 - 0,015
ri17 (kg/s) 0,6288 0,6773 0,7116 0,6942
3 (kg/s) 41,54 43,01 44,05 43,52

Fonte: Autoria propria

As Tabelas 8-10 apresentam as simula¢des para temperatura do ar ambiente a 20°C,

variando-se, novamente, a umidade relativa do ar ambiente.

Tabela 8 - Resultados da segunda simulagdo com umidade relativa ambiente de 20%.

Parimetros Ciclo a gis Ciclo a gas + Ciclo a gas + Ciclo a gas +
RE SRA RE + SRA
Tambiente (°C) 20 20 20 20
Tentrada (°C) 20 14 10 12
Neicto (%0) 37,35 37,55 37,84 38,29
B 56,84 55,68 54,71 54,48
Wiiq (KW) 13056 13693 14195 14163
Wi (kW) 30250 30895 31340 31116
Weomp (KW) 17194 17202 17145 16953
1y (kg/s) - 0,1588 - 0,0800
1, (kg/s) 0,6991 0,7293 0,7502 0,7397
1 (kg/s) 43,67 44,59 4522 44,90

Fonte: Autoria propria
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Tabela 9 - Resultados da segunda simulagdo com umidade relativa ambiente de 35%.

Parimetros Ciclo a gis Ciclo a gas + Ciclo a gas + Ciclo a gas +
RE SRA RE + SRA
T ambiente (°C) 20 20 20 20
Tentrada (°C) 20 14 10 12
Neciclo (%0) 37,28 37,50 37,78 38,13
B 56,92 55,73 54,78 54,68
Wiiq (KW) 13032 13677 14172 14102
Wi (KW) 30250 30895 31340 31116
Weomp (KW) 17218 17218 17167 17014
ringg (kg/s) - 0,1287 - 0,0648
7 (kg/s) 0,6991 0,7293 0,7502 0,7397
3 (kg/s) 43,67 44,59 45,22 44,90

Fonte: Autoria propria

Tabela 10 - Resultados da segunda simulacdo com umidade relativa ambiente de 50%.

Parimetros Ciclo a gas Ciclo a gas + Ciclo a gas + Ciclo a gas +
RE SRA RE + SRA
T ambiente ("C) 20 20 20 20
Tentrada (°C) 20 14 10 12
Neciclo (%0) 37,21 37,46 37,72 37,96
B 57,00 55,78 54,85 54,88
Wiiq (kW) 13008 13660 14149 14040
Wi (KW) 30250 30895 31340 31116
Weomp (KW) 17242 17234 17190 17076
ninyo (Kg/s) - 0,09823 - 0,0495
7 (kg/s) 0,6991 0,7293 0,7502 0,7397
3 (kg/s) 43,67 44,59 45,22 44,90

Fonte: Autoria propria

As Tabelas 11-13 apresentam as simulacdes feitas com temperatura do ar ambiente de

45°C e umidade relativa do ar ambiente variavel.
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Tabela 11 - Resultados da terceira simulagdo com umidade relativa ambiente de 20%.

Ciclo a gas +

Ciclo a gas +

Ciclo a gas +

Parametros Ciclo a gas RE SRA RE + SRA
Tambiente (°C) 45 45 45 45
Tentrada (°C) 45 31,5 22,5 27
Neiclo (%0) 35,47 36,13 36,92 37,81
B 62,67 59,96 57,72 57,40
Wiiq (KW) 10389 11645 12681 12579
Wi (KW) 27828 29086 29989 29531
Weomp (KW) 17439 17441 17308 16952
riny (kg/s) - 0,2949 - 0,1497
ri17 (kg/s) 0,5857 0,6446 0,6869 0,6654
3 (kg/s) 40,23 42,02 43,30 42,65

Fonte: Autoria propria

Tabela 12 - Resultados da terceira simulagdo com umidade relativa ambiente de 35%.

Ciclo a gas +

Ciclo a gas +

Ciclo a gas +

Parametros Ciclo a gas RE SRA RE + SRA
T ambiente (°C) 45 45 45 45
Tentrada (°C) 45 31,5 22,5 27
Neiclo (%0) 35,08 35,96 36,62 36,71
B 63,08 60,15 58,06 58,64
Wiiq (kW) 10274 11592 12577 12214
th (kW) 27828 29086 29989 29531
Weomp (kW) 17554 17495 17412 17317
iy (kg/s) - 0,0950 - 0,0482
7 (kg/s) 0,5857 0,6446 0,6869 0,6654
3 (kg/s) 40,23 42,02 43,30 42,65

Fonte: Autoria propria
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Tabela 13 - Resultados da terceira simulagdo com umidade relativa ambiente de 50%.

Parimetros Ciclo a gis Ciclo a gas + Ciclo a gas + Ciclo a gas +
RE SRA RE + SRA
T ambiente (°C) 45 45 45 45
Tentrada (°C) 45 31,5 22,5 27
Neciclo (%0) 34,68 35,80 36,31 36,14
B 63,51 60,33 58,42 59,28
Wiiq (KW) 10155 11538 12470 12025
Wi (KW) 27828 29086 29989 29531
Weomp (KW) 17673 17548 17519 17506
ringg (kg/s) - 0,0083 - 0,0042
7 (kg/s) 0,5857 0,6446 0,6869 0,6654
3 (kg/s) 40,23 42,02 43,30 42,65

Fonte: Autoria propria

Como parametro para avalia¢do, foram tragcadas as curvas com relagcdo ao desempenho

para cada configuragdo do ciclo. As Figuras 9 e 10 apresentam curvas correspondente aos

parametros calculados com umidade relativa do ar de 20% nas trés temperaturas ambientes

simuladas.

Figura 9 - Poténcia gerada no ciclo com umidade relativa do ar de 20%.
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Figura 10 - Rendimento térmico do ciclo com umidade relativa do ar de 20%.
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De modo similar, as Figuras 11 e 12 fazem referéncia aos pardmetros simulados com

umidade relativa do ar ambiente de 35%.

Figura 11 - Poténcia gerada no ciclo com umidade relativa do ar de 35%.
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Figura 12 - Rendimento térmico do ciclo com umidade relativa do ar de 35%.
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A simulacdo dos mesmos parametros anteriormente descritos com umidade relativa do

ar ambiente de 50% esta representada pelas Figuras 13 e 14.

Figura 13 - Poténcia gerada no ciclo com umidade relativa do ar de 50%.
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Figura 14 - Rendimento térmico do ciclo com umidade relativa do ar de 50%.
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Fonte: autoria propria.

Em todos os casos, qualquer tipo de resfriamento ocasionou um aumento da eficiéncia
térmica do ciclo, bem como da poténcia liquida gerada.

E possivel observar, através das curvas das Figuras 9 — 14, que, conforme a umidade
relativa do ar ambiente cresce, torna-se mais viavel a utilizagcdo do sistema de refrigeragao por
absor¢do para realizar o resfriamento do ar na entrada do ciclo a gas. A eficiéncia térmica
decresce com o aumento da umidade relativa em todos os casos, porém em menor quantidade
no SRA quando comparado aos outros métodos de resfriamento. Por isso, se torna o meio
mais vantajoso.

Analisando-se a poténcia liquida gerada pelo ciclo, o resfriamento através da utilizagao
de um SRA ¢, em todos os casos, 0 mais vantajoso. Isso acontece devido as temperaturas que
esse método pode alcangar, menores que o resfriamento evaporativo.

O resfriamento evaporativo, por ser um equipamento de baixo custo de instalagdo e
manuten¢do, pode ser usado para climas quentes e secos, como era previsto pela literatura
(KIM et al., 2012). As simulagdes mostraram que, quanto maiores as condi¢cdes de umidade
relativa e menores os valores de temperatura, menor o rendimento térmico do ciclo com
resfriamento evaporativo, € menor também a poténcia liquida gerada.

E importante observar também, no caso do resfriamento evaporativo, que a vazio de
agua que € pulverizada na passagem de ar do ponto 8 ao ponto 9 ¢ uma parcela muito pequena

em relacdo ao ar que entra no ciclo a gas. Ela varia entre 0,009% e 0,700%, sendo o menor
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valor apresentado no caso da utilizagdo dos dois métodos de resfriamento nos maiores valores
de temperatura e umidade relativa do ar ambiente; enquanto a maior porcentagem ¢ observada
no caso de menor umidade relativa ambiente e maior temperatura.

Porém, foi visto que, ao juntar-se os dois métodos, o rendimento do ciclo mostrou-se,
em alguns casos, maior que o utilizando apenas o SRA.

Um parametro importante para a andlise ¢ a relacdo dos trabalhos do ciclo a gas (B).
Esse valor ¢ atrelado ao consumo do compressor em relacdo a energia gerada pela turbina.
Portanto, quanto menor, melhor. O resfriamento de ar na entrada do ciclo diminuiu o valor de
B, favorecendo uma maior poténcia liquida.

Houve um aumento da massa de combustivel (h7) com o resfriamento do ar. Isso ocorre
devido a fixacdo da temperatura dos gases de exaustdo, pois, para chegar a esse valor, ¢
necessario mais combustivel para uma temperatura menor de entrada. Isso ja era esperado,

devido a andlise de estudos anteriores (NAJJAR; ABUBAKER, 2015).
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5 CONCLUSOES

No presente trabalho, foram realizadas andlises comparativas entre sistemas de
resfriamento do ar de entrada do compressor de ciclos térmicos a gas. Para tanto, foi
estruturada uma configuracao de ciclo a gas com uso do software Engineering Equation
Solver (EES) integrada a um sistema de resfriamento evaporativo € a um sistema de
refrigeragdo por absor¢do acionado pelo vapor gerado a partir dos gases de exaustdo da
turbina a gas.

Foram realizadas simulacdes a partir de diferentes condi¢des de entrada do ar ambiente
(em termos de temperatura e umidade relativa) considerando-se as seguintes situagoes:
simulagdo do ciclo a gas sem resfriamento; simulacdo do ciclo a gas com resfriamento
evaporativo do ar de entrada; simulac¢ao do ciclo a gas com resfriamento a partir do emprego
de um sistema de absorcdo; simulacdo do ciclo a gas com resfriamento evaporativo e do
emprego de sistema de resfriamento por absorcao integrados.

O resfriamento de ar na entrada do ciclo a gas se mostrou termodinamicamente valido,
com os parametros analisados sendo coerentes com o esperado. Assim, esse método se
confirmou como uma maneira eficaz de aumento da eficiéncia do ciclo. Com essa técnica,
mais energia pode ser gerada com um consumo menor de combustivel, sendo, assim, uma
alternativa para a alta da demanda energética mundial.

Da andlise comparativa entre as simulagdes realizadas, ¢ recomendada a utilizagdao do
sistema de refrigeracdo por absorcdo, tanto sozinho quanto dividindo a vazdo madssica de ar
com o resfriador evaporativo. Porém, se a empresa optar por um método mais simples e de
menor valor, ¢ recomendado a instalacdo de um resfriador evaporativo, principalmente se o

clima ambiente for quente e seco.

5.1 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

Para trabalhos que pretendem estudar ciclos a gas com resfriamento de ar na entrada
utilizando os mesmos métodos aqui apresentados, fica como sugestdo a utilizagdo da sobra de
vapor gerado para alimentacdo do gerador do SRA, que ndo foi totalmente consumido. Essa
vazao pode ser ligada a uma turbina a vapor, gerando, assim, mais energia, ¢ aumentando a
poténcia liquida. Além disso, ¢ interessante que se verifique os valores adotados através de

testes presenciais para o ambiente especifico que sera estudado.
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Cabe também uma andlise de outros processos que envolvem a utilizagdo da energia
térmica dos gases de exaustdo, como o ciclo regenerativo, € a posterior comparacdo com o

método de resfriamento, para que o ciclo a gas estudado tenha a maior eficiéncia possivel.
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