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RESUMO

O setor terciario € um dos grandes responsaveis pelo crescimento do consumo de
energia elétrica no Brasil. Os grandes prédios comerciais e publicos, hipermercados e
shopping centers se destacam como grandes consumidores de energia elétrica para fins de
iluminacdo, poténcia motriz e energia térmica. O Brasil apresenta expressivo potencial para a
implantacdo de pequenas plantas de cogeracdo, sobretudo no setor terciario.

Aliado a esta situacdo, a possibilidade de fornecimento de gas natural e as exigéncias
crescentes em favor da manutencdo e preservacdo do meio ambiente favorecem a
implantacdo de plantas de cogeracéo.

Neste contexto, o presente trabalho apresenta uma andlise técnico-econémica da
instalacdo de uma central de cogeracdo utilizando motor de combustdo interna a gas natural

em um shopping center.

PALAVRAS-CHAVE: Cogeracdo, Motores de combustdo interna, Energia elétrica e calor,
Gas natural.
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ABSTRACT

The tertiary sector is largely responsible for the growth of electricity consumption in
Brazil. The large commercial and public buildings, hypermarkets and shopping centers stand
out as major consumers of electricity for lighting, power and thermal energy. Brazil presents
significant potential for the deployment of small cogeneration plants, especially in the
tertiary sector.

Allied to this, the possibility of natural gas supply and the growing demands in favor
of maintaining and preserving the environment favor the implementation of cogeneration
plants.

In this context, this paper presents a technical and economic analysis of installing a

cogeneration plant using internal combustion engine with natural gas in a mall.

KEYWORDS: Cogeneration, Internal Combustion Engines, Electricity and heat, natural

gas.
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1. INTRODUCAO

Em virtude do crescimento do consumo de energia elétrica no setor tercirio,
especificamente em grandes hipermercados e shopping centers, este trabalho propde uma
configuracdo de uma planta de cogeracédo baseada no uso de motores de combustdo interna a
gés natural. Destina-se também a realizar uma analise técnico-econémica do projeto proposto
e a verificacdo do tempo de retorno do investimento realizado.

No capitulo 2 é feita uma abordagem histdrica a respeito da cogeracdo de energia, as
configuracdes disponiveis e as estratégias de operacao.

O capitulo 3 faz uma revisdo sobre os ciclos disponiveis para a cogera¢do, com o
equacionamento termodinadmico para cada um deles.

O capitulo 4 se refere aos acionadores primarios, como as turbinas a vapor e a gas e 0S
motores de combustdo interna, além de suas aplicacbes em cogeracdo de energia. Na
sequéncia, o capitulo 5 faz uma breve explicacdo das tecnologias de recuperacdo de calor,
como os trocadores de calor e as caldeiras de recuperacdo, do método do pinch-point e das
maquinas de refrigeracdo por absorcao.

No capitulo 6 faz-se a analise técnica da planta de cogeracdo proposta, com
aproveitamento de calor dos gases residuais provenientes do motor de combustdo interna a
gas natural. No capitulo 7, faz-se a analise econémica do projeto com o calculo do pay-back

composto e, por fim, no capitulo 8 faz-se a conclusdo do projeto.
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2. COGERACAO DE ENERGIA

2.1. Definicao

A Cogeracdo corresponde a producdo simultanea de diferentes formas de energia (til,
como as energias eletromecanica e térmica, para suprir as necessidades de uma unidade de
processo, seja ela do setor industrial, agricola, terciario ou um sistema isolado, a partir de
uma mesma fonte energética primaria. Em outras palavras, seria o0 aproveitamento de uma
parcela de energia que teria de ser obrigatoriamente rejeitada por forca da Segunda Lei da
Termodinamica, resultando em um aumento da eficiéncia global de um ciclo térmico.

Tecnicamente a cogeracdo se destaca dentre as demais formas de geragéo
especialmente por elevar a eficiéncia conjunta de conversdo da energia quimica dos
combustiveis em energia Util, garantindo a empresa ou unidade maior confiabilidade na
geracdo de seus insumos energéticos, especialmente naqueles setores que contam com
subprocessos aos quais nao se permitem falhas no fornecimento de energia.

A cogeracdo € uma tecnologia “ecoldgica”. Ndo apenas por reduzir a cadéncia com
que a humanidade vem exaurindo as fontes energéticas ndo renovaveis, mas também pelo
fato de apresentar menores indices de emissao de poluentes. Além disso, pode constituir uma
nova fonte de geracdo de renda para a empresa, desde que a central de cogeracao se encontre
interligada ao sistema da concessionaria local de energia e que as tarifas de compra e venda
de energia elétrica se encontrem em patamares adequados, que remunerem o capital
empatado (BALESTIERI, 2002).

No momento atual em que o setor elétrico brasileiro sofre os efeitos de um periodo no
qual houve poucos investimentos na geracdo e na transmissdo de energia, implicando em
tendéncias de déficit de geracdo e problemas de transporte no futuro breve, a cogeracao,
como geracdo distribuida, se apresenta com grande atratividade tanto para os consumidores
guanto para a sociedade em geral (BRASIL, 2005).

14



2.2. Histérico

O uso da cogeracdo vem apresentando, especialmente nas duas Ultimas décadas, uma
forte tendéncia de crescimento. A origem dessa préatica esta associada ao desenvolvimento de
sistemas para o conforto térmico de ambientes.

Referéncias diversas, baseadas em registros antigos, citam o emprego de sistemas de
elevacéo de carga a partir de gases quentes — smokejacks, basicamente uma “turbina” movida
pelo ar aquecido que sobe por uma chaminé.

As décadas de 1920 e 1930 se caracterizaram pelo desenvolvimento de sistemas de
calefacdo de ambientes na Europa. Um ndmero significativo de centrais de cogeracao
somente passa a ser evidenciado ap6s a Segunda grande guerra; as principais causas da lenta
difusdo desses sistemas nas demais regides devem ter sido decorrentes do baixo custo
unitario dos combustiveis e/ou a abundancia de combustiveis fosseis naquela oportunidade.

Com a crise do petréleo em 1973/74 e 1979/80 e as resisténcias por parte de grupos de
defesa do meio ambiente as formas de geracdo nuclear, os sistemas de cogeracdo e
aquecimento central receberam grande impulso, especialmente nos Estados Unidos.

Observou-se na década de 1980 um forte impulso no emprego da cogeracdo em
diversos paises, especialmente porque o apelo que ela apresenta quanto ao uso racional da
energia vem garantindo desde entdo o crescente interesse nessa forma de geragéo.

Na década de 1990, especialmente na Europa e nos Estados Unidos, a cogeracao
responde por um grande numero de aplicacBes, em diversos setores, tanto em termos de

sistemas compactos quanto de grande porte (BALESTIERI, 2002).
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2.3. A cogeracao no Brasil

O histédrico brasileiro na area de geracdo de energia € marcado por uma alternancia
entre os agentes publicos e privados na condugdo desse processo; no entanto, a geracdo de
utilidades térmicas sempre esteve a cargo dos agentes privados, principalmente pelo fato de o
Brasil estar localizado geograficamente em uma area de clima ameno, sendo que, salvo
poucas exceg¢des, 0 aquecimento dos ambientes ndo é imperativo para a sobrevivéncia de sua
populacéo.

A cogeracdo ndo tem sido praticada no Brasil na intensidade que poderia apresentar.
Existem diversos setores favorecidos por demandas energéticas adequadas a esta pratica e
que poderiam habilitar-se a ela. A participacdo da cogeracdo no mercado brasileiro de
producdo de energia ainda pode crescer de forma significativa, desde que sejam
estabelecidas tarifas adequadas e que o mercado apresente taxa de juros realistas que
incentivem tal pratica (BALESTIERI, 2002).

Historicamente, a implantacdo de sistemas de cogeracdo no Brasil eram restritas a
aplicacbes muito especificas, como refinarias e plataformas de petréleo. Com o choque do
petroleo na década de 1970 este cenario mudou.

A necessidade de se utilizar a energia de modo mais racional (conservacéo de energia)
fez com que os sistemas de cogeracao se viabilizassem nas industrias alimenticias, de papel e
celulose, siderdrgicas e outras, além da introducdo do alcool combustivel (Pro-alcool),
permitindo a cogeracdo nas usinas sucroalcooleiras, hoje o setor mais intensivo em
cogeracao no Brasil.

A disponibilidade de gas natural também impulsionou novas aplicacdes de cogeracao,
como no setor terciario, em hotéis, shoppings center, hospitais, etc. (MATELLI, 2011).

A resolucdo ANEEL ne235, de 14 de Novembro de 2006, estabelece os requisitos para

a qualificacdo de centrais termelétricas cogeradoras de energia no Brasil.

16



2.4. Configurac0es disponiveis

Os ciclos de cogeracéo sao usualmente classificados de acordo com a ordem de
geracdo de energia, possuindo duas configuracdes basicas: topping e bottoming.

Na configuracdo topping, o calor residual do processo de geracao de energia é
recuperado para a geracdo de calor Gtil. Um esquema basico deste tipo de configuracdo, pode

ser visto na figura 1.

Combustivel

Gerador

Vapor Processo
Ar —
industrial

Gases de
exaustao

L B —4——Agua

Figura 1 - Configuracdo de um sistema de cogeracdo tipo Topping (SALES, 2008).

Na configuracéo bottoming, o calor residual do processo de geracdo de energia
térmica til é recuperado para a geracdo de energia eletromecanica. Um esquema basico

deste tipo de configuracdo, pode ser visto na figura 2.

>

—@— Agua

Caldeira de
recuperacao

Gases de
exaustio

Processo
Combustivel —»

industrial

Vapor

=

Vapor suplementar
Turbina

Gerador
a vapor =

Vapor

Figura 2 - Configuracéo de um sistema de cogeracdo tipo Bottoming (SALES, 2008)
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2.5. Estratégias de Operacao

Basicamente existem trés estratégias de operacdo admitidas para centrais de
cogeracao, apresentadas a sequir:

Paridade Térmica: Neste tipo de estratégia de operacdo, ocorre o atendimento da
demanda térmica, ou seja, a poténcia térmica gerada € igual a poténcia térmica demandada.
Se a energia elétrica cogerada for maior que a demandada, o excedente de energia elétrica é
vendido para a rede. Analogamente, se a energia elétrica cogerada for menor que a
demandada, o complemento é adquirido da rede.

Paridade Elétrica: Neste tipo de estratégia de operacdo, ocorre o atendimento da
demanda elétrica, ou seja, a poténcia elétrica gerada € igual a poténcia elétrica demandada.
No caso da energia térmica cogerada ser maior que a demandada, o excedente de energia
térmica € rejeitado para o ambiente ou termoacumulado, se aplicavel. Ainda, se a energia
térmica cogerada for menor que a energia térmica demandada, um gerador térmico auxiliar
complementa a demanda (MATELLI, 2011). Historicamente, sistemas de cogeracao
implementados por seus préprios usuarios tendem a operar em paridade térmica, pois € mais
facil adquirir de terceiros a eletricidade do que o calor (TAKAKI, 2006).

Despacho Econ6mico: esta estratégia corresponde a operacdo da central apenas nos
periodos em que a tarifa paga pela concessionaria apresenta um retorno que interessa ao
investidor, o que € possivel dada a capacidade de modulacdo de algumas tecnologias de
cogeracdo. No entanto, pode ser ela adotada pelo cogerador na negociacdo com a
concessiondria de condi¢des favoraveis para o seu suprimento de emergéncia e, também, nos
mercados atacadistas de eletricidade, para maximizacdo de sua receita liquida, quando o
preco da eletricidade no curto prazo se eleva significativamente (TAKAKI, 2006).

De acordo com Silveira (2009), existe ainda um quarto modo de operacdo que pode
ser economicamente conveniente em situagdes excepcionais, denominado operagdo em
cargas parciais. Nesse modo de operacdo, o0 sistema de cogeracdo é subdimensionado em
relacdo aos seus requerimentos de eletricidade e calor de processo, atendendo cargas parciais

destas modalidades de energia.
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2.6. COMBUSTIVEIS - O GAS NATURAL

A cogeracdo se apresenta como forma de aproveitamento maximo do contetdo
energético dos combustiveis, quer seja do tipo féssil ou do tipo biomassa.

Os combustiveis fosseis mais comuns s&o:

- s6lidos: carvdo, turfa;
- liquidos: derivados de petroleo (gasolina, 6leo combustivel, 6leo diesel e querosene);
- gasosos: gas natural, gas de refinaria, gas de coqueria etc.
Os combustiveis biomassa mais comuns sao:
- s6lidos: lenha, bagaco de cana, casca de arroz, cavaco de madeira etc.
- liquidos: biodiesel, alcool, licor negro (residuo da producéo de celulose) etc.
- gasosos: resultantes da decomposicdo de lixo organico ou esgoto sanitario, ou da
gaseificacdo do bagaco de cana.

Atualmente o combustivel que retiine as melhores condi¢cdes comerciais e de qualidade
(energética e ambiental) € o gas natural (BRASIL, 2005).

O gas natural € um hidrocarboneto resultante da decomposicdo da matéria organica
durante milhdes de anos. E encontrado no subsolo, em rochas porosas isoladas do meio
ambiente por uma camada impermeavel. Em suas primeiras etapas de decomposicdo, esta
matéria organica de origem animal produz o petr6leo. Em seus ultimos estagios de
degradacdo, o gas natural. Por isso, € comum a descoberta do gas natural tanto associado ao
petréleo quanto em campos isolados (gas natural ndo associado).

Assim como ocorre no petréleo, a composicao basica do gas natural sdo as moléculas
de hidrocarbonetos (atomos de hidrogénio e carbono) encontradas em estado volatil e de
baixa densidade. O elemento predominante € o gas metano, mas também ha, em propor¢oes
variadas, etano, propano, butano, gas carbdnico, nitrogénio, agua, acido cloridrico e metanol,
aléem de outros. A proporcdo de cada um na composicdo final depende de uma série de
variaveis naturais, como processo de formacéo e condi¢des de acumulagdo no reservatorio.

Em seu estado bruto, o gas natural ndo tem cheiro e é mais leve que o ar. Assim, deve

ser odorizado com enxofre para que eventuais casos de vazamento sejam detectados.
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No Brasil, a Gnica companhia a operar na exploracdo e transporte de gas natural é a
Petrobras, sozinha ou em parceria com a iniciativa privada (como é o caso do gasoduto
Bolivia/Brasil). Ja para a distribuicdo, o pais tem 27 empresas, das quais a maioria conta com
participacdo da Petrobras no capital acionario. Essas empresas detém o monopodlio de
atuacdo em suas regibes de concessdo. De acordo com o balanco anual da Petrobras
referente a 2007, o pais contava com uma malha total de 6.511 quilébmetros de dutos
(ANEEL, 2008).

De acordo com o Ministério de Minas e Energia do Brasil, levando em conta o cenario
de crescimento do pais, a projecdo de reservas e intencdes de investimentos da producdo de
gas natural, estima-se que em 2030 a producio possa chegar a 251,7 milhdes de m®/dia com
crescimento de 5% ano, engquanto que o consumo pode chegar a 4% ao ano.

Além de realizar processos de alta eficiéncia, desde a combustdo até na aplicacdo, o
gas natural estd entre os energéticos que tem menor potencialidade para impactar 0 meio
ambiente. A auséncia de compostos sulfurosos e nitrogenados em sua composi¢ao
proporciona uma combustdo livre da emissdo de SOx (gas que contribui para a chuva acida)
e com a menor taxa de emissdo de NOx (gas que ataca a camada de o0zbnio) entre 0s
combustiveis. Como é um combustivel no estado gasoso sua combustao se processa da forma

mais completa e a emissdo de CO é baixissima (GASNET).
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3. CICLOS DISPONIVEIS PARA A COGERACAO

3.1. CICLO RANKINE OU A VAPOR

O ciclo termodinamico rankine é o modelo ideal para as centrais térmicas a vapor
utilizadas na producdo de poténcia (VAN WYLEN; SONNTAG; BORGNAKKE, 2003). E
constituido por quatro processos que ocorrem em regime permanente e opera na regido de
saturagdo. No ciclo de rankine, o fluido de trabalho muda de fase, entretanto ndo muda sua
composicdo. Na auséncia de irreversibilidades, considerando um ciclo ideal, o fluido de
trabalho passa por quatro processos reversiveis:

Processo 1-2: Aquecimento a pressao constante na caldeira;
Processo 2-3: Expanséo isoentrdpica na turbina a vapor;
Processo 3-4: Condensacdo isobarica;
Processo 4-1: Compressdo isoentropica na bomba.
A figura 3 ilustra o ciclo rankine e seus processos e a figura 4 o seu respectivo

diagrama temperatura-entropia.

2

T €

Figura 3- Esquema Basico de um ciclo a vapor simples (MATELLI,2011).

4 T e, NapOT SUperaq

Agua # Vapor sat’ 2
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Figura 4- Diagrama T-s do ciclo a vapor (Adaptado de: VAN WYLEN; SONNTAG; BORGNAKKE, 2003)
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Para a analise de um ciclo a vapor é importante observar alguns pardmetros técnicos
fundamentais (Equacdes 1 a 5; TUNA, 2011).

a) Rendimento térmico ou termodinamico:

Wy W, —W
n, = lig _ .TV b (1)
Qg Meoms PCI

comb

Observacdo: De acordo com Balestieri (2010), recomenda-se que o célculo do rendimento de
equipamentos térmicos seja feito de preferéncia com o poder calorifico inferior e, em néo
sendo este disponivel, cabe o emprego do poder calorifico superior; em todos 0s casos, no
calculo do rendimento térmico sempre deve ficar claramente registrado qual o poder
calorifico que se esta empregando.

b) Consumo especifico de calor (heat rate):

HR < 3600r\f;\;0mb.PCl _ 3600 [KJ/KWh] @

Iig n,
c) Consumo especifico de vapor (steam rate):
3600n
_ P Mhanor 1y aiWh] ?)

lig

SR

d) Consumo especifico de combustivel (fuel rate) :

_ 3600Meons o] (4)

liq

FR

e) Rendimento global ou de cogeragéo:

_ Wll'q + Q processo
m_,... PCI

comb

1 Com QPTOCGSSO = mAh (5)

Modificagdes no processo de geracdo de vapor podem levar a um aumento no
rendimento do ciclo rankine. E o caso do ciclo com reaquecimento, que utiliza pressdes mais
elevadas e a diminuicdo do teor de umidade nos estagios de baixa pressdo da turbina.

No Brasil, uma parcela significativa das plantas de cogeracdo nas indudstrias de actcar
e alcool, papel e celulose operam de acordo com o ciclo rankine, utilizando residuos
industriais como combustivel (MATELLI, 2011).
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3.2. CICLO DE AR PADRAO BRAYTON OU A GAS

O ciclo padrdo a ar Brayton é o ciclo ideal que governa o funcionamento das turbinas
a gas. Este ciclo é a composi¢do entre um compressor axial e uma turbina a géas, vinculados a
um mesmo eixo, tendo entre eles uma camara de combusté@o. Neste ciclo, o fluido de trabalho
ndo apresenta mudanca de fase, ou seja, ele esta sempre na fase gasosa.

E constituido por quatro processos que ocorrem em regime permanente:
Processo 1-2: Compressao isoentropica no compressor;
Processo 2-3: Fornecimento de calor a pressdo constante na cdmara de combustéo;
Processo 3-4: Expansdo isoentropica na turbina;
Processo 4-1: Rejeicdo de calor a pressao constante.

A figura 5 ilustra os processos de um ciclo aberto com turbina a gas simples, que

utiliza combustdo interna e continua e a figura 6 seu respectivo diagrama pressdo-volume

especifico:
Q,
COMBUSTIVEL '
__o| cAmaraDE |
2 COMBUSTAQ 3
W,

C

COMPRESSOR . —

AR

PRODUTOS DA
COMBUSTAD

Figura 5 — Turbina a gas ciclo aberto (Adaptado de: MATELLI, 2011).

Figura 6 — Diagrama p-v Ciclo Brayton ideal (MATELLI, 2011).
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Aplicando-se o balanco de energia no turbocompressor (Processol-2) obtém-se a
relacdo (Equacdes 6 a 10; TUNA, 2011):
Wcomp = mar (h h ) ar p.ar (TZ -T ) (6)

Da mesma forma, analisa-se a cAmara de combustdo (Processo2-3) e a turbina a gas

(Processo 3-4) respectivamente:

Qg =M, (hy —h,) =m_c, (T, - T,) =mPCln, @)
W, =m, (h, —h,)=mc, (T, ~T,) (8)
Pode-se entdo determinar a poténcia liquida do ciclo:

Woigga =Wre ~Wegny =MgCp g (Ty =T,) =My Cp o (T, = T)) ©)

O rendimento do ciclo padrdo brayton pode ser determinado pela equacéo:

n, = Wll'q _ WTG WComp _ mgcp,g (I-S -T )_ mar p,ar (I-Z Tl) (10)
t Qcc PCI ncc comb PCI ncc

comb

Devido as irreversibilidades no compressor e na turbina e as perdas de carga nas
passagens do fluido e na camara de combustio verifica-se que o ciclo real se difere do ideal
e, portanto, faz-se necessaria a corre¢do de determinadas temperaturas para o ciclo real.

(TUNA, 2011). A figura 7 ilustra um comparativo entre um ciclo ideal e um ciclo real no

diagrama Temperatura-entropia:

Ciclo ideal __,.._\

§

Figura 7 — Diagrama T-s para um ciclo real (YANAGIHARA, 2007).
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A determinacdo das temperaturas reais T, € T4, parte das equacdes 11 e 12 (TUNA, 2011):

k-1
ncomp. Py

k-1

p4aj‘<
P,

1+

(11)

1-7rg 1_[ (12)

O rendimento de um ciclo brayton pode ser aumentado com a introducdo de um

regenerador, um trocador de calor de contracorrente, que transfere o calor dos gases de

descarga da turbina para o ar a alta pressao que deixa o compressor (MORAN; SHAPIRO,

2002).Uma outra maneira de se aumentar a eficiéncia e poténcia gerada pelo ciclo a gas ¢é a

sua derivacdo em ciclo combinado, ou seja, uma combinacdo de dois ou mais ciclos

térmicos.

Um dos ciclos combinados mais utilizados no momento tem o ciclo a gas na condicdo

de sistema topping e o ciclo a vapor como sistema bottoming; a caldeira de recuperacédo €

empregada como elemento de ligacdo entre eles como ilustra a figura 8 (BALESTIERI,

2010).

e, T e e

Figura 8 — Ciclo combinado gas-vapor (BALESTIERI, 2010).

Aplicacdes de ciclos a gas em cogeracdo € comum quando se tem elevada demanda

térmica, aquecimento distrital e operacdes na base. E um ciclo com forte dependéncia das

condicdes ambientes, podendo sofrer grandes varia¢des na sua eficiéncia (MATELLI, 2011).
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3.3. CICLO DE AR PADRAO OTTO

Concebido pelo francés Beau de Rochas em 1862 e colocado em prética pelo aleméo
Nikolaus August Otto em 1876, o ciclo padrdo a ar Otto é o ciclo ideal que se aproxima do
motor de combustdo interna de ignico por centelha. E constituido por quatro processos:
Processo 1-2: Compressao isoentrépica do ar quando o pistdo se move;
Processo 2-3: O calor é transferido para o ar a volume constante (processo isocorico);
Processo 3-4: Expansdo isoentropica;
Processo 4-1: Rejeicdo de calor a volume constante (processo isocorico).

Os diagramas Pressdo-volume especifico e Temperatura-entropia do ciclo Otto estdo

representados na figura 9.

p-‘l T“ A8
3 V--C.'OHSF

s=const

G l| )

(a) Diagrama p-v (b) Diagrama T-g

Figura 9 - Diagramas ciclo Otto ideal. (a) diagrama p-v. (b) diagrama T-s (YANAGIHARA, 2007).

Admitindo que o calor especifico do ar é constante e aplicando o balanco de energia

no motor, determina-se o rendimento térmico do ciclo Otto: (Equagdes 13 a 17; VAN WYLEN;
SONNTAG; BORGNAKKE, 2003).

_Wliq _ QH ‘_Q‘L :1_ QL :1_ rnC’V(T4 _Tl) :1_T_1(T4 /Tl _1)

Mtowe = QH QH QH mc, (Ts _Tz) Tz (T3/T2 _1) (13)
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Além disso, observa-se que :

k-1 k-1
LA AV R AV7% I S A ”
Tl VZ VS T4 TZ Tl

Onde k é uma constante e representa a razdo entre os calores especificos. Sabe-se que a
relacdo de compressao r, é igual a:
A

16
VY2 (16)
Portanto, o rendimento térmico do ciclo Otto sera:
T x 1
Mt ot :1_ﬁ:1_(rv) =1—W 17)

E importante notar que o rendimento térmico do ciclo Otto depende apenas da relacio
de compressdo. Aumentando-se a relacdo de compressdo, aumenta-se o rendimento do ciclo

como ilustra a figura 10:

~
(=]
1

8 &
!

Rendimento térmico, 1,
w
(=]
1

ol b B Bl ko
01234568678 910I11:

Relagdo de compressio, r,

Figura 10 — Rendimento térmico do ciclo Otto em funcédo da razdo de compressao (VAN WYLEN;
SONNTAG; BORGNAKKE, 2003).

Embora o rendimento térmico aumente com a razdo de compressao, num motor real,
ocorre um aumento na tendéncia de detonacdo do combustivel. Esta detonagdo se caracteriza
pela queima extremamente rapida do combustivel com liberacdo de fortes ondas de pressdo

no cilindro do motor, originando assim as chamadas batidas. Portando a maxima relacéo de
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compressdo que pode ser utilizada é aquela onde a detonacdo é evitada (VAN WYLEN;
SONNTAG; BORGNAKKE, 2003).

De acordo com Balestieri (2010), a taxa de compressdo € limitada em até 12:1 em
virtude da capacidade dos combustiveis em resistir a compressdo sem que haja detonacao,
para a gasolina é de 6,5:1 a 8:1 e ado alcool de 10,5:1 a 12:1.

Segundo Tuna (2011) o consumo especifico de combustivel estd por volta de 270
g/kWh para motores de combustdo interna com ignicdo por centelha. A relagdo ar
combustivel, operando com gasolina, estd na faixa de 12 a 18 kg/ar / kgcomb. A relacéo
estequiométrica é de 15 kg de ar por kg de gasolina. Para o alcool, esta na faixa de 7 a 11
kg/ar / kgcomb. A relacdo estequiométrica é de 9 kg de ar por kg de alcool.

O ciclo ideal se afasta do real em virtude de existirem irreversibilidades associadas
aos gradientes de pressdo e temperatura, aos calores especificos dos gases reais aumentarem
com o0 aumento da temperatura e devido ao fato de que o processo de combustdo pode ser
incompleto (VAN WYLEN; SONNTAG; BORGNAKKE, 2003). A figura 11 representa o

diagrama pressdo - volume especifico de um ciclo real:

P
3,‘!
\
\
\
{ b':_\-.\ Ciclo padrio de ar
] \ ............. Ciclo real
\\ o 4
-
S -
ATy, I
TR
e T 1

Figura 11 — Diagrama P-v ciclo real (Adaptado de: SCHMIDT, 2003).
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3.4. CICLO DE AR PADRAO DIESEL

Concebido pelo alem&o Rudolf Diesel, este ciclo apresenta a igni¢do por compresséo.
Também, diferentemente do ciclo Otto, no ciclo Diesel o calor é transferido ao fluido de
trabalho a pressdo constante. Os quatro processos que constituem o ciclo Diesel sdo:
Processo 1-2: Compressao isoentrépica;

Processo 2-3: Aquecimento isobarico;
Processo 3-4: Expansdo isoentropica;
Processo 4-1: Resfriamento isocérico.

Os diagramas Pressdo-volume especifico e Temperatura-entropia do ciclo Diesel estdo

representados na figura 12.

(a) Diagrama p-v {b) Diagrama T-s

Figura 12 - Diagramas ciclo Diesel ideal. (a) diagrama p-v. (b) diagrama T-s (TUNA, 2011).

O rendimento do ciclo-padrdo Diesel pode ser calculado pela relagdo matematica:
(Equacdes 18 e 19; VAN WYLEN; SONNTAG; BORGNAKKE, 2003).

Wie _Qu-Q_, Q _, me,(W-T) T (T -0)

n iesel - (18)
o QH QH QH me (Ts _Tz) sz (Ts /Tz _1)
Onde k é a relagdo entre os calores especificos:
C
k=-2 (19)
C
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E importante observar que o rendimento térmico do ciclo Diesel diminui com o
aumento da temperatura maxima Tz. Além disso, para uma mesma relacdo de compressao,
observa-se que o ciclo Otto apresenta um rendimento maior que o ciclo Diesel, entretanto, na
pratica o motor Diesel pode operar com uma relacdo de compressdo maior do que o motor de
ignicdo por centelha ja que no motor Diesel somente o ar é comprimido durante o curso de
compressdo e, portanto, ndo ocorre o fendémeno da detonacdo do combustivel (batida) se for
usada uma alta relacdo de compressao (VAN WYLEN; SONNTAG; BORGNAKKE, 2003).

Segundo Tuna (2011) motores diesel trabalham com relacdo de compresséo entre 14:1
e 25:1. O consumo especifico de combustivel esta por volta de 180 g/kWh e a relagdo ar
combustivel, para motores de combustdo interna operando com diesel, assume valores entre
18 e 70 kg/ar / kg comb.

Em virtude de irreversibilidades no sistema, os ciclos reais se diferem ligeiramente
dos ciclos ideais ou teoricos. A figura 13 ilustra um diagrama comparativo entre o ciclo

Diesel real e teérico:

ciclo tadrico

Pressio

ciclo indicado

Abertura da Valvula
de Escape

ascape
= g iy B il il il il "’II’{_ o
A AR RIS

Aspiracio

pres.
atm,

Volume I

F.M.5.

Figura 13 — Diagrama comparativo - ciclo Diesel real e tedrico (BALESTIERI, 2010).
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3.5. CICLO DE REFRIGERACAO POR COMPRESSAO MECANICA

O ciclo de refrigeracdo por compressdo mecanica baseia-se na transformacao
liquido/gas de um fluido refrigerante a partir da injecdo de trabalho mecéanico por meio de
um compressor (BALESTIERI, 2010).

Neste ciclo o fluido de trabalho muda de fase e ocorre em quatro processos a saber:
Processo 1-2: Compressao isoentrépica;

Processo 2-3: Resfriamento isobarico;
Processo 3-4: Expansdo isentalpica;
Processo 4-1: Aquecimento isobérico.

A figura 14 ilustra os processos de um ciclo de refrigeracdo por compressao mecanica,

e a figura 15 seu respectivo diagrama pressao- entalpia:

. e

3 . .
Condensador COIrgecssog
Valvula de
Expansdo ou « W
tubo capilar
Evaporador
4 —._
L

Figura 14 — Ciclo ideal de refrigeracdo por compressao mecanica (Adaptado de: MATELLI, 2011).

&

presséo (P)

entalpia (h)

Figura 15 — Diagrama p-h ciclo de refrigeracdo por compressdo (BALESTIERI, 2010).
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A eficiéncia do ciclo de refrigeracdo por compressdo é dada, pela relacdo entre a
energia utilizada e a energia fornecida; dessa forma, define-se coeficiente de desempenho
(ou performance) - COP - para o ciclo por compressdo a relacdo: (Equacdo 20;
BALESTIERI, 2010).

_Q
COP = vy (20)

Para o caso dos ciclos de refrigeracdo por compressdo mecanica, o COP é um valor
maior que 1, isto é, ha uma maior retirada térmica do ambiente a refrigerar (em kW)
comparativamente a poténcia de eixo (em kW) fornecida para o ciclo. De acordo com o
fluido refrigerante empregado e com as especificidades de cada projeto, o0 COP do ciclo por
compressdo pode estar na faixa entre 3 e 6 (BALESTIERI, 2010).

O ciclo de refrigeracdo real se afasta do ciclo tedrico principalmente devido as perdas
de carga associadas ao escoamento do fluido de trabalho e a transferéncia de calor para o
meio (VAN WYLEN; SONNTAG; BORGNAKKE, 2003).

A figura 16 ilustra uma comparacao entre o ciclo de refrigeracdo por compresséo ideal

e real:

sub-resfiamento

pressao (P) 1
L et
3 carga

perda de -]

carga / 4

#uperaquecimento

entalpia (h)

Figura 16 — Comparacdo através do diagrama p-h entre o ciclo de refrigeracdo por compresséo ideal e real
(BALESTIERI, 2010).
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3.6. CICLO DE REFRIGERACAO POR ABSORCAO

O ciclo de refrigeracdo por absorcdo foi construido em 1823 por Carré. Este ciclo
trabalha com consumo de calor onde os vapores de alguns fluidos refrigerantes possiveis de
serem empregados sdo absorvidos a frio por certos liquidos ou solucdes salinas.

O fluido refrigerante (absorvido) e o absorvente, num ciclo de refrigeracdo por
absorcdo, formam o que se designa de par de trabalho. Dois pares de trabalho sao
comumente empregados: uma solucdo de brometo de litio como absorvente e agua como
refrigerante e uma solucdo de agua como absorvente e amoénia como refrigerante. A
utilizacdo do par amoniaco/agua é sobretudo encontrada em aplicac6es de refrigeracdo, com
temperaturas de evaporacdo baixas (inferiores a 0°C) e a utilizacdo do par brometo de
litio/agua ocorre em situacdes de arrefecimento de ar (climatizacdo), em que a temperatura
da agua refrigerada € superior a 0°C (SILVA, 2009). O ciclo brometo de litio e agua €

ilustrado na figura 17:

vapor de agua

gerador condensador

gas gas

+ +
:*e vapor *6 agua

LiBr+H20 LiBr=H20

trocador de calor

gas AMBIENTE
7 7~ 7\ Q
| E L POR

7~—7~7\ gas p— REFRIGERAR
:+ agua

LiBr+H20

absorvedol

Figura 17 — Ciclo de refrigeragao por absorgdo com &gua e brometo de litio (BALESTIERI, 2010).

evaporador

Como os ciclos de refrigeracdo por absorcdo utilizam energia térmica ao invés de
energia elétrica, estes sistemas podem se mostrar mais competitivos em unidades de processo
com disponibilidade de calor. A utilizacdo dos chillers de absor¢do em centrais de cogeracao
baseadas em motores de combustdo interna e turbinas a gas tem sido proposta em diversas
oportunidades (BALESTIERI, 2010).
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4. ACIONADORES PRIMARIOS

Os acionadores primarios sdo o0s principais componentes de uma planta de cogeracao.
Sdo o0s responsaveis pela conversdo da energia quimica do combustivel em energia
eletromecénica. Sua selecdo depende da demanda energética e da estratégia de operagédo do
sistema de cogeragao.

4.1. TURBINAS A VAPOR

As turbinas a vapor sdo turbomaquinas que operam com vapor de alta pressdo na
entrada, em condi¢do superaquecida ou saturada, expandindo-o até niveis mais baixos de
energia. A queda de pressdo verificada durante a passagem do vapor no interior da turbina se
deve a transferéncia da energia desse vetor energético para o eixo da turbina; por efeito de
forca de reacdo 0 eixo se movimenta ante o choque com o vapor, gerando dessa forma
energia mecénica (BALESTIERI, 2010).

As turbinas sdo compostas de duas partes principais, a roda fixa ou estator e a roda
movel ou rotor. No estator estdo os injetores, destinados a transformar a energia do vapor,
em energia cinética e no rotor estdo os receptores fixos (palhetas), destinados a transformar a
energia cinética em trabalho mecénico sobre o eixo motor. A figura 18 ilustra uma turbina a

vapor:

.
b

w2

Figura 18 — Turbina a vapor (MATELLI, 2011).
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As turbinas a vapor sdo geralmente classificadas quanto a transformacéo de energia do
vapor em turbinas de acdo e turbinas de reacdo. Nas turbinas de acédo jatos uniformes de
vapor sdo formados através de bocais fixos e dirigidos de encontro as palhetas, que absorvem
a energia cinética do vapor e a transferem para o eixo girante no qual estdo fixadas, ou seja,
funcionam devido a forca causada pelo vapor em seu impacto contra o rotor.

Nas turbinas de reacdo, a disposicdo das palhetas formam canais que atuam como
bocais convergentes, de modo que a pressao na entrada dos canais seja maior que na saida,
Ou seja, 0 que causa 0 movimento ndo é a forca de impacto do vapor sobre as pas, mais sim a
reacdo do fluxo que sai do bocal distribuidor. Atualmente, a maioria das turbinas a vapor
apresentam varios estagios combinados de acdo e de reacdo, sdo as turbinas mistas.

Em cogeracdo a classificacdo mais relevante das turbinas é quanto a pressao de saida
do vapor. Classificam-se em turbinas de contrapressdo e de condensacéo.

As turbinas de contrapressdo possuem concepcao mais simples, nas quais o0 vapor sai
a uma pressao maior ou igual a pressdo atmosférica. Permitem extracdo do vapor em
estagios intermediarios além da sua simplicidade e menor custo. A figura 19 ilustra um ciclo

termodinamico que utiliza uma turbina de contrapresséao:

turbina de
contrapresso
4
trabalho
caldeira
VEpor pera P> Py
processo T
carga
VEpOr para térmica 1
procasso 2
carga
térmica 2
condensado

bomba O CioE PrOCBssos

Figura 19 — Turbina de contrapressdo (MATELLI, 2011).
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Nas turbinas de condensacdo 0 vapor sai a uma pressdo menor que a pressao
atmosférica. Possuem uma eficiéncia maior que as de contrapressdao além de também
permitirem extracdo de vapor nos estagios intermediarios. Sdo mais flexiveis no atendimento
das demandas térmica e elétrica além de mais complexas e com maiores custos associados.
Este tipo de turbina possui menor eficiéncia global em cogeracdo e esta ilustrada na figura 20
(MATELLLI, 2011).

caldeira

bomba O

Figura 20 — Turbina de condensacdo (MATELLI, 2011).

tangue de
condensado

A principal aplicacdo das turbinas a vapor em cogeracdo € em sistemas com
configuracdo bottoming ou em ciclo combinado. Uma importante vantagem da turbina a
vapor, quando comparada com a turbina a gés, é a sua baixa necessidade de manutencéo,
pois recebe um fluido em temperatura ndo muito alta e limpo e, se este for sempre seco e a
turbina tiver manutencdes preventivas freqlientes e manutencdo preditiva, sua vida Gtil pode
ser de varias décadas (BRASIL, 2005).
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4.2. TURBINAS A GAS

A turbina a gas é uma turbomaquina que opera com fluidos compressiveis, obtidos a
partir da combustdo de produtos liquidos ou gasosos em presenca de ar. A partir da expansdo
dos gases na turbina a gas ocorre a conversdao da energia cinética e de pressdo em trabalho
mecanico no eixo da turbina. Dada a necessidade que a turbina a gas apresenta de dispor de
gases compressiveis (resultantes do processo de combustdo) em condic¢Bes especificas de
pressao, esse componente sempre se apresenta associado a um compressor de fluxo axial e a
uma camara de combustdo, compondo 0 gque se convencionou chamar conjuntos a gas, ou

simplesmente turbinas a gas (BALESTIERI, 2010). A figura 21 ilustra uma turbina a gés:

Figura 21 —Turbina a gas (BALESTIERI, 2010).

As turbinas a gas tem grande aplicacdo no setor aerondutico, além da geracdo de
energia em unidades estacionarias de carater termelétrico , puramente a gas ou associadas a
unidades de vapor e em centrais de cogeracdo de grande e medio porte associadas a unidades
de processo.
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Os conjuntos a géas classificam-se em termos da circulacdo dos gases de exaustdo em
ciclo aberto, onde os gases séo liberados para a atmosfera, e em ciclo fechado onde os gases
retornam ao compressor fazendo com que circule sempre o mesmo fluido de trabalho.

Para Gomes (2005) as plantas que operam em ciclo fechado, embora tenham
aplicacdo limitada, possuem a vantagem de combater problemas associados ao meio-
ambiente.

De acordo com Balestieri (2010) os conjuntos a gas classificam-se também de acordo
com a unido entre 0 compressor e a turbina a gas em sistema com Unico eixo (single shaft
open cycle), que é o caso mais usual, e em sistemas com eixos separados (twin shaft open
cycle ou tandem), recomendado para 0s casos em que a flexibilidade na operacdo é essencial
tal como no acionamento de navios e trens.

As principais vantagens das turbinas a gas sdo: baixo custo inicial, alta
disponibilidade, manutencdo rapida e barata, flexibilidade para operar com diversos
combustiveis, calor residual de alta qualidade e facilmente recuperavel além de possuir altas
eficiéncias.

Em contrapartida, existem alguns fatores como temperatura, pressdo e umidade
relativa do ar que influenciam no desempenho da turbina, tanto na eficiéncia térmica quanto
na poténcia produzida (GOMES, 2005).
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4.3. MOTORES DE COMBUSTAO INTERNA

Os motores de combustdo interna (MCI) sdo maquinas térmicas cujo objetivo é
transformar a energia proveniente da combustdo em energia mecanica.

Os motores alternativos tém componentes rotativos e estaticos. O elemento principal
de um motor de combustdo interna é seu conjunto de pistfes, unidos mediante mecanismo de
biela e manivela ao sistema exterior de transmissdo do trabalho mecéanico por meio de um
eixo. Os pistdes se deslocam em seu movimento alternado associados as camisas do pistéo
entre 0 ponto mais elevado alcancado pela superficie do pistdo, o ponto morto superior
(PMS) e o ponto mais baixo, o ponto morto inferior (PMI) (TUNA, 2011). Um motor
alternativo estd ilustrado na figura 22:

Vilvula de Vilvula de
Admissio . Escape

__';Hﬂ_j/ -

PM3

_ Camisa do Pistdo

T pistio ou Embolo

PMI

__——Biela
Parte Superior do / -

Carter .. "ll
~_/

Manivela

Figura 22 — Motor Alternativo (Adaptado de: TUNA, 2011).

De acordo com Sota (2002), os motores de combustéo interna classificam-se levando
em conta:
a) Ignicdo do combustivel por faisca (SI) e ignicdo por compressao (Cl);
b) Ciclo operacional (dois tempos e quatro tempos);

c) Relacdo entre oxigénio e combustivel na ignicdo (ignicdo rica e ignicao pobre);
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d) Tipo de combustivel (gas natural, &lcool, gasolina, diesel, dual combustivel, etc.);
e) Método de adicdo de combustivel (carburacdo ou injecdo de combustivel) e
f) Pressdo de alimentacdo da mistura (naturalmente aspirado ou turbinado).

Um esquema de classificacdo dos motores de combustdo interna estacionarios esta
ilustrado na figura 23:

Motor de Combustio

Estacionario
|
Ignicdo por Faisca Ignicdo por
Compressdo
| ]
| | | |
Combustivel Combustivel Combustivel Combustivel
Liquido Gasoso Liquido Dual
[ l
Gasolina Gas de Gas Propano. Diesel Oleo/Gas
Digestor | | Natural GLP Querosene
| | ] Nafta
] ]
4 e 2 tempos 4 tempos 2 tempos
Rica || Pobre Rica Pobre

Figura 23 — Classificacdo dos Motores de combustdo interna estacionarios (MELLO JR., 2006).

O ciclo operacional de quatro tempos no motor alternativo principia no PMS do pistao
e compreende quatro cursos sucessivos, necessitando de duas rotagbes no virabrequim. O
virabrequim é projetado de tal modo que os tempos de cada um dos pistdes ndo sejam
coincidentes com todos os demais, garantindo dessa forma que a explosdao de um cilindro
coincida com a admissdo em outro, e o0 equilibrio e a neutralizacdo dos efeitos de inércia dos

pistdes que se encontram nos pontos mortos superior e inferior. Os quatro tempos séo:
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1° tempo (admissd0): acionado pela biela e pelo virabrequim, o pistdo se afasta do
PMS e cria uma depressdo que provoca a aspiracdo da mistura ar/combustivel através
da valvula de admisséo;

2° tempo (compressd0): O pistdo inicia 0 processo de compressao em Seu
deslocamento desde o PMI até o PMS; a valvula de admissdo se fecha com o inicio
desse tempo, causando compressdao da mistura. Ao fim dessa etapa, uma rotacéo
completa ocorreu no virabrequim;

3° tempo (explosdo): a queima da mistura ar/combustivel na cAmara de exploséo
(espaco superior do cilindro, do PMS ao cabecgote) ocorre no final do 2° tempo,
milimetros antes de o pistdo alcancar o PMS, com liberacdo da energia térmica
resultante da explosdo, o que forga o pistdo a retornar de sua posicdo no PMS para o
PMI, transmitindo ao virabrequim uma forga motriz favoravel a rotacao;

40 tempo (escape): a valvula de escape se abre ao final do 3° tempo e 0s gases
resultantes da queima do combustivel sdo expulsos do cilindro, o que se completa
apenas quando o pistdo retorna ao PMS; nesse momento, a valvula de escape se fecha,
a de admissdo é aberta e novo ciclo se inicia (TUNA, 2011).

O ciclo de quatro tempos esta ilustrado na figura 24:

1° tempo 2° tempo 3° tempo 4° tempo
aspiracao compressao combustao escape

Figura 24 — Ciclo 4 tempos (BALESTIERI, 2010).
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O ciclo de dois tempos principia pelo PMI e necessita de uma rotacdo do virabrequim
para obter uma explosao cada vez que o pistdo atinge o PMS. Os dois tempos séo:

e 1° tempo: ao fim da compressdo, 0s gases sdo queimados e o pistdo retorna ao PMI
por causa das forcas de pressdo geradas; antes de atingir o PMI, o pistdo libera os
canais de escape e a seguir os de transvazamento; inicia-se novo ciclo;

e 2° tempo: estando o pistdo no PMI, os canais de transvazamento que conduzem a
mistura ar combustivel (previamente comprimidas no carter do motor) liberam-na
para a camara a0 mesmo tempo em que 0s gases queimados sdo retirados por canais
de escape; quando o pistdo se desloca de PMI ao PMS, fecham-se primeiro os canais
de transvazamento, depois 0s de escape e comprimem-se as cargas da mistura
ar/combustivel (TUNA, 2011).

O ciclo de dois tempos esta ilustrado na figura 25:

1° tempo: combustio e escape 2° tempo: aspiracdo e compressio

Figura 25 — Ciclo 2 tempos (TUNA, 2011).

Uma comparacdo entre motores de dois e quatro tempos permite verificar que um
motor de dois tempos, com igual cilindrada a de um com 4 tempos, deveria fornecer o dobro
da poténcia; no entanto, os fendmenos de admisséo e escape no motor de 2 tempos sdo muito
curtos e menos energéticos que no motor de quatro tempos. Assim, tendo carga explosiva
mais fraca, 0 motor de 2 tempos somente tem poténcia efetiva superior em relagdo a um

motor de quatro tempos que tenha mesma cilindrada e 0 mesmo regime de rotacédo (carga).
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Como os motores de dois tempos se prestam a rotagbes mais elevadas, possuem poténcia
especifica 1,2 a 1,5 vezes superior aos motores quatro tempos de iguais caracteristicas. Além
disso, a variedade dos regimes de utilizacdo de um motor dois tempos é bem mais limitada
que a de um motor de quatro tempos (TUNA, 2011).

A utilizacdo dos motores de combustdo interna em unidades de cogeracdo é a primeira
opcdo em unidades do setor terciario e industrial de baixa e media tensdo (MATELLI, 2011).
Entretanto, esta limitada aos casos em que a unidade de processo apresenta uma elevada
necessidade de energia elétrica, visto que nestes sistemas a propor¢édo entre a saida elétrica e
a térmica (em gases de escape e agua de refrigeracdo dos cilindros) é muito favoravel a
primeira (BALESTIERI, 2010).

De acordo com Brasil (2005) numa turbina a gas, de toda a energia disponivel no
combustivel obtém-se entre 22% e 35% de energia elétrica nos bornes do gerador acionado,
enguanto que num motor a gas a faixa € um pouco maior, podendo-se obter até cerca de 40%
em energia elétrica em poténcias em que a turbina ndo alcanca 30%. Nesse aspecto se
verifica, portanto, uma vocacdo maior do motor a gas para um perfil de demanda de energia
em que prepondera a demanda elétrica. Por outro lado, ndo ha no mercado motores a gas
acima de 5 MW, pois, pela sua concepcdo mecanica, suas dimensdes trazem dificuldades
fisicas para o projeto. J& no caso das turbinas, existem desde pequenas poténcias como 600
kKW até as grandes, de 300 MW.

Turbina a gas Motor a gas
Menor eficiéncia Maior eficiéncia
Baixa eficiéncia em carga parcial Maior eficiéncia em carga parcial
Menores custos de operagao e Custos de operagdo e manutengao
manutengao em operagao continua a maiores em operagao continua a gas
gas
Maior producio de vapor Prazo de entrega menor
Maior pressao de gas: 15 bar Menor pressao de gas: 4 bar

Tabela 1 — Comparagdo entre a turbina a gas e o Motor a gés (LIMA, 2003).

Outra semelhanca entre estes dois acionadores é a geracdo de grande quantidade de

energia térmica. No caso da turbina a gas, essa energia térmica se apresenta totalmente em
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forma de gases de combustdo na descarga, gases esses constituidos principalmente de ar em
excesso e produtos da combustdo. J& no motor de combustdo interna, a energia térmica
produzida devido a rejeicdo de calor se apresenta nos gases de descarga e na agua de
arrefecimento, além de uma quantidade menor no retorno do oleo lubrificante, conforme

pode ser visto na figura 26.

trocador de calor de

*AR dleo lubrificante

MOTOR

T Térmico ~ 30%

T Elétrico ~ 40%

GERADOR
ELETRICO

Trocador de calo
de agua de
arrefecimento

I Exaustao para

caldeira
T, ~93°C 300 a 500°C

Figura 26 — Aproveitamento de energia em um motor de combustdo interna (BRASIL, 2005).

Existem diversos fabricantes de motores de combustdo interna a gas natural. A figura

27 ilustra os principais fabricantes e a respectiva faixa de poténcia de fornecimento:

Faixa de poténcias {MW)

Fabricante
0 |02 |050(0,75/1,0 | 50| 10,0/ 200|300|400|500 600|700

il

Deiroit Diesel

Dewgz AG

Ford Pawer

GM Powerirain

GE fenbacher

John Deere e Ca,

MAN

Warkesha

Warisiia

Figura 27 — Principais fabricantes de MCI no mundo (MELLO JR., 2006).
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Variando de acordo com o fabricante, alguns indices principais que normalmente
constam dos catdlogos de motores de combustdo interna sdo: poténcia de eixo (kW);
poténcia de eixo especifica por cilindro (kW/cilindro); consumo especifico de calor
(kJ/kwh); consumo especifico de combustivel (kg/kwh); eficiéncia (%); rotacdo (rpm);
freqliéncia de geracdo (Hz); pressdo média efetiva (MPa); velocidade média do pistdo (m/s)
diametro do pistdo - bore (mm) e curso do pistdo — stroke (mm).

Aplicando o balanco de massa e energia em um motor de combustdo interna, obtém-se
as seguintes equacdes (Equacbes 21 a 32; TUNA, 2011).

Balanco de energia:
Qu =W +Q, +Q, + [[W], onde: (21)

e Q, =energiado combustivel = m__ .PCI;

comb.*
e W = poténcia de eixo;

e Q,=energia rejeitada no circuito de arrefecimento = m (AT,..);

éguaC p—agua agua

e Q,=energia rejeitada dos gases de exaustdao = m,.C (AT

gases ~ p—gases gases) '

e | =energia rejeitada ndo recuperavel (perdas).

Poténcia indicada ou IHP (indicated horse power) - W, : é a poténcia estimada a partir da

pressdo exercida pelos gases de combustdo sobre o pistdo e das caracteristicas dimensionais

do motor.

Wi = PlpggiaV i[\/\/]’ onde: (22)
60i

e pi_...= pressdo média indicada na cabega do pistdo [Pa];

z.D%e

= volume da cilindrada de 1 pistéo = 2 ;

V unitario
c

45



n.D%ez

V. =volume da cilindrada total = 1 X

c

D = didmetro do pistdo (bore) [m];

e = curso do pistéo (stroke) [m];

e z=numero de pistdes do motor;

N = rotacdo do motor [rpm];

i =1 para motores de 2 tempos ou i = 2 para motores de 4 tempos.

Poténcia efetiva ou BHP (brake horse power) - W, : é a poténcia liquida do eixo do motor,
medida em freio dinamométrico e normalmente é o valor fornecido em catalogos pelos
fabricantes.

We = pemédiavc %[\N], Onde: (23)

® pe.. = pressdo média efetiva (valor fornecido pelo fabricante).

A poténcia efetiva se distingue da poténcia indicada total pela poténcia de atrito, que
representa as perdas do motor para manté-lo em funcionamento sem carga. Dessa forma,
vale a relacéo:

W, =W, -W,_,, onde: (24)

at?
e W, = poténcia perdida por atrito nos elementos mdveis e auxiliares (pistoes, bielas,

manivelas, etc).

Pode-se calcular o torque:
VC
T= pemédia T[Nm] (25)
O rendimento térmico efetivo sera:

W
=——2* onde: 26
e m_ . .PClI (26)

comb*
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e m, éavazdo de combustivel em kg/s;

e PCI é o poder calorifico inferior do combustivel em kJ/kg.

O rendimento térmico indicado sera:

W,

PCI

mcomb'

n, =

O rendimento mecanico do motor poderd ser calculado pela equagéo:

W,
™,

O consumo especifico de combustivel (specific fuel consumption — SFC) sera:

m
SFC = —m [kg/kWh
et [kg/Wh]

e

O consumo especifico de calor (heat rate — HR) sera:

HR = SVH _ mw\n;\;e'PC' [KJ/KWh]
Aplicando o Balanco de massa, tem-se:
a) Em relagdo aos gases: ., =m, +m,.
b) Em relagdo ao circuito de arrefecimento: m, . wene = Magua_ fria

(27)

(28)

(29)

(30)

(31)
(32)
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5. TECNOLOGIAS DE RECUPERACAO DE CALOR

5.1.TROCADORES DE CALOR

Trocadores de calor sdo dispositivos utilizados para realizar processos da troca térmica
entre dois fluidos em diferentes temperaturas. Estes processos sdo comuns em muitas
aplicacbes da Engenharia. Normalmente, os dois fluidos sdo separados por paredes solidas,
sendo chamados de superficies de troca. No caso de fluidos imisciveis, as paredes sélidas
podem ser dispensadas, sendo chamados de contato direto. Pode-se utiliza-los no
aquecimento e resfriamento de ambientes, no condicionamento de ar, na producdo de
energia, na recuperacao de calor e em processos quimicos (SOBRINHO, 2012).

Classificam-se os trocadores de calor de diversas maneiras: quanto ao modo de operacao,
ao numero e natureza dos fluidos envolvidos, ao tipo de construcéo (duplo tubo, casco tubo,
placas, compactos, tubos aletados, etc.) e do arranjo do escoamento (correntes paralelas,
correntes contréarias ou opostas e correntes cruzadas).

No trocador de calor de correntes paralelas o fluido quente e o frio entram pelo mesmo
lado do trocador e escoam no mesmo sentido. Conforme os fluidos escoam, hd a
transferéncia de calor do fluido quente para o fluido frio. Usualmente estdo associados a
trocadores tipo duplo tubo. Um trocador de calor de correntes paralelas esta ilustrado na

figura 28:

Quente | = ”(] Quente

Entrada—= (J — " Saida

¥
T

Frio
Entrada

Figura 28 — Trocador de Calor de correntes paralelas (Adaptado de: INCROPERA ; DeWITT, 1998).
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No trocador de calor de corrente contrarias ou opostas, o fluido quente entra por um lado
e o frio entra pelo lado oposto. O escoamento ocorre em sentidos opostos. Ele apresenta uma
maior eficiéncia global quando comparado com o de correntes paralelas. Um trocador de

calor de correntes contrarias esta ilustrado na figura 29:

Frio
Entrada

,

Quente | SnEE W

Entrada ~— ™ Q ¥ .

u — | D > Caida

v

Frio
Saida

i Quente

Figura 29 — Trocador de calor de correntes contrarias (Adaptado de: INCROPERA ; DeWITT, 1998).

No trocador de calor de correntes cruzadas, 0s escoamentos sdo perpendiculares entre si.
Nesse tipo de trocador podemos tem um escoamento ndo misturado e misturado. Esse fato
pode influenciar significativamente o desempenho do trocador de calor. No caso do
escoamento ndo misturado, existem dispositivos (aletas) que inibem o movimento do fluxo
cruzado na direcdo do escoamento. J& no caso do escoamento misturado, o fluido pode
escoar em todas as direcGes (INCROPERA ; DeWITT, 1998). A figura 30 ilustra um trocador de

calor de fluxo cruzado:

Fluxo Cruzado - » Fluxo Cruzado
T=fixy) —» SEh s T=fix) »

- Fluxo nos
Fluxo nos Tubos

(@) (b)
Figura 30 — Trocador de calor de fluxo Cruzado (a)Fluido ndo misturado; (b) Fluido misturado
(INCROPERA ; DeWITT, 1998).
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As distribuigdes de temperatura nos fluidos quente e frio associadas a um trocador de

calor com escoamento em paralelo e em contracorrente estdo representadas na figura 31:

correntes L correntes L
paralelas opostas

Figura 31 — Distribuigfes de Temperatura nos fluidos quente e frio (a) em escoamento paralelo (b) em
escoamento em contracorrente (INCROPERA ; DeWITT, 1998).

Como a variacdo de temperatura ao longo do trocador ndo é linear, para
retratar a diferenca média de temperatura entre os fluidos é usada a media
logaritmica das diferencas de temperatura (LMTD -Log mean temperature difference)
(Equacbes 33 a 35; INCROPERA; DeWITT, 1998).

AT, = AT, AT, —AT,
ml — - (33)
|n LTZ |n AiTl
AT, AT,

Para o trocador de calor com escoamento em paralelo, tem-se que:

AT

AT =T, -T¢, =T, - T

q.l e

(34)
ATZ ETq,z _Tf,z =Tq,s _Tf,s

Para o trocador de calor com escoamento em contracorrente, tem-se que:

50



AT =T, -Te, =T, T,

q.l S

(35)
AT, =T,,-T,, =T, -T

f.e

Nota-se que, para as mesmas temperaturas de entrada e saida, a média logaritmica das
diferencas de temperaturas no escoamento em contracorrente é superior a do escoamento em
paralelo. Dessa forma, admitindo-se um mesmo valor do coeficiente global de transferéncia
de calor U para os dois arranjos, a area necessaria para que ocorra uma dada taxa de
transferéncia de calor q € menor no arranjo em contracorrente que no arranjo em paralelo
(INCROPERA ; DeWITT, 1998).

O uso do método da temperatura média logaritmica é apenas uma aproximacdo, na
pratica, porque o coeficiente global de transferéncia de calor U geralmente ndo é constante.
Para tocadores de calor mais complexos, como 0s arranjos de carcaca e tubos com varios
passe nos tubos e na carcaca, e 0s trocadores de correntes cruzadas com escoamentos
misturado e ndo-misturado, a deducdo matematica de uma expressao para a diferenca de
temperatura média torna-se bastante complexa. Com a finalidade de facilitar a aplicacdo do
método sdo utilizados graficos de ajuste de valores, de acordo com a configuracdo proposta,
chamados de fatores de correcdo F. Para obter a temperatura média verdadeira para qualquer
uma das configuracdes, a média logaritmica das diferencas de temperatura calculada para
correntes opostas precisa ser multiplicada pelo fator de correcédo apropriado, isto €: (Equacéo
36; INCROPERA ; DeWITT, 1998).

(36)

AT = F.AT

mlVerdadei ro ml

Verifica-se assim que o uso do método da média logaritmica das diferencas de
temperatura é simples quando as temperaturas na alimentacdo dos fluidos s&o conhecidas e
as temperaturas de saida ou sdo especificadas ou podem ser determinadas através de
expressoes do balango de energia (INCROPERA ; DeWITT, 1998).
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5.2.CALDEIRAS DE RECUPERACAO

Caldeiras ou geradores de vapor sdo equipamentos que permitem a geracdo de formas
de energia térmica de amplo uso industrial, como o vapor e a dgua quente de pressdo elevada
a partir do calor liberado pela queima de um combustivel ou pelo calor recuperado de outras
fontes (geralmente gases quentes). Para uso industrial, utilizam-se especialmente caldeiras
aquatubulares, as quais permitem a troca térmica entre 0s gases de combustdo que passam
pelo casco da caldeira e agua, que passa no interior dos tubos, para a geracdo de vapor. Isto
se deve ao fato de este sistema de troca térmica permitir maiores niveis de pressdo (podendo
superar a pressdo critica da agua, de 28 MPa, sendo entdo chamadas de caldeiras
supercriticas). As caldeiras flamotubulares, que apresentam os gases de combustdo internos
aos tubos e agua pelo casco, sO permitem pressbes inferiores a 2,0 MPa, 0 que as
inviabilizam para certos processos, especialmente para a pratica de cogeracdo
(BALESTIERI, 2010).

Os grupos de caldeiras que aproveitam o calor dos gases de escape de fornos ou de
outros produtos da tecnologia que liberam energia térmica sdo denominados caldeiras de
recuperacao.

As caldeiras de recuperacé@o podem ser classificadas em:

e sem queima suplementar, e
e com queima suplementar.

As caldeiras de recuperacdo sem queima suplementar possuem a configuracdo mais
simples. Sdo basicamente trocadores de calor convectivos que atendem a condicdo de
exaustdo do gerador a ele acoplado, ficando amarrado ao seu modo de operacéo e ndo sendo,
por isto, facilmente controlados. Costumam apresentar uma eficiéncia entre 70% e 80%
(BRASIL, 2005).

Os modelos com queima suplementar em fornalha auxiliar apresentam menor
consumo de combustivel se comparado com caldeiras convencionais, uma vez que 0S gases
de escape de uma turbina a gas ou de um motor de combustdo interna sdo essencialmente seu

ar de combustao preaquecido, para uma mesma taxa de producao de vapor. Tais modelos sé@o
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unidades convectivas cujo projeto é muito parecido com o0s modelos sem queima
suplementar, porém apresentam capacidade de controle de producdo de vapor através de um
sistema de queima suplementar que torna esse ultimo independente do modo de operacao
empregado no gerador dos gases (GANAPATHY, 1987). A figura 32 ilustra uma caldeira de

recuperacao com queima suplementar:

queimador suplementar (E)T vapor superaquecido | agua

L.
gasesde gases de
exaustao. Ts

exaustao, T,

ALAAAA

Figura 32 — Caldeira de Recuperacéo de calor com queima suplementar (BALESTIERI, 2010).

Pode-se aplicar as seguintes equacgdes do balanco de massa e de energia em uma

caldeira de recuperacdo com queima suplementar (Equacdes 37 a 40; BALESTIERI, 2010):

- Balancgo de massa:

mgases = mchaminé (37)
mégua = mvapor (38)
- Balanco de energia:
77CR x (anses—chaminé + qup Iementar) = Qégua—vapor
(39)

Tcr {mgases '(_;p@Jases (T4 - T5 ) + mcombustivel PCI } = mv (hv - ha)

sup lementar
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Como a variacdo da carga operacional de uma caldeira ocorre em funcdo da
quantidade de combustivel queimada, a relacdo entre a proporcdo na mistura agua/vapor e
sua capacidade de retirar o calor das superficies de aquecimento, parametro conhecido como
a produtividade da caldeira, deve ser estimado. A partir da eficiéncia térmica de uma caldeira

pode-se também calcular sua produtividade:

mva\por _ PCI Her
mcombustl'vel (hv - ha)

sup lementar

(40)

De acordo com Balestieri (2010), caldeiras convencionais queimando o6leo
combustivel ou gas natural tém produtividade entre 10 e 18 (kgvapor/kgcombustivel), sendo
que esse ultimo combustivel apresenta os valores mais proximos do limite superior; gases de
sintese apresentam proporc¢do proxima de 1:1, ao passo que biomassa como a cana de agucar
apresenta valores préximos de 2,5:1.

Para Takaki (2006), a caldeira de recuperacdo € o elemento fundamental numa planta

de cogeracéo, influindo decisivamente nos custos de implementagéo e operacgéo.

e METODO DO PINCH-POINT

O método do ““pinch-point”, ou tecnologia “pinch” € visto como uma forma de se
aplicar simultaneamente a 12 e 22 leis da termodinamica. Utiliza-se de uma representacéo
grafica da temperatura e entalpia através de combinacfes das correntes quentes e frias da
planta térmica, permitindo obter o minimo requisito de energia das utilidades externas
necessarias ao processo e indicando também em que direcdo pode-se produzir uma troca de
calor espontanea (CHRISTODOULOU, 1996).

A utilizagdo do método do “pinch-point™ é Gtil no dimensionamento de uma caldeira
de recuperacdo, pois através dele podemos verificar se a caldeira respeita a 22 lei da
termodinamica sem empregar o conceito de exergia e também se a temperatura dos gases que

saem na chaminé esta dentro de certos limites, usualmente entre 100 °C e 200°C. O respeito a
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tais limites se devem a questdes técnicas, pois abaixo do limite inferior, ao nivel do mar,
ocorre condensacdo do vapor de agua presente nos gases de escape — tanto a umidade do
combustivel quanto a 4gua de formacéo do processo de combustdo, e a questdes econémicas,
no caso do limite superior, pois quanto maior a temperatura de saida dos gases, menor a

recuperacdo da poténcia térmica liberada no processo de combustdo (BALESTIERI, 2010).

A Entrada dos Gases
de Exaustdo

Texaustéo

AP Psuuau

\ng

] . Salda dos Gases
’5 F de Exaustao
“:'.u' pp Tgs
o p
0]
(=
= Saida de Vapor
o]
=
%
Tsaturado
APPECU
- Agua de
Alimentacao
Tas b
TQQ
Superaquecedor Evaporador Economizador

\ 4

Equipamento

Figura 33 — Gréfico utilizado no método de pinch-point (TAKAKI, 2006).

O “pinch point” (PP) ocorre na seccdo de saida do gas do evaporador e corresponde a
diferenca entre a temperatura do gas e a temperatura de satura¢do da agua a pressdo de
operacao do evaporador (Equacdes 41 a 43; TAKAKI, 2006).

AT, =T

T (41)

g2 saturado

Outro conceito interessante é o de approach point no economizador (APP¢) que é a
diferenca entre a temperatura de saturacdo do vapor na pressdo de operacdo e a temperatura

da agua saindo do economizador e 0 approach point no superaquecedor (APPgypsq), que é a
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diferenca entre a temperatura de entrada dos gases de exaustdo e a temperatura de saida do
vapor superaguecido na pressdo de operacao, ilustrados na figura 33.

APPeco = Tsaturado - Tas (42)

APP . =T T (43)

sup aq exaustio ' vsup

De acordo com Babcock e Wilcox (1992) pode-se considerar que as faixas
apresentadas na Tabela 2 resultam em um dimensionamento tecnicamente satisfatorio das

caldeiras de recuperacao.

Parametro Faixa Satisfatoria (°C)
Pinch Point 11a28
APPeco 6a1l7
APPipaq 22a 33

Tabela 2 — Valores para dimensionamento de caldeiras de recuperagdo (BABCOCK E WILCOX, 1992).
Pode-se verificar ainda o valor maximo e o minimo da temperatura dos gases na

chaminé (Equacdo 44; TUNA, 2011):

Tch =Tg +[(Tsat +ATPP) _TQ]X%’ Onde: (44)

e T, =temperatura dos gases na chaminé [°C];

e T, =temperatura dos gases na entrada da caldeira de recuperagao [°C];

e T =temperatura de saturacdo da gua para a pressao de trabalho [°C];

e AT, = diferenca de temperatura no pinch point, sendo 10 °C para a temperatura minima

possivel na chaminé e 30 °C para a temperatura maxima (ERNST, 2004);

e Q, = calor cedido pelos gases [kW];

e Q, = calor recebido pela 4gua para entrar na regido de saturacdo [kKW].
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5.3. MAQUINAS DE REFRIGERACAO POR ABSORCAO

Sistemas de absorcdo séo capazes de gerar refrigeracdo utilizando apenas uma fonte
quente. Esta importante caracteristica faz com que as maquinas de refrigeracao por absorcao,
“chillers”, se destaquem e tenham uma viabilidade econdmica, sendo amplamente utilizadas
em cogeragao.

As maquinas de refrigeracdo por absorcdo (SRA) podem ser classificadas em chillers
de ignicdo direta e em chillers de ignicdo indireta. Nas maquinas de ignicdo direta o calor
necessario ao processo é obtido queimando diretamente um combustivel, tipicamente gas
natural. J& nas maquinas de ignicao indireta o calor necessario é fornecido na forma de vapor
de baixa pressdo, agua quente ou de um processo de purga quente. Existem essencialmente
dois tipos distintos de chillers de absorcdo de ignic¢do indireta: sistemas que utilizam o par de
trabalho agua/amonia (chiller para refrigeracdo) e sistemas que utilizam o par de trabalho
brometo de litio/agua (chiller para climatizacdo). Estes sistemas podem ainda ser
classificados em de simples efeito ou de duplo efeito. A figura 34 ilustra uma méaquina de

refrigeracéo por absorcéo de simples efeito.

Vapor ou
Arua Quente Condensador
Cr——
Gerador > Aruade
— —= arrefecimento
Evaporador —
.‘igua. Gelada
Troeador de
Calor
Diszpositivo de
Ahsorvedor 1l | = Expansio
. e o
Bomba de Pulverizacio -~ Bomba de Pulverizacio
do absorvedor do Evaporador

‘_‘B-omba do
gerador

Figura 34 — Chiller de absorcao de simples efeito (Trane Co.)
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Durante a operacdo vapor € enviado para os tubos do gerador provocando a ebuli¢do
da solucdo absorvente que esta em contato com a parte externa desses tubos. O vapor de
refrigerante liberado escoa para o condensador passando através dos eliminadores de gotas
existentes entre estes dois componentes. No condensador o vapor é condensado na parte
externa de tubos resfriados por agua que normalmente é a seguir enviada para uma torre de
resfriamento. O refrigerante condensado passa através de um orificio ou purgador de liquido
localizado no fundo do condensador sendo assim enviado para o evaporador. No evaporador
o refrigerante é borrifado sobre tubos por onde circula o fluxo de dgua que deve ser resfriado
(proveniente da regido que demanda efeito de refrigeracdo). O resfriamento da agua que
circula no interior dos tubos é conseguido pela transferéncia de calor para o refrigerante
provocando assim sua vaporizacdo. O refrigerante que ndo é vaporizado é coletado no fundo
do evaporador, enviado para a bomba de refrigerante, passa no sistema de distribui¢ao
localizado acima no banco de tubos do evaporador, e finalmente é novamente borrifado
sobre os tubos por onde circula a agua gelada. O refrigerante vaporizado € enviado para o
absorvedor onde sera absorvido pela solugdo proveniente do gerador. A solucdo concentrada
(por ter liberado vapor de refrigerante) que deixa o gerador escoa por um dos lados do
recuperador de calor de solucdo onde é resfriada pelo fluxo de solucdo diluida que provém
do absorvedor e se dirige para o gerador. Consegue-se desta forma reduzir a quantidade de
energia (na forma de calor) necessaria para aquecer a solu¢do no gerador. Apos passar pelo
recuperador de calor a solugéo é enviada para o sistema de distribuicdo localizado acima dos
tubos do absorvedor, sendo entdo borrifada sobre a superficie externa dos tubos do
absorvedor. Durante este processo a solucdo concentrada absorve o vapor de refrigerante que
sai do evaporador. Ao longo do processo de absorcdo é necessario transferir energia da
solucdo devido aos processos de condensacéo e diluicdo do vapor de refrigerante na solucéo.
Para que isto ocorra hd um fluxo de &gua de resfriamento que passa no interior dos tubos do
absorvedor. A solucdo diluida que deixa o absorvedor é bombeada pela bomba de solucdo
para o recuperador de calor de solugéo e, posteriormente, para o gerador (OLIVEIRA Jr. et

al, 2004). Os valores tipicos de coeficiente de eficacia para unidades de grande porte de
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simples efeito, em condices estabelecidas pelas normas ARI (American Refrigeration
Institute) situam-se entre 0,7 e 0,8 (ASHRAE, 1994).

A Tabela 3 apresenta algumas caracteristicas tipicas dos sistemas de absorcdo de
simples efeito:

CARACTERISTICA VALORES TiPICOS
Pressdo de entrada de vapor (bar) 1.6-1.8
Consumo de vapor (ke/h/TR) 83-8.5
Temperatura do finido de squecimento 115°C a 132°C, e 90°C para sistemas de pequena
capacidade

Poténcia térmica fornecida (kW/TR)

53 a 54, podendo chegar a 5,0 para sistemas de
pequena capacidade

Temperatura de entrada da agua de resfriamento
("C)

290

Vazio de agua de resfriamento (L'min/TR)

13,6 até 24,2 para sistemas de pequena capacidade

Temperatura de saida da dgua gelada (°C)

6,0

WVazio de agua gelada (I/'min/TR)

0,15 (podendo chegar a 0,164 para sistemas de
pequena capacidade)

Poténcia elétrica consumida (KW/TR)

0,01 a 0,04 {com um minimo de 0,04 para
sistemas de pequena capacidade)

Capacidade nominal (TR)

50 a 1660 (de 5 a 10 para sistemas de pequena
capacidade)

Comprimento (m)

3 a 10 (1,0 para sistemas de pequena capacidade)

Largura {m)

1.5 a 3.0 (1,0 para sistemas de pequena
capacidade)

Altura (m)

3 a 10 (2,0 para sistemas de pequena capacidade)

Peso em operacio (kgt)

5000 a 52000 (300 para sistemas de pequena
capacidade)

Tabela 3 - Caracteristicas Tipicas de Sistemas de Absorcao de Simples Efeito (ASHRAE Refrigeration
Handbook, 1994).

O chiller de duplo efeito é uma unidade de absor¢do com a eficiéncia melhorada. O
aspecto mais importante que distingue o ciclo de duplo efeito do ciclo de efeito simples é que
este incorpora um segundo gerador, que usa 0 vapor da agua que condensa no primeiro
gerador para fornecer calor ao segundo gerador. A figura 35 ilustra um chiller de duplo
efeito:
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Gerador Baixa :
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" Temperatura
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Condensado |
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Figura 35 — Chiller de absorcao de duplo efeito (Trane Co.).

Os coeficientes de eficacia tipicos para maquinas de duplo efeito vdo de 1,1a1,2. Um
sistema de duplo efeito produz uma capacidade de resfriamento de 50 a 80% superior a de
um sistema de simples efeito, para um mesmo consumo de energia (OLIVEIRA Jr. et al,
2004). A Tabela 4 apresenta algumas caracteristicas tipicas de sistemas de duplo efeito

encontrados no mercado.

CARACTERISTICA VALORES TiPICOS
Pressido de entrada de vapor (bar) 9.0
Consumo de vapor (kg/h/TR) 4.5
Temperatura do fluido de aquecimento 190°C
Poténcia térmica fornecida (kW/TR) 293
Temp.eratura _de entrada da 200
dgua de resfriamento (°C) ’
Vazio de dgua de resfriamento (V/min/TR) 13.6a17.0
Temperatura de saida da dgua gelada (°C) 6,0
Vazio de dgua gelada ('min/TR) 9.0
Poténcia elétrica consumida (kW/TR) 0,01 a 0,04
Capacidade nominal (TR) 100 a 1700
Comprimento (m) 3a9
Largura (m) 1.8al.6
Altura (m) 24a43
Peso em operagiio (kgf) 6800 a 60000

Tabela 4 - Caracteristicas Tipicas de Sistemas de Absorcdo de Duplo Efeito (ASHRAE Refrigeration
Handbook, 1994).

A Figura 36 ilustra o comportamento do coeficiente de eficacia, em condigdes de
carga parcial, para sistemas de simples efeito e de duplo efeito:
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Figura 36 - Desempenho de sistemas a absor¢éo de simples e duplo efeito em cargas parciais (Stoecker &
Jones, 1985).

Os principais fabricantes e fornecedores de tecnologia de maquinas de refrigeracdo

por absor¢do no mundo estdo representados na tabela 5:

Fornecedores da

Fabricantes . 2
Tecnologia - Pais

Carrier Ebara - Japio
Trane Kawasaki - Japao

McQuay Sanyo - Japao
York Hitachi - Japao

Dumham Bush Thermax - India

Tabela 5 — Fabricantes e fornecedores de tecnologia de SRA (MAGAZONI, 2011).

Quando comparado com o sistema de refrigeracdo por compressédo (SRC), o sistema
de refrigeracdo por absorcdo (SRA) apresenta algumas vantagens, como 0 menor consumo
de energia elétrica (um compressor pode consumir até 1000 vezes mais que uma bomba de
recirculacdo da mistura binaria liquida), a possibilidade de refrigerar agua ou ar utilizando
uma fonte de energia menos nobre, no caso o calor recuperado em um processo industrial e
niveis de ruido e vibragdo significativamente mais baixos. Como desvantagens, os SRA
possuem dimensdes fisicas muito maiores em relacdo aos SRC, sdo mais caros e possuem

menores valores de COP.
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6. ANALISE TECNICA

6.1. CENARIO

Este estudo propde a implementacdo de uma planta de cogeracdo no setor terciario,
especificamente, em um shopping-center. A utilidade térmica necessaria é agua gelada para

0 sistema de ar condicionado apenas.

6.2. DEMANDAS

a) Demanda de energia termica (DET):

- Agua gelada: vaz&o = 220.000 I/h, temperatura = 8°C, carga térmica = 400 TR.

b) Demanda de energia elétrica (DEE):
- DEE = 1000 [kW]

6.3. ESTRATEGIA DE OPERACAO

Visa-se 0 atendimento prioritario da demanda térmica, ou seja, a planta ira operar em
paridade térmica. Deseja-se também que a energia elétrica cogerada supra a demanda

elétrica. Se houver excedente de energia, 0 mesmo serd vendido para a concessionaria.

6.4. CONFIGURACAO DA PLANTA

A planta de cogeracdo proposta ird operar na configuracdo topping, ou seja, o calor
residual do processo de geracdo de energia através de um motor de combustdo interna a gas
natural é recuperado para a geracdo de calor util.

Quanto aos equipamentos, tem-se como acionador primario um motor de combustéo

interna (M.C.1) a gas natural, uma caldeira de recuperacdo com queima suplementar (C.R.) e
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um sistema de refrigeracdo composto por uma maquina de absorcdo (S.R.A.) para atender a
demanda de agua gelada. Havera uma bomba, para recalcar dgua a caldeira de recuperacdo e
uma torre de resfriamento, para arrefecer a &gua que passa pelo condensador na maquina de

absorcdo. A configuracdo proposta para a planta de cogeracao esta ilustrada na figura 37:

Motor de
Combustio Gerador
Interna

= 5 Cueima
suplementar

Gases de Exaustio -
T Chamine
s iy

o
C.R. Vapor Saturado
- i
{a%
N
Asua fria
Sistema de Mo de
& Refrigeracdo por|  Recfriamant
Absorcin J
A
Bomba | | ¢ -

Tangque
Figura37 — Configuracéo proposta para planta de cogeragao no setor terciario.
Inicialmente, com base na demanda térmica do shopping-center, especifica-se um
modelo comercial de equipamento de refrigeracdo por absorcdo que atenda a demanda de

agua gelada. A partir de catadlogos de diversos fabricantes de maquinas SRA, verificam-se

equipamentos compativeis e 0 mais adequado para esta aplicacao é o que segue:

63



Sistema de Refrigeracéo Escolhido:

Fabricante Sanyo Electric Co.

Modelo: TSA-NE-32.

Capacidade: 400TR (1407kW).

Simples Efeito — Acionado por Vapor saturado.
Vazdo de agua gelada: 242 m*/h = 4033 I/min.
Temperatura da dgua gelada: 7°C —12°C.

Vazao de vapor necessario: 1760 kg/h = 0,49 kg/s.

Temperatura do vapor de entrada: 169,6°C.

Aplicando-se um volume de controle na caldeira de recuperacdo pode-se tracar a
curva tedrica de paridade térmica e, a partir desta, define-se 0 motor de combustdo interna
adequado para a situacdo em questdo. Antes, porém, algumas consideracfes importantes sao

necessarias:

* 7 =085

o C, =115[kJ/kgK]

e T, =150[C]

o T, =27[°C] — ha= 113,23 ki/kg

V. C. na caldeira de recuperacao:

77cngépg (Tg -T,)=m,(h, —h;)

0,85x m_ x1,15(T, —150) = 0,49(2768 —113,23)
g g

1330,78
m, =————
° (T, -150)
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Para a construcdo da curva teorica de paridade térmica (CTPT), atribui-se valores para

a temperatura dos gases T4, obtendo-se os valores de vazéo correspondentes mg. A tabela 6

indica os pontos da CTPT:

Tg(°C) 300| 325| 350| 375| 400| 425| 450| 475| 500| 525| 550| 575| 600| 625| 650
mg(kg/s) | 8,87|7,60|6,65|5,91|5,32|4,84|4,4414,09|3,80|3,55|3,33|3,13{2,96|2,80| 2,66
Tabela 6 — Pontos CTPT
A CTPT pode ser verificada na figura 38:
Vazio de Gases CTPT
[he/s]
9,0 \
80 |
70 © \
6,0 .
Mutfll;[‘;‘r]_al;lU.kDESha
5,0 :
4,0
3,0
2,0
1,0 ' : : : ' ' Tempartaura [5C]
300 350 400 450 500 550 600 650

Figura 38 —-CTPT

A partir da curva tedrica de paridade térmica, seleciona-se 0 motor com déficit

térmico, ou seja, cujos parametros estejam abaixo da CTPT, com o0 maior rendimento

térmico. Para esta aplicacdo o motor selecionado foi o que segue:
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Motor Escolhido:

Fabricante Waukesha.

Modelo: APG1000 60Hz

Eficiéncia (n): 40,4%

Vazéo dos gases: 20700 kg/h = 5,75 kg/s.
Temperatura dos gases de exaustéo(T,): 351°C.
Poténcia Elétrica: 1100 kW.

HR: 8911 kJ/Kkg.

Selecionado o0 motor, realiza-se a anélise do pinch-point (para verificar o atendimento
a 2 @ lei da Termodindmica) e também os valores maximo e minimo da temperatura na

chaminé para esta configuracéo.

Anédlise de pinch-point:

- Lado do gas: ég =m, xCpy x(T, = Ty,)
Q,=5,75. 1,15. (351 — 150) = 1329,11 [kW]

- Lado do Vapor: h; =719 kJ/kg
h, = 2768 klJ/kg
Tt = 169,6°C — O vapor do SRA ¢ saturado.

Q,=m,(h, —h,,) Q,=049x (2768 -113,23) =1300,84 [KW]

Q =m,(h, —h)  Q, =0,49x (2768 —719) =1004,01[kW]
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O gréfico da analise de Pinch-Point estd ilustrado na figura 39:

Temperatura {*C)
350 ¢

300

250 |

200 |

150 | -

100 |

50:

Q (W)

a 200 400 600 200 1000 1200 1400

Figura 39 — Analise grafica através do método de Pinch-Point

Verifica-se entdo se a temperatura dos gases que saem na chaminé (T¢,) esta dentro de certos

limites usuais:
Q,
Tch =Tg +[(Tsat +ATpp)_Tg]XQ_
|
1329113
T, =351+[(169,6 +{10;30} - 351 x ——
o = 351+[169,6-+{L030} - 361 <
T, =12410°C
T, . =150,60°C
Verifica-se o déficit térmico:
TICR X Qg < Qa
0,85x1329,113 =1300,84
1129,75<1300,84

67



Como a condigdo do déficit térmico foi satisfeita, calcula-se a queima suplementar na
caldeira:

ms: 1 ><[mv(hv_ha)
PCI

- mg(_:pg (Tg _Tch )]

Ncr

1 1300,84

m, = x|
50000 0,85

~1329113)]

m, = 0,0040257 [kg/s]
O Consumo de combustivel no motor (m.) sera entdo calculado:

~ W, xHR  1100x HR
° 3600x PClI 3600 x PCI

HR = 3600 = 3600 =8910,89kJ / kWh
n, 0,404

- _1100x891089
* "~ 3600x 50000

m, = 0,0544kg /s

Adotando que a relacdo entre o consumo de combustivel suplementar na caldeira pelo
consumo de combustivel requerido pelo motor deve ser menor que 10%, pode-se verificar a
relacéo:

™, 000402575 .
m,_ 00544

O rendimento de cogeracao pode ser calculado pela relacao:

7 _ Wig + Qroceso
cogeragéo mcomb PCI
1100 +1329,113
77cogeraq§o = = 83,16%

0,05842 .50000
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Ainda, faz-se importante observar os requisitos minimos, segundo aspectos de
racionalidade energética, para o reconhecimento da qualificacdo de centrais termelétricas
cogeradoras, com vistas a participacdo nas politicas de incentivo ao uso racional dos recursos
energéticos. De acordo com o paragrafo 2° do artigo 4° da resolucdo normativa 235 da
ANEEL de 14 de Novembro de 2006, uma central cogeradora preenche 0s requisitos
minimos de racionalidade energética mediante o cumprimento das seguintes inequacdes:

1. E >15%, onde:

Ef

E, = energia da utilidade calor, cedida pela central termelétrica cogeradora, no seu

regime operativo médio, em kWh/h, em termos liquidos;

E . = energia da fonte, energia recebida pela central termelétrica cogeradora, no seu

regime operativo médio, em kWh/h, com base no conteldo energético especifico, que no

caso dos combustiveis é o Poder Calorifico Inferior (PCI);
Para o0 caso estudado:

E, =m, (h, —h,) = 0,49x (2768 —113,23) =1300,84 [KWh/h]

E, = x PCI = 0,05843x 50000 = 2921,29 [KWh/h]

comb

% =44,53% ( >15%)

f

E E
2. —L |+ X +=->F,%, onde:
Ef f

E., = capacidade de energia eletromecanica instalada [kKwWh/h];
F.% = fator de cogeragéo, parametro definido em funcéo da poténcia instalada e da

fonte da central termelétrica cogeradora, o qual aproxima-se do conceito de Eficiéncia
Exergética;

X = Fator de ponderacdo, parametro adimensional definido em funcdo da poténcia
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instalada e da fonte da central termelétrica cogeradora, obtido da relacdo entre a eficiéncia de
referéncia da utilidade calor e da eletromecénica, em processos de conversdo para obtencéo
em separado destas utilidades. Os valores do fator de ponderacdo e do fator de cogeracéo
estdo tabelados na tabela 7:

Fonte/poténcia elétrica instalada X Fe%
Derivados de Petrdleo, Gas Natural e Carvio:

Até 5 MW 2,14 41

Acima de 5 MW e até 20 MW 2,13 44
Acima de 20 MW 2,00 50

Demais combustiveis:

Até 5 MW 2,50 32

Acima de 5 MW e até 20 MW 2,14 37
Acima de 20 MW 1.88 42

Calor recuperado de processo:

Até 5 MW 2,60 25

Acima de 5 MW e até 20 MW 2,17 30
Acima de 20 MW 1,86 i5

Tabela 7 - Os valores de “X” e “Fc” para “cogeragéo qualificada” (ANEEL)

Para o caso estudado: F,%=41% e X =2,14

1300,84 214 1100

: +
2921,29 2921,29
58,44% > 41%

> 41%

Como todas as condic@es técnicas foram atendidas, a proposta de implementacao de
uma planta de cogeracdo no shopping-center é tecnicamente viavel, além de atender os

requisitos para uma central cogeradora qualificada.
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7. ANALISE ECONOMICA

7.1. CONSIDERACOES IMPORTANTES

A analise econémica neste projeto serd composta de trés etapas. Primeiramente
calculam-se as despesas da operacdo do shopping-center em um cenario onde ndo ha
cogeracdo (cenario A). Posteriormente, faz-se o calculo das despesas em um cenario onde ha
cogeracdo (cenario B). Por fim, faz-se o calculo do pay-back composto da planta proposta.

O shopping-center estudado enquadra-se no grupo A4 de consumidores de energia da
EDP Bandeirante, com tarifacdo horo-sazonal (THS) azul e, de acordo com a analise técnica
efetuada, consumira cerca de 116.000 m® de gés natural por més, enquadrando-se na classe 4
de consumo da Comgas no segmento cogeracao.

As tarifas de energia elétrica e de gas natural utilizadas neste estudo estdo
relacionadas nas tabelas 8 e 9 respectivamente:

TARIFAS PARA O FORNECIMENTO DE ENERGIA ELETRICA
DEMANDA
SUBGRUPO A4 - THS AZUL [RS/Kw] CONSUMO [R$/Kw]
PONTA PERIODO SECO (PS) 30,56 0,25073
PONTA PERIODO UMIDO (PU) 30,56 0,22739
FORA DE PONTA PERIODO SECO 7,35 0,15884
FORA DE PONTA PERIODO UMIDO 7,35 0,14530

Tabela 8 — Tarifas para o fornecimento de energia elétrica (EDP Bandeirante, 2012).

TARIFAS PARA O FORNECIMENTO DE GAS NATURAL
SEGMENTO COGERACAO

CLASSE 4 - Cogeracao destinada a consumo préprio
ou venda a consumidor final
VALOR FIXO (R$/m?) VALOR VARIAVEL (R$/m3)

0,797632 0,176856
Tabela 9 — Tarifas para o fornecimento de gas natural segmento Cogeracio (COMGAS, 2012).
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A demanda e o consumo do shopping-center estdo relacionadas nas tabelas 10 e 11

respectivamente:

MES DEMANDA NA PONTA [Kwh] [ CONSUMO NA PONTA [Kwh]
FEVEREIRO 2011 1319 74788,28
MARCO 2011 1318 77649,04
ABRIL 2011 1279 65657,48
MAIO 2011 1164 69875,68
JUNHO 2011 1128 61794,88
JULHO 2011 1214 68685,40
AGOSTO 2011 1205 69621,16
SETEMBRO 2011 1237 67653,60
OUTUBRO 2011 1283 66411,52
NOVEMBRO 2011 1334 68664,40
DEZEMBRO 2011 1438 85149,12
JANEIRO 2012 1307 79126,88
MEDIA 1268,83 71256,45

Tabela 10 — Demanda e Consumo na ponta.

MES DEMANDA FORA DE PONTA [Kwh] | CONSUMO FORA DE PONTA [Kwh]
FEVEREIRO 2011 1336 383897,50
MARCO 2011 1356 411627,16
ABRIL 2011 1308 391142,08
MAIO 2011 1113 349501,04
JUNHO 2011 1113 317916,08
JULHO 2011 1183 361957,12
AGOSTO 2011 1215 340978,96
SETEMBRO 2011 1274 374438,12
OUTUBRO 2011 1275 355747,28
NOVEMBRO 2011 1268 374710,84
DEZEMBRO 2011 1422 433234,48
JANEIRO 2012 1329 388563,56
MEDIA 1266,00 373642,85

Tabela 11 — Demanda e Consumo fora de ponta.

Observacdo: A demanda contratada na concessiondria é de 1350 kWh. Os valores de
consumo utilizados nos céalculos serdo os valores médios. Considera-se que 0
estabelecimento funciona 14 horas por dia (das 10h00min h as 00h00min), todos os dias da

Seémana.
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7.2. CENARIO A - SEM COGERACAO

Neste cenario, toda a energia do shopping-center é comprada da concessionaria e a demanda
térmica é atendida através da utilizacdo de uma maquina de refrigeracdo por compressdo

(SRC). Calcula-se entdo, para esta situacdo, as despesas com energia e impostos:

Despesas com demanda:

Despesas (PU)=[(Demanda contratada —kWh)*(tarifa de demanda em horario de ponta
Umida — R$) + (Demanda contratada — kWh)*(tarifa de demanda em horério fora de ponta
Umida-R$)*5

Despesas (PS)=[(Demanda contratada —kWh)*(tarifa de demanda em horario de ponta seca—

R$) + (Demanda contratada — kWh)*(tarifa de demanda em horario fora de ponta seca-R$)*7

Despesas (PU) = (1350 x 30,56 + 1350 x 7,35) x 5 = R$ 255.892,50
Despesas (PS) = (1350 x 30,56 + 1350 x 7,35) x 7= R$ 358.249,50

Despesa total anual com demanda = R$ 614.142,00

Despesas com consumo:

Despesas (PU) = [(Consumo médio em horario de ponta - kwWh)*(Tarifa de consumo em
horério de ponta Umida — R$)*+(Consumo médio em horério fora de ponta — Kwh)*(tarifa de

consumo em horario fora de ponta imida — R$)]*5 meses
G (PS) = [(Consumo médio em horéario de ponta - Kwh)*(Tarifa de consumo em horério de

ponta seca — R$)+(Consumo médio em horario fora de ponta — Kwh)*(tarifa de consumo em

horério fora de ponta seca — R$)]*7meses
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Despesas (PU) = (71.256,45 x 0,22739 + 373.642,85 x 0,14530) x 5 = R$ 352.466,55
Despesas (PS) = (71.256,45 x 0,25073 + 373.642,85 x 0,15884) x 7 = R$ 540.508,92

Despesa total anual com consumo = R$ 892.975,47

Despesas com impostos:

O ICMS é o imposto sobre operacBes relativas a circulacdo de mercadorias e sobre
prestacOes de servicos. Calcula-se o ICMS de acordo com a equacao 45 (EDP Bandeirante,
2012).

ICMS = (Consumo + PIS / PASEP / Cofins) x Kﬁj —1} , onde: (45)

X = aliquota referente a classe do cliente = 18% (EDP-Bandeirante, 2012).

O valor do PIS/PASEP/Cofins sera calculado como sendo a média entre os valores dos

meses de Setembro de 2011 e Outubro de 2012, conforme indica a tabela 12:

Més Pis /7 Pasep Cofins Total
out/12 0,53 2,4 2,93
set/12 0,54 2,53 3,07
ago/12 0,77 3,59 4,36
jul/a2 0,82 3,72 4,55
jun/12 0,66 3,01 3,67
mai/12 0,63 2,95 3,58
abr/12 0,63 2,95 3,58
mar/12 0,96 4,39 5,35
fev/12 0,68 3,1 3,78
jan/12 0,46 2,16 2,62
dez/11 0,59 2,74 822
nov/11 0,88 4,02 4,9
out/11 0,93 4,25 5,18
set/11 0,71 3,29 4

MEDIA 3,92

Tabela 12 — Valores do PIS/PASEP/Cofins (EDP Bandeirante, 2012).
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Desta forma, calcula-se o valor do ICMS:

1
1-018

ICMS =[(892.975,47) + (35.004,64)]{[ J—l} = R$ 203.702,95

Despesa total anual sem cogeracdo = Despesa total com demanda + Despesa total com

consumo + Despesa com impostos

Despesa total anual sem cogeracdo = R$ 1.710.820,42
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7.3. CENARIO B - COM COGERACAO

Neste cenario, a energia elétrica do shopping-center é gerada através do gerador acoplado ao
motor e a demanda térmica é atendida através da utilizacdo de uma maquina de refrigeracao

por absorcdo (SRA).

Neste cenario com cogeracdo, calculam-se as despesas com o consumo de Gas Natural:

Consideracdo: A massa especifica do gas natural é 0,766 kg/m3 (COMGAS, 2012) e o

consumo total de combustivel obtido pela analise técnica é de 0,05843 kg/s .

Consumo de gas natural = 0,05843 kg/s = 274,58 m*/h

Despesa GN =[274,58 x (0,176856+0,797632) x 14 x 365] = R$ 1.367.335,38

A despesa anual total da planta operando com cogeracdo sera:

Despesa anual com cogeracdo = Despesa com gas natural

Despesa anual com cogeracdo = R$ 1.367.335,38

A economia anual da operac¢do com cogeracdo em relacdo a operacdo sem cogeracao:

Economia/Receita = Despesa anual sem cogeracdo (Cenario A) — Despesa anual com
cogeracdo (Cenario B).

Economia/Receita = 1.710.820,42— 1.367.335,38 = R$ 343.485,04
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7.4. INVESTIMENTOS NA PLANTA DE COGERACAO

As equacdes que governam os calculos dos custos de aquisicdo de equipamentos da
planta de cogeracdo estdo apresentadas na tabela 13:

Equipamento Custo de Varidveis
aquisicao
Moto-gerador a Y - USSKW
gas ¥=10982.X""¥ X - kW
elétrico
gerado
Y - USSKW
Unidade de térmico
Recuperagdo | Y=19614.X""%" | recuperado
Térmica X -kW
térmico
recuperado
Unidade de
Refrigeragdo | Y=33592.X"3% | Y. US$/TR
or
Gnrrprisaﬁn de X-TR
Vapor (Chiller) (tonelada de
refrigeracio)
Unidade de
Refrigeragdao | Y=43648.X"%* | Y. US$/TR
por Absorgao
(Chiller) X-THR

Tabela 13 — Custo de Aquisicdo de equipamentos (FONTES et. al., 2010).

A partir das equac0es tabeladas calculam-se os custos de aquisi¢do dos equipamentos
da planta de cogeracédo proposta.

Consideracdo: Cotacdo do délar em 09/10/2012 — US$1,00 = R$2,0280.

a) Custo de aquisicdo do Moto-gerador a gas:

AquisicdoMoto — Gerador =1098,2 x (11007°*") = 474,93 US$/kW = US$ 522.419,55

AquisicdoMoto —Gerador = R$ 1.059.466,85
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b) Custo de aquisicdo da caldeira de recuperacdo CR:

AquisicoCR =1961,4 x (1329,117%°") = 44,59 US$/kW = US$ 59.268,19 = R$ 120.195,90
c) Custo de aquisicdo da maquina de absorcdo SRA:

AquisicioSRA = 4364,8 x (400 %) = 684,14 US$/TR= US$ 273.657,39 = R$ 554.977,19
Investimento Total = (1.059.466,85 + 120.195,90 + 554.997,19) = R$ 1.734.659,94

7.5. CALCULO DO PAY-BACK COMPOSTO

O pay-back composto corresponde ao periodo de tempo no qual o capital investido é
recuperado e seré calculado através da relacdo: (Equacdo 46, MATELLI,2011).

in1— (2)1

PBC = ————, onde: (46)
In(1+k)

k = taxa de juros anual (Taxa Selic)
k= 12% ao ano
P = Investimento: R$ 1.734.659,94

R = receita anual: R$ 343.485,04

Desta forma, o pay-back composto sera: PBC = 8 anos .
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8. CONCLUSOES

O estudo realizado neste trabalho de conclusdo de curso prop6s a implementacédo de
uma planta de cogeracdo em um shopping-center, com demanda de agua gelada para o
sistema de ar condicionado e de energia elétrica para os demais sistemas. A planta de
cogeracao foi proposta na configuracéo topping, com o calor residual do processo de geracao
de energia sendo recuperado para a geracdo de calor Gtil.

Quanto aos equipamentos, utilizou-se como acionador primario um motor de
combustdo interna (M.C.I) a gas natural da marca Waukesha (modelo APG1000), uma
caldeira de recuperacdo com queima suplementar (C.R.) e um sistema de refrigeracao
composto por uma maquina de absorcdo de simples efeito (S.R.A.) da marca Sanyo Electric
(modelo TSA-NE-32), para atender a demanda de dgua gelada.

Esta proposta apresentou viabilidade técnica, atendendo a demanda térmica do
estabelecimento e também a demanda elétrica.

Com a proposta da planta viavel tecnicamente se fez entdo o estudo da viabilidade
econdmica, buscando avaliar se a reducdo que se pode obter nos custos de aquisicdo de
energia é suficiente para garantir um retorno adequado para o investimento a ser realizado.

O projeto proposto apresentou um pay-back composto de 8 anos. De acordo com
Silveira (1994), o tempo de retorno de investimento considerado satisfatorio para
implantagdo de sistemas de cogeracdo no setor tercidrio, ainda ndo se encontram
consolidados na literatura, entretanto, cita como referéncia para instalacdo de cogeradores
compactos , um retorno de 2,5 a 4 anos. Verifica-se que o pay-back apresentado pelo projeto
proposto ndo se enquadra neste intervalo e, portanto, ndo € satisfatorio.

E importante observar que, este estudo teve carater preliminar e outras ferramentas de

tomadas de decisdao e modelos financeiros devem ser utilizados.

79



9. ANEXOS

ANEXO A - Dados do SRA.

# NE Model Specification

Model (TSA-NE-* = | uUnit ME=11 NE-12 | ME-13 ME-14 ME-21 ME-22 ME-23 MNE-24 ME-31 ME-22
Falrigsratian (USATI 1041 120 160 180 210 240 280 320 360 400
Capacily W 352 422 527 B33 738 EB44 285 1,125 1. 266 1,407
Chilllse] watir systam 12 = FCiFouling fackor = O08EMG KW (0.000 1M C { keal) “Max. working pressuse 784kPa (8 kgl / en'G) §
Flow rate m¥h 60.5 7z.8 o0 7 109 127 145 169 104 18 24z
LwiH 0] 6.5 B & 8.0 A3 5 75 5.1 5.5 5.0 .1
PSS AP kPa fid 65 7 &1 74 37 50 54 57 &0
Connection [(J1S) inch 4 5 &
Halding water yolume| iter g1z [ ohas | oas [ ooaz 0z2 [ oz4 oz | onao 034 | 036
Cooling water system 32 — 37.5°COFouUlng factor = 0.0RBMEC § KW (00001 mPR°C / keal) - Max, working pressure 7RAKPE (8 kgl ! cméG) )
Flow rato m"i’h 100 120 150 18 210 &40 2HO 220 A6 400
Hran I:mH’ﬂ:l 3.8 4.4 LB ] T 56 52 18 121 a7 5.4
kP a8 43 B4 Tr- -1 &1 107 119 BE az
Commection (J15) inch 5 L] 8
Halding water yobims m' .31 0.34 0.3e .42 0.53 .58 053 o.E9 089 I 0.95
Kind of steam Saturated Steam
Ihgem* G [
Supply pressure g 75
Steam consumption| kogdh 440 528 HED 792 924 1,060 1,230 [ 1410 1560 | 1.750
Steam connection (IS mch 2 2112 3
Dran connection (JI5)| Inch 1 1.1/
Control vahve coon, (51| ineh 1112 | z
Owerall dimentons
Langth (L) mm 2,785 | 3.735 3.865 [ 4,805 4.930
Widith (W) mm 1,440 1,835 1.755
Haight {H} mm 7.200 2,250 2.390
Tulbse raroval mm 2,400 | 3,400 | 4,500
Waights
[Cpuratian wsight kal 4,208 4,400 5.500 5.700 6800 7,300 8,400 3,800 10800 | 11.200
[Max shipping weight| kgt 3,800 4,000 5,000 5,100 5,100 6,300 7,500 7,800 9,500 B9800
[Total Shipping weight| kgt 3.0 4000 5,000 5100 6,100 5,300 7,500 7,800 9600 .90
Shipping method 1 section
| Electric Powar 3 phasc 280V B0Hz
Tatal electic current A 7.2 101 12.9
Apparent power KA 5.5 7.8 0.2
Eleitic data
KW 1.3 25 ER
Bl B pom o 4.9 6.8 8.1
) W = w
Mo, 2 ABS pump 7 o
KW 0.2 o4
it A 1.3 1.8
W 0.4
Purgs pump . o
PO caoll haootor w 38
Caontral clrcult W )
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ANEXO B - Dados do MCI

technical features

description

IS

Efficiency Miller Cyclie combustion, low flow loss engine breathing, Specific Hagher electrical efficency mosdmizes
turbocharger matching and high efficiency genenators rafurm on investment

Ermissamns. Awadobility of e diffierent NOx emissions settings for 50/60 Hz Optimized efficiency at each emissions
allows for opplication flesdbility rating

Packoge obility Owerall enginefgensat envelope swupports containerzation. Recent  Absity to create o compact and portoble

updates ta Ar Cleaner and Closad-loop cronkcese breather system  genset solution

technical data

Engire Waukesha 16W150LT0, Four Cycle, Lean Burn Dimersions | x W = B mm fechl
Cylinders VIE  ioter Conrection S405 §20) x 2143 (e w 2355 B7)
Frtan disolacement GALI2%25cuin]  HeatExchonges SE21 {229 x 2160 (B5) x 2215 (B7)
Bore & stroke 162w 165 mem SO0 68Y
e Weights kg llb
r— = gl Woter Canneciion 13727 (302001
iy wches copen Llgel o Euchonger 14182 (312001
Lube oil copocity B20 L (215 gol)
Siorting system 206DC Electric
Diny wemightt 13,730 kg (30,200 k)
Motural gos
Eitln st LE00 rpm&l Hz L3500 rpenS0 Hz
HOx configuration Pl ki1 meli%d PthikW) nibh i ot % Pelkd] nel i Pth (k&) mthif&]  phot B8|
T Lusft P Swandard 1,100 517 1,053 389 BLE 1,000 421 405 k2T i
1.0 gfbhahr® CHP 1,100 417 1,260 477 BO% 1,000 521 1,067 &49 870
12 TA Luft MOk | Standard - - - - - 1,000 Ll ] A aoT
0.5 g/bhphr CHP - - - - - 1,000 405 1,132 53 871
Swandard 1,100 T 1,095 406 Bis =L = ] = =
0.6 glbhphr
CHE 1,100 €8 1,300 483 Bl iy = .. e i
Blogas
T Lusft Pk Standard 1,100 403 455 370 Eri] 1,000 s20 835 350 70
1.0 gfbbgbr® CHP 1,100 409 1,192 443 BS.2 1,000 &20 1,005 a1 B4l
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