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RESUMO

Modelagem energética, exergética e econébmica de um ciclo
combinado baseado em uma microturbina a gas operando com biogas
para geragao de energia elétrica e agua aquecida

Este estudo tem como objetivo analisar a possibilidade de implementar um
projeto de cogeragao de energia elétrica e agua aquecida em propriedades
rurais a partir da utilizagao de biogas como combustivel. Utilizou-se como
fonte de energia, um conjunto gerador baseado no ciclo Brayton em que,
foi elaborado um estudo térmico e exergético, baseados na primeira e
segunda lei da termodinamica, na buscar de fontes de perda de energia e
irreversibilidades. Foram criados trés cenarios de temperatura ambiente
onde apresentaram-se dados quantitativos da eficiéncia elétrica, energética
e exergetica, além das taxas de exergia destruida em cada um dos
componentes e para o ciclo como um todo. Adicionalmente, desenvolveu-
se um modelo econémico do projeto, onde foram considerados os custos
associados a implementacdo e de operagdo da planta geradora como,
biodigestor para produgao de biogas, microturbina a gas, trocador de calor,
materiais para obra civil, manutencdes e compra de insumos. Como receita,
considerou-se o valor que deixou de ser pago com a compra de energia da
rede basica em BRL/KWh. Ao final do estudo foi possivel comprovar que
para temperaturas mais altas ha uma perda da eficiéncia elétrica, térmica
e exergética da turbina. E atestou-se que o aproveitamento do calor
rejeitado pelos gases de descarga aumentou a eficiéncia do ciclo e reduziu
a taxa global de destruicdo de exergia. Economicamente o projeto se
mostrou viavel, com VPL positivo e com taxa de retorno superior a taxa de
desconto proposta.

Palavras chaves: Microturbina a gas. Biogas. Ciclo Brayton. Recuperagao
de calor residual. Analise Termodinamica. Analise Exergética. Analise
Econémica.



ABSTRACT

Energetic, exergetic and economical modeling of a combined cycle
based on a micro gas turbine operating with biogas to generate
electricity and heated water

This study aims to analyze the possibility of implementation of a
cogeneration system to produce electricity and heated water in rural
properties using biogas as fuel. A generator based on the Brayton cycle was
proposed as energy source, which a thermal and exergetic study, based on
the first and second laws of thermodynamics was carried out, searching for
sources of energy loss and irreversibility’s. Three ambient temperature
scenarios were created, where quantitative data of electrical, energy and
energy efficiency were presented, as exergy rates destroyed in each
component and for the whole cycle as well. Also, an economic model of the
project was developed, which the costs associated with the implementation
and operation of the plant were considered, such as biodigester for biogas
production, micro gas turbine, heat exchanger, materials for civil works,
maintenance and purchase of others materials. As revenue, it was
considered the amount of energy that was not purchase from the basic grid
in BRL/kWh. At the end of the study, it was possible to prove that in higher
temperatures the electrical, thermal and exergetic efficiency are lower,
when compared to lower temperatures. And it was attested that the use of
rejected heat exchanger increased the efficiency of the cycle and reduced
the overall rate of exergy destruction. Economically, the project proved to
be viable, with a positive NPV and with a rate of return higher than the
proposed discount rate.

Key-words: Micro gas turbine. Biogas. Brayton cycle. Waste heat recovery.
Thermodynamic Analysis. Exergetic Analysis. Economic analysis.
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1 INTRODUGAO
1.1. Motivacao

O mundo, de uma maneira geral, move-se em diregdo ao crescimento
econdmico, resultando em uma demanda crescente por energia elétrica. A0 mesmo
tempo, o cenario atual € de revisao das matrizes existentes em busca por solugbes
mais eficientes e menos nocivas ambientalmente.

Segundo dados apresentados pelo sistema SIGA da ANEEL (2021), o Brasil
apresenta, atualmente, uma matriz elétrica muito dependente de fontes hidraulicas,
responsavel por cerca de 60% de toda capacidade instalada. No entanto, este cenario
ja se mostrou problematico em periodos de estiagem muito severos. Com base nesta
problematica, a matriz elétrica brasileira vem caminhando para uma maior
diversificagdo em sua estrutura, adotando, cada vez mais, outras fontes ao seu
portifélio como, edlica, solar, térmicas e fontes de energia alternativa.

Ainda, segundo dados da plataforma SIGA da ANEEL (2021), no ano de 2021,
existem 12 GW de capacidade em construcdo, sendo 31% desta capacidade
proveniente de fontes fosseis ndo renovaveis, representando um retrocesso ambiental
e uma abertura a uma maior oscilagdo no prego da energia devido a variagdes no

valor do petrdleo e seus derivados no mercado internacional.

pcH UHE

3% 1% UTN

UTN - Usina Termonuclear
PCH - Pequena Central Hidrelétrica
EOL - Usina Edlica

UTE UFV - Usina Fotovoltaica

32% PCH - Pequena Central Hidrelétrica
UHE - Usina Hidrelétrica
CGH - Central Geradora Hidrelétrica

Figura 1.1: Capacidade total de geragao de energia em construgao por fonte

Ao mesmo tempo, o Brasil possui um enorme potencial para a geragdo de
energia via fontes alternativas, setor esse, ainda pouco explorado. O Brasil sendo



responsavel por uma das maiores produg¢des agricolas e pecuarias do planeta
ademais, com centros urbanos populosos, mediante o tratamento dos residuos e
dejetos gerados pode-se obter o biogas, uma fonte de energia menos nociva ao meio
ambiente.

Takaki (2006) propde o estimulo a geragao independente e descentralizada de
energia elétrica como alternativa de crescimento mais otimizada, frente ao modelo
antiquado de desenvolvimento de grandes usinas centralizadas.

Dentro do campo de opgdes de geragdo de energia distribuida, as pequenas
centrais térmicas apresentam-se como opg¢ao e, mais especificamente, as
microturbinas a gas destacam-se como uma tecnologia relativamente recente, porém
com grande potencial e compativel com o uso de biogas.

Como forma de potencializar as vantagens do uso de uma pequena central
térmica esta a adogcdo de um sistema de cogeragdo. Essa opgao permite reduzir
custos operacionais e economizar combustivel, por meio de uma eficiente utilizagao
da energia para a producgao de eletricidade e outras formas de utilidades. Somado ao
fato de o sistema de cogeragéao possibilitar a diminui¢do dos poluentes rejeitados para
atmosfera (TAKAKI, 2006).

1.2. Objetivos

Este trabalho pretende avaliar viabilidade técnica e econdémica do uso do
biogas proveniente da digestao anaerdbia, fermentagcao na auséncia de oxigénio, de
residuos agricolas, dejetos da criacdo de animais e residuos urbanos, como
combustivel auxiliar, para geracéo de energia elétrica em ciclos combinados hibridos
com turbinas a gas comercialmente disponiveis, e assim flexibilizar o uso exclusivo de
gas natural, de origem féssil.

Para isso, uma analise energética e exergética da microturbina a gas e do
trocador de calor acoplado aos gases de descarga sera realizada, a fim de, analisar a
eficiéncia do conjunto e encontrar os pontos em que se concentram as maiores
irreversibilidades.

Por fim, um modelo financeiro sera desenvolvido visando comprovar, ou ndo, a
competitividade financeira do conjunto frente a compra de energia da rede de

distribuicao.



2 ELEMENTOS APLICADOS A PLANTA PROPOSTA
2.1. Visao Geral
A planta proposta tem por objetivo gerar energia elétrica e agua aquecida para

uma propriedade rural a partir de biogas gerado na mesma. A figura 2.1 apresenta

uma viséo geral da planta proposta pelo estudo.

-~ Biodigestor

seb e euigin}

9]
=
QO
2
T dor de 2
Residéncia foce
calor
Fluxo de biogas = Fluxo de agua quente Fluxo dos gases de

Energia elétrica === Fluxo de agua fria exaustao

Figura 2.1: Layout da planta proposta
2.2. Biogas

O biogas apresenta-se como um conjunto de gases provenientes da
decomposicao natural de matéria organica sélida ou liquida por micro-organismos em
anaerobiose (ARAUJO et al. 2014). Majoritariamente, o biogas é composto por diéxido
de carbono e metano, sendo este ultimo o responsavel por determinar seu potencial
energético. Segundo Suzuki et al. (2011) o teor de metano no biogas varia de 40 a
75%, dependendo da matriz organica utilizada. Ao mesmo tempo, o processo de
biodigestao converte apenas 2,0 a 4,0% do peso da matéria organica utilizada em
biogas.

Segundo Araujo et al. (2014) o biogas quando comparado ao gas natural,
possui baixa densidade energética devido a alta concentragéo gas carbénico (CO2),
considerado abafante, com razdo variando de 25% a 40%. Outros gases também
estdo presentes em menores quantidades, inferiores a 1%, como, nitrogénio (N2),
monoxido de carbono (CO) e sulfeto de hidrogénio (H2S), sendo este ultimo bastante
corrosivo (SOUZA et al. 2003; SUZUKI et al. 2011).



2.2.1. Propriedades do Biogas

A analise energética do conjunto gerador depende da definicdo de algumas
propriedades do combustivel utilizado.

A primeira delas é o poder calorifico, como ja falado, este depende diretamente
da concentracdo de metano presente na composicdo (ARAUJO et al. 2014; SOUZA
et al. 2003; SUZUKI et al. 2011).

Desta forma, o poder calorifico inferior do biogas pode ser escrito como:
PCIBiogés = V¢Hq, 'PCICH4 (2-1)

Sendo:
Vcy,: @ razéo volumétrica de metano (CHa) (%);
PClcy,: o poder calorifico inferior do metano (kJ/kg);

PClgjo4ss- 0 poder calorifico inferior do biogas (kJ/kg).

Como a concentracdo de metano depende da fonte organica geradora, ndo ha
um valor predeterminado para o pode calorifico do biogas. No entanto, quando
purificado, este valor pode chegar préximo a 44 MJ/m3 (ARAUJO et al., 2014). Para o
biogas nao purificado o poder calorifico inferior se aproxima de valores na faixa de 17
a 25 MJ/m3 (CHANG et al., 2019).

Tabela 2.1: Poder Calorifico Inferior de gases

Gas Poder Calorifico Inferior (kcal/m?®)
Metano 8.500
Gas de Cidade 4.000
Gas Natural 8.554
Biogas 5.500

Fonte: GENOVESE (2006)

Outra propriedade importante para a analise do combustivel é a densidade, que

segundo SOUZA (2003), pode ser determinada como:

vCH ' 0,679 + (1 - UCH ) ) 1,84’1
PBiogis = —— o6 (2.2)




2.2.2. Composicao do Biogas de Referéncia

Como destacado em se¢des anteriores, o biogas ndo possui uma composi¢cao
padrdo. Para fins deste estudo, utilizou-se a composigdo média do gas apresentada
no estudo de CHANG et al. (2019), proveniente da Estacédo de Tratamento de Esgoto
de Bali, Taiwan. A tabela 2 apresenta a composicao media do biogas, contando

apenas com um processo de remogéao de sulfeto de hidrogénio (H2S).

Tabela 2.2: Composicdo Média do Biogas

CHg4 CO2 H2 H2S Ar
Concentragbes na
56,1+8,0 255+98 0,5 0,99 + 0,07 18,4
planta de tratamento
Concentragbes
423+12 289+24 - - 28,9

aferidas em laboratério
Fonte: CHANG (2019)

2.3. Microturbina a Gas

Turbinas a gas, sdo equipamentos que operam baseados no ciclo Brayton com
a finalidade de gerar energia elétrica. Neste ciclo, o ar passa por uma compressao
isentropica no compressor, calor € adicionado na camara de combustdo, em um
processo isobarico e, por fim, trabalho é produzido na expansao isentrépica da turbina
(FRANCO, 2019). Quando em ciclo aberto, o ar captado passa e retorna diretamente
para atmosfera, rejeitando o calor remanescente. Enquanto, em um ciclo combinado,
uma das formas mais conhecidas e aplicadas de aumento de €eficiéncia, a turbina a
gas € acoplada a uma turbina a vapor, utilizando dois ciclos, Brayton e Rankine.
Turbinas operando em ciclos simples possuem eficiéncia térmica entre 36% e 39%, ja
em ciclos combinados a eficiéncia térmica varia na casa de 55% e equipamentos mais
modernos ja alcangam os 59% (EPE, 2016).

No entanto, ambos os ciclos ideais ndo existem na pratica, uma vez que no
mundo real existem irreversibilidades. Ao longo do ciclo existem perdas de presséo
durante os processos de adi¢ao de calor e sua rejeicédo, devido as perdas de carga do
fluido ao escoar pelos dutos do sistema. Os processos de compressao e expansao
também n&o se mostram ideais, uma vez que o comportamento do compressor e da
turbina ndo é isentrépico. Com o aumento de entropia dos processos, o trabalho

liquido produzido ¢é inferior ao estimado para um ciclo ideal (FRANCO, 2019).
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Figura 2.2: (a) Ciclo Brayton aberto; (b) Diagrama T-s idela e real do ciclo aberto
(CENGEL e BOLES, 2013).

Abordando especificamente as microturbinas a gas, estas possuem eficiéncia
inferior, quando comparada as turbinas de médio e grande porte, principalmente
quando em operacao a temperaturas mais baixas. A fim de mitigar esse problema, um
recuperador de calor pode ser utilizado, resultando em eficiéncias entre 25% e 33% e
poténcia de saida entre 30 kW e 1 MW (CAPSTONE, 2021).

O recuperador de calor €, em esséncia, um trocador de calor, onde usa o calor
remanescente nos gases de descarga da turbina como fonte quente para elevar a
temperatura do ar na entrada da camara de combustdo. Desta forma, o recuperador
reduz o delta de temperatura entre a entrada da camara de combustdo e a
temperatura desejada na entrada da turbina, diminuindo a necessidade de queima de
combustivel ao fazer o uso de uma fonte de calor que seria descartada e, elevando

assim, a eficiéncia do conjunto.

Regenerator

GI.‘I

Combustor

5
4 5
) -
- - 5

|Compressor Turhine —

3

(a) (b)
Figura 2.3: (a) Ciclo Brayton com recuperador; (b) Diagrama T-s ideal com
recuperador. Adaptado de SANTOS (2014)



As microturbinas apresentam-se como uma op¢ao aos geradores diesel,
diferenciam-se, principalmente, pela maior versatilidade, podendo operar com
diversos combustiveis além do proprio gas. Também, apresentam emissdo de
poluentes reduzida e menor demanda de paradas para manutengdes. O overhaul,
para microturbinas ocorre entre 48.000 e 60.000 horas de operagao, enquanto que
para geradores diesel ocorre entre 12.000 horas e 15.000 horas (BERTIOTTI, 2014).

Como desvantagem, destacam-se o custo superior de implementagao, cerca
de 30%, além da necessidade de fornecimento de gas pressurizado, acima de 4 bar,

requerendo a instalagdo de compressor (BERTIOTTI, 2014).

Para a elaboracdo deste estudo, utilizou-se a turbina C30 da Capstone,
compativel com o uso de gas natural, combustiveis liquidos (Querosene,
Combustiveis de Aviacédo, Diesel de Ultra Baixo Enxofre), Biogas (Aterro e Digestor),
Gas Associado, Gas Acido e Gas Propano (CAPSTONE, 2021).

Saidade escape Recuperador

Compressor )
Injetor de

Gerador combustivel

Camarade

combustao
Rolamentodear

Capado

Turbina recuperador

Figura 2.4: Microturbina Capstone C30. Adaptado de Capstone Green Energy, 2021.
(FRANCO, 2019)

A tabela 2.3 a seguir apresenta algumas especificagbes técnicas apresentadas

pelo fabricante em seu datasheet para configuracéo de uso de biogas.



Tabela 2.3: Parametros da microturbina Capstone

Parametros

Poténcia elétrica 30 kW

Tenséo 400/480 VAC
Frequéncia 50/60 Hz

Eficiéncia Elétrica 26%

Heat Rate PCI 13,8 MJ/kWh

Razao de compressao 4,5

Fluxo de massa dos gases de descarga 0,31 kg/s
Temperatura de saida dos gases de descarga 275 °C

Dimensdes (Largura x Comprimento x Altura) 0,76 x 1,52 x 1,96 m

Fonte: (CAPSTONE, 2021)

Os valores presentes na tabela foram determinados e comprovados, segundo o

fabricante, para uma temperatura ambiente de 15 °C.
2.4.Trocador de Calor de Recuperagao

Os trocadores de calor de recuperagao sao equipamentos destinados a utilizar
o calor remanescente nos gases de descarga de maquinas térmicas para elevar a
temperatura de outra substancia, no caso estudado agua.

Dentro dos trocadores de calor, existem diferentes modelos, podendo ser
setorizados de acordo com a dire¢do do escoamento e formato e arranjo dos tubos.

Quanto a diregdo do escoamento, existem trés formas principais:

e Concorrente: nesta configuragdo ambos os fluidos, agua fria e o gas
quente circulam por tubos concéntricos, entrando pelo mesmo lado do
trocador e correndo paralelamente. A entrada apresenta a maior
amplitude de temperatura e ao longo do deslocamento convergem para
uma temperatura de equilibrio.

e Contracorrente: nesta configuracao, gas quente e a agua fria caminham
em diregcbes opostas, nesta situacdo as extremidades do trocador
apresentam uma variacdo da amplitude de temperaturas muito menor

quando comparado ao fluxo concorrente.
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Figura 2.5: (a) Esquema e representagdo grafica de trocador com calor de

escoamento corrente; (b) Esquema e representagao grafica de trocador de calor

com escoamento contracorrente (NACCACHE, 2020)

e Cruzado: neste escoamento, os fluidos caminham em planos distintos, o

gas quente entra em contato com a agua fria perpendicularmente,

conforme representado pela figura 2.6. O escoamento ainda pode ser

misturado ou ndo misturado. O n&o misturado conta com aletas para o

melhor direcionamento do fluxo do gas (figura 2.7 (a)).

Water

Air duct
(outline)

Figura 2.6: Trocador de calor cruzado ar-agua (LETAL, 2020)
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Em relacédo ao formato dos tubos, eles podem ser aletados ou n&o. As aletas
auxiliam a troca de calor ao guiar o escoamento, o deixando melhor direcionado e

menos turbulento, além de amplificar a troca pelo aumento de area de contato.

—

1
|
=

Cross Cross #
Flow Flow -

i ®0®
||| ©©®

Tube Pl{)k Tube Flow

(a) (b)

r

Figura 2.7: (a) Escoamento cruzado ndao misturado; (b) Escoamento cruzado
misturado (NACCACHE, 2020)
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3 FUNDAMENTOS DA ANALISE TERMODINAMICA

3.1. Introducgao

Como apresentado anteriormente, um dos objetivos principais deste estudo é
a elaboragao de uma analise termodinamica e exergética do conjunto. Desta forma,
faz se necessario a aplicagao da Primeira Lei da Termodinamica e da Segunda Lei da

Termodinémica para os volumes de controle existentes no sistema.

3.2. Analise Energética
3.2.1. Primeira Lei da Termodinamica

A Primeira Lei, também chamada da conservacédo de energia € utilizada para
relacionar as mudancas de estado e quantidades de energia transferidas no processo,
na forma de calor e trabalho. Adicionalmente, sera utilizado o conceito de volume de
controle, um volume no espago com fronteira fechada, responsavel por definir o
contorno dos componentes do sistema isoladamente (VAN WYLEN et al., 2012).

Dentro do volume de controle, conforme definido pela Primeira Lei, ndo ha como
criar ou destruir energia, apenas modifica-la para calor ou trabalho. O mesmo é valido
para a matéria, toda massa que entra deve sair ou, estar associada a um
armazenamento de matéria no interior do volume (VAN WYLEN et a., 2012).

Para microturbina a gas, sera considerada a hipotese de que o sistema trabalha
em regime permanente, onde ndo ha armazenamento de massa em nenhum dos

volumes de controle, assim define-se a equacéo:

ZmS—Zme=o (3.1)

Onde:
m,: fluxo de massa entrando no volume de controle (kg/s);

mg: fluxo de massa saindo no volume de controle (kg/s);

Com o sistema trabalhando em regime permanente, segundo Van Wylen et al.
(2012), a Primeira Lei da Termodinamica para o volume de controle pode ser definida

como:
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Gve+ Y e (e 502+ 92.) = Y g (he b 502 + g 2) 4y B2
Onde:

h.: entalpia especifica na entrada do volume de controle (kJ/kg);

h,: entalpia especifica na entrada do volume de controle (kJ/kg);

Qyc: fluxo de calor no volume de controle (kW);

V,: velocidade do fluxo entrando no volume de controle (m/s);

V;: velocidade do fluxo saindo no volume de controle (m/s);

Wy fluxo de trabalho no volume de controle (kW);

Z,: altura da entrada no volume de controle (m);

Z,: altura da saida no volume de controle (m).

No entanto, as variagdes de energia cinética e potencial serao consideradas
despreziveis no balango de energia, resultando na seguinte simplificacdo da equagéao
3.2:

QVC + z e he = z mg hg + WVC (33)

Como visto, as equacdes 3.2 e 3.3 sao diretamente dependentes da variagao
de entalpia do fluido. Cengel et al. (2013), define a variagdo de entalpia como:
Ts
Ah =] ¢,(T)dT (3.4)
Te
Sendo:
cp- calor especifico a presséo constante em fungéo da temperatura (kJ/kg.K);
T,: temperatura no ponto de entrada do volume de controle (K);

T,: temperatura no ponto de saida do volume de controle (K).

Para calcular a variagédo de entalpia, sera utilizada a seguinte aproximagao para
variacdo de calor especifico para gases perfeitos, proposta por Van Wylen et al.
(2012):

Cp = Co + Clg + CZHZ + 6393 (35)
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Onde:

0: temperatura em Kelvin divida por 1000.

A tabela 3.1 abaixo apresenta os valores das constantes presentes na equagao

3.5 para alguns gases relevantes ao estudo.

Tabela 3.1: Constantes para o calculo do ¢, de gases perfeitos

Gas Féormula  Co C C Cs '"t‘:[(‘;ab

Ar ] 105 -0365 085 -039 250-1200

Diéxido de Carbono ~~ CO; 045 167  -127 039 250 - 1200
Metano CH 12 325 075 -0,71 250-1200

Fonte: (VAN WYLEN, 2012)

3.2.2. Segunda Lei da Termodinamica

Segundo Van Wylen et al. (2012), a Segunda Lei da Termodinamica vem
complementar a primeira, no sentido de estabelecer um sentido em que processos
ocorrem. A Primeira Lei ndo impde restrigdes quanto a dire¢cao do fluxo de calor e
trabalho, um ciclo pode operar em sentidos opostos sem desrespeita-la. No entanto,
existem irreversibilidades, definidas pela segunda lei, que impedem a reversibilidade
dos processos. Desta forma, experimentalmente, um ciclo sé ocorrera se, tanto a
primeira como a segunda lei forem satisfeitas.

Para aplicar a segunda lei da termodinémica, faz se necessaria a utilizagéo da
propriedade da entropia que, em regime permanente e para um volume de controle

pode ser escrita como:

Sgerve + Z <%) + Z MySe — Z 1hgsg = 0 (3.6)

Sendo:

s.: entropia especifica na entrada do volume de controle (kJ/kg K);

ss: entropia especifica na saida do volume de controle (kJ/kg K);

Q;/T;: taxa de entropia gerada pelo fluxo de calor no volume de controle (KW/K);
T;: temperatura na superficie do volume de controle (K);

Sgervc- taxa de geragao de entropia no volume de controle (kW).
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Como o fluido de trabalho sera considerado um gas ideal, a seguinte relagcao

sera utilizada para o calculo de variagdo de entropia:

As = fTS Cp ar _ Rin (&) (3.7)
r, T Pe

Onde:
Pe. Pressao na entrada do volume de controle (Pa);
Ds: pressao na saida do volume de controle (Pa).

R: constante do gas (kJ/kg.K)

3.3. Analise Exergética
3.3.1. Apresentagao da Exergia

A analise exergética apresenta-se como um suplemento a analise energética,
uma vez que mede qualitativamente o sistema. A primeira lei sozinha indica apenas
quantitativamente a energia transferida, mas nao é capaz de indicar onde ocorrem as
perdas e nem as irreversibilidades dos processos (TAKAKI, 2006).

A exergia ja foi definida e tratada por diversos autores, abaixo seguem duas
definigdes que nortearam este trabalho:

Por Cengel et al. (2013), exergia é definida como: o maximo trabalho util que
pode ser obtido do sistema em um determinado estado em um ambiente especifico.

Kotas (1985) apresenta uma definicdo similar, apresentando a exergia como: o
padrao de qualidade de energia, igual ao maximo trabalho util que pode ser obtido de
uma dada forma de energia, utilizando como referéncia os parametros do ambiente
presséo e temperatura.

Outros autores como, como Van Wylen et al. (2012) e o préprio Cengel et al.
(2013) também apresentam a exergia como sendo a disponibilidade de um sistema.
Uma vez que nao interessa saber a quantidade de energia absoluta de um sistema,
mas sim, quanto desta energia pode ser aproveitada e transformada em trabalho util.

Para Cengel et al. (2013), o trabalho maximo é realizado quando um processo

entre um estado inicial e um final (com propriedades equivalentes ao ambiente) é
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realizado de forma reversivel. Ao atingir o estado final, pode se dizer que o sistema
se encontra no estado morto, em equilibrio térmico com ambiente.

Takaki (2006), define este equilibrio de duas formas:

¢ Restrito: equilibrio térmico e mecanico do sistema com o ambiente,
onde a temperatura e pressao se equilibram com o ambiente.

¢ lIrrestrito: somado ao equilibrio térmico e mecanico ha um equilibrio
quimico. Por defini¢cao, este € o ponto em que a exergia é nula.

Nas avaliagcbes exergéticas teodricas, considera-se que, ao final do processo
chega-se ao estado morto. No entanto, nos casos praticos de engenharia dificilmente
€ 0 que acontece, uma vez que processos isoentropicos ndao sido completamente
perfeitos e o ambiente de referéncia, normalmente muito complexo, € aproximado
para um estado idealizado, CENGEL et al. (2013) e KOTAS (1985).

3.3.2. Componentes da Exergia

A exergia pode ser encontrada de diversas formas, assim como a energia e, uma
segregacao € necessaria para que um sistema complexo possa ser analisado. A
exergia pode ser transferida de trés formas: calor, trabalho e fluxo de massa.

Para analisar estas transferéncias é preciso identificar seus elementos. Cengel
et al. (2013) apresenta inicialmente a exergia cinética e potencial, ambas provem de
formas de energia mecéanica, podendo ter sua totalidade convertida em potencial de
trabalho (exergia), independente das condigbes ambientes.

E podem ser definidas como:

Exergia cinética:

V2
Xec = (3.8)
Exergia potencial:
xep = gZ (39)

A partir das definigdes anteriores € possivel apresentar outro tipo de exergia, a

de escoamento, responsavel pela transferéncia de exergia por fluxo de massa. Um
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fluido para manter-se em movimento dentro de um tubo ou duto apresenta uma
energia de escoamento. Sua exergia pode ser apresentada como:

2

V
Xesc = (h_ho)_To(S—So)+7+gz (3.10)

Para elaboragdao deste trabalho, a transferéncia de exergia proveniente do
escoamento considerara nulos os termos cinético e potencial. Por conseguinte, a

equacédo 3.10 pode ser reescrita e definida como:

Xesc = b = (h —ho) —To(s — so) (3.11)

Outra fonte de transferéncia de exergia esta ligada ao calor. Uma vez havendo
um diferencial de temperatura, sempre pode se gerar trabalho por meio de uma
maquina térmica. No entanto, diferentemente das anteriores, esta apresenta-se como
uma fonte de energia desorganizada. Desta forma, ndo ha como converté-la
totalmente em trabalho, energia organizada. Para uma dada transferéncia de calor Q,
com temperatura T e temperatura de referéncia T, pode se definir a exergia associada
a troca de calor como (CENGEL et al., 2013):

To

Xeator = (1-72) € (3.12)

Por fim, ha a transferéncia exergia relacionada ao trabalho. Por definicdo a
exergia € o potencial de trabalho util, desta forma, pode ser definida simplesmente

como:
Xtrabatho = W — Wy, (3.13)

Para trabalho de fronteira.
Xtrabatho = W (3.14)

Para as demais formas de trabalho.

Por fim, no balango exergético existe um ultimo termo, que esta relacionado ao
principio da diminuicdo de exergia, algo equivalente ao principio de aumento de
entropia. Em um sistema isolado, durante um processo, a exergia sempre diminuira,

ou, no caso extremo de um processo reversivel, permanecera inalterada. Esta
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destruicdo esta relacionada as irreversibilidades como, atrito, misturas, reagdes
quimicas, transferéncia de calor com diferenca de temperatura finita, expansao nao
resistida, além de todos os outros processos que geram entropia (CENGEL et al.,
2013).

Este termo é conhecido como a irreversibilidade e pode ser definido como:
KXaestruida =1 = Wrey =W = ToSger (3.16)

Finalmente, apds a definicdo de todos estes elementos, pode ser definir o
balango exergético. Neste estudo, considera-se todos os volumes de controle em

regime permanente, chegando ao seguinte balanco:

Xcalor - Xtrabalho + Xmassa,e - Xmassa,s - Xdestrul'da =0 (3-17)

Segundo Cengel et al. (2013), para as condigdes de contorno impostas, a

equacao 3.15 pode ser reescrita como:
To\ . .. , . )
Z(l_?>Q_W+Zmb_zmb_xdestruida=0 (318)
e S

3.4. Modelagem Termodinamica dos Equipamentos
3.4.1. Compressor

O compressor é responsavel por elevar a altas pressdes o ar de admissao para
a camara de combustao. O compressor recebe um fluxo de ar, a temperatura ambiente
e pressao ligeiramente inferior a atmosférica, devido a passagem pelo duto e filtros de
admisséao e retorna, através de um processo politropico, o ar com maior temperatura
e pressao. A pressao de saida depende da razédo de pressdo do compressor enquanto
que a temperatura de saida depende da eficiéncia isentrépica do mesmo (TAKAKI,
2006).

Esses parametros podem ser calculados como:

P,

RP = (3.19)
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_ TIhs—Th
e =T (3.20)
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Figura 3.1: Esquema do volume de controle do compressor

Considerando o processo adiabatico e reversivel calcula-se a temperatura

isentrépica de saida T, pela equacgao:

T, =T, (&>T (3.21)

Onde:

n.: eficiéncia isentrépica do compressor;

k: razéo c,/cy;

P;: pressao na entrada do compressor (kPa);
P,: presséo na saida do compressor (kPa);
RP: razao de pressao do compressor;

T;: temperatura de entrada do compressor (K);
T,: temperatura de saida do compressor (K);

T,s: temperatura isentropica de saida do compressor (K).

O trabalho consumido pelo compressor (I/.) para comprimir os gases pode ser

calculado a partir da seguinte equacao:
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T,
W, = g, f cpdT (3.22)

T,

Sendo:

mg,. fluxo de massa de ar entrando no compressor;

A tabela 3.2 apresenta alguns parametros da turbina além das propriedades de

ar na entrada do compressor.

Tabela 3.2: Parametros do compressor

Parametros
Temperatura de Entrada Temperatura Ambiente
Perda de carga na entrada 4,00 kPa
Razao de Compressao 4,50
Eficiéncia Isentropica 0,75
Vazao massica de ar 0,3023 kg/s

Utilizando a equacéo 3.11, o fluxo de exergia na entrada e saida do compressor

podem ser descritos como:
B; = titgr[(h; = ho) — To(s; — o] (3.23)

Onde:

h;: entalpia no ponto i (kJ/kmol);

hy: entalpia de referéncia para T, e P, (kdJ/kmol);
T,: temperatura ambiente de referéncia (K);

s;: entropia no ponto i (kJ/kmol K);

So: entropia de referéncia para T, e P, (kJ/kmol K);

A taxa de irreversibilidade gerada (Xdestrul’da,c) no compressor pode ser escrita

como:
Xdestruida,c = M/c + Bl - BZ (324)

E a eficiéncia exergética do compressor (i.) pode ser escrito como:
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B, — B,
v, = _ 3.25
Cc M/C ( )

B;: fluxo de exergia entrando no compressor (ponto 1) (kW);

B,: fluxo de exergia saindo no compressor (ponto 2) (kW);
3.4.2. Recuperador

O recuperador esta acoplado a saida do ar do compressor e, € responsavel por
aumentar a temperatura de entrada da camara de combustao. Este recurso ¢ utilizado
na intencdo de aumentar a energia do ar entrando na camara de combustdo e

consequentemente reduzir a quantidade de combustivel necessaria na queima.

6 5
< 1 PR |
1 “
Mgexs Pe T Recuperador Mgexs Ps, Ts
F
e 2 —— 3
Thar, Pz, Tz v n?la,a, P3,T3

Figura 3.2: Esquema do volume de controle do recuperador
Santos (2014) define a eficiéncia do regenerador como o afastamento de um
recuperador real em relagao ao recuperador ideal e pode ser escrita como:

T3 —T,
Nrec = T — T,

(3.26)

Onde:

Nrec. €ficiéncia do recuperador;

T,: temperatura de entrada do recuperador (K);
T5: temperatura de saida do recuperador (K);

Ts: temperatura de saida dos gases de exaustao (K);
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Com a eficiéncia do recuperador, fornecida pelo fabricante e, com a temperatura
Ts, calculada na segao 3.4.4, turbina, é possivel determinar a temperatura de entrada
da camara de combustao, Ts.

Utilizando a equacéo 3.23 para o fluxo de energia para o ar e gases de exaustao,

a taxa de irreversibilidade gerada no recuperador (Xdestruida,rec) pode ser escrita como:

Xdestrul’da,rec = mgex (b5 - bﬁ) + mar (bz - b3) (327)
E a eficiéncia exergética do recuperador (,...) pode ser escrito como:

mar (b3 - bz)
mgex (b6 - b5)

Yrec = (3.28)

Onde:

Tyey: fluxo de massa dos gases de exaustéo (kg/s).

3.4.3. Camara de Combustao

Grande parte dos modelos considera a combustdo completa do combustivel. No
processo completo, todo carbono do combustivel € convertido em (C0,, todo
hidrogénio em H,0 e, caso exista, todo enxofre em S0,. Ou seja, todos os
componentes que podem entrar em combustdo do combustivel sdo queimados até o
final (CENGEL et al., 2013). Na pratica, os processos de combustao dificiimente séo
completos, contendo combustivel ndo queimado ao final do processo.

A queima incompleta apresenta diferentes causas como, falta de oxigénio,
mistura insuficiente na cdmara de combustao durante o tempo limitado de contato
entre combustivel e oxigénio e dissociagdao em altas temperaturas (quando ha a
queima completa do hidrogénio, mesmo quando ha menos oxigénio do que o
necessario para a combustao completa). (CENGEL et al., 2013).

Chang et al. (2019) define a reagéo estequiométrica na cdmara de combustao

como:

(3.29)
- (1+x)CO, + 2H,0 + 2(3,76N,)
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Onde os trés primeiros termos, CH, + xCO, + y(0, + 3,76N,) sao referentes ao
biogas, enquanto que os dois ultimos, (2 — y)(0, + 3,76N,), correspondem a parcela
estequiométrica de ar. Sendo, x e y relacionados ao numero de mols de CO, e ar
presentes no biogas quando assumida uma molécula de CH, (CHANG et al., 2019).

Um valor de referéncia bastante utilizado na analise de camaras de combustao
e, que sera utilizado neste estudo, é a razdo ar-combustivel, definida como:

RAC = —2ar (3.30)

Mcomp

Sendo:

Mqomp- O fluxo de massa de combustivel (kg/s).

A reacao de combustdo do biogas a RAC estequiométrica (RAC,,;) pode ser

escrita como:

28,8-(2—y)
(16 + 44x + 28,8y)

RAC,s = (3.31)
Onde, respectivamente, 16 g/mol, 44 g/mol e 28,8 g/mol sdo as massas molares
do metano, gas carbbnico e uma aproximagao para a massa do ar.
Ja arazao real (RAC,.,;) pode ser escrita como:
28,8z

RA = .
Creat (16 + 44x + 28,8y) (3.32)

Onde z é a quantidade real de mols de ar admitida pelo conjunto gerador.

A diferenca entre o estequiométrico e real é devido a imperfeicbes presentes no
processo real, como combustdo incompleta e camara de combustdao nao adiabatica.
Assim, faz se necessario um fluxo de combustivel maior do que o estequiométrico.
Para calcular essa diferenca, utiliza-se a eficiéncia de combustao (n.omp) (TAKAKI,
2006):

_ RAC,
Ncomb = RACreal

(3.33)
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Figura 3.3: Esquema do volume de controle da camara de combustéo

A taxa de energia em forma de calor gerada pelo processo de combustao é

apresentada como:
Qcomb = Meomp PCIBiogés (334)

A cémara de combustdo é um ambiente repleto de irreversibilidades
decorrentes dos processos quimicos e fisicos em andamento. Logo, estimar e calcular
a destruicao total de exergia (KOTAS, 1985). Para facilitar a analise, mas sem perder
a qualidade dos resultados, o ambiente sera considerado adiabatico e,
irreversibilidades provenientes da mistura dos fluidos no interior da camara serao
desconsideradas. Assim, pode-se escrever a taxa de destruigcdo de exergia na camara

de combustao como:
Xdestrul’da,CC = Meomb * Xcomp + Mar * b3 - mgex “ by (335)

Em que, X,.,mp € a exergia do combustivel entrando na camara de combustéo

e Kotas (1985) define como:

P
Xoomp = @ * PCI+ Repmp * To 1n( O';"m”> (3.36)
0
Sendo:
Py comp: Pressao de entrada do combustivel (kPa);
@: calculado para o gas natural e igual a 1,04. Pela certa proximidade de
composi¢ao do biogas com o gas natural, é aceitdvel que seja utilizada esta

aproximagao para o biogas.
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A eficiéncia exergética da camara de combustdo pode ser escrita como:

Mygex by

Yrec = (3.37)

Mgy - b3 + Meomp * Xcomp

3.4.4. Turbina

A turbina € o componente responsavel por gerar trabalho, nele os gases
provenientes da camara de combustdo em alta temperatura e pressao expandem, em
um processo isentropico, convertendo sua energia térmica em mecanica. O trabalho
gerado pela turbina (W,) pode ser definido como:

Ts

W, = myey f cpdT (3.38)

Ty

mgex! P, Ts

Turbina [ |—— W,

4
mgex: Py, Ty

Figura 3.4: Esquema do volume de controle da turbina

De forma equivalente a encontrada no compressor, a eficiéncia isentropica da

turbina é descrita:

TS _T4

=T =T,

(3.39)
Onde a temperatura T,, de entrada na turbina é definida como: 1050 K.
Considerando o processo adiabatico e reversivel calcula-se a temperatura

isentrépica de saida Ts, pela equacgao:
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T, =T, (E)T (3.40)

Onde:

n.. eficiéncia isentrépica da turbina;

P,: pressao na entrada da turbina (kPa);
Ps: pressao na saida da turbina (kPa);

T,: temperatura de entrada da turbina (K);
Ts: temperatura de saida da turbina (K);

Ts,: temperatura isentropica de saida da turbina (K).

A taxa de irreversibilidade gerada na turbina (Xgestruiaa,c) POde ser escrita como:
Xdestruida,t = mgex(b4 - bs) - Wt (3.41)

E a eficiéncia exergética da turbina (y;) pode ser escrito como:

W,
mgex (b4 - bS)

Yy = (3.42)

3.4.5. Gerador Elétrico

O mesmo eixo que liga a turbina e o compressor também esta acoplado a um
gerador elétrico, este é responsavel por transformar a energia mecanica de rotagao
em energia elétrica. Neste processo, ha perdas mecéanicas e de conexdes elétricas.
Para que essas perdas sejam consideradas, um valor de eficiéncia é atribuido ao
gerador (n,).

Assim, a poténcia elétrica produzida pelo conjunto gerador (W.;) pode ser

descrita como:

WCG =Ty (Wt - Wc) (3.43)

3.4.6. Trocador de Calor de Recuperagao

Como apresentado antes, o trocador de calor de recuperagéo aproveita os gases

de descarga provenientes da turbina para aquecer a agua. Um coeficiente de
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eficiéncia (n..) € adicionado representado as perdas que ocorrem no momento da
troca, provenientes de perdas para o ambiente e acumulo de impurezas nas paredes
do trocador (TAKAKI, 2006).

9 8
méguar Pg, Ty Thégua! Pg, Tg
7 Trocador 6
«H | decator | [+~
mgex! PT: T?' mgex: Pf” T6

Figura 3.5: Esquema do volume do trocador de calor de recuperagao
Pela primeira lei, chega-se ao balang¢o no trocador:
mégua (hg — hg) = ntcmgex(h7 — he) (3.44)

Onde:
he: entalpia de entrada dos gases de exaustao (kJ);
h,: entalpia de saida dos gases de exaustao (kJ);
hg: entalpia de entrada do fluxo de agua (kJ);
hy: entalpia de saida do fluxo de agua (kJ);

Mgua- fluxo de massa de agua no trocador (kg/s)
A taxa de irreversibilidade gerada no trocador de calor (Xgestruiaa tc) € dada por:
Xdestruida,tc = mgex(b6 - b7) - mégua(b‘) — bg) (345)

E a eficiéncia exergética da turbina (y;) pode ser escrito como:

_ mégua(bC) - bS)
e mgex(b6 — b7)

(3.46)
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3.4.7. Gases de Exaustao Liberados para o Ambiente

O calor restante nos gases de exaustdo ja foi parcialmente aproveitado no
trocador de calor de recuperagdo, no entanto, ainda apresenta algum potencial
exergético, uma vez que sua temperatura final ainda nao é igual a temperatura do
ambiente de referéncia. Assim, a taxa de exergia contida nos gases de descarga pode

ser escrita como:

Xgex = Mgexbs (3.47)

3.5. Analise geral do ciclo

Na secgdo anterior foram analisados os volumes de controle separadamente,
neste momento serdao apresentadas as eficiéncias energéticas e exergéticas globais
do ciclo.

Os primeiros indicadores apresentados sao referentes apenas ao grupo gerador
de eletricidade. Em que, a eficiéncia para turbina com recuperacao, pode ser
determinada como:

T, k=1
Nerec =1— (T—3> (RP) & (3.48)

E a eficiéncia elétrica da turbina pode ser determinada pela seguinte equacgao:

W,
Netet = T (3.49)
Qcomb

Em relacéo a eficiéncia exergética do conjunto gerador (Y.;), pode ser escrita

como:

_ mgexb6 + WCG
cG — .

(3.50)
Xcomb

Agora, abordando o ciclo completo, com o conjunto gerador de energia elétrica
e o trocador de calor par aquecer agua. A eficiéncia global (1.;,) Segundo a primeira

lei pode ser escrita como:
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Wee + Qs
Nciclo = : I (3.51)
Qcomb
E a eficiéncia exergética do ciclo (Y.;.,) pode ser escrita como:
Myexhy + Myguabe + W,
ciclo = gex¥7 : agua®9 cG (352)

X comb

Os parametros listados acima fornecem ao estudo dados quantitativos para
analisar o ciclo. Desta forma, € possivel compara-lo em diferentes configuracdes de

operacao e com outros ciclos similares propostos.
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4 FUNDAMENTOS DA ANALISE ECONOMICA

4.1. Introdugao

Este trabalho propde a adog¢ao de um sistema térmico para geragao de energia
e aquecimento de agua. As segdes anteriores apresentaram a analise térmica sobre
0 assunto, ja esta segao, apresentara um estudo do impacto financeiro gerado pela

implementacgéo da planta de geracgéo distribuida de energia.

4.2. Premissas do Modelo

A elaboragao do modelo, com o fluxo de caixa ao longo dos anos, depende das
premissas utilizadas para o seu desenvolvimento como, elementos que constituem a
unidade geradora, periféricos, o biodigestor para producéo de biogas, custos com mao

de obra e custos de manutencgao, além de fatores externos como, cambio e inflagéo.
4.2.1.Premissas de Mercado

O projeto sugerido esta imerso dentro de um panorama econdmico muito maior
do que simplesmente a geragdo de energia, para analisar a viabilidade deste
investimento é preciso levar em conta fatores macroeconémicos brasileiros e globais.

As premissas gerais de mercado utilizadas foram: IPCA, CPI, cambio Real x
Délar além de uma taxa minima de atratividade (TMA).

e |IPCA (indice Nacional de Precos ao Consumidor Amplo): mede a inflagéo
de uma cesta de bens de consumo de familias brasileiras com
rendimentos entre 1 e 40 salarios minimos.

e CPI (Consumer Price Index): € uma medida da mudang¢a média ao longo
do tempo nos precos pagos pelos consumidores urbanos por uma cesta
de bens de consumo do mercado norte americano.

e Cambio Real x Dolar: é a variagao da moeda ddlar em relacado a cotagao
do real.

¢ TMA: é uma taxa de referéncia de mercado livre de risco como, aplicacées
bancarias de renda fixa ou titulos do tesouro nacional. Ou seja, para o
investimento valer a pena o retorno do projeto deve ser superior a TMA.
Neste trabalho a taxa minima de atratividade utilizada é referente ao
Tesouro IPCA* 2040 (IPCA + 4,18% a.a.).
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4.2.2. Premissas do Capital Investido

O estudo foi realizado considerando para uma propriedade rural genérica no
interior do estado do Rio de Janeiro. Considerou-se que a propriedade conta com
extensa plantagao e criagdo de animais como, aves, suinos e bovinos, com grande

geracao de dejetos e rejeitos organicos.
4.2.2.1.Custos

O primeiro custo analisado é referente a constru¢ao do biodigestor. No mercado
existem diferentes modelos de biodigestores disponiveis, neste trabalho foi proposto
um equipamento em formato tubular e operagao continua, com canaleta de agua em

alvenaria e com uma manta plastica como gasémetro (CERVI et al., 2010).

Figura 4.1: Secao transversal do biodigestor modelo tubular (CERVI et al., 2010)

Os dejetos gerados pela criagdo de animais sdo conduzidos para uma caixa de
homogeneizacgao de fluxo, e enviados diretamente para o biodigestor, com tempo de
residéncia estimado em 35 dias (CERVI et al., 2010).

O biodigestor utilizado foi dimensionado para produzir gas suficiente para a
utilizagdo na microturbina a gas, com consumo de aproximadamente 25 m3h de
biogas.

Para as caracteristicas desejadas do biodigestor, foi estimado um custo de R$
70.000,00 para sua construgao, considerando apenas, os custos de matéria prima. Ja,
os custos com manutengdo foram baseados no estudo de Cervi et al. (2010) e

estimados em cerca de R$ 7.000,00 por ano.
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Em certas circunstancias, o biodigestor pode apresentar problemas de
producao e nao conseguir fornecer o biogas necessario para operar a planta. Assim,
foi considerado uma taxa de parada for¢gada do biodigestor de 10% ao ano. E para
suprir a necessidade de combustivel considerou-se a compra de gas natural no valor
de 2,5788 BRL/m3 (NATURGY, 2021).

O conjunto gerador, como ja apresentado, € composto por uma microturbina
Capstone C30 de 30 kW de poténcia maxima. O conjunto térmico possui valor de
mercado de USD 31.000,00. O pressurizador para a inje¢cao do biogas possui valor de
R$ 1.000,00. Outro custo importante relacionado a turbina é a manutencao, segundo
o fabricante este valor pode ser estimado em 0,0197 USD/kWh, ja corrigido para o
ano de 2021 (CAPSTONE, 2008).

Acoplado ao conjunto gerador, ha um trocador de calor com o objetivo de
aquecer agua. Em uma pesquisa de mercado de equipamentos compativeis com a
vazao massica deseja, chegou-se a um valor de aquisi¢do de R$ 3.000,00. Junto ao
trocador, faz-se necessaria a instalagcdo de um compressor de agua, com valor de
mercado de R$ 404,90.

Os ultimos custos considerados neste modelo dizem respeito aos custos de
implementagdo, mao de obra, equipamentos e demais materiais de obra civil. Estes
custos foram estimados em R$ 10.000,00 para os custos de implementagdo e R$
20.000,00 para a mao de obra.

Apds o calculo de todos os custos associados a implementacdo da planta, é
preciso definir as opg¢des de origem do recurso.
Duas alternativas foram apresentas:
e Pagamento a vista do montante total no periodo pré-operacional (tempo
zero).
e Pagamento a vista dos custos de mao de obra e financiamento do

montante referente a aquisicdo de materiais e da microturbina a gas.

O financiamento contido na segunda opg¢ao esta baseado no programa de
investimento rural oferecido pela Caixa Econdmica Federal. As condi¢des utilizadas
foram: taxa de juros prefixado a 6,0% ao ano e prazo de pagamento em 10 anos no
sistema de pagamento Price, em que todas as parcelas possuem valores iguais
(CAIXA, 2021).



32

Abaixo, segue tabela com todos os custos previstos na vida util do projeto.

Tabela 4.1: Custos envolvidos na elaboracéo do projeto

Item Valor Unidade
Turbina Capstone 31.000,00 USD
Pressurizador de biogas 1.000,00 BRL
Pressurizador de agua 404,90 BRL
Trocador de Calor 3.000,00 BRL
Custos de instalacao 10.000,00 BRL
Mao de Obra 20.000,00 BRL
Biodigestor 70.000,00 BRL
Gas Natural 2,5788 BRL/m?3
O&M Turbina 0,0197 USD/MWh
O&M Biodigestor 7.000,00 BRL/ano

Fonte: (CAPSTONE, 2008; CERVI, 2010; NATURGY, 2021)

4.2.2.2. Receitas

Como fonte de receita foi considero o valor que deixa de ser pago pela compra
de energia elétrica da distribuidora, quando se gera energia de forma independe. Para
a zona rural do Rio de Janeiro, segundo a distribuidora Enel (2021), o custo do kWh é
de R$ 0,62870 para o ano de referéncia de 2021. Este valor foi atualizado para os

anos subsequentes segundo o IPCA.
4.3. Critérios de Investimento

Nesta sec¢do serdo abordados os critérios utilizados para verificar a viabilidade
do investimento na planta. A ideia basica é constar a criagao de valor para o investidor,
ou seja, se ele gera mais em receita do que custa para ser adquirido (ROSS et al.,
2013).

4.3.1. Valor Presente Liquido

A nogao mais basica e importante, € a de que o valor presente liquido (VPL)
representa o quanto o valor de mercado excede ao custo (ROSS et al., 2013). Para
isso, o VPL calcula a diferenca entre o capital investido, no tempo inicial, e os fluxos
de caixa descontados por uma taxa de juros especificada, em geral, a taxa minima de
atratividade. Quando o VPL é superior a zero os retornos superam os custos e

recomenda-se o investimento.
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VPL = —FC +i Fex 4.1
S L @1

Onde:

FC,: fluxo de caixa no tempo inicial,
FCy: fluxos de caixa nos periodos;
j: taxa de juros (%);

k: contador de tempo;

n: numero de periodos.

4.3.2. Taxa Interna de Retorno

A taxa interna de retorno (TIR) é a taxa de desconto que torna o VPL de um
investimento igual a zero, ou seja, a maior exigivel do projeto. Um investimento se

torna aceitavel se a TIR exceder o retorno exigido. A TIR pode ser calculada como:

Fc+zn: Fle __y 4.2
0 k_1(1+TIR)’<_ (4.2)

4.3.3. Payback Simples

O payback simples € um dos critérios de investimento mais utilizados, em
especial por aqueles que ndo possuem dominio muito extenso de matematica
financeira. E uma ferramenta amplamente usada pela simplicidade de sua aplicacéo
e por retornar um valor mais amigavel e de facil compreensao, o tempo necessario
para que os fluxos de caixa positivos se igualem aos negativos. A tomada de decisao
pelo payback deve ser comparada com algum periodo limite estipulado. Apesar de
bastante simples de ser aplicada, o payback simples apresenta uma grande
desvantagem, a desconsideragao do custo de capital (CAMPANI et al., 2021).

4.3.4. Payback Descontado

O payback descontado segue o mesmo principio do payback simples, porém
ajusta uma de suas desvantagens, leva em consideragao o valor do dinheiro no tempo
(CAMPNI et al.,, 2021). Este modelo considera o somatério do fluxo de caixa

descontado a uma taxa minima de atratividade (CERVI et al., 2010).
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5 RESULTADOS E DISCUSSOES

5.1. Introducgao

Os capitulos anteriores apresentaram todo o embasamento tedrico utilizado na
modelagem termodinamica, exergética e econOmica do conjunto proposto. Este
capitulo destina-se a apresentacao dos resultados do modelo.

Todo o projeto foi desenvolvido através dos softwares MatLab e Excel, onde

todos os graficos apresentados sdo provenientes deste ultimo.

5.2. Premissas e Dados Utilizados para a Analise Termodinamica

O trabalho foi desenvolvido para trés cenarios de condicdes ambientais distintas,
onde os parametros de temperatura ambiente e temperatura de entrada da agua no
trocador de calor de recuperacédo foram variados. As demais entradas referentes a
turbina a gas e composigao do biogas permaneceram constantes.

O cenario 1 tem como obtivo de comparar o modelo desenvolvido com os valores
apresentados pelo fabricante, enquanto que os cenarios 2 e 3 pretendem aproximar-
se da realidade climatica observada no estado do Rio de Janeiro. A tabela 5.1 abaixo

apresenta os valores utilizados em cada senario.

Tabela 5.1: Parametros Variados

Temperatura Ambiente Entrada de Agua
Cenario 1 15°C 15°C
Cenério 2 25°C 20°C
Cenario 3 30°C 25°C

As tabelas 5.2 a 5.5 apresentam os valore, ambientais, da microturbina
Capstone C30, do trocador de calor de recuperagao e do biogas, respectivamente,

para todos os 3 cenarios.

Tabela 5.2: Dados Ambientais Constantes

Dados do Ambiente

Altitude Nivel do mar

Pressao atmosférica 101,325 kPa




Tabela 5.3: Dados da Turbina Capstone C30

Turbina a gas | C30 Microturbine - Capstone

Compressor

Perda de carga na tomada de ar pelo

1% da pressao ambiente
compressor
Eficiéncia mecénica do compressor 0,98
Eficiéncia isentropica do compressor 0,75
Raz&o de compressao do compressor 4,50
Recuperador
Eficiéncia do regenerador 0,85
Perda de pressao do fluxo de ar no 39, da presséao de saida do
recuperador ° compressor
Perda de pressao do fluxo dos gases de 4.00 kPa

exaustao no recuperador

Camara de Combustao

Perda de carga na camara de combustao

2%

da presséao de entrada da
camara de combustao

Fluxo de combustivel PCS 457 MJ/h

Heat Rate 13,8 MJ/kWh

Pressao de Injecédo de Combustivel 400 kPa

Fluxo de massa de combustivel 0,0077 Kg/s
Turbina

Temperatura dgs gases de combustao na 777 °C

entrada da turbina

Eficiéncia isentropica da turbina 0,80

Eficiéncia mecéanica da turbina 0,98
Gerador Elétrico

Eficiéncia do gerador 0,99
Parametros Gerais

Fluxo de massa de ar 0,3023 kg/s

Fluxo de massa dos gases de exaustao 0,31 kg/s

Eficiéncia elétrica da turbina (Pelo fabricante) 26%

Poténcia elétrica da turbina (Pelo Fabricante) 30 kW

Fonte: (BERTIOTTI, 2014; CAPSTONE, 2006; TAKAKI, 2006)
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Tabela 5.4: Dados do Trocador de Calor de Recuperagao

Trocador de Calor de Recuperacgao

Eficiéncia de troca de calor do evaporador 0,75
Perda de pressao dos gases de Exaustao no evaporador 0,05%
Fluxo de massa de agua 0,34 kg/s
Temperatura de saida da agua 50 °C
Fonte: (TAKAKI, 2006)

Segundo Sapali (2014) equipamentos da industria agricola, como os utilizados

na industria leiteira, requerem um processo de limpeza com agua quente a

temperatura entre 45 °C e 50 °C, isto posto, definiu-se a temperatura de saida do

trocador de

calor para 50 °C.

Tabela 5.5: Dados do Biogas

Biogas

Composicao Volumétrica

CH4 42,3 %
CO2 28,9 %
Ar e outros gases 28,9 %
Densidade 1,11897 kg/m3
PCI 13.444,2 kJ/kg
PCS 17.625,4 kJ/kg
Cpbiogas 1,48661 kJ/kg.K
Rbiogas 0,3568 kJ/kg.K
Fonte: (CHANG et al., 2019; GENOVESE et al., 2006; VAN WYLEN et al., 2012)

5.3. Resultados Termodinamicos

O modelo termodinémico proposto ao longo deste relatério permite que diversos

dados sejam coletados e analisados. Serao apresentados os resultados obtidos para

0s seguintes parametros:

Eficiéncia térmica da microturbina a gas;
Eficiéncia térmica do ciclo;

Eficiéncia elétrica da microturbina a gas;
Poténcia liquida da microturbina a gas;

Eficiéncia exergética da microturbina a gas;
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e Eficiéncia exergética do ciclo;
e Taxa de destruicao de energia nos diferentes componentes do ciclo;

e Taxa total de exergia destruida no ciclo.
5.3.1. Eficiéncia Térmica da Microturbina a Gas e do Ciclo

A figura 5.1 e a tabela 5.6 apresentam a eficiéncia térmica para o conjunto
gerador e para o ciclo completo. Pelo grafico pode-se observar que com o aumento
de temperatura tanto a turbina quanto o ciclo apresentam uma queda em seus
respectivos rendimentos. A microturbina apresenta uma queda menos acentuada,
partindo de um maximo de 39,76% a 15 °C e cai a 36,96%, quando operando a
temperatura ambiente de 30 °C. Ja o ciclo completo apresenta uma eficiéncia inicial
de 74,48% e chega a um minimo de 57,45%.

Parte desta discrepancia se deve ao fato de em todos os casos a temperatura
final desejada para agua ser a mesma, enquanto que as temperaturas de entrada da
agua aumentaram junto com a temperatura ambiente, resultando em uma variagéo de

temperatura menor e consequentemente requerendo menos calor.
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Figura 5.1: Eficiéncia térmica da microturbina a gas e do ciclo

Tabela 5.6: Eficiéncia térmica da microturbina a gas e do ciclo

Temperatura Nce Nciclo
15°C 39,76% 74,48%
25°C 37,89% 65,41%

30°C 36,96% 57,45%
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5.3.2. Poténcia Liquida da Microturbina a Gas

A poténcia gerada pela microturbina a gas apresentou uma queda, conforme a
temperatura ambiente aumentou. Este comportamento esta ligado ao aumento do
trabalho querido pelo compressor, onde para temperatura de 30 °C a turbina

apresentou a menor poténcia produzida, conforme o grafico 5.2.

100
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40

30
20 Poténcia liquida

Poténcia [kW]

10 Poténcia compressor
Poténcia turbina

10 15 20 25 30 35
Temperatura Ambiente [°C]

Figura 5.2: Poténcia compressor, turbina e liquida

A temperatura ambiente de 15 °C é possivel comparar com a poténcia informada
pelo fabricante. Este, apresenta uma poténcia de saida de 30 kW e pelo modelo,

chegou-se ao valor de 27,63 kW, representando um erro percentual de 9,22%.

Tabela: 5.7: Poténcia compressor, microturbina e liquida

Temperatura W, W, Wiiq Woiigref Erro %
15 °C 64,57 kW 93,41 kW 27,63 kW 30 kW 9,22%
25°C 66,92 kW 93,41 kW 25,30 kW - -

30 °C 68,11 kW 93,41 kW 24,12 kW - -

5.3.3. Eficiéncia Elétrica da Microturbina a Gas

A temperatura de 15 °C é possivel comparar a eficiéncia apresentada pelo
fabricante com a calculada pelo modelo prosto. Através dos calculos realizados,
chegou-se a uma eficiéncia elétrica de 26,75% contra os 26% do fabricante. Esse
resultado representa um erro percentual de 2,88%.
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Em relagcdo aos diferentes cenarios de temperatura, pode se perceber que a
eficiéncia elétrica sofre com o aumento da temperatura ambiente. Conforme
apresentado no item anterior, em temperaturas mais elevadas o trabalho requerido
pelo compressor € maior, reduzindo o trabalho liquido produzido e consequentemente

diminuindo a eficiéncia elétrica, conforme o grafico abaixo:

27,0%
26,5%
26,0%
25,5%
25,0%

24,5%

Eficiéncia Elétrica

24,0%
23,5%

23,0%
10 15 20 25 30 35
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Figura 5.3: Eficiéncia elétrica da microturbina a gas

Tabela 5.8: Eficiéncia térmica elétrica da microturbina a gas

Temperatura Nelet Nelet,ref Erro %
15°C 26,75% 26% 2,88%
25°C 24,49% - -
30°C 23,35% - -

5.3.4. Eficiéncia Exergética da Microturbina a Gas e do Ciclo

O gréfico 5.4 e a tabela 5.6 apresentam a eficiéncia exergética da microturbina
a gas e para o ciclo completo. Pelo grafico pode-se observar que o aumento de
temperatura gera uma queda de rendimento na turbina e no ciclo. A microturbina
apresenta, uma eficiéncia maxima de 42,91% a 15 °C e cai a 40,21%, quando
operando a temperatura ambiente de 30 °C. Ja o ciclo completo apresenta uma
eficiéncia inicial de 27,77% e apresenta uma queda mais acentuada entre as
temperaturas de 25 °C e 30 °C, chegando a um minimo de 26,23%.
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Eficiéncia Exergética

Turbina a gas
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10 15 20 25 30 35
Temperatura Ambiente [°C]

Figura 5.4: Eficiéncia exergética da microturbina a gas e do ciclo completo

Tabela 5.9: Eficiéncia exergética da microturbina a gas e do ciclo completo

Temperatura Y, Weicio
15 °C 42,91% 27,77%
25°C 41,12% 27,58%
30 °C 40,21% 26,23%

A tabela 5.10 apresenta a eficiéncia de cada componente presente no ciclo
individualmente para os trés cenarios apresentados. Nota-se que o trocador de calor
apresenta a menor eficiéncia exergética, isso ocorre porque o fluxo de troca de calor
sai de um fluido em estado gasoso, com um nivel de desordem muito elevado para a

agua em estado liquido, em um estado muito mais organizado.

Tabela 5.10: Eficiéncia exergética dos componentes presentes no ciclo

Componente 15°C 25°C 30 °C

Compressor 81,98% 81,90% 81,85%
Recuperador 84,60% 84,46% 84,37%
Cémara de Combustéo 81,91% 80,90% 80,39%
Turbina 93,14% 92,98% 92,90%

Trocador de Calor 14,05% 8,45% 5,38%
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5.3.5. Taxa de Destruicao de Exergia nos Componentes do Ciclo

O calculo de eficiéncia exergética envolve a quantificagdo da destruicdo de
exergia em cada um dos elementos presentes no ciclo. O grafico 5.5 e a tabela 5.11
apresentam o comportamento de cada componente para cenarios simulados.

O componente que apresenta a maior destruicdo de exergia € a camara de
combustao, isso se deve as inumeras irreversibilidades existentes em um processo
quimico de combustao.

Ja os gases de descarga apresentaram um crescimento na taxa de destruicao
devido a menor quantidade de calor trocada com o aumento de temperatura de

entrada da agua.
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Figura 5.5: Taxa de destruicao de exergética dos componentes presentes no ciclo

Tabela 5.11: Taxa de destruicdo de exergética dos componentes presentes no

ciclo

Componente 15°C 25°C 30 °C
Compressor 11,63 kW 12,11 kW 12,36 kW
Recuperador 7,22 kW 6,75 kW 6,53 kW
Camara de Combustao 37,03 kW 38,90 kW 39,82 kW
Turbina 6,88 kW 7,05 kW 7,14 kKW
Destruicdo do Conjunto Gerador 62,76 kW 64,82 kW 65,86 kW
Trocador de Calor 16,96 kW 15,17 kW 15,68 kW
Gases de Exaustao 0,71 kW 4,22 kW 4,39 kW

Destruicao Total do Ciclo 80,44 kW 84,14 kW 85,93 kW
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5.4. Premissas e Dados Utilizados para a Analise Econdmica

Como mencionado na secédo 4.2.2., o modelo financeiro foi desenvolvido
considerando a aplicagdo do projeto em uma propriedade rural no interior do Rio de
Janeiro. Como temperatura de referéncia foi utilizado 25 °C e consequentemente a
poténcia calculada para turbina nesta temperatura.

Considerou-se que o conjunto gerador seria ligado diariamente durante um
periodo de 14h, referente ao horario de trabalho e pico da necessidade de energia
elétrica.

A tabela 5.12 apresenta um resumo das premissas utilizadas para o calculo da

geragao e consumo de energia na propriedade.

Tabela 5.12: Premissas de geracéo e consumo de energia

Premissas de Geragao e Consumo de Energia

Dados Temporais

Operacéo diaria 14 h
Més 30 dias
Ano 365 dias
Horas ao més 420 h
Horas ao ano 5.110 h
Periodo de operagao do conjunto 20 anos

Dados Turbina

Poténcia 25,3 kW

Tarifa de Energia RJ

Rural 0,62 BRL/kWh

Consumo de Energia da Concessionaria
Més 10.626 kWh 5.555,62 BRL
Ano 129.281 kWh 67.593,40 BRL

J4, os custos de CAPEX, relacionados aos custos de implementagao do projeto
foram elaborados considerando dois cenarios distintos, um sem nenhuma tomada de
crédito bancario e um segundo considerando um empréstimo para financiar os custos
de aquisicao de equipamentos e matéria prima. A tabela 6.13 descreve esses custos,

todos ja convertidos para reais.
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Tabela 5.13: Custos de implementagao, financiados e nao financiados

Investimento Inicial

Turbina Capstone C30 169.880,00 BRL
Pressurizador biogas 1.000,00 BRL
Pressurizador de agua 404,90 BRL
Trocador de Calor 3.000,00 BRL
Custos de instalacao 10.000,00 BRL
Mao de Obra 20.000,00 BRL
Biodigestor 70.000,00 BRL
Subtotal a vista 20.000,00 BRL
Subtotal Financiado 254.284,90 BRL
Total 274.284,90 BRL

A tabela 5.14 apresenta os valores referentes aos desembolsos operacionais,
considerando 2021 como ano de referéncia, para os anos subsequentes estes valores

foram corrigidos de acordo com o IPCA.

Tabela 5.14: Custos operacionais

Custos Operacionais

O&M Turbina 11.335,38 BRL/ano
O&M Biodigestor 7.000,00 BRL/ano
Compra de Gas Natural 19.545,12 BRL/ano

Por ultimo, a tabela 5.15 apresenta as taxas envolvidas nas operagdes, sendo

elas, a taxa de minima de retorno e a taxa de crédito do financiamento.

Tabela 5.15: Taxas de juros envolvidas na operagao

Taxa de Referéncia Livre de Risco
Tesouro IPCA+ 2040 IPCA +4,18% a.a.

Crédito para Aquisi¢dao dos Equipamentos

Taxa de Juros 6,00% a.a.

Prazo 10 anos
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5.5. Resultados Econdmicos

A partir das premissas apresentadas, foi possivel montar um fluxo de caixa para
os dois cenarios de investimento do projeto. A tabela 5.16 apresenta o resultado obtido
pelos diferentes critérios de investimento utilizados. Nela, pode-se perceber que, o
cenario sem financiamento obteve um payback em periodo ligeiramente menor, isso
se deve a auséncia dos gastos com pagamento de juros da divida. O projeto com
financiamento apresenta uma TIR de 47,63% superior a TIR do projeto sem
financiamento, de 16,93%. No entanto, analisando a tabela 5.16 pode-se perceber
que, a opg¢ao sem financiamento apresenta VPL maior para a taxa de desconto

considerada, ou seja, € melhor utilizar o capital proprio.

Tabela 5.16: Resultados para os diferentes critérios de investimento

Critério Com Financiamento Sem Financiamento

TIR 47,63% 16,93%

VPL 230.394,80 BRL 255.756,98 BRL
Payback Simples 6,89 anos 6,16 anos
Payback Descontado 9,33 anos 8,35 anos

O gréfico 5.6 apresenta a curva VPL x TIR para os dois cenarios, nele pode-se
verificar que, o investimento via capital proprio € mais vantajoso para qualquer taxa
de desconto entre 0% e 9,32% (mais condizente com o atual cenario brasileiro de
juros baixos), enquanto que, para valores superiores de juros, 0 cenario com

financiamento apresenta VPL superior, sendo 0 mais recomendado.
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TIR Incremental: 9,32%
200.000 e

VPL [BRL]

0% 5% 10% 15% 20% 25% 30% 35% 40% 45% 50%

(200.000)
TIR
Com Financiamento Sem Financiamento

Figura 5.6: VLP versus TIR para os dois cenarios de investimento
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6 CONCLUSOES E RECOMENDAGOES

6.1. Conclusoes

O trabalho teve como objetivo investigar a possibilidade de aproveitar os dejetos
gerados em propriedades rurais para produgdo de biogas e cogeragao de energia
elétrica e agua aquecida. Esta solugdo vem como alternativa a compra de energia da
rede basica de distribuigéo.

O estudo baseou-se em uma propriedade rural genérica no estado do Rio de
Janeiro, onde o conjunto gerador de energia utilizado foi a microturbina a gas
Capstone C30.

Através do cenario base, a temperatura de 15 °C, foi possivel verificar que o
modelo termodinamico, dentro de suas limitagcdes e aproximacdes, foi capaz de
retratar a turbina selecionada dentro de uma margem de erro, para todos os
parametros comparaveis, inferior a 10%.

Os cenarios ambientais diversos permitiram verificar que para temperaturas mais
baixas a turbina apresenta maior eficiéncia térmica, elétrica além de maior poténcia
liquida de saida. O aumento da temperatura exige mais poténcia para a compressao
do ar, resultando nos efeitos constatados. A variagcdo de 15 °C na temperatura
ambiente representou uma queda de eficiéncia elétrica de 3,40% e uma redugao de
eficiéncia térmica de 2,81% na turbina, ja o ciclo completo apresentou uma queda de
eficiéncia térmica de 17,08%.

Exergéticamente, a camara de combustdo é o componente que apresenta a
maior taxa de destrui¢ao, representando cerca de 45% de toda a destrui¢cao presente
na turbina. Os gases de descarga também se apresentam como grande fonte de
destruicdo de exergia e, caso nao fossem aproveitados pelo ciclo combinado,
representariam cerca de 24% da destruicdo de exergia presente na turbina.

A implementagao do ciclo de cogeragao conseguiu uma redugdo maxima, para
a temperatura de 15 °C, de destrui¢cao de exergia de 3,33%.

Ja, em relagdo a analise econdmica, o projeto se mostrou viavel para os dois
cenarios simulados. Considerando o cenario mais conservador, chega-se a um VPL
positivo de 230.394,80 BRL, com um prazo de payback descontado de 9,33 anos.

Ou seja, considerando o periodo de juros baixos em que o Brasil se encontra, o

investimento em uma planta de geragao de energia independente apresenta-se como
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uma opgao com retornos superiores aos produtos financeiros de baixo risco

disponiveis no mercado.

6.2. Recomendacgoes

Esta ultima segc&o tem como objetivo propor complementos e melhorias possiveis
ao presente estudo. Algumas das sugestdes possiveis séo:

e Simulacao de turbinas de maior porte e que ndo contemplam em seu
projeto o uso de biogas, a fim de estudar seu comportamento fora do
ponto de projeto;

e Dimensionamento detalhado do biodigestor e estudo comparativo entre
os diferentes modelos existentes com o objetivo de reduzir os custos de
implementagéo do projeto;

¢ Analise da matéria organica utilizada como fonte do biogas e elaboragéo
dos calculos detalhados de sua producéo;

e Estudo comparativo de performance entre os gases produzidos por
diferentes fontes;

e Dimensionamento detalhado do trocador de calor de recuperacéo,

especificando modelo e dimensdes necessarias.
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