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RESUMO 

Nas últimas décadas, as usinas termelétricas vêm ganhando destaque no setor energético 

brasileiro devido ao aumento na demanda de energia e a busca por maior confiabilidade do sistema 

de geração, em decorrência do aumento de períodos de Energia Natural Afluente (ENA) abaixo 

da Média de Longo Termo (MLT) no sudeste, região com os maiores reservatórios do país. Por 

ser uma energia não renovável, é necessário que sejam feitos estudos que proporcionem um 

melhor desempenho na utilização de energia térmica. Desta forma, este trabalho propõe a 

análise, através de simulação no software EES (Engineering Equation Solver), de uma usina de 

geração termelétrica em ciclo combinado com o uso de dois sistemas de resfriamento do ar de 

entrada da turbina a gás, sendo eles o resfriamento pelo método evaporativo e o resfriamento 

pelo método da compressão mecânica de vapor, para analisar os possíveis ganhos de geração 

em duas cidades, Porto Alegre - RS e Mossoró - RN. Os resultados encontrados mostram uma 

melhora no comportamento da usina em todos os aspectos com a adição do resfriamento. O 

resfriamento evaporativo proporcionou aumento de 0,9% e de 1,5% na geração de energia 

média anual em Porto Alegre e Mossoró, e 0,5% e 0,8% de eficiência exergética, 

respectivamente. O custo unitário de energia apresentou uma queda de US$ 120,13/MWh para 

US$ 114,88/MWh em Porto Alegre e de US$ 121,17/MWh para US$ 118,6/MWh em Mossoró. 

O uso do resfriamento por compressão mecânica de vapor atingiu um aumento médio na 

potência anual gerada de 5,6% em Porto Alegre e de 8,5% em Mossoró e 0,5% e 0,6% de 

aumento médio na eficiência exergética, na mesma ordem. O valor unitário da energia chegou 

à US$ 113,71/MWh em Porto Alegre e US$ 117,08/MWh em Mossoró. 

 

Palavras-chave: Ciclo Combinado. Refrigeração. Análise Exergética. 

 

  



 

 

 

ABSTRACT 

In the last decades, thermoelectric power plants have been at highlights in the Brazilian 

energy sector due to the increase in energy demand and the search for greater reliability of the 

generation system, due to the increase of periods of Affluent Natural Energy (ANE) below 

Average of Long Term (MLT) in the southeast, region with the largest reservoirs in the country. 

Because it is a non-renewable energy, studies that provide a better performance in the use of 

thermal energy are required. In this way, this work proposes the analysis, through simulation in 

the EES (Engineering Equation Solver) software, of a thermoelectric combined cycle power 

plant with the use of two systems for the gas turbine inlet air cooling, being the evaporative 

cooling and the cooling by the mechanical steam compression method, to analyze the possible 

generation gains in two cities, Porto Alegre - RS and Mossoró - RN. The results show an 

improvement in the behavior of the plant in all aspects with the addition of cooling. Evaporative 

cooling provided an increase of 0.9% and 1.5% in annual average energy generation in Porto 

Alegre and Mossoró, and 0.5% and 0.8% exergetic efficiency, respectively. The unit cost of 

energy decreased from US$ 120.13 / MWh to US $ 114.88 / MWh in Porto Alegre and from 

US$ 121.17 / MWh to US$ 118.6 / MWh in Mossoró. The use of mechanical steam compression 

cooling resulted in an average increase in the annual power generation of 5.6% in Porto Alegre 

and 8.5% in Mossoró and 0.5% and a 0.6% increase in exergetic efficiency, in the same order. 

The unitary value of energy reached US$ 113.71 / MWh in Porto Alegre and US$ 117.08 / 

MWh in Mossoró. 
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1 INTRODUÇÃO 

O Brasil é um país com recursos hídricos abundantes, logo sua principal fonte de 

geração é a hidrelétrica que, de acordo com o Balanço Energético Nacional (EPE 2018), 

correspondeu a 65,2% da oferta nacional de energia elétrica no ano de 2017. Mas, com a 

evolução tecnológica, o aumento de rendimento e da confiabilidade das termelétricas, o cenário 

de geração no Brasil está mudando aos poucos. 

Desde a década de 2000, o crescimento da participação das usinas termelétricas na 

geração de energia é notável. Segundo o Operador Nacional do Sistema (ONS, 2019) a geração 

térmica mensal média em 2018 foi 8079,5 GWh, enquanto em 2000 esse número foi de apenas 

1252,57 GWh/mês, indicando um crescimento de 545%. No entanto, a geração hidrelétrica 

cresceu apenas 24,5% no mesmo período, variando de 27965,56 GWh/mês, em 2000, para 

34827,83 GWh/mês em 2018. Na Figura 1.1 é possível ver a evolução da capacidade instalada 

do setor termelétrico. 

Figura 1.1 – Capacidade instalada por fonte na matriz energética brasileira de 1974 a 2017 

 

Fonte: Adaptado de EPE (2018). 

Alguns fatores contribuem para uma maior participação da geração termelétrica no país, 

entre eles, o aumento de períodos de Energia Natural Afluente (ENA) abaixo da Média de 

Longo Termo (MLT) no sudeste, região com os maiores reservatórios hídricos e responsável 

pela maior capacidade de geração nacional, a viabilidade de instalação próximo aos locais de 

demanda, minimizando a construção de torres de transmissão, a possibilidade imediata de 



 

 

 

despacho e os relativamente baixos custos e prazos de construção, quando comparado com 

hidrelétricas. 

Um detalhamento de quanto este aumento representa na participação nacional de energia 

também é feito na Figura 1.2, onde é facilmente percebida a queda da participação das 

hidrelétricas e o aumento das termelétricas, pelos fatores citados. 

Figura 1.2 - Participação percentual de carga instalada no Brasil por fonte de geração do ano 
2000 a 2013 

 

Fonte: Dados ONS (2017). 

Por utilizar combustíveis fósseis, muitas vezes a energia térmica se torna muito mais 

cara em comparação com outras. Assim, para extrair o máximo desempenho em usinas 

termelétricas são feitas otimizações de projetos, melhorias em equipamentos, materiais, linhas 

de transmissão e também a combinação de diferentes fontes de geração. 

O Brasil, sendo um país de clima tropical, apresenta altas temperaturas em grande parte 

do ano, o que acaba prejudicando o ciclo termodinâmico. Isso ocorre pelo fato da eficiência e 

a energia gerada por uma turbina a gás ser diretamente influenciada pela pressão, temperatura 

e umidade do ar na entrada do compressor da turbina (ÇENGEL e BOLES, 2004). A 

temperatura é o fator que mais influencia na energia entregue, quanto mais alta a temperatura 

menor será a energia gerada (CARVALHO JUNIOR, 2012). 

Para aumentar a potência, é necessário aumentar a vazão mássica de ar que entra no 

compressor, o que pode ocorrer devido à redução na temperatura de entrada e o consequente 

aumento de massa específica do ar. Neste sentido, à medida que a temperatura do ar de entrada 

diminui, o trabalho do compressor também diminui e o trabalho líquido e a eficiência do ciclo 

aumentam (MOHAPATRA e SANJAY, 2013).  
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1.1 OBJETIVO 

O principal objetivo deste trabalho é analisar um processo de geração de energia elétrica 

em um ciclo combinado com resfriamento do ar de entrada do compressor e verificar, dentre as 

opções de configuração, a que atinge as melhores eficiências energéticas e exergéticas da planta 

e que tem o menor custo de geração. 

 Objetivos específicos 

Criar um modelo para a simulação de um ciclo combinado de geração termelétrica 

utilizando o resfriamento do ar de entrada do compressor por compressão de vapor e o 

resfriamento por meio evaporativo. 

Analisar os ganhos em eficiência e capacidade de geração para cada um dos processos. 

Identificar qual(is) parâmetro(s) apresentam maior influência no resultado final. 

1.2  DELIMITAÇÕES DO TRABALHO 

Este trabalho ficará limitado à modelagem e equacionamento termodinâmico de uma 

Usina Termelétrica que trabalha em ciclo combinado e utiliza OCTE como combustível para 

obtenção das eficiências de operação, em carga base, e o estudo da instalação de um sistema de 

refrigeração do tipo compressão mecânica de vapor e de um sistema de resfriamento 

evaporativo para o ar de entrada do compressor da turbina a gás, bem como a analise 

paramétrica de diferentes configurações de resfriamento. 

1.3 JUSTIFICATIVA 

A energia elétrica está diretamente relacionada com o crescimento da economia de um 

país e, para que isso ocorra, necessita que o sistema elétrico seja sólido e confiável. O sistema 

se torna mais sólido e confiável através da geração de energia termelétrica, porém a utilização 

de fontes não renováveis é um fator preocupante e acaba evitando que ela seja explorada em 

maior escala. 

Portanto, a principal justificativa para realização deste trabalho é verificar o quanto se 

pode ganhar em rendimento através da implantação do resfriamento do ar de entrada do 

compressor da turbina a gás, para reduzir o consumo dos recursos e o custo de operação. 



 

 

 

2 FUNDAMENTAÇÃO TEÓRICA 

2.1 CICLO COMBINADO 

Kelhofer et. al (1999) afirmam que quando dois ciclos térmicos são combinados em uma 

única planta de geração a eficiência que pode ser alcançada é maior do que no ciclo simples. 

Ao combinar dois ciclos, o que opera a temperatura mais alta é chamado de superior (topping 

cycle) e o que opera com o aproveitamento do calor rejeitado pelo superior é chamado de 

inferior (bottoming cycle). Estas configurações podem ser observadas na Figura 2.1 com uma 

ressalva na Figura 2.1d), no qual a demonstração é hipotética, já que as propriedades dos fluidos 

são diferentes, sendo um o ar e o outro água. 

Figura 2.1 - Comparação entre entropia e temperatura nos diferentes processos, (a) Turbina a 
gás em ciclo aberto; (b) Turbina a vapor sem reaquecimento; (c) Turbina a vapor com 

reaquecimento; (d) Ciclo combinado com uma turbina a gás no ciclo superior e uma turbina a 
vapor no ciclo inferior. 

 

Fonte: Kehlhofer et. al (1999). 

Boyce (2010) afirma que, com a utilização de um ciclo combinado, o rendimento 

térmico pode chegar a valores muito próximos de 60%. Nas combinações mais usuais a turbina 

a gás produz cerca de 60% da potência total enquanto a turbina a vapor corresponde aos outros 

40%. O rendimento térmico das turbinas a gás fica entre 30% e 40%. O valor apontado por 

Boyce (2010) já foi ultrapassado recentemente, já que, segundo Siemens (2016), o recorde 



 

 

 

mundial de eficiência global para geração de energia em ciclo combinado atingiu o valor de 

61,5 % durante a operação da planta Fortuna na região de Lausward na Alemanha. A planta 

também alcançou a potência de 603,8 MW, que foi o recorde mundial de potência para uma 

planta em ciclo combinado com eixo único. Na Figura 2.2 pode-se perceber como ocorre a 

distribuição da energia em um ciclo combinado.  

Figura 2.2 - Distribuição de energia em uma planta de geração de ciclo combinado 

 

Fonte: Adaptado de Boyce (2010). 

2.2 PRINCIPAIS FATORES QUE INFLUENCIAM NA EFICIÊNCIA DE TURBINAS A 

GÁS 

O projeto de uma turbina a gás é baseado nas condições ISO, que são temperatura 

ambiente de 15 °C, umidade relativa do ar igual a 60% e pressão do ar igual a 101,3 kPa. A 

operação fora destas condições provoca alterações na potência e eficiência da turbina. 

Kehlhofer et al. (1999) explicam que as condições que mais afetam o ciclo são a 

temperatura do ar e a pressão atmosférica. A umidade relativa tem uma menor influência, mas 

se torna importante quando a água de circulação do condensador é resfriada em uma torre de 

resfriamento úmida. 

Ele cita três razões para a influência da temperatura no comportamento das turbinas a 

gás: 

- Turbinas a gás são máquinas que operam a volume constante. O aumento da 

temperatura do ar ocasiona a redução da sua massa específica, logo há uma redução na vazão 



 

 

 

mássica de ar para uma mesma vazão volumétrica. A vazão mássica determina a potência 

entregue para determinada temperatura de entrada para a turbina (TET) e relação de pressão. 

- O volume específico do ar aumenta proporcionalmente com o aumento da temperatura, 

aumentando o trabalho específico do compressor, sem gerar trabalho correspondente na turbina. 

- Com o aumento da temperatura do ar e a queda da vazão mássica, a relação de pressão 

da turbina a gás reduz. Isso ocorre porque a capacidade de aspiração da turbina a gás é constante 

e pressão antes da seção da turbina é reduzida. O mesmo efeito acontece inversamente no 

compressor, diminuindo seu trabalho, mas pelo fato da potência produzida na turbina ser 

dominante, o balanço total é negativo, ou seja, há queda de desempenho. 

A Figura 2.3 mostra o comportamento da turbina a gás devido à variação de temperatura 

ambiente. 

Figura 2.3 - Efeito da temperatura de entrada no compressor na potência de saída, heat rate, 
vazão e temperatura no exausto de uma turbina a Gás GE MS7241(FA) 

 

Fonte: GE (2003). 

Çengel e Boles (2004) explicam que, para cada 3 ºC de decréscimo de temperatura, 

diminui em 1% a potência consumida pelo compressor, aumentando o rendimento do ciclo. 

Sa e Zubaidy (2011) mostraram em testes em turbinas a gás que cada 1 ºC de aumento 

de temperatura ambiente acima da condição ISO implica na redução de 0,1% na eficiência 

térmica das turbinas analisadas.  

Arrieta e Lora (2002) mostraram em seu estudo que a influência da temperatura 

ambiente provoca uma queda de potência gerada de até 75 MW para um ciclo combinado com 

potência instalada das turbinas a gás de 350 MW. 



 

 

 

Na utilização de um ciclo combinado este efeito também é relevante, já que a quantidade 

de gases que irão passar através da caldeira de recuperação será menor, afetando o ciclo. 

Outro fator com grande influência nas turbinas a gás é a pressão atmosférica. Em função 

da altitude da localidade da planta e das variações climáticas diárias, podem ocorrer mudanças 

nos valores médios de pressão ambiente. 

Guarinello Junior (2012) salienta que para cada 300 m de elevação acima do nível do 

mar há uma redução de 3,3% na potência gerada, para uma temperatura constante. 

O efeito ocasionado por essa variável é similar ao da temperatura. A redução da pressão 

atmosférica diminui a massa específica do ar de entrada, o que causa a redução na vazão mássica 

que passa pelo compressor. Por outro lado, há um aumento considerável da potência específica 

quando há uma elevação da pressão atmosférica. Porém, não há alteração na eficiência do ciclo 

se a temperatura for constante. 

A umidade relativa também interfere nas condições do ciclo. O seu aumento ocasiona 

uma piora tanto na potência da turbina a gás quanto do ciclo combinado, se mantidas as mesmas 

condições atmosféricas. Segundo Bird e Grabe (1991), o efeito da umidade presente no ar afeta 

as propriedades do ar, causando aumento de consumo de combustível e diminuição da 

eficiência. Em plantas que utilizam torres de resfriamento úmidas, a umidade relativa do ar 

ambiente é diretamente proporcional à temperatura da água de condensação e, portanto, um 

clima seco permite pressão menor no condensador e, por consequência, menor pressão de saída 

da turbina a vapor. Dessa forma, percebe-se que a troca de calor no condensador e a taxa de 

condensação será maior para uma determinada TBS com umidade relativa ambiente menor 

(KEHLHOFER et al. 1999).  

 Analisando as questões de projeto das turbinas a gás destacam-se outros parâmetros 

como a temperatura de entrada na turbina, a relação de pressões no compressor, o tipo de 

combustível e a temperatura de exaustão dos gases. 

Reyhania et al. (2013) afirmam que o aumento de temperatura na entrada da turbina de 

expansão melhora o desempenho, mas os valores ótimos ultrapassam os limites admissíveis dos 

materiais disponíveis no mercado. Para contornar este problema, as palhetas da seção quente 

da turbina possuem canais internos de resfriamento, nos quais é utilizada uma parcela do ar 

fornecido pelo compressor. Devido às altas temperaturas da combustão, estes valores não 

podem ser efetivamente medidos, apenas calculados em função da razão do combustível e do 

ar. A Mitsubishi desenvolveu, nas turbinas da série J, componentes capazes de suportar 

temperaturas na entrada da turbina de até 1600 °C (MHPS, 2018). 



 

 

 

2.3 RESFRIAMENTO DO AR DE ENTRADA DE TURBINAS A GÁS 

Como citado anteriormente, um dos aspectos que mais influencia na eficiência e na 

potência entregue pela turbina a gás é a temperatura do ar de entrada no compressor.  

De acordo com dados do INMET (2018) para o estado do Rio Grande do Sul, mais 

precisamente na região de Porto Alegre, a temperatura média anual medida entre 1961-2017 é 

de 20,8 °C e na região de Mossoró, Rio Grande Norte, é de 28,5 °C. As temperaturas médias 

para o verão ficam em torno de 25,4 °C com pico de 39,3 °C para a primeira e 28,7 °C com 

pico de 35 °C para a segunda, o que significa uma diferença considerável para as condições 

ISO. A umidade relativa média do período medido para os meses de verão é de 74,8% em Porto 

Alegre e de 66% em Mossoró. Estes fatores acabam prejudicando o ciclo, ou seja, a energia 

gerada será inferior à de operação nas condições ISO.  

Para corrigir estas perdas de eficiência e capacidade de geração é possível resfriar o ar 

de entrada do compressor com alguns métodos, que segundo Boyce (2010), dentre os de maior 

utilização, podem ser divididos em: método evaporativo, no qual água é adicionada na sucção 

do compressor; método da refrigeração por ciclo térmico por absorção, onde o acionamento do 

sistema de resfriamento é realizado por alguma fonte de calor, podendo ser os gases da turbina 

a gás ou vapor; método de refrigeração por compressão mecânica de vapor, onde o acionamento 

é feito através de um motor elétrico, e o método de armazenamento de energia térmica, o qual 

é composto por um sistema de resfriamento por compressão ou absorção aliado a um 

reservatório que armazena energia térmica. 

De Lucia et al. (1995) provaram em seu estudo que o resfriamento evaporativo pode 

fornecer ganhos consideráveis de 2 a 4% na energia gerada em um ano, com investimento baixo 

e também mostra que o resfriamento com o ciclo térmico por absorção pode aumentar a geração 

de 5 a 10% ao longo de um ano, chegando até 18% nos meses mais quentes e que, embora o 

investimento seja mais alto e a operação mais complexa, é uma boa alternativa para plantas que 

operam em carga base. 

Mohapatra (2014) observou em seu estudo que o resfriamento através do ciclo térmico 

de absorção melhora a eficiência da turbina a gás em até 7,48% e o trabalho específico em mais 

de 18%. Mas no uso deste tipo de resfriamento para o ciclo combinado percebeu que o efeito 

na eficiência é inverso, já que os gases também são utilizados para o sistema de resfriamento, 

no entanto o ganho na potência gerada chega a 7%. 



 

 

 

De acordo com resultados encontrados por Karaali e Özturk (2017), diminuindo a 

temperatura do ar de entrada do compressor de 25 °C para 0 °C, a geração de energia elétrica 

aumenta em cerca de 10-15% e a eficiência exergética aumenta em torno de 1-1,5%. 

Mohapatra e Sanjay (2013) simularam o uso do resfriamento evaporativo e encontraram 

um aumento de eficiência de 4,1% e do trabalho específico de 9,44% ao reduzir a temperatura 

ambiente em 21 °C, para uma condição extrema da região de estudo, com umidade relativa de 

20% e temperatura ambiente de 40 °C. 

Sanaye et al. (2010) aplicaram o método de resfriamento por armazenamento de energia 

térmica e encontraram, para uma variação de capacidades de geração de turbinas em uma faixa 

de 25-100 MW, um aumento de geração de 3,9 – 25,7% e um aumento na eficiência entre 2,1-

5,2%. 

Conforme ASHRAE (2008), os benefícios do resfriamento do ar de entrada do 

compressor para turbinas a gás são: 

Melhora de capacidade: Ao utilizar o resfriamento do ar de entrada para turbinas mais 

modernas, com um trabalho específico menor por unidade de energia gerada, a vazão mássica 

de ar necessária é menor, tornando-se ainda mais econômicas que as turbinas antigas. Logo, o 

tamanho do sistema de refrigeração necessário será menor. 

Melhora do Heat Hate: A vazão mássica de combustível aumenta com o aumento da 

vazão de ar e energia gerada pela turbina, mas, normalmente, em taxas menores. O resfriamento 

pode ser usado primeiramente para diminuir o heat hate e, consequentemente, economizar nos 

gastos com combustível. 

Extensão na vida últil das turbinas: Turbinas operando a uma temperatura de entrada 

de ar menor têm uma vida útil prolongada e necessitam de menos manutenção.  

Aumento da eficiência do ciclo combinado: Menores temperaturas de entrada de ar 

resultam em menores temperaturas no exausto da turbina e uma potencial queda na capacidade 

da caldeira de recuperação. Porém, o aumento da vazão mássica dos gases proporciona um 

ganho de capacidade, já que o aumento de vazão dos gases é maior que o efeito da temperatura 

menor. 

Adição de capacidade perdida: O aumento de capacidade de geração através do 

resfriamento pode recuperar alguma perda ou criar uma reserva de geração. Com o acionamento 

do sistema de resfriamento, a planta consegue aumentar sua capacidade de geração de forma 

instantânea. 



 

 

 

Aumento de eficiência em carga base: O uso de um sistema com armazenamento de 

energia térmica pode auxiliar no aumento da geração máxima de uma planta, pois pode 

armazenar energia utilizando um chiller, acionado por motor elétrico, fora dos horários de pico. 

Isso tende a melhorar a eficiência do ciclo. O chiller, acionado por motor elétrico, operando no 

período noturno, com temperaturas menores, possui uma maior eficiência e opera a menores 

temperaturas de condensação, logo, pressões menores, o que pode reduzir a energia de 

acionamento. 

Como se pode perceber, os benefícios do uso do resfriamento são inúmeros, mas 

também tem algumas desvantagens, como o aumento dos custos de manutenção, os custos de 

aquisição, a utilização de espaços adicionais. 

Também como desvantagem pode-se citar a perda de pressão na entrada do compressor, 

que acaba diminuindo um pouco os ganhos de geração. Isto ocorre devido à instalação da 

serpentina de troca de calor, no método de resfriamento por compressão de vapor, ou do meio 

rígido, no método evaporativo, pois acabam formando mais uma barreira entre o ar atmosférico 

e a entrada do compressor. 

  Resfriamento Evaporativo 

O resfriamento evaporativo é um típico processo de transferência de calor e massa e 

ocorre quando um gás escoa sobre um líquido. É na superfície de contato entre líquido e gás 

que ocorre a vaporização e a energia associada a essa mudança de fase é o calor latente de 

vaporização do líquido. Este calor latente de vaporização é então removido do ar, diminuindo 

sua temperatura, ao mesmo tempo em que aumenta o teor de água presente nesta corrente 

(INCROPERA e DEWITT, 2008). 

A Figura 2.4 representa o comportamento do resfriamento evaporativo na carta 

psicrométrica do ar, onde o ar é resfriado e umidificado ao mesmo tempo, se aproximando do 

ponto de saturação. Inicialmente o ar possui um menor conteúdo de água e, na medida em que 

entra em contato com a água, há absorção de uma parte do vapor de água, aumentando a 

umidade relativa e diminuindo a temperatura de bulbo seco, em um processo isentálpico, até 

que, no final do processo, o ar se aproxime do grau de saturação, em uma TBS inferior ao inicio 

do processo. Pode-se perceber que este processo se torna limitado especialmente em regiões de 

alta umidade, já que a diferença entre a TBS inicial e final depende diretamente da umidade 

relativa no início. 



 

 

 

Figura 2.4 - Comportamento do resfriamento evaporativo na carta psicrométrica 

 

O método construtivo do resfriamento evaporativo consiste no uso de injeção de água 

através de bocais no sistema da entrada de ar. Isso ocorre em um meio corrugado na entrada do 

compressor. Neste tipo de resfriador o fluxo de ar passa horizontalmente por esse meio, onde 

água é adicionada, passando na vertical e vaporizando através da corrente, consumindo calor 

latente de vaporização. O calor consumido é proveniente da corrente de ar que cruza o meio 

rígido, resultando na redução da temperatura de bulbo seco do ar entrada do compressor. 

Como percebe-se na Figura 2.4, o estado de temperatura de bulbo seco resfriado não é 

igual ao de saturação devido à efetividade de saturação do meio. Segundo ASHAE (2008), a 

efetividade de saturação do meio corrugado depende do material de fabricação e da velocidade 

do ar e varia, geralmente, entre 70 e 95%. Ela é descrita pela Equação 2.1.  

ε�	
� = 
����
���
����
���	 	 	 	 	 	 	 	 	 (2.1) 

onde ε�	
� é a efetividade do meio evaporativo,TBS0 é a temperatura de bulbo seco do ar 

ambiente, TBS1 é a temperatura de bulbo seco na entrada do compressor e TBU0 é a temperatura 

de bulbo úmido do ar ambiente. 

Estes blocos de material corrugado compõem a superfície úmida do meio rígido no 

resfriamento evaporativo direto. Os materiais utilizados incluem celulose, plástico e fibra de 

vidro e eles devem permitir a permeabilidade da água e resistir aos efeitos de degradação. O 

meio se apresenta na forma corrugada para garantir a máxima interação entre a água e a corrente 

de ar que deve ser resfriada. Suas características mais desejáveis são proporcionar baixa 

resistência a corrente de ar, evitando a queda de pressão na entrada do compressor, uma alta 

efetividade de saturação e possibilitar sua limpeza com a lavagem da parte frontal (ASHRAE, 

2008). 



 

 

 

A  

Figura 2.5 mostra as etapas de passagem em um resfriador evaporativo e como fica a 

instalação do sistema na entrada do compressor das turbinas a gás. 

Figura 2.5 –  (a) Funcionamento de um resfriador evaporativo para turbinas (b) Instalação do 
sistema na casa de filtros 

(a)           (b) 

                      

Fonte: (a) Adaptado de Donaldson (2005), (b) Munters (2015). 

Boyce (2010) afirma que o resfriamento evaporativo que utiliza um meio rígido para a 

evaporação da água é muito utilizado na indústria de turbinas a gás, principalmente em áreas 

de baixa umidade. O baixo investimento e baixo custo de instalação e operação o tornam 

atrativo para diversos cenários de operação das turbinas. 

Hosseini et al. (2007) afirmam que a parte ativa do resfriamento evaporativo é o próprio 

meio. As camadas corrugadas devem ser configuradas de modo alternado, ou seja, a direção de 

uma camada é quase perpendicular à adjacente. A área de superfície corrugada, dependendo da 

frequência e amplitude de fabricação das ondas do meio evaporativo, pode ser 2,5 vezes maior 

que uma placa plana de tamanho similar. Esta combinação multicamadas permite a formação 

de muitos canais para o escoamento do ar e água, facilitando o contato entre ar e água.  

Na Figura 2.6 é possível observar a configuração do meio rígido utilizado no 

resfriamento evaporativo. 

Korese e Hensel (2016) fizeram um estudo que mostrou que a efetividade do 

resfriamento evaporativo pode variar de 0,38 a 0,96 dependendo do material. Para este trabalho 

será utilizado o valor de 0,9, o mesmo valor utilizado por Johnson (1989) e Jonsson e Yan 

(2005) e encontrado no meio rígido TURBODEK, do fabricante Munters. 

 

Figura 2.6 - (a) Configuração do meio corrugado, (b) coordenadas do sistema e domínio físico 



 

 

 

 

Fonte: Adaptado de Hosseini et al. (2007). 

 Resfriamento por Compressão Mecânica de Vapor 

A refrigeração por compressão mecânica de vapor é descrita pelo ciclo de refrigeração 

e pode ser direta ou indireta. Este tipo de refrigeração é mais efetiva que o método evaporativo, 

já que consegue reduzir a temperatura do ar em até 30°C. 

Na Figura 2.7 pode ser visto de forma simplificada o processo de refrigeração indireta. 

Onde, o ciclo ocorre basicamente através da compressão de vapor em um compressor, acionado 

por um motor elétrico. Depois da compressão o vapor condensa no condensador. Após isto, o 

condensado passa por uma válvula de expansão e é direcionado ao evaporador na forma de 

mistura. No evaporador esta mistura evapora totalmente trocando calor com a água de 

circulação Esta água, resfriada, circula nas serpentinas instaladas no compartimento de entrada 

de ar para o compressor da turbina a gás. Para este processo é consumida uma quantidade 

considerável de energia auxiliar no acionamento do compressor e da bomba do circuito de água. 

Figura 2.7 – Esquema simplificado do chiller acionado por motor elétrico 

 

A refrigeração por expansão direta, também pode ser utilizada para o resfriamento do 

ar na entrada do compressor como pode ser visto na Figura 2.8. Nela o refrigerante passa 

diretamente nas serpentinas. A amônia é um excelente refrigerante e pode ser utilizado nestes 



 

 

 

casos, mas deve-se ter o cuidado com possíveis vazamentos do fluido, sendo necessária a 

instalação de detectores de vazamento no compartimento de entrada de ar (BOYCE, 2010). 

Figura 2.8 - Disposição das serpentinas de troca de calor na casa de filtro 

 

Fonte: Adaptado de Stellar-Energy (2012). 

O efeito de refrigeração causado por estes métodos pode ser observado na Figura 2.9 e, 

comparando com o efeito mostrado na Figura 2.4 (método evaporativo), percebe-se que ela 

ocorre no sentido horizontal do diagrama, ou seja, ela não depende somente da condição de 

umidade do ar para resfriar, já que atua tanto na remoção de calor sensível quanto latente, sendo 

mais eficaz em regiões mais úmidas e promove uma maior redução no volume específico do ar 

em relação ao resfriamento evaporativo. 

Figura 2.9 - Comportamento do resfriamento do ar por compressão mecânica de vapor na 
carta psicrométrica 

 

Segundo GE (2008), neste tipo de resfriamento deve-se limitar a temperatura do ar de 

entrada no compressor a 7 °C, para evitar o risco de formação de gelo nas IGV’s (Inlet Guide 

Vanes), que são aletas que regulam a vazão de ar que entra no compressor. 



 

 

 

Jolly et al. (1997) fizeram um estudo dos resultados obtidos com a instalação de um 

chiller acionado por motor elétrico para resfriamento do ar de entrada de uma turbina a gás GE, 

modelo 7EA, com potência de 165 MW. Também fizeram a otimização para escolha do chiller 

a ser instalado, em função da sua capacidade, sendo escolhido um de 2000 TR (consumo de 

1862,4 kW) garantindo um aumento de 7 MW de geração nas condições de projeto da usina. 

Eles também afirmam que o uso da refrigeração de forma continua é mais efetiva quando o 

aumento de capacidade for requerido em mais de 6-8 horas por dia. 

2.4 ANÁLISE EXERGÉTICA  

Çengel e Boles (2004) e Bejan et al. (1996) definem a exergia como o potencial de 

trabalho disponível em um sistema. Kotas (1995) trata a exergia como a normatização da 

qualidade de energia, ou seja, é a referência de como a energia disponível está sendo utilizada. 

Eles explicam que todas as irreversibilidades de um sistema, como atrito, mistura, 

reações químicas, transferência de calor com diferença de temperatura finita, expansão não 

resistida, geram entropia e toda geração de entropia destrói a exergia. 

O balanço de exergia para um sistema fechado é definido pela Equação 2.2: 

∆�������� =	�� −	�� − ��          (2.2) 

onde ∆�������� é a diferença de exergia do sistema, Xe é e exergia dos produtos de entrada, Xs 

é a exergia dos produtos de saída e XD é a destruição de exergia. 

A destruição de exergia é sempre igual ao produto da geração de entropia e a 

temperatura do ambiente, de acordo com a Equação 2.3: 

�� =	��� �!�"         (2.3)  

onde �!�"é a geração de entropia. 

A Exergia pode ser dividida em 4 componentes principais: físicos, químicos, potencial 

e cinético. Os dois mais importantes são os físicos e os químicos. Neste estudo os outros dois 

componentes serão desprezados, já que a altura e a velocidade possuem mudanças desprezíveis 

no processo. 

A transferência de exergia pode ocorrer de três formas: massa, calor e trabalho. 

A transferência de exergia relacionada à massa é definida pela Equação 2.4 

������ = #$          (2.4) 

onde ������ é a exergia relacionada a transferência de massa e ψ é definido pela Equação 2.5 

ψ = &h − h ( − T &s − s ( + V- 2/ + gz       (2.5) 



 

 

 

onde h é a entalpia de saída, h0 é a entalpia de referência, T0 é a temperatura de referência, s é a 

entropia de saída, s0 é a entropia de referência, V é a velocidade do escoamento, g é a aceleração 

da gravidade e z a altura de referência. 

A parcela de exergia relacionada ao calor é descrita pela Equação 2.6: 

��2�34" = 51 −	� �/ 7��          (2.6) 

onde Xcalor é a taxa de exergia relacionada a transferência de calor, T é a temperatura na qual 

ocorre a transferência de calor  e ��  é a taxa de transferência de calor. 

A exergia transferida pelo trabalho pode ser expressa através da Equação 2.7: 

��"�8�394 = : −	:;�<        (2.7) 

onde ��"�8�394 é a exergia transferida por trabalho, W é o trabalho realizado e :;�< é o trabalho 

de fronteira. 

As eficiências exergéticas de cada componente podem ser obtidas através da Equação 

2.8: 

 =>>,@ = @�ABCDEFCG@� HIGEJCG           (2.8) 

onde =>>,@ é a eficiência exergética de cada componente, ��K"4LM�4� é a exergia dos produtos 

no balanço e ��>N�M�4� é a exergia dos insumos. 

Aplicando as equações anteriores pode-se resumir os principais componentes da planta 

de acordo com o quadro da Figura 2.10.  

  



 

 

 

Figura 2.10 - Quadro resumo componentes exergéticos 

 

Fonte: Adaptado de Bejan et al. (1996). 

2.5 ANÁLISE TERMOECONÔMICA 

Segundo Tsatsaronis (1993), o uso da exergia com o objetivo de análise econômica foi 

iniciado por J. H. Keenan em 1932. Sua sugestão era utilizar a exergia para distribuir 

apropriadamente os custos para a geração de energia elétrica e de vapor em uma usina de 

cogeração. Ele mostrou que o valor econômico do vapor e da eletricidade estavam relacionados 

à sua exergia e não energia.  



 

 

 

De acordo com Bejan et. al (1996) e Kotas (1995) a termoeconomia pode ser 

considerada uma minimização de custos baseada na exergia, podendo, ainda, esta combinação 

ser chamada de exergoeconomia.  

Tsatsaronis (1993) afirma ainda que os objetivos de uma análise termoeconômica são: 

- Identificar a localização, magnitude e fonte das reais perdas termodinâmicas em função 

das perdas exergéticas e da destruição de exergia; 

- Calcular o custo associado à destruição e as perdas exergéticas; 

- Facilitar estudos de viabilidade e otimização durante a fase de projeto de um sistema 

de energia, bem como propor melhorias para sistemas já em operação. 

Bejan et. al (1996) afirmam que durante uma análise de custo e exergia é importante 

definir o nível de seleção dos componentes que serão utilizados, pois isso pode afetar o 

resultado. O recomendado é que se utilize o menor nível possível e este nível geralmente é 

representado por componentes individuais como trocadores de calor, turbinas, reatores, etc. 

Para o cálculo de um balanço de custo convencional se utiliza a Equação 2.9: 

��O,�4� = ��P,�4� + Q��4�2> + Q��4�RS        (2.9) 

onde  ��O,�4� é a taxa de custo total dos produtos, ��P,�4� é a taxa de custo do combustível, Q��4�2>  

são os custos totais de investimento de capital e Q��4�RSsão os custos totais de operação e 

manutenção. 

Então, o resultado é a soma de todos os recursos necessários para a obtenção do produto, 

dos custos de investimento e dos custos de operação e manutenção. 

No uso do custo da exergia os gastos são associados com cada corrente de exergia 

presente no processo em estudo. Para as correntes de entrada e saída de matéria associadas as 

suas respectivas taxas de transferência de exergia, potência e a transferência de calor, podem 

ser utilizadas as equações 2.10a, 2.10b, 2.10c e 2.10d. 

  C� � =	 c���� = c�&m� �x�(	 	 	 	 	 	 	 	  (2.10a)	
��� =	X���� = X�&#� �Y�(        (2.10b) 

��Z =	XZ:�           (2.10c) 

��[ =	X[��[          (2.10d) 

onde X�,	X�,	XZ e X[ são os custos médios por unidade de exergia em dólares por gigajoule 

(US$/GJ) de entrada, saída, trabalho e calor. 

 O custo exergético deve ser calculado para cada componente separadamente, onde no 

final a soma das correntes de exergia de saída é igual a soma das correntes de exergia de entrada 



 

 

 

mais o custo de investimento de capital, operação e manutenção para cada componente (k). Para 

um componente que tenha transferência de calor e geração de potência têm-se a Equação 2.11: 

∑ ���,] + ��Z,]� = ��[,] +	∑ ���,] + Q�]�       (2.11) 

onde ocorre o somatório para kenésimo componente na entrada, saída, de trabalho, de calor e 

de custos de investimento, operação e manutenção representado por  Q�]. 

A Tabela 2.1 mostra um resumo de todas as variações e relações que devem ser 

utilizadas para determinar a taxa de custo exergético de cada componente de uma planta 

termelétrica. Com estas relações, o cálculo energético e o cálculo exergético, é possível 

determinar o custo exergético de cada componente. 

Com os valores obtidos é possível analisar o real valor agregado da energia contida em 

cada componente e se seu uso está sendo efetivo, o que na análise energética não é possível.  

Gomes (2001) fez uma avaliação termodinâmica, exergética e termoeconômica para 

uma planta termelétrica de ciclo combinado com cogeração de vapor. Em seus resultados 

encontrou, para os pontos ótimos de operação, uma eficiência da planta de cerca de 54%. A 

maior destruição de exergia foi na câmara de combustão que correspondeu a 65% da destruição 

de exergia total. A análise termoeconômica possibilitou obter o custo de cada um dos 99 

componentes nos quais a planta foi dividida, considerando apenas o combustível e o 

combustível e os equipamentos.  Foram encontrados dois valores para a produção de vapor: 

28,57 US$/MWh (combustível) e 38,43 US$/MWh (combustível e equipamentos) e dois para 

a produção de energia elétrica, sendo eles 26,42 US$/MWh (combustível) e 38,70 US$/MWh 

(combustível e equipamentos).  

Gareta et al. (2004) fizeram uma avaliação econômica para diferentes meios de 

resfriamento do ar de entrada do compressor para turbinas a gás em uma planta de ciclo 

combinado. Foi utilizado um modelo simplificado da turbina a gás aplicado aos dados 

climáticos de uma região da Espanha. Os resultados mostraram que o sistema de resfriamento 

poderia ser dimensionado com dois objetivos, o de máxima geração de potência (temperatura 

limite de 7 °C na entrada do compressor) e o outro de máxima eficiência (temperaturas entre 

15 e 18 °C). Ele concluiu que cada sistema é vantajoso em um cenário, o primeiro quando o 

mercado está favorável à geração e a energia elétrica possui preços elevados e o segundo quando 

existem muitas instabilidades e incertezas. 



 

 

 

Tabela 2.1 - Quadro das taxas de custo associadas com o combustível e o produto e as 
relações termodinâmicas auxiliares para os componentes em regime permanente 

 

Fonte: Adaptado de Bejan et al.(1996). 

Sanaye et al. (2010) utilizaram o método da termoeconomia para avaliar uma planta de 

geração termelétrica com resfriamento do ar de entrada do compressor pelo método de 

armazenamento de energia térmica. Foi aplicada a teoria do custo exergético nos componentes 

para identificar as ineficiências termodinâmicas e as irreversibilidades, visando definir os 

principais parâmetros a serem otimizados. 
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Najjar e Abubaker (2017) aplicaram o método da análise energética, exergética e 

termoeconômica em uma planta termelétrica que trabalha com um ciclo combinado do tipo 

orgânico de Rankine com recuperação de calor em cascata e resfriamento do ar de entrada do 

compressor, encontrando o menor custo de geração em uma condição fora do ponto de projeto. 

2.6 ANÁLISE PARAMÉTRICA 

Molinaro (2012) explica que as variações de parâmetros determinam uma mudança no 

modelo de simulação, que acaba variando os resultados. Através da análise paramétrica é 

possível verificar a extensão da mudança ocasionada por essa variação, que é crucial para 

identificação de quais parâmetros influenciam no comportamento do modelo.  

 

 

 

Como se pode observar na Figura 2.11 utilizam-se as variáveis de entrada e outros 

parâmetros que influenciam no comportamento do modelo. A definição destas variáveis que 

influenciam no comportamento do modelo pode ser verificada através de uma análise de 

sensibilidade de parâmetros conforme proposto por Hamby (1994). Ele afirma que uma análise 

de sensibilidade pode ser conduzida por uma série de necessidades, dentre elas, verificar: quais 

parâmetros necessitam de maior confiabilidade para reduzir a incerteza do resultado; quais 

parâmetros são insignificantes e podem ser eliminados do modelo final; quais variáveis de 

entrada provocam maior variabilidade do resultado; quais parâmetros são diretamente 

correlacionados com o resultado e, uma vez definidas estas variáveis, de que forma sua variação 

influencia no resultado encontrado. 
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Figura 2.11 – Método análise paramétrica 



 

 

 

Com esta análise é possível verificar a interação entre as variáveis. É possível variar 

uma de cada vez e verificar o comportamento do modelo, mas também se pode variar mais de 

um parâmetro para verificar a interação entre eles. 

Molinaro (2012) utilizou a análise paramétrica para avaliar a complexa relação entre os 

parâmetros de diferentes tipos de construção com a redução de consumo de energia, depois 

utilizou a exergia como uma ferramenta para avaliar o uso eficiente da energia disponível no 

ambiente. 

Madessa et al. (2017) fizeram um estudo através do uso da análise paramétrica para 

avaliar o comportamento de uma bomba de calor geotérmica, considerando a influência da 

profundidade do solo, as taxas de fluxo de massa, a proporção de sal/água da salmoura, os tipos 

de fluidos de trabalho e a condição de estado morto do ambiente. Seus resultados mostraram 

que as variações destes parâmetros influenciam no comportamento do sistema, e que o fator 

mais importante foi a escolha dos fluidos de trabalho, que requerem uma análise termodinâmica 

detalhada. 

 

  



 

 

 

3 METODOLOGIA 

Para avaliar a influência climática no desempenho da planta, duas cidades brasileiras 

com climas diferentes foram selecionadas: Porto Alegre e Mossoró. Em Porto Alegre, sul do 

Brasil, a temperatura ambiente é superior a 15 °C para aproximadamente 6523 horas por ano 

(75% do total de horas). Mossoró, nordeste do Brasil, apresenta sua totalidade de horas acima 

da condição ISO, com temperatura ambiente maior que 15 ° C para 100% do total de horas de 

trabalho.  

A Figura 3.1 mostra o mapa climático do Brasil com a localização das cidades 

escolhidas e seus respectivos climas. 

Figura 3.1 – Mapa climático do Brasil com Porto Alegre e Mossoró 

 

Fonte: IBGE (2016). 

A escolha das cidades se deu pela grande diferença do clima característico e pela 

proximidade nas suas altitudes médias em relação ao nível do mar. Porto Alegre está a 8 m de 

altura e Mossoró está a 16 m, o que possibilita uma análise mais focada na temperatura e 

umidade, já que não há influência considerável da altitude, pois esse é um dos fatores que 

influenciam o comportamento das turbinas a gás e o ciclo combinado. Como as alterações 

causadas pela altitude são menores do que as devido à temperatura do ar, optou-se por não 



 

 

 

avaliar este fator. Outro motivo foi a existência de uma usina termelétrica semelhante à deste 

estudo na região de Mossoró. 

A planta utilizada como base neste estudo fica localizada na região metropolitana de 

Porto Alegre, Rio Grande do Sul. A configuração de instalação pode ser vista na Figura 3.2, 

que é composta por uma turbina a gás MS7001FA do fabricante GE, com capacidade de projeto 

de 166,3 MW, uma caldeira recuperadora de calor da ANSALDO com três níveis de pressão e 

uma turbina a vapor Siemens SST-700/SST-900RH (eixo duplo e dupla carcaça) com 

capacidade de geração nominal de 86,3 MW. A turbina a gás é bicombustível, pois pode ser 

alimentada com gás natural ou OCTE (Óleo Combustível para Turbinas Elétricas). A opção do 

uso de OCTE para este trabalho foi feita pela falta de literatura abordando o uso deste 

combustível. 

Figura 3.2 – Configuração da instalação em estudo 

 

Fonte: Adaptado de Siemens (2009). 

3.1 MODELAGEM DO CICLO COMBINADO 

Nas figuras a seguir temos a definição do sistema em estudo, no qual as linhas 

pontilhadas retas representas as fronteiras. A modelagem dos sistemas foi feita de acordo com 

os blocos representados nestas figuras. As setas que não ultrapassam a fronteira indicam as 

saídas internas dos blocos, que são direcionadas como entradas do bloco seguinte e as setas que 

cruzam a fronteira representam os fatores externos ao sistema e os produtos. A Figura 3.3 

representa os componentes utilizados no ciclo a gás, a Figura 3.4 contém as saídas e entradas 



 

 

 

da caldeira de recuperação e a Figura 3.5 mostra os componentes, as saídas e entradas do 

sistema da turbina a vapor. 

Figura 3.3 – Bloco do turbina a gás 

 

Figura 3.4 – Bloco da caldeira de recuperação 

 

Figura 3.5 – Bloco da turbina a vapor 

 



 

 

 

No bloco da caldeira de recuperação, cada saída e entrada depende do resultado do 

balanço energético entra os gases e o vapor/água feito nos componentes internos do bloco, ou 

seja, nos 16 trocadores de calor e das propriedades dos fluidos em cada condição. 

Abaixo seguem as etapas realizadas para a modelagem do ciclo, feitas por Rodrigues e 

Wander (2016): 

- Levantamento das equações para a construção do modelo; 

- Aquisição dos dados reais de operação do sistema; 

- Inserção e arranjo do modelo no software EES (Engineering Equation Solver); 

- Validação do modelo; 

Os dados para a elaboração do modelo e comparação com o comportamento real do 

ciclo foram obtidos através da coleta no supervisório de uma planta localizada na região 

metropolitana de Porto Alegre. Para esta coleta foram utilizados alguns critérios como: geração 

em base load (máxima geração da turbina a gás), exclusão de dados do regime transiente 

(parada e partida de planta) e exclusão de dados ocasionados por alguma restrição de outros 

componentes da planta. Deste modo procurou-se manter o resultado mais próximo do regime 

permanente de operação da planta. O período de dados coletados correspondeu a 2 meses de 

operação. Os dados do supervisório são registrados com intervalos de até 3 segundos, mas, por 

não haver mudanças tão repentinas na temperatura e umidade do ar, o espaçamento de aquisição 

dos dados foi feito a cada 15min. 

Na concepção do modelo existem apenas duas entradas que são a temperatura de bulbo 

seco e a umidade relativa. A partir destes dois dados informados podem-se obter os demais. 

Nas seções a seguir são mostradas as equações utilizadas para a modelagem do ciclo. 

As propriedades dos fluidos foram definidas através do banco de dados de propriedades do 

software EES. 

 Ciclo a Gás 

A turbina a gás, principal componente do ciclo a gás, pode ser dividida em três principais 

equipamentos para a modelagem que são o compressor, a câmara de combustão e a turbina de 

expansão. 

A eficiência isentrópica do compressor foi calculada no software EES através dos dados 

medidos do processo para as diferentes temperaturas na entrada e na saída do compressor, e 



 

 

 

aplicadas na Equação de eficiência isentrópica do compressor, obtendo-se um valor médio de 

0,90, valor este que será utilizado neste trabalho.  

A temperatura do ar na saída do compressor pode ser calculada pela Equação 3.1 de 

acordo com eficiência isentrópica do compressor, aproximando o modelo da operação real. 

��"&_( − ��"&-( = 
oB&p(qrCJs tuKoB&v(KoB&p(w
5xoBy�xoB 7 − 1z      (3.1) 

onde ��"&_( é a temperatura do ar na descarga do compressor, ��"&-(é a temperatura do ar na 

entrada do compressor, ={4�O é a eficiência isentrópica do compressor, |�"&_( é a pressão do ar 

na descarga do compressor, |�"&-( é a pressão do ar na entrada do compressor e ��" é a relação 

dos calores específicos. 

 A pressão de descarga do compressor é um fator importante no cálculo do compressor, 

normalmente se utiliza uma relação de pressão do compressor constante, mas como a variação 

de vazão mássica influencia nesta razão, foi gerada uma equação que determina esta variável 

no modelo. A Equação 3.2 foi gerada através de dados médios medidos por transmissores de 

pressão e coletados no supervisório da planta. 

|�"&_( = 3,03#� �" + 225,86        (3.2) 

A potência consumida no compressor é obtida pela Equação 3.3: 

:� 24�O =	#� �"&ℎ�"&_( − ℎ�"&-((       (3.3) 

onde :� 24�O é a potência consumida no compressor, #� �" é a vazão mássica de ar de entrada no 

compressor, ℎ�"&-( é a entalpia do ar de entrada e ℎ�"&_( é a entalpia do ar na saída. 

A vazão volumétrica padrão do compressor foi obtida através dos dados médios reais 

de operação, ficando em 352,7 m³/s. A partir desta vazão volumétrica constante e das 

propriedades do ar pode-se calcular a vazão mássica de ar que entra para o processo. Esta é a 

principal variável, já que, todas as demais serão calculadas em função dela. 

Na câmara de combustão, a capacidade de fornecimento de calor é proporcional a vazão 

em massa de combustível e seu PCI, que é uma propriedade do fluido. As câmaras de combustão 

também possuem uma eficiência que é adicionada ao cálculo para admitir algumas perdas na 

combustão. Segundo Saravanamuttoo et al. (2009) ficam entre 0,98 e 0,99. Então, pode-se 

calcular a taxa de energia fornecida pela câmara de combustão pela Equação 3.4. 

��� = ={4�8#� {4�8|��        (3.4) 

onde ��� é a taxa de calor fornecido pelo combustível, ={4�8é a eficiência da câmara de 

combustão e PCI é o poder calorífico inferior do combustível. 



 

 

 

A massa dos gases que irão passar pela turbina fica definida pela Equação 3.5  

#� !���� = #� �" +#� {4�8 +#� �!,�N�        (3.5) 

onde  #� !����é a vazão mássica dos gases quentes, #� {4�8 é a vazão mássica do combustível e 

#� �!,�N� é a vazão mássica de água de injeção. 

 A vazão mássica de combustível foi definida de forma semelhante à pressão de saída do 

compressor, onde através do consumo de combustível medido na planta e a vazão mássica de 

ar obteve-se a Equação 3.6. 

#� {4�8 = 0,017#� �" + 	4,5175       (3.6) 

A vazão mássica de água de injeção também foi calculada a partir dos dados de 

medidores de vazão coletados no supervisório, onde se obteve a Equação 3.7. 

#� �!,�N� = −0,0079#� �" + 	18,367        (3.7) 

A modelagem do ciclo para a utilização do Óleo Combustível para Turbina Elétrica 

(OCTE), também requer atenção para a composição dos gases de saída. 

Para isso é necessária a formulação do processo de reação de combustão deste tipo de 

óleo leve, que é composto basicamente por hidrocarbonetos, possuindo diversas frações em sua 

cadeia carbônica, do C7 até o C50. Para o processo de combustão do OCTE foi considerado que 

ele é composto de C12H26. Logo o cálculo para a combustão com excesso de ar para o OCTE, é 

descrito pela Equação 3.8. 

�^-�-` + 	�. 18,5. �- + �. 18,5.3,76. �- → 12��- + 13�-� + �. 18,5.3,76�- + &� − 1(18,5�- (3.8) 

onde λ é o excesso de ar para combustão. 

Segundo Kehlhofer (1999), a queima do combustível gera emissão de alguns 

componentes prejudiciais à atmosfera, dentre eles o de maior destaque é o NOx (Óxidos de 

Nitrogênio). As emissões devem ser controladas para redução do impacto no ambiente. Ela é 

fortemente influenciada pelos níveis de concentração das substâncias presentes no combustível. 

O NOx é produzido em altas quantidades de ar a altas temperaturas e os fatores que mais 

influenciam na produção deste composto são a taxa de combustível para ar na combustão, a 

pressão na combustão, a temperatura do ar na câmara de combustão e o tempo de combustão. 

A maneira mais simples de reduzir o NOx nos combustores é a redução da temperatura da 

chama, através da injeção de vapor ou de água, como é o caso da turbina em estudo. 

Lefebvre e Ballal (2010) e Boyce (2012) afirmam que a fração do ar total que entra para 

a zona de diluição da mistura da combustão, utilizando o gás natural, fica entre 20 e 40%. 

Também há um percentual responsável pelo resfriamento das palhetas e carcaça. Lefebvre e 

Ballal (2010) salientam que o objetivo da zona de diluição na câmara de combustão é admitir o 



 

 

 

ar remanescente da combustão e o ar do resfriamento das paredes da câmara e prover que a 

corrente dos gases de saída possua uma temperatura aceitável para a turbina.  

Com a utilização do OCTE e a adição da água de injeção, o resfriamento dos gases da 

combustão é feito pela própria água não sendo necessária a adição de ar na zona de diluição. 

Assim, a parte do ar de entrada para combustão corresponde a 90% do total, o restante é 

utilizado para resfriamento das palhetas da turbina e carcaça. 

O trabalho realizado na seção da turbina pode ser descrito pela Equação 3.9, onde pode 

ser observado o direcionamento de 10% da vazão mássica de ar para resfriamento das palhetas. 

:� 
� = &#� !���� − 0,1#� �"(&ℎ!����&d( − ℎ!����&a((      (3.9) 

onde :� 
� é a taxa de trabalho realizado pela turbina, ℎ!����&d( é a entalpia dos gases na entrada 

da turbina e ℎ!����&a( é a entalpia dos gases na saída da turbina. 

A eficiência da turbina a gás pode ser calculada pela Equação 3.10: 

η
M"8 =	 Z��Z��,�GC =	 9�oG�G&�(�	9�oG�G&�(	9�oG�G,�GC&�(�	9�oG�G&�(      (3.10) 

onde η
M"8 é a eficiência isentrópica da turbina, �
�,��4é o trabalho isentrópico da turbina e 

ℎ!����,��4&a( é a entalpia isentrópica dos gases de saída da turbina. 

A temperatura de entrada na turbina é definida em função da temperatura admissível do 

material das palhetas do primeiro estágio e fica em torno de 1282 °C. Para encontrar a 

temperatura na saída dos gases pode-se utilizar a Equação 3.11: 

�!����&d( − �!����&a( = =
M"8 . �!����&d( t1 − u ^
K�oG�G&�( K�oG�G&�(⁄ w5xy�x 7z   (3.11) 

onde �!����&d( é a temperatura dos gases na entrada da turbina, �!����&a( é a temperatura dos 

gases na saída da turbina,  |!����&d( é a pressão dos gases na entrada da turbina, |!����&a(é a 

pressão dos gases na saída da turbina e γ é a relação de calores específicos. 

A eficiência isentrópica da turbina foi calculada através dos dados medidos e coletados 

no supervisório, fazendo-se uma média dos valores encontrados para as variações de 

temperatura na entrada e saída da turbina, ficando definido o valor de 0,93. 

A potência da turbina a gás é calculada descontando-se a potência consumida no 

compressor e são adicionadas ao cálculo a eficiência de transformação da energia mecânica em 

energia elétrica no gerador que, de acordo com Boyce (2010), fica em torno de 98% e a 

eficiência mecânica da turbina a gás que contempla as perdas por atrito nos mancais que, 

segundo Lora e Nascimento (2004), correspondem a 1% da potência. Logo o valor de eficiência 



 

 

 

mecânica utilizado no modelo é 99%. A potência gerada no ciclo Brayton é descrita pela 

Equação 3.12. 

:� 
�2� =	 &:� 
� −	:� 24�O(. =!�" . =��{,
�       (3.12) 

onde :� 
�2� é a potência elétrica da turbina a gás, =!�" é a eficiência de transformação de 

energia mecânica em energia elétrica no gerador e =��{,
� é a eficiência mecânica da turbina a 

gás. 

A eficiência global do ciclo Brayton pode ser calculado pela Equação 3.13: 

=�"���4N =	�� �������           (3.13) 

onde =�"���4N é a eficiência do ciclo Brayton. 

 Ciclo a Vapor 

O ciclo a vapor ou de Rankine, pode ser modelado através de seus 4 principais 

componentes: as bombas, a caldeira de recuperação, a turbina a vapor e o condensador. 

As bombas do ciclo em estudo são de dois tipos: de condensado e de alimentação. O 

papel da bomba de condensado é transferir a água que condensa no condensador até a sucção 

das bombas de alimentação. Isto se faz necessário pela distância física entre o condensador e a 

caldeira. As bombas de alimentação, por sua vez, são responsáveis pela vazão e elevação de 

pressão na caldeira. A potência consumida por elas pode ser obtida pelas equações 3.14 e 3.15. 

:� 84�8,{4NL = �� á�Eo&9á�Eo&p(�9á�Eo&�((q�CJ�,rCID       (3.14) 

onde :� 84�8,{4NL é a potência consumida na bomba de condensado, #� á!M� é a vazão mássica 

de água de alimentação, ℎá!M�&-( é a entalpia da água na descarga da bomba, ℎá!M�&^( é a 

entalpia da água na sucção da bomba e =84�8,{4NL é a eficiência isentrópica da bomba de 

condensado. 

:� 84�8,�3�� = �� á�Eo&9á�Eo&�(�9á�Eo&p((q�CJ�,o��J       (3.15) 

onde :� 84�8,
� ¡ é a potência consumida na bomba de alimentação da caldeira, ℎá!M�&d(é a 

entalpia da água na descarga da bomba, ℎá!M�&-( é a entalpia da água na sucção da bomba e 

=84�8,
� ¡ é a eficiência isentrópica da bomba de alimentação. 

A bomba possui perdas por suas irreversibilidades internas. Assim, podem-se calcular 

5suas eficiências isentrópicas conforme as equações 3.16 e 3.17: 



 

 

 

=84�8,{4NL =	 9á�Eo,�GC&p(�9á�Eo&�(9á�Eo&p(�9á�Eo&�(        (3.16) 

=84�8,�3�� =	 9á�Eo,�GC&�(�9á�Eo&p(9á�Eo&�(�9á�Eo&p(        (3.17) 

onde ℎá!M�,��4&d(é a entalpia isentrópica da água na descarga da bomba de alimentação e 

ℎá!M�,��4&-( é a entalpia isentrópica da água na descarga da bomba de condensado. 

  Os valores obtidos do processo real são =84�8,{4NL = 0,71 e =84�8,�3�� = 0,63. 

A caldeira escolhida para este estudo possui 3 níveis de pressão e pode ser representada pela 

Figura 3.6. 

A Caldeira de recuperação aproveita os gases da exaustão da turbina a gás. Assim, pode-

se determinar a entrada de calor para a caldeira através da Equação 3.18: 

���¢�� =	#� 	!����&ℎ!����	&--( − ℎ!����	&a((       (3.18) 

onde ���¢�� é a taxa de calor adicionada a caldeira e ℎ!����	&--( é entalpia dos gases na saída da 

caldeira. 

Figura 3.6 – Caldeira de recuperação com 3 níveis de pressão 

 

Fonte: Adaptado de Boyce (2010). 

A eficiência da caldeira de recuperação é calculada através do balanço da taxa de energia 

aplicado ao trocador de calor, considerando os estados dos fluidos na entrada e na saída, através 

da Equação 3.19: 



 

 

 

=�¢�� = �� £osCB�A¤9¥osCB&�A¦�v(�9á�Eo&�(§¨�� £osCBHA©�¤9¥osCB&HA©�p(�9£osCB&�(§�� �oG�G¤9�oG�G&�(�9�oG�G&pp(§ +	   

 
�� £osCBHA¦�¤9¥osCB&HA¦�(�9á�Eo&v(§¨�� £osCBªA¤9¥osCB&ªA¦�(�9á�Eo&p(§�� �oG�G¤9�oG�G&�(�9�oG�G&pp(§    (3.19) 

onde  =�¢��  é o rendimento da caldeira de recuperação, #� «�O4"�K é a vazão mássica de vapor 

de alta pressão, ℎ;�O4"&�K��_( é a entalpia do vapor na saída do terceiro superaquecedor de alta 

pressão, #� «�O4">K¢� é a vazão mássica de vapor de média pressão reaquecido, ℎ;�O4"&>K¢�-( é 

a entalpia do vapor na saída do segundo reaquecedor de média pressão, ℎ«�O4"&d( é a entalpia 

do vapor na saída da turbina de alta pressão,  #� «�O4">K�� é a vazão mássica de vapor de média 

pressão, ℎ;�O4"&>K��( é a entalpia do vapor na saída do superaquecedor de média pressão, 

#� «�O4"¬K é a vazão mássica de vapor de baixa pressão e ℎ;�O4"&¬K��( é a entalpia do vapor de 

baixa pressão na saída do superaquecedor. É possível visualizar na Figura 3.7 as vazões de água 

e vapor na caldeira de recuperação. 

Figura 3.7 – Vazões de água e vapor na caldeira 

 

Conforme pode ser visto na Figura 3.8 os trocadores de calor da caldeira são 

subdivididos em seções e cada nível de pressão, alta (HP), média (IP) e baixa (LP), possui um 

conjunto de economizadores (ECO), evaporadores (EVA) e superaquecedores (SH). 

  



 

 

 

Figura 3.8 – Sequência dos trocadores da caldeira de recuperação 

 

Fonte: Adaptado de Ansaldo (2012). 

Para a modelagem da caldeira foi necessário realizar uma divisão dos gases direcionados 

para ela, pois a medição real acontece apenas nos espaços intermediários das seções, ou seja, o 

calor absorvido por uma seção formada por mais de um nível de pressão não pode ser 

determinado apenas através da temperatura. A divisão dos gases foi feita através da Equação 

3.20. 

Ym� ®
¯�¯¤h®
¯�¯,  − h®
¯�¯,°§ = #� P3M�L4,±K�²P3MíL4,¬&�P3MíL4,´ −	�P3MíL4,¬(	  (3.20) 

onde Y é o percentual dos gases que passa em cada trocador de um conjunto, h®
¯�¯,  é a entalpia 

dos gases no trocador de calor de entrada i, h®
¯�¯,° é a entalpia dos gases no trocador de calor 

de saída j,  #� P3MíL4,±K é a vazão mássica de fluído correspondente ao nível de pressão indicado, 

�²P3M�L4,¬ é calor específico do fluido na condição de entrada, �P3MíL4,´ é a temperatura do fluído 

na saída do trocador de calor e �P3MíL4,¬ é a temperatura do fluído na entrada do trocador de 

calor. 

 A Tabela 3.1 apresenta a divisão dos gases que passam em cada trocador, para as seções 

que possuem mais de um nível de pressão da caldeira de recuperação, a divisão é baseada na 

disposição dos trocadores no interior da caldeira conforme mostra a Figura 3.8. 

  



 

 

 

Tabela 3.1 – Divisão dos gases para cada seção da caldeira de recuperação 

Seção 
Proporção dos 
gases para o 
trocador (Y) 

Seção 
Proporção dos 
gases para o 
trocador (Y) 

Trocador HPSH3 0,34 Trocador LPSH 0,02 

Trocador IPRH2 0,66 Trocador HPECO3 0,45 

Trocador HPSH2 0,31 Trocador IPEVA 0,69 

Trocador IPRH1 0,38 Trocador HPECO2 0,31 

Trocador HPSH1 0,31 Trocador IPECO 0,06 

Trocador HPEVA 1,00 Trocador HPECO1 0,43 

Trocador HPECO4 0,48 Trocador LPEVA 0,52 

Trocador IPSH 0,05 Trocador LPECO 1,00 

 

Além de definir qual o percentual dos gases responsável pela troca de calor em cada 

trocador, também foi necessária a definição da temperatura de entrada dos gases em cada 

trocador. Como pode ser observado na Tabela 3.2, para a realização do balanço energético de 

cada trocador de calor da caldeira foram definidas a variação de temperatura após cada um 

deles. Isto é utilizado para determinar a energia transferida e as propriedades do vapor ou da 

água na entrada e saída de cada trocador de calor. 

Tabela 3.2 – Temperatura dos gases para cada trocador 

Variável Definição da 
temperatura 

Variável Definição da 
temperatura 

Te,gases,HPSH3 Tgases(5) Te,gases,HPECO3 Tgases(5) - 299 

Te,gases,IPRH2 Tgases(5) - 9 Te,gases,IPEVA Tgases(5) - 300 

Te,gases,HPSH2 Tgases(5) – 25 Te,gases,HPECO2 Tgases(5) - 367 

Te,gases,IPRH1 Tgases(5) -51 Te,gases,HPECO1 Tgases(5) - 392 

Te,gases,HPSH1 Tgases(5) - 87 Te,gases,IPECO Tgases(5) - 398 

Te,gases,HPEVA Tgases(5) - 127 Te,gases,LPEVA Tgases(5) - 410 

Te,gases,HPECO4 Tgases(5) - 263 Te,gases,LPECO Tgases(5) - 427 

Te,gases,IPSH Tgases(5) - 292 Ts,gases 120 

Te,gases,LPSH Tgases(5) - 298 - - 

 

A turbina a vapor deste estudo possui dois eixos, como já mencionado, então sua 

modelagem é feita em duas partes, uma para a turbina de alta pressão e uma para a turbina de 

média e baixa pressão. 

As eficiências isentrópicas das turbinas a vapor foram calculadas de forma análoga a 

turbina a gás pelas equações 3.21 e 3.22: 



 

 

 

=
«,�K = 9¥osCB&�A¦�v(�9¥osCB&�(9¥osCB	&�A¦�v(�9¥osCB&�(,�GC        (3.21) 

=
«,>K�¬K = &9¥osCB&HA©�p(¨9¥osCB&ªA¦�((	�9¥osCB&µ(¤9¥osCB&HA©�p(¨9¥osCB&ªA¦�(§�9¥osCB&µ(,�GC      (3.22) 

onde =
«,�K é a eficiência isentrópica da turbina a vapor de alta pressão, ℎ;�O4"&d(,��4 é entalpia 

isentrópica do vapor na saída da turbina de alta pressão, =
«,>K�¬K é a eficiência isentrópica da 

turbina a vapor de média e baixa pressão, ℎ;�O4"&c( é a entalpia do vapor na saída da turbina de 

baixa pressão e ℎ;�O4"&c(,��4 é a entalpia isentrópica do vapor na saída da turbina de baixa 

pressão. 

Para a determinação do trabalho adiabático gerado em cada turbina são utilizadas as 

equações 3.23 e 3.24: 

:� 
«,�K = #� ;�O4",�K&ℎ;�O4"&�K��_( − ℎ;�O4"&d((      (3.23) 

:� 
«,>K�¬K = #� ;�O4",>K,¢�¤ℎ;�O4"&>K¢�-( − ℎ;�O4"&c(§ + #� ;�O4",¬K¤ℎ;�O4"&¬K��( − ℎ;�O4"&c(§  (3.24) 

onde :� 
«,�K é a potência da turbina a vapor de alta pressão e :� 
«,>K�¬K é a potência da turbina 

a vapor de média e baixa pressão. 

Somando-se o trabalho obtido em cada eixo é obtida a taxa total de trabalho gerado, 

assim como mostra a Equação 3.25. 

:� 
«,�4��3 =	:� 
«,�K +:� 
«,>K�¬K       (3.25)  

onde :� 
«,�4��3 é a potência total entregue pela turbina a vapor. 

Para determinar a eficiência térmica do ciclo Rankine, pode ser utilizada a Equação 

3.26. 

=¢�N]�N� =	�� �£,�CFo����©¦�          (3.26) 

A Figura 3.9 representa o esquema simplificado da usina, para facilitar o entendimento. 



 

 

 

Figura 3.9 – Diagrama Txs simplificado da usina 

 

A Figura 3.10 mostra o fluxograma da usina onde o ar ambiente entra no resfriador, é 

resfriado e succionado pelo compressor da turbina a gás. Com a pressão elevada o ar entra na 

câmara de combustão, é misturado ao combustível a pressão constante e ocorre a queima, então 

se expande na turbina. Os gases provenientes da expansão são direcionados para a caldeira de 

recuperação e, após trocarem calor com as seções de vapor e água de alimentação, são expulsos 

pela chaminé. No ciclo Rankine, o condensado é succionado do condensador pela bomba de 

condensado e enviado para a caldeira, onde é aquecido no economizador de baixa pressão (LP) 

e succionado pela bomba de alimentação, que distribui a vazão nos tubulões de alta pressão 

(HP) e de média pressão (IP). O vapor superaquecido de alta pressão sai da seção do 

superaquecedor de alta pressão número 3 (HPSH3) da caldeira e alimenta a turbina a vapor de 

alta pressão. Após a expansão, o vapor retorna para a caldeira na condição de vapor de média 

pressão para reaquecimento (IPRH). Ao entrar na caldeira, o vapor proveniente da turbina de 

alta pressão é misturado ao vapor de média pressão superaquecido e passam pelas seções de 

reaquecimento de média pressão, então saem da seção de reaquecimento de média pressão 

número 2 em direção à turbina a vapor de média e baixa pressão. O vapor é expandido na turbina 

de média pressão e há uma adição de vapor na seção de baixa pressão, que é fornecida pela 

seção do superaquecedor de baixa pressão da caldeira. Após a expansão, total o vapor é então 

condensado no condensador dando reinício ao ciclo. 



 

 

 

Figura 3.10 – Fluxograma da usina em estudo 

 



 

 

 

 Dados de entrada 

Para a configuração do modelo foram coletados alguns dados reais de operação da planta 

e algumas variáveis de projeto. Estes dados servem como entrada para o modelo de simulação 

da planta. Na Tabela 3.3 estão os dados utilizados como entrada no modelo: 

Tabela 3.3 – Dados de entrada 

 Variável Valor Unidade 

Pressão gases exausto (Pgases(5)) 103,5 [kPa] 

Temperatura de entrada na turbina (Tgases(4)) 1282 [°C] 

Temperatura da água na sucção da bomba de condensado (Tcond)) 37,3 [°C] 

Temperatura da água na descarga da bomba de condensado (Tágua(2)) 37,8 [°C] 

Temperatura de entrada economizador de Baixa Pressão (TLPECO) 70 [°C] 

Temperatura de saída turbina HP (TIPRH) 330 [°C] 

Temperatura de saída turbina IP-LP (Tvapor(7)) 40 [°C] 

Vazão mássica de vapor HP (m� 	
�¶·,¸¹) 54,43 [kg/s] 

Vazão mássica de vapor IP (m� 	
�¶·,º¹) 7,4 [kg/s] 

Vazão mássica de vapor LP (m� 	
�¶·,»¹) 3,83 [kg/s] 

Vazão mássica água de resfriamento (m� 
®,·�¯¼) 3511,1 [kg/s] 

Pressão vapor HP (PHPSH3) 11300 [kPa] 

Pressão vapor retorno turbina de alta  (PIPRH) 2600 [kPa] 

Pressão de vapor baixa pressão (PLPEVA) 383 [kPa] 

Pressão descarga bomba condensado (Págua(2)) 2300 [kPa] 

Pressão sucção bomba alimentação (Psucbbalim) 620 [kPa] 

Pressão descarga bomba alimentação HP (Pdescbbalim,HP) 15544 [kPa] 

Pressão descarga bomba alimentação IP (Pdescbbalim,IP) 5431 [kPa] 

Pressão condensador (Pcond) 6,96 [kPa] 

Massa de ar para mistura dos gases (m� ½",����) 0 % 

PCI do OCTE 38655 [kJ/kg] 

Eficiência da câmara e combustão (ηComb) 0,98 - 

Eficiência do gerador elétrico (ηGer) 0,98 - 

Eficiência mecânica das turbinas (ηmec,T) 0,99 - 

Eficiência isentrópica turbina a gás (ηturb) 0,93 - 

Eficiência isentrópica compressor (ηComp) 0,90 - 

Potência consumida pelos equipamentos auxiliares (:� �3�,�M¾�3��"��) 2450 [kW] 

Pressão saída água economizador baixa pressão (PLPECO) 1150 [kPa] 

Pressão saída vapor evaporador baixa pressão (PLPEVA) 450,3 [kPa] 

Pressão saída água economizador média pressão (PIPECO) 4360 [kPa] 

Pressão saída vapor evaporador média pressão (PIPEVA) 2860 [kPa] 



 

 

 

Tabela 3.1– Continuação Dados de Entrada 

 Variável Valor Unidade 
Pressão saída vapor superaquecedor baixa pressão (PLPSH) 453 [kPa] 

Pressão saída vapor superaquecedor média pressão (PIPSH) 2760 [kPa] 

Pressão saída água economizador alta pressão (PHPECO4) 14800 [kPa] 

Pressão saída vapor evaporador alta pressão (PHPEVA) 11750 [kPa] 

Pressão saída vapor reaquecedor média pressão (PIPRH1) 2590 [kPa] 

Pressão saída vapor superaquecedor alta pressão (PHPSH1) 11300 [kPa] 

3.2 MODELAGEM DO RESFRIAMENTO EVAPORATIVO 

Como já foi mencionado, no resfriamento evaporativo o ar passa através de um meio 

rígido com água, onde o ar de entrada com uma baixa umidade evapora a água e diminui sua 

temperatura. Este meio rígido, formado por um bloco poroso, é instalado após os filtros na 

entrada de ar da turbina a gás. Há um tubo distribuidor na parte superior que é responsável por 

alimentar o meio rígido com água, que cai por gravidade. O ar na saída do umidificador possui 

uma alta umidade e depende diretamente da efetividade do meio. Faz-se necessária também a 

instalação de um eliminador de gotas, para evitar que gotículas de água cheguem até o 

compressor e causem danos nas palhetas. 

Para as definições de propriedades dos fluidos, foram utilizadas as propriedades internas 

do software EES. 

Johnson (1989) afirma que para determinar o efeito do resfriamento evaporativo na 

performance da turbina é necessário o cálculo da temperatura de bulbo seco que deixa o sistema 

de resfriamento evaporativo, que pode ser feito através da Equação 3.27. 

���^ = ��� − 5¿�¥^  7 &��� − ��À (       (3.27)  

onde Á�; é a efetividade do meio evaporativo, ���^ é a temperatura de bulbo seco na saída do 

meio evaporativo, ���  é a temperatura de bulbo seco do ambiente e ��À  é a temperatura de 

bulbo úmido do ambiente 

A Figura 3.11 mostra o comportamento do meio rígido TURBOdek, do fabricante 

Munters, para uso em sistemas de resfriamento pelo método evaporativo em turbinas a gás.  



 

 

 

Figura 3.11 - Curva de performance do meio rígido TURBOdek de 300mm 

 

Fonte: Adaptado de Munters (2015). 

 O meio evaporativo TURBOdek foi escolhido para a aplicação neste trabalho. 

Para determinar a perda de carga ocasionada pelo meio evaporativo, foi gerada a 

Equação 3.28 através da curva da Figura 3.11. 

∆|�"�! 	= 	−10,39Â�"- + 	109,55Â�" 	− 	140,73      (3.28) 

onde ∆|�"�! é a queda de pressão do ar ao passar no meio rígido e Â�" é a velocidade do ar ao 

passar pelo meio rígido. 

A taxa volumétrica de evaporação da água é definida por Johnson (1989) pela Equação 

3.29. 

i��!,�"�! =	Â��"&:- − :̂ ( ÃoBÃo�,JB��       (3.29) 

onde i��!,�"�! é a taxa volumétrica de evaporação de água, W1 é a umidade absoluta do ar de 

entrada,  W2 é umidade absoluta do ar que deixa o resfriador evaporativo, Â��" é a vazão 

volumétrica do ar e Ä�!,�"�! é a massa específica da água de alimentação do meio rígido. 

Johnson (1989) salienta que quando a água que alimenta o resfriador evaporativo é 

entregue com a temperatura acima da TBU ou da TBS do ar ambiente, há um processo de 

resfriamento não adiabático, que pode ser de dois tipos: um com a temperatura da água acima 

da TBU e abaixo da TBS e outro no qual a temperatura da água está acima da TBS. Nos dois 

processos, o ar de entrada recebe calor da água para que ela se aproxime da TBU. A Figura 3.12 



 

 

 

mostra o processo adiabático através da linha 1-2, o qual ocorre com entalpia constante. Já a 

linha 1-3 representa o acréscimo de calor ao ar quando a TBU da água está acima da TBU do 

ar. 

Figura 3.12 – Comportamento do resfriamento evaporativo não adiabático na carta 
psicrométrica do ar 

 

O ganho de calor sensível do ar de entrada para o resfriamento da água do evaporador 

até próximo da TBU pode ser estimado pela Equação 3.30, que dará a TBS final do ar que sai 

do resfriador evaporativo. 

���2 = ���1+ �� ÅÆ,#ÇÈÆ�²ÅÇ	#� ÅÇ         (3.30) 

onde ���2 é a temperatura de bulbo seco de entrada do compressor, ���!,�"�! é a taxa de calor 

fornecida pela água de alimentação do meio rígido definida pela Equação 3.31, �²�" é o calor 

específico do ar e #� �" é a vazão mássica de ar. 

���!,�"�! =	#� �!,�"�!�²�!,�"�!&��!,�"�! − ��À (     (3.31) 

onde #� �!,�"�! é a vazão mássica de água de alimentação do meio rígido, �²�!,�"�! é o calor 

específico da água de alimentação do meio rígido, ��!,�"�! é a temperatura da água de 

alimentação do meio rígido 

A massa de ar seco que entra pode ser definida pela Equação 3.32. 

#� �� = �� oB^¨��          (3.32) 

onde  #� �� é a vazão mássica de ar seco. 

A quantidade de calor removido pode ser descrita através da Equação 3.33. 



 

 

 

��"��P,É;�O =	#� �"&ℎ�"^ − ℎ�"-(       (3.33) 

onde ��"��P,É;�O é a taxa de remoção de calor do resfriador evaporativo,  ℎ�"^ é a entalpia do ar 

que entra no resfriador e ℎ�"- é a entalpia do ar que sai do resfriador.   

 Aplicando a Equação 3.34 pode-se verificar o potencial de resfriamento para as duas 

cidades em relação a temperatura de bulbo úmido para as 8760 horas do ano típico. 

Ê�Ëi =Ì &��� − ��À (bc` 
�Í^        (3.34) 

onde GHRE são as graus horas de resfriamento evaporativo.  

Chaker et al. (2003) utilizaram este mesmo método, de graus horas de resfriamento 

evaporativo, para verificar o potencial de resfriamento para 122 cidades dos Estados Unidos. 

3.3 MODELAGEM DO RESFRIAMENTO POR COMPRESSÃO DE VAPOR 

O resfriamento por compressão de vapor escolhido para este trabalho é do tipo que 

utiliza um chiller acionado por motor elétrico. As curvas de performance deste tipo de 

equipamento nem sempre estão disponíveis para consulta. Após algumas consultas de 

fabricantes e análises de disponibilidade de informações, foi escolhida a Johnson Controls, 

empresa que fornece produtos da linha de refrigeração em geral e recentemente entrou para o 

ramo de fornecimento de sistemas de resfriamento para aplicação em turbinas a gás. 

O fabricante Johnson Controls possui uma vasta gama de chillers para aplicação no 

resfriamento do ar de entrada de turbinas a gás, com capacidade de refrigeração que vão de 700 

TR a 6000 TR. 

Após análise da capacidade de refrigeração necessária, o sistema foi dimensionado para 

atender 99,5% das horas de cada localidade. Porto Alegre apresenta 99,5% das temperaturas do 

ano típico abaixo de 34,2 °C, enquanto em Mossoró essa temperatura fica em 33,7 °C. 

Para estimar o fator de utilização de cada sistema pode ser utilizado o fator entalpia 

horas de resfriamento, diferente do método evaporativo. Esta diferença no uso do método para 

o ciclo por compressão de vapor é que a entalpia tem uma maior influencia, pois neste método, 

além da remoção de calor sensível, também há a remoção de calor latente. A referência será a 

condição de ar saturado com TBS de 7 °C, de acordo com GE (2008). Este fator pode ser 

descrito pela Equação 3.35. 

i�Ë��� = 	∑ &ℎ − ℎ¢�P(bc` �Í^        (3.35) 

onde i�Ë��� é as entalpias horas de resfriamento do ciclo térmico de compressão vapor, ℎ  

é a entalpia hora e ℎ¢�P é a entalpia do ar saturado com TBS de 7 °C. 



 

 

 

 O sistema de resfriamento foi divido em duas partes, uma contempla o chiller de 

compressão de vapor e a outra a serpentina da casa de filtros. 

 Chiller de compressão de vapor 

Atendendo a demanda citada anteriormente, foi definido um sistema de resfriamento 

com capacidade de 6000 TR (21101 kW). Analisando as opções disponíveis no mercado e 

levando em conta o fato de que nem sempre a capacidade requerida era de 6000 TR, foi definido 

a utilização de 3 máquinas do fabricante YORK, pertencente a Johnson Controls, com 

capacidade nominal de 2000 TR e modo de operação em cascata, ou seja, cada chiller é 

acionado conforme a demanda de resfriamento.. A Figura 3.13 mostra disposição dos chillers 

na planta. 

Figura 3.13 – Esquemático dos chillers na planta 

 

Fonte: Adaptado de ARANER (2017).  

 Para avaliar o melhor chiller a ser aplicado em cada região, foram escolhidos dois 

modelos. O primeiro, YKR2R4K4-DHG, trabalha com uma diferença de temperatura 

constante, com saída de água gelada de 4 °C e retorno de 12 °C. Neste modelo a vazão varia de 

209,5 L/s até o mínimo de 122,5 L/s para cargas parciais, vazão na qual a diferença de 

temperaturas deixa de ser constante e passa a variar de acordo com a capacidade requerida. O 

outro modelo escolhido foi o YKR1R5K4-DHG que também trabalha com uma diferença de 

temperatura constante, com saída de água gelada a 4 °C e retorno de 9 °C. Para este a vazão 

reduz de 334,9 L/s, na capacidade máxima, até 124,8 L/s nas capacidades mínimas.  A Figura 



 

 

 

3.14 e a Figura 3.15 mostram um resumo dos dados fornecidos pelo fabricante para condições 

variadas de ambiente e capacidade. 

Figura 3.14 - Dados do chiller YKR2R4K4-DHG com delta T fixo de 8 °C 

 
Fonte: Adaptado de Johnson Controls (2018a). 

Figura 3.15 – Dados do Chiller YKR1R5K4-DHG com delta T fixo de 5 °C 

 

Fonte: Adaptado de Johnson Controls (2018b). 

 É possível observar na Figura 3.14 e na Figura 3.15 que, mesmo com a variação de 

carga, até uma determinada capacidade os valores da temperatura de retorno de água são 

constantes e a partir dela eles começam a variar e o que se mantém fixo é a vazão de água, 

também pode-se avaliar a variação do COP, que existe mas é pequena. A vazão mínima de água 

no evaporador e a temperatura de retorno da água são mantidos pelo controle lógico do chiller, 

que limita a vazão, para manter sua condição operacional dentro dos limites aceitáveis do 

equipamento. 

A fim de inserir o modelo do chiller na simulação são necessários dados de 

comportamento do sistema em função das condições de operação e ambientais. Para que o 

% Carga
Capacidade 

(kW)

% 

Potência

Potência 

consumida 

(kW)

Temperatura 

de Entrada 

do Fluido no 

Evaporador  

(°C)

Temperatura 

de Saída do 

Fluido do 

Evaporador 

(°C)

Vazão no 

Evaporador 

(L/s)

Perda de 

Carga no 

Evaporador         

(kPa H2O)

Tempratura 

de Entrada do 

Fluido no 

Condensador 

(°C)

Temperatura 

de Saída do 

Fluido do 

Condensador 

(°C)

COP.R

100 7034 100 1296 12,00 4,00 209,5 39,8 30 35,00 5,425

90 6330 83 1082 12,00 4,00 188,5 32,6 29 33,45 5,853

80 5627 70 906,5 12,00 4,00 167,6 26,1 28 31,93 6,207

70 4924 58 757,9 12,00 4,00 146,6 20,3 27 30,41 6,496

60 4220 49 635,2 12,00 4,00 125,7 15,2 26 28,91 6,643

50 3517 40 520,7 10,84 4,00 122,5 14,5 25 27,42 6,754

40 2813 32 419,3 9,47 4,00 122,5 14,5 24 25,93 6,711

30 2110 24 306,5 8,10 4,00 122,5 14,6 23 24,44 6,885

20 1407 18 232 6,73 4,00 122,5 14,6 22 22,96 6,063

15 1058 15 191,3 6,05 4,00 122,5 14,6 21 21,73 5,53

Dados em cargas parciais(Definição do usuário - Pontos específicos)

% Carga
Capacidade 

(kW)

% 

Potência

Potência 

consumida 

(kW)

Temperatura 

de Entrada do 

Fluido no 

Evaporador  

(°C)

Temperatura 

de Saída do 

Fluido do 

Evaporador 

(°C)

Vazão no 

Evaporador 

(L/s)

Perda de Carga no 

Evaporador         

(kPa H2O)

Tempratura 

de Entrada do 

Fluido no 

Condensador 

(°C)

Temperatura 

de Saída do 

Fluido do 

Condensador 

(°C)

COP.R

100 7034 100 1404 9,00 4,00 334,9 93,6 30 37,00 5,009

90 6330 83 1168 9,00 4,00 301,4 76,8 29 35,23 5,422

80 5627 70 977,6 9,00 4,00 267,9 61,5 28 33,49 5,756

70 4924 58 815,3 9,00 4,00 234,4 47,8 27 31,77 6,039

60 4220 48 677,4 9,00 4,00 200,9 35,8 26 30,06 6,23

50 3517 39 552,1 9,00 4,00 167,4 25,4 25 28,37 6,37

40 2813 31 440,3 9,00 4,00 134 16,7 24 26,69 6,389

30 2110 23 316,5 8,02 4,00 124,8 14,6 23 24,99 6,666

20 1407 16 229,4 6,68 4,00 124,8 14,6 22 23,33 6,134

15 1058 14 191,9 6,02 4,00 124,8 14,7 21,5 22,51 5,511

Dados em cargas parciais(Definição do usuário - Pontos específicos)



 

 

 

sistema corresponda a resultados o mais próximo do real, foram geradas funções que 

correlacionam a temperatura da água de resfriamento (CEFT), a capacidade de resfriamento do 

equipamento (CAP) e o consumo de potência elétrica (PEC). Com estas funções é possível 

obter dados mais confiáveis do sistema. 

Com os dados do fabricante Johnson Controls foram geradas equações através do uso 

da ferramenta de regressão linear do software EES. As equações geradas permitem obter a 

potência elétrica consumida e a vazão de água necessária para a capacidade requerida. 

A análise de regressão linear é uma ferramenta interna do software EES que permite a 

obtenção de uma função polinomial linear, de ordem de 0 até 6, com uma variável dependente 

e até 9 variáveis independentes. 

 As Equações 3.36a e 3.36b permitem o cálculo da potência elétrica consumida no 

chiller, em função da temperatura de entrada da água de resfriamento no condensador, da 

capacidade requerida e do número de chillers em operação. 

|i�d�^- = &1,827Y10 - − 4,527Y10� -&�Î|/�{9�33�"�( + 9,197Y10� `&�Î|/�{9�33�"�(- −
1,073Y10 ^�iÐ� + 3,736Y10� ^�iÐ�- + 4,827Y10� _&�Î|/�{9�33�"�(�iÐ�(�{9�33�"� (3.36a) 

|i�d�Ñ = &1,832Y10 - − 4,676Y10� -&�Î|/�{9�33�"�( + 9,677Y10� `&�Î|/�{9�33�"�(- −
1,064Y10 ^�iÐ� + 3,694Y10� ^�iÐ�- + 4,890Y10� _&�Î|/�{9�33�"�(�iÐ�(�{9�33�"�	(3.36b) 

onde PEC é a potência elétrica do chiller, CAP é a capacidade total de resfriamento requerida, 

Nchillers é a quantidade de chillers necessárias para a demanda e CEFT é a temperatura de entrada 

da água de resfriamento no condensador do chiller que é definida pela Equação 3.37, de acordo 

com a capacidade de uma torre de resfriamento (Muangnoi et al., 2008) 

 �iÐ� = ��À + 4          (3.37) 

Na Figura 3.16 é possível verificar a proximidade dos valores do modelo com os valores 

do fabricante. O RMSE (Root Mean Square Error) da equação gerada foi de 9,97 kW. 

Segundo Wilks (2006), o RMSE representa a raiz do erro quadrático médio, ou seja, 

nela a diferença entre o valor previsto e o calculado é elevado ao quadrado, então é extraída sua 

raiz, sendo o resultado expresso na mesma unidade dos valores comparados, facilitando a 

compreensão da magnitude do erro. 



 

 

 

Figura 3.16 – PEC calculado x PEC de referência 

  

Para o cálculo da potência total consumida pelo sistema são considerados o consumo da 

bomba de água gelada, da bomba de água da torre e dos ventiladores da torre de resfriamento. 

A potência da bomba foi calculada através da vazão fornecida e da perda de carga da tubulação 

e chiller. 

A vazão de água para cada chiller, de acordo com a vazão indicada, é definida pelas 

Equações 3.38a e 3.38b. Estas equações foram obtidas através dos dados do fabricante e variam 

de acordo com a capacidade requerida de resfriamento que será obtida em função da capacidade 

da serpentina.   

ÂÎ2�d�^- = 0,029784CAP + 2Y10�^_	      (3.38a) 

ÂÎ2�d�Ñ = 0,0471CAP + 18,71	       (3.38b) 

onde VACH4-12 é a vazão de água de resfriamento do chiller, para o modelo YKR2R4K4-DHG,  

VACH4-9  é a vazão de água de resfriamento do chiller, para o modelo YKR1R5K4-DHG,  e 

CAP é a capacidade de resfriamento requerida.  

 Serpentina de resfriamento 

Para que a simulação se aproxime de um sistema real, foi escolhida uma serpentina 

pertencente a um modelo de uma AHU (Air Handling Unit) disponível no mercado, da 

fabricante Johnson & Controls. Analisando a capacidade de resfriamento requerida e a área 

disponível na casa de filtros da turbina, foi escolhido o modelo YE50TCSSGBPZS. A 

simulação da capacidade da serpentina foi possibilitada através do uso do software E-Clima 

(Jonhson Controls, 2018c). A Figura 3.17 mostra as variáveis disponíveis no software. 

 



 

 

 

Figura 3.17 – Software E-clima Johnson Controls para simulação das serpentinas 

 

Fonte: Johnson Conrols (2018c). 

Os dados de entrada são: modelo da AHU, localização da planta, vazão volumétrica de 

ar na serpentina, TBS, TBU, vazão de água de resfriamento, fator de incrustação e temperatura 

de água na entrada da serpentina. 

Os valores de saída do software são: capacidade de resfriamento total, latente e sensível, 

TBS, TBU, temperatura de saída da água da serpentina, perda de carga no lado água e perda de 

carga do lado ar na serpentina.  

Foi escolhido o modelo com maior capacidade e o número de serpentinas utilizadas foi 

de 32, 36, 40 e 44 para análise paramétrica do comportamento do sistema. O número de 

serpentinas foi delimitado nestes valores de acordo com as velocidades mínima e máxima do ar 

na face admitida pelas serpentinas, que foi definida através da divisão da vazão volumétrica de 

ar pelo número de serpentinas, sendo a vazão mínima de ar por serpentina de 8,02 m³/s e a 

vazão máxima de 11,02 m³/s. 

Cada serpentina possui um tamanho conforme a Figura 3.18 e sua disposição na casa de 

filtros da turbina a gás pode ser observada na Figura 3.19. 



 

 

 

Figura 3.18 – Serpentina de resfriamento YE50TCSSGBPZS da York. 

 

Fonte: Johnson Controls (2018c). 

Figura 3.19 – Instalação das serpentinas na casa de filtros 

 

Fonte: Adaptado de Araner (2016). 

Para inserção da serpentina no modelo da simulação, foi necessário criar uma Equação 

da capacidade de resfriamento da serpentina (CAPserp) em função dos dados de entrada (TBS, 

TBU, vazão de água na serpentina e número total de serpentinas).  

Foram geradas 24 tabelas como a da Figura 3.20, com o uso de 32, 36, 40 e 44 

serpentinas e vazão de água gelada de 46, 40, 35, 30, 25 e 20 m³/h para cada serpentina. Os 



 

 

 

resultados exibidos na Figura 3.20, foram obtidos com a seleção de 44 serpentinas e vazão de 

água no evaporador de 46 m³/h. 

Figura 3.20 – Dados coletados no software E-clima para a seleção de 44 serpentinas e vazão 
de água gelada de 46 m³/h 

 

A partir dos dados destas 24 tabelas, foi utilizado o método de regressão linear no 

software EES para obter a Equação 3.39, que resulta na capacidade de troca de calor das 

serpentinas. 

�Î|��"O = &&9,744Y10 ^ + 1,095Y10��� + 1,077Y10� ^���- + 3,200��À + 9,057Y10� ^��À- +
2,227Y10 ^ÂÎ��"O − 7,741Y10� ^ÂÎ��"O- − 1,276Y10 ^���"O + 2,400Y10� ^���"O- −

4,913Y10� ^�����À − 3,725Y10� ^���	ÂÎ��"O − 8,482Y10� -������"O + 1,249��ÀÂÎ��"O −
2,863Y10� ^1��À���"O − 3,545Y10� ^ÂÎ��"O���"O(���"O(	 (3.39) 

onde Nserp é o número de serpentinas e VAserp é a vazão de água na serpentina. 

 Na Figura 3.21 é possível observar o bom ajuste dos dados obtidos pela Equação 

comparados como os previstos. O RMSE da equação do calculo de capacidade foi de 7,21 kW, 

sendo satisfatório. 

TBS TBU

Vazão 

de água 

[L/s]

Número de 

serpentinas

TBS2 

AR

TBU2 

AR
UR2 TACH2

Velocidade 

da água

Perda de 

carga do 

ar [kPa]

Capacidade 

total [kW]

Capacidade 

latente 

[kW]

Capacidade 

sensível 

[kW]

10 8 12,778 44 4,57 4,5 99,017 5,31 1,38 0,183 70,33 16,01 54,32

10 9,99 12,778 44 4,83 4,78 99,272 6,03 1,38 0,183 109 57,48 51,56

15 10 12,778 44 4,77 4,61 97,706 6,05 1,38 0,165 110,2 9,563 100,7

15 12 12,778 44 5,13 5,03 98,584 6,76 1,38 0,165 148,6 51,86 96,77

15 14,99 12,778 44 5,54 5,47 99,05 8,01 1,38 0,19 215,7 123,5 92,18

20 12 12,778 44 4,88 4,61 95,978 6,86 1,38 0,193 153,7 7,486 146,2

20 15 12,778 44 5,56 5,42 98,104 7,95 1,38 0,159 212,9 73,96 138,9

20 18 12,778 44 5,98 5,88 98,637 9,33 1,38 0,193 286,9 153 134

20 19,99 12,778 44 6,29 6,21 98,935 10,3 1,38 0,192 340,8 210,3 130,4

25 16 12,778 44 5,69 5,51 97,484 8,34 1,38 0,195 233,5 50,49 183

25 19 12,778 44 6,11 5,97 98,026 9,75 1,38 0,187 309,4 131,6 177,8

25 22 12,778 44 6,57 6,46 98,556 11,3 1,38 0,195 394,3 222,1 172,2

25 24,99 12,778 44 7,05 6,98 99,051 13,1 1,38 0,194 489,2 323 166,2

30 18 12,778 44 5,96 5,75 97,146 9,19 1,38 0,196 279,4 55,34 224,1

30 21 12,778 44 6,38 6,21 97,645 10,7 1,38 0,187 360,2 141,8 218,4

30 24 12,778 44 6,84 6,71 98,192 12,4 1,38 0,198 450,8 238,4 212,4

30 27 12,778 44 7,32 7,23 98,775 14,3 1,38 0,197 552,5 346,5 206

35 18 12,778 44 5,47 5,06 94,261 9,33 1,38 0,199 287,1 15,43 271,7

35 21 12,778 44 6,35 6,13 97,039 10,6 1,38 0,168 355,7 93,88 261,8

35 24 12,778 44 6,79 6,61 97,585 12,3 1,38 0,193 445,2 189,6 255,6

35 27 12,778 44 7,26 7,12 98,127 14,1 1,38 0,2 545,8 296,9 249

37 18 12,778 44 5,53 4,9 91,172 9,35 1,38 0,201 288 0 288

37 21 12,778 44 6,33 6,1 96,867 10,6 1,38 0,162 353,9 74,98 278,9

37 24 12,778 44 6,77 6,57 97,379 12,2 1,38 0,191 443 170,4 272,6

37 27 12,778 44 7,23 7,08 97,915 14,1 1,38 0,199 543,2 277,3 265,9



 

 

 

Figura 3.21 – Capacidade da serpentina calculada em função da capacidade de referência 

 

Também foi necessário realizar a regressão linear para os outros dados de saída do E-

clima, conforme a Equação 3.40. 

�Î��2 = 1,433Y10 ^ + 3,402Y10� ^��� + 3,223Y10� _���- + 7,573Y10� ^��À +
2,579Y10� -��À- − 1,206ÂÎ��"O + 7,035Y10� -ÂÎ��"O- − 4,563Y10� ^���"O +

5,991Y10� _���"O- − 1,443Y10� -�����À − 1,155Y10� -���ÂÎ��"O −
2,747Y10� _������"O − 4,455Y10� -��ÀÂÎ��"O − 7,039Y10� _��À���"O +

6,702Y10� _ÂÎ��"O���"O (3.40) 

onde TACH2 é a temperatura da água gelada na saída da serpentina.  

A proximidade dos valores encontrados pela Equação da regressão linear e os valores 

da tabela podem ser vistos na Figura 3.22. O valor do RMSE para a equação da temperatura de 

retorno de água foi de 0,26 °C, sendo aceito. 

Figura 3.22 – Temperatura da água gelada na saída serpentina calculada em função da 
referência 

 



 

 

 

Outro fator resultante do software é a umidade relativa que ficou definida pela Equação 

3.41. 

ÀË- = 4,158Y10 ^ + 01 − 4,173��� − 3,911Y10� -���- + 6,267��À − 1,556Y10� ^��À- +
2,791ÂÎ��"O − 6,680Y10� -ÂÎ��"O- + 1,673���"O − 1,493Y10� -���"O- + 1,691Y10� ^�����À +

9,047Y10� -���ÂÎ��"O + 4,173Y10� -������"O − 1,489Y10� ^��ÀÂÎ��"O −
6,317Y10� -��À���"O − 2,273Y10� -ÂÎ��"O���"O (3.41) 

onde UR2 é a umidade relativa do ar na saída da serpentina. 

A ina é majoritariamente sensível. Então, o resultado final depende do grau de umidade 

absoluto do ar na entrada da serpentina, ficando menos preciso quando a diferença de TBU e 

TBS é muito elevada. 

Figura 3.23 mostra o comportamento da Equação gerada comparada com os valores 

previstos. O RMSE da umidade relativa do ar encontrado foi de 2,08%. A maior dispersão dos 

resultados nas condições em que a umidade relativa fica mais baixa ocorre porque nesta região 

a capacidade de troca da serpentina é majoritariamente sensível. Então, o resultado final 

depende do grau de umidade absoluto do ar na entrada da serpentina, ficando menos preciso 

quando a diferença de TBU e TBS é muito elevada. 

Figura 3.23 – Umidade relativa do ar na saída da serpentina calculada em função da referência 

 

Por último é calculada a temperatura do ar de entrada no compressor, através da Equação 

3.42. 

�{4�O"���4" = 1,653Y10 ^ − 5,215Y10� -��� − 1,809Y10� _���- + 9,531Y10� ^��À −
2,586Y10� _��À- − 9,200Y10� ^ÂÎ��"O + 4,297Y10� -ÂÎ��"O- − 5,905Y10� ^���"O +

7,377Y10� _���"O- + 5,160Y10� _�����À + 5,576Y10� _���ÂÎ��"O −



 

 

 

8,504Y10� d������"O − 3,676Y10� -��ÀÂÎ��"O − 8,639Y10� _��À���"O +
7,504Y10� _ÂÎ��"O���"O (3.42) 

Aplicando esta Equação nos valores da tabela, tem-se o resultado da Figura 3.24. O 

RMSE da equação para o ar de entrada do compressor foi de 0,23 °C, sendo aceito. 

Figura 3.24 –Temperatura calculada do ar na saída da serpentina em função da referência 

 

Como já citado, outro fator importante que deve ser levado em consideração é a perda 

de pressão ocasionada pelo acréscimo das serpentinas na casa de filtros. Ela pode ser calculada 

pela Equação 3.43, uma regressão não linear de 4ª ordem. 

∆|½";��"O = −3,468Y10� ^ + 1,695Y10� ^��� − 7,788Y10� _���- + 2,581Y10� d���_ − 5,890Y10� c���d −
2,052��À + 1,305Y10� ^��À- − 2,903Y10� _��À_ + 3,685Y10� `��Àd + 4,144���"O − 1,790Y10� ^���"O- +

3,371Y10� _���"O_ − 2,343Y10� a���"Od − 3,108Y10� -�����À + 1,958Y10� d�����À- +
4,606Y10� a�����À_ + 5,395Y10� a������"O + 2,164Y10� a������"O- − 2,626Y10� c������"O_ +

2,130Y10� _���-��À − 7,937Y10� a���-��À- − 7,563Y10� b���-��À_ − 2,334Y10� d���-���"O +
4,816Y10� `���-���"O- − 3,640Y10� b���-���"O_ − 5,261Y10� a���_��À + 2,355Y10� `���_��À- −
2,397Y10� b���_��À_ + 6,289Y10� `���_���"O − 1,439Y10� c���_���"O- + 1,153Y10� Ñ���_���"O_ +
1,448Y10� ^��À���"O − 3,692Y10� _��À���"O- + 3,105Y10� a��À���"O_ − 7,542Y10� _��À-���"O +

1,923Y10� d��À-���"O- − 1,618Y10� `��À-���"O_ + 1,251Y10� d��À_���"O − 3,191Y10� `��À_���"O- +
2,686Y10� b��À_���"O_(3.43) 

O resultado da queda de pressão calculada em função da referência pode ser observado 

na Figura 3.25. O RMSE encontrado para a queda de pressão foi de 4,52x10-03 kPa, sendo 

aceito. 



 

 

 

Figura 3.25 – Queda de pressão calculada do ar ao passar pela serpentina em função da 
referência 

 

3.4 MODELAGEM DA ANÁLISE EXERGÉTICA 

A análise exergética passa pela separação dos principais componentes da planta, com os 

fluxos exergéticos associados aos seus insumos e seus produtos. Para isso foram definidas as 

principais correntes, conforme a Figura 3.10. 

Os cálculos de exergia de cada fluxo estão baseados nas equações do Capítulo 2.4. 

A Tabela 3.4 mostra o fluxo exergético dos principais componentes da planta em estudo.  

A partir do uso da Tabela 3.4, pode-se calcular a eficiência exergética destes 

componentes. É importante a verificação da eficiência exergética dos componentes 

separadamente para identificar quais são os responsáveis pelas maiores perdas.  

  

 



 

 

 

Tabela 3.4 – Insumos e produtos exergéticos para os principais componentes da planta 

 

3.5 MODELAGEM DA ANÁLISE TERMOECONÔMICA 

Para a definição dos custos monetários dos componentes as equações necessárias são 

relacionadas com as correntes citadas anteriormente na análise exergética, com os índices 

também baseados na Figura 3.10. 

Bejan et al. (1996) afirmam que, quando o fluido do processo não se modifica, é possível 

deduzir que o custo unitário X� é igual ao fluxo anterior. Com isso é possível elaborar as relações 

Insumo Produto

Resfriador

compressor

Câmara de combustão

Turbina

Gerador

Bomba de água de alimentação

Bomba de condensado

Turbina a vapor HP

Turbina a vapor IP-LP

Gerador TGV

Condensador
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HPSH1

IPRH2

IPRH1
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auxiliares, já que, é necessário sempre ter n-1 relações auxiliares, onde n é o número de corrente 

de exergia de saída.  

Figura 3.26 – Taxas de custo associadas aos insumos e produtos de cada componente 

 

Componente Insumo Produto Relação auxiliar insumos
Relação auxiliar 

produtos

Resfriador - -

Compressor - -

Câmara de combustão - -

Turbina

Gerador - -

Bomba de água de alimentação -

Bomba de condensado -

Turbina a vapor HP -

Turbina a vapor IP-LP -

Gerador TGV -

Trocador HPSH3

Trocador HPSH2

Trocador HPSH1

Trocador IPRH2

Trocador IPRH1

Trocador HPEVA -

Trocador IPSH

Trocador HPECO4

Trocador HPECO3

Trocador HPECO2

Trocador HPECO1

Trocador IPEVA -

Trocador LPSH

Trocador IPECO

Trocador LPEVA -

Trocador LPECO
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Os custos serão calculados individualmente conforme as equações da seção 2.5. 

 Custo do combustível 

O cálculo do preço do Gás Natural no mercado geralmente é tratado com US$/MMBTu 

(dólares por milhão de Btu).  

Como neste trabalho o combustível utilizado é o OCTE, cujo PCI é 38655 kJ/kg, o preço 

tomado como base nos fluxos de custo será o do óleo Diesel, por serem produtos muito 

similares. O diesel fornecido pelas refinarias no Brasil apresentou um valor médio de R$ 2,07 

nos meses de abril a setembro de 2018 (Petrobras, 2018b). Utilizando a cotação média do dólar 

no mesmo período pelo Banco Central (2018), tem-se que US$1,00=R$3,74. Portanto o preço 

do combustível pode ser definido como US$ 0,55/L. Fazendo a conversão dos valores tem-se 

que o valor do combustível é US$15,10/MMBtu, convertendo para GJ é obtido o valor de 

US$14,35/GJ de combustível. 

 Custo dos componentes 

O custo dos componentes é de extrema importância para a análise termoeconômica da 

planta em estudo, uma vez que a aquisição deles deve ser considerada nos custos de 

investimento (Q��4�2> ). 

Para uma correta estimativa dos valores sugere-se a consulta ao fabricante. Não sendo 

possível obter os dados diretamente do fornecedor, Bejan et al. (1996) sugerem que o custo de 

compra dos equipamentos (CCE) pode ser aproximado de acordo com o tamanho ou a 

capacidade de um equipamento similar com o preço conhecido, através da Equação 3.44. 

�2É,Ö = �2É,� 5@×@Ø7
Ù

         (3.44) 

onde �2É,Ö é o custo de aquisição do equipamento Y, �2É,� é o custo de aquisição do 

equipamento W, �Ö é o tamanho ou capacidade do equipamento Y , �� é o tamanho ou 

capacidade do equipamento W e α é o coeficiente de escalonamento de tamanho do 

equipamento. Ele é utilizado pelo fato de que o aumento ou diminuição no preço do 

equipamento não é diretamente proporcional ao seu aumento ou diminuição de tamanho. 



 

 

 

3.5.2.1 Turbina a gás 

Gomes (2001) e Modesto (2004) realizaram a divisão dos componentes de uma turbina 

a gás para obter seus preços individuais e a mesma metodologia foi utilizada neste trabalho. O 

preço da turbina a gás foi definido através de ESMAP (2009) pelo uso da Equação 3.50, onde 

o valor de uma turbina de 150 MW é de US$ 34.030.000. Utilizando um α de 0,89, segundo 

Bejan et al. (1996), e o valor de 166 MW da turbina em estudo, tem-se o valor total da turbina 

a gás de US$ 37.242.337. 

Tabela 3.5 – Custo dos componentes da turbina a gás 

Equipamentos  % Custo (US$) 
Compressor 25         9.310.584  
Câmara de Combustão 5         1.862.117  
Turbina  25         9.310.584  
Gerador 45       16.759.052  
Total 100       37.242.337  

3.5.2.2  Caldeira de Recuperação 

De acordo com valores encontrados no sistema de uma companhia de grande porte 

do setor energético, o valor de uma caldeira deste tamanho é de US$ 27.925.040. A divisão 

da caldeira deve ser relacionada com seus componentes internos. Para esta avaliação tem-

se a relação da Tabela 3.6. 

Tabela 3.6 – Custo dos componentes da caldeira de recuperação 

Componente Troca de calor (kW) % do custo Valor (US$) 
Trocador HPSH3 9874 4,47 1.248.907  
Trocador HPSH2 14927 6,76 1.887.936  
Trocador HPSH1 15744 7,13 1.991.348  
Trocador IPRH2 13794 6,25 1.744.677  
Trocador IPRH1 15411 6,98 1.949.143  
Trocador HPEVA 55565 25,17 7.027.930  
Trocador IPSH 1880 0,85  237.828  
Trocador HPECO4 18597 8,42 2.352.177  
Trocador HPECO3 16049 7,27 2.029.890  
Trocador HPECO2 7864 3,56 994.581  
Trocador HPECO1 8657 3,92 1.094.951  
Trocador IPEVA 17450 7,90 2.207.089  
Trocador LPSH 1490 0,67 188.445  
Trocador IPECO 1162 0,53 147.024  



 

 

 

 

Tabela 3.6 - Continuação custo dos componentes da caldeira de recuperação 

Componente Troca de calor (kW) % do custo Valor (US$) 
Trocador LPEVA 10451 4,73 1.321.894  
Trocador LPECO 11869 5,38 1.501.190  

3.5.2.3  Turbina a Vapor 

Segundo valores encontrados no sistema de uma companhia do setor energético de 

grande porte, o preço de um equipamento deste tipo é de US$ 23.270.202.  Na Tabela 3.7, o 

custo é dividido entre as seções da turbina a vapor e gerador. 

Tabela 3.7 – Custo dos componentes da turbina a vapor 

Componente % do custo  Potência (kW) Valor(US$) 
Turbina Alta Pressão 22,2 23323 5.172.092  

Turbina Baixa e Média Pressão 57,9 60782 13.478.974  

Gerador 19,9 -    4.619.135  

3.5.2.4 Condensador 

O custo do condensador pode ser aproximado ao valor utilizado por Gomes (2001) onde 

utiliza o valor de US$ 3000 para cada 10 kW de taxa de transferência de calor. Segundo Siemens 

(2010), o condensador utilizado neste estudo possui a capacidade de projeto de 161396 kW de 

taxa de transferência de calor. Utilizando o fator α de 0,6, o valor do condensador fica sendo 

US$1.004.284. 

3.5.2.5 Bombas 

A bomba de alimentação possui um valor estimado de US$ 700.000,00 e possui uma 

potência de acionamento de 770 kW. Utilizando o método de cálculo descrito por Bejan et al. 

(1996) e aplicando um valor de α de 0,76, para a bomba de condensado com potência de 250 

kW o valor fica US$ 297.714,90. Como a bomba de alimentação da caldeira possui uma 

extração de média pressão deve-se dividir o valor entre a seção de média pressão e de alta 

pressão. Estes resultados são apresentados na Tabela 3.8. 

 



 

 

 

Tabela 3.8- Custo da bomba de alimentação 

Componente % do custo  Potência (kW) Valor(US$) 
Bomba Alta Pressão 95,0 715,5 666.392 

Bomba Média Pressão 5,0 36,1 33.608 

3.5.2.6 Sistema de Resfriamento Evaporativo 

O valor de investimento do sistema de resfriamento evaporativo em plantas de ciclo 

combinado com turbina da GE de classe F (GE7FA), como é o caso em estudo, é definido por 

GTW Handbook (2010) com o valor de US$ 16,00/kW de resfriamento. Para o sistema utilizado 

neste estudo valor total fica em cerca de US$ 96.000,00.  

3.5.2.7 Sistema de Resfriamento Compressão Mecânica 

De acordo com dados fornecidos por Antoniolli e Carasai (2018) o preço de um chiller 

de 2000 TR fica na faixa de US$ 1.186.000. O projeto em estudo prevê o uso de 3 máquinas 

desta capacidade para atender 99,5% da demanda das cidades, portanto o valor total é de US$ 

3.558.000. 

3.5.2.8 Serpentinas de Resfriamento 

Segundo Antoniolli e Carasai (2018), o preço de uma unidade de tratamento de ar 

modelo YE 50 da York, com ventilador e demais acessórios fica na faixa de R$ 43.200,00, e 

que a serpentina deste conjunto corresponde a 30% do valor, logo o preço de cada serpentina 

utilizada é de R$ 12.960,00 que, convertidos para dólar, na mesma cotação utilizada para o 

combustível, fica US$ 3.465,00.  

 Custo Total do Investimento 

Bejan et. al (1996) salientam que os custos totais de investimentos (CTI) devem ser 

considerados nesta análise, pois, além do custo de aquisição dos equipamentos, há um capital 

necessário para instalação dos equipamentos em campo, tubulação, componentes elétricos, 

instrumentação, controles, etc. Estes custos podem ser relacionados diretamente com o custo 

total da planta ou com o custo de aquisição dos equipamentos. Neste trabalho a relação será 

feita através dos custos de aquisição do equipamento. 



 

 

 

Tabela 3.9 - Composição do Custo Total de Investimento 

Custos Diretos % CCE 
Aquisição Equipamentos 100 
Instalação 14 
Tubulações 20 
Instrumentação e controle 15 
Instalações elétricas 12 
Civil e arquitetura 20 
Infra-estrutura 30 
Custos Indiretos % CCE 
Engenharia 25 
Custos do Construtor 30 
Contigência 10 
Custo Total 276 

 

As despesas geradas pelo investimento entram no cálculo dos custos do produto através 

do seu nivelamento anual, segundo Bejan et al (1996) isto é necessário para que todos os valores 

tenham o mesmo patamar de análise. Para este trabalho a taxa de juros ficará definida como 

12% a.a. e o tempo de vida útil da instalação será de 25 anos. O nivelamento anual dos custos 

é feito através da Equação 3.45. 

�Îi = ��� 5 �&^¨�(I
&^¨�(I�^7         (3.45) 

onde CAE é o custo anual equivalente, CTI é o custo total de investimento j é a taxa de desconto 

e n é a vida útil da instalação. 

Utilizando os valores de aquisição já definidos anteriormente junto com o custo anual 

equivalente pode-se calcular a taxa de custo total de investimento para cada componente da 

planta, conforme pode ser visto na Tabela 3.10. 

Nessa tabela Q�2
> é a taxa de retorno do investimento, que corresponde ao valor de 

retorno dividido pela disponibilidade da planta no ano, que, de acordo com Boyce (2010), fica 

entre 86-93%  para uma planta de ciclo combinado. Neste trabalho será adotado o valor de 90%.  

De acordo com EIA (2016), o custo de capital para construção de uma plana termelétrica 

de ciclo combinado fica na ordem de 978 US$/kW, que no caso desta planta daria um valor 

aproximado de US$ 248.412.000,00, que ficou bem próximo ao utilizar a metodologia proposta 

por Bejan et al (1996). 



 

 

 

 

Tabela 3.10  - Nivelamento dos custos de investimento dos equipamentos 

Equipamentos  
Custo Compra 
Equipamento 

(US$) 

Custo Total do 
Investimento 

(US$) 

Custo Anual 
Equivalante 
(US$/Ano) 

Ú� lÛÜ 
(US$/s) 

Compressor 9.310.584 25.697.213 3.276.394 0,10078 

Câmara de Combustão 1.862.117 5.139.443 655.279 0,02016 

Turbina  9.310.584 25.697.213 3.276.394 0,10078 

Gerador TGG 16.759.052 46.254.983 5.897.509 0,18140 

Trocador HPSH3 1.248.907 3.446.983 439.490 0,01352 

Trocador HPSH2 1.887.936 5.210.705 664.365 0,02043 

Trocador HPSH1 1.991.348 5.496.120 700.755 0,02155 

Trocador IPRH2 1.744.677 4.815.309 613.952 0,01888 

Trocador IPRH1 1.949.143 5.379.633 685.903 0,02110 

Trocador HPEVA 7.027.930 19.397.087 2.473.128 0,07607 

Trocador IPSH 237.828 656.404 83.691 0,00257 

Trocador HPECO4 2.352.177 6.492.008 827.731 0,02546 

Trocador HPECO3 2.029.890 5.602.497 714.318 0,02197 

Trocador HPECO2 994.581 2.745.045 349.993 0,01077 

Trocador HPECO1 1.094.951 3.022.066 385.313 0,01185 

Trocador IPEVA 2.207.089 6.091.567 776.675 0,02389 

Trocador LPSH 188.445 520.108 66.314 0,00204 

Trocador IPECO 147.024 405.787 51.738 0,00159 

Trocador LPEVA 1.321.894 3.648.426 465.174 0,01431 

Trocador LPECO 1.501.190 4.143.283 528.269 0,01625 

Turbina Alta Pressão 5.172.092 14.274.975 1.820.059 0,05598 

Turbina Baixa/Média Pressão 13.478.974 37.201.970 4.743.250 0,14590 

Gerador TGV 4.619.135 12.748.813 1.625.473 0,05000 

Condensador 1.004.284 2.771.824 353.407 0,01087 

Bomba Alta Pressão 666.392 1.839.241 234.503 0,00721 

Bomba Média Pressão 33.608 92.759 11.827 0,00036 

Bomba Condensado 297.715 821.693 104.766 0,00369 

Resfriador Evaporativo 96.000 264.960 33.782 0,00119 

Resfriador Chiller 3.558.000 9.820.080 1.252.060 0,04411 

Serpentinas 124.740 344.282 43.896 0,00155 

Total 94.218.288 260.042.475 33.155.408 
 

 



 

 

 

 Custo de Manutenção e Operação 

De acordo com EIA (2016) uma termelétrica que opera em ciclo combinado com 

capacidade de 702 MW possui custos fixos de operação e manutenção de 11 US$/kWano e para 

os custos variáveis este valor é de 3,5 US$/MWh. Kehlhofer (1999) define estes valores para 

uma usina de 400 MW como 7,5 US$/kWano e os custos variáveis de 3,8 US$/MWh. Os 

valores adotados neste trabalho serão os mesmo de EIA (2016). Os custos de manutenção e 

operação são definidos por Q�4�RS. 

3.6 MODELAGEM DA ANÁLISE PARAMÉTRICA SISTEMA DE RESFRIAMENTO 

A análise paramétrica proposta neste trabalho visa identificar os fatores que influenciam 

no comportamento do sistema de resfriamento em relação ao resultado da planta. 

A Figura 3.27 mostra como funciona a análise paramétrica, onde as variáveis de entrada 

são características climáticas de cada localidade e as variáveis de saída são os principais 

resultados da simulação. Nesta análise é necessário que sejam alterados os parâmetros do 

sistema de resfriamento de entrada do compressor que, no resfriamento por compressão 

mecânica, são a diferença de temperatura entre a água gelada fornecida pelo chiller e a que 

retorna das serpentinas e a quantidade de serpentinas na casa de filtros e no resfriamento 

evaporativo é a profundidade do meio rígido. 

Figura 3.27 – Esquemático da análise paramétrica 

 
Como citado anteriormente, os dois principais elementos do sistema de resfriamento por 

compressão mecânica de vapor são o chiller e a serpentina de troca térmica. O chiller é o 

responsável por fornecer a carga de refrigeração e a serpentina por efetivar a troca térmica com 

o ar. 



 

 

 

As análises paramétricas propostas para estes dois elementos são: 

- Verificar entre os dois modelos de chiller, um com diferença de temperatura entre água 

de saída e de retorno fixa de 8 °C (CH 4-12 °C) e o outro fixo de 5 °C (CH 4-9 °C), qual tem o 

melhor resultado. Ambos fornecem água gelada a 4 °C. 

- Variar a quantidade de serpentinas, entre 32, 36, 40 e 44, para verificar qual valor 

possui o melhor desempenho. 

A análise destes fatores é feita em conjunto, ou seja, para cada chiller são utilizadas as 

quantidades previstas de serpentinas, ainda, foram simuladas as condições para as 8760h do 

ano típico para Porto Alegre e Mossoró. 

No caso do resfriamento evaporativo, a profundidade do meio rígido altera sua 

eficiência e perda de carga, conforme mostra a Figura 3.28. Logo são avaliadas as 

profundidades disponíveis no mercado, que são de 300, 200, 150 e 100 mm.  

Para cada curva de profundidade foi gerada uma Equação e aplicada no modelo. O 

mesmo foi feito para a eficiência do meio rígido. Todas as equações geradas a partir dos gráficos 

da Figura 3.28 apresentaram um R² acima de 0,998, garantindo a confiabilidade do modelo. 

Figura 3.28 – Curvas de performance do meio rígido CELdek 7090-15 

 

Fonte: Adaptado de Munters (2009). 

  



 

 

 

4 RESULTADOS 

Antes de iniciar as análises pode-se identificar através dos fatore de graus hora 

resfriamento e entalpia hora de resfriamento a diferença entra as duas cidades escolhidas, onde 

os resultados são GHREPOA = 20228 °Ch e o GHREMOS= 35990 °Ch, e o EHRCTCPOA=227852 

kJh/kg e o EHRCTCMOS=385854 kJh/kg.  

Tanto para o uso do meio evaporativo quando pelo método de compressão mecânica de 

vapor, os fatores de graus hora e entalpia hora de resfriamento para Mossoró é muito maior do 

que Porto Alegre, demonstrando uma maior necessidade do uso do resfriamento do ar de 

entrada para o compressor da turbina a gás nesta cidade. 

4.1 ANÁLISE TERMODINÂMICA 

Nesta seção são apresentados os valores obtidos na simulação no software de 

modelagem EES. 

 Resfriamento evaporativo 

Os resultados encontrados com o uso do resfriamento evaporativo mostram um ganho 

de geração de energia elétrica para as duas cidades.  

Figura 4.1 – Comparação entre o ciclo combinado com e sem o uso do resfriamento 
evaporativo em Porto Alegre - RS 

 



 

 

 

 

A Figura 4.1 apresenta a comparação entre a potência média mensal da usina operando 

sem a adição do resfriamento evaporativo e com o uso do resfriamento para a cidade de Porto 

Alegre. 

Na Figura 4.1 podem ser observados os ganhos na potência média gerada ao utilizar o 

resfriamento evaporativo. Os ganhos mais consideráveis encontram-se nas extremidades do 

gráfico, que representam os períodos mais quentes do ano. Nos meses de inverno ainda há um 

ganho, mas bem menor quando comparado aos meses de verão. Esta disparidade ocorre em 

função da diferença da umidade relativa do ar, que na média mensal dos meses de verão, fica 

ente 70 e 80%. Já nos meses de inverno ela fica entre 83% e 90%. Representando este fator, as 

linhas de tendência de potência gerada e temperatura se distanciam a medida que se aproximam 

das extremidades. Fato este explicado pela maior vazão mássica de ar para o compressor e, 

consequente, aumento de potência gerada. 

A Figura 4.2 apresenta uma comparação entre a potência média mensal da usina 

operando sem a adição do resfriamento evaporativo e com o uso do resfriamento para a cidade 

de Mossoró. 

Figura 4.2 - Comparação entre o ciclo combinado com e sem o uso do resfriamento 
evaporativo em Mossoró – RN  

 

O resultado apresentado na Figura 4.2 é mais interessante ainda do que o verificado para 

Porto Alegre. Nesta figura há uma distância notável entre as curvas de temperatura e potência 

normal para as com resfriamento. Esta distância se mantém o ano todo e, ainda, se afasta nas 



 

 

 

extremidades, representando os maiores ganhos. Este afastamento é em decorrência das 

diferenças de umidade relativa média que nos meses de verão ficam entre 63 e 68% e no inverno 

entre 70 e 83%. Este distanciamento das curvas é explicado pelo clima característico da região 

de Mossoró, quente e seco, onde o resfriamento evaporativo tem seu melhor desempenho 

(Boyce, 2010).  

Também, em comparação à figura anterior, pode-se notar que as temperaturas com o 

uso do sistema de resfriamento se mantém praticamente constantes em Mossoró, variando com 

uma amplitude de menos de 2 °C. Este fator faz com que a potência gerada na planta seja mais 

estável, ou seja, mantenha um patamar equilibrado ao longo do ano. 

Na Tabela 4.1 podem ser observados alguns dos principais resultados. 

Tabela 4.1 –Principais resultados com uso do resfriamento evaporativo 

   
TBS 
[°C] 

TBU 
[°C] 

Temperatura 
de Entrada 

Compressor 
[°C] 

Potência do 
Ciclo 

Combinado 
[MW] 

Potência do 
Ciclo 

Combinado 
Resfriado 

[MW] 

Aumento 
de 

Potência 
[MW] 

M
os

so
ró

 Máximo Aumento 
de Potência 

34,6 20,5 21,9 231,887 245,504 13,617 

Mínimo Aumento 
de Potência 

20,5 20,1 20,1 247,339 247,686 0,347 

Máxima Potência 17,5 16,7 16,7 251,670 252,453 0,783 

P
or

to
 A

le
gr

e Máximo Aumento 
de Potência 

30,5 16,0 17,5 237,437 251,906 14,469 

Mínimo Aumento 
de Potência 

2,4 2,4 2,4 273,491 273,294 -0,197 

Máxima Potência 1,3 1,3 1,3 275,048 274,925 -0,123 

 

É possível observar através dos resultados da Tabela 4.1 o grande potencial de aumento 

de geração para as duas localidades. Mesmo com um clima menos favorável ao uso do 

resfriamento evaporativo, o máximo ganho em Porto Alegre é maior do que em Mossoró, porém 

em Mossoró este aumento é mais constante, favorecendo a maior geração de energia anual, ou 

seja, as condições ambientais são mais propicias ao uso deste sistema de resfriamento. 

Outo ponto verificado na Tabela 4.1 é a perda de potência com o uso do resfriamento 

em condições de ar saturado, como ocorre em Porto Alegre. Esta queda de geração ocorre pela 

perda de pressão do ar ao passar pelo meio rígido evaporativo, conforme explicado 

anteriormente. A barreira formada pelo meio impede a passagem livre do ar, diminuindo sua 

pressão e prejudicando o comportamento do ciclo. 

A Tabela 4.2 mostra a eficiência da 1ª Lei para a planta e para os dois ciclos. 



 

 

 

Tabela 4.2 – Eficiência de 1ª Lei dos ciclos 

    η Brayton η Rankine η Ciclo Combinado 

M
os

so
ró

 

NORMAL 36,56% 29,68% 53,93% 

EVAP 36,95% 29,75% 54,37% 
P

or
to

 A
le

gr
e 

NORMAL 37,82% 29,72% 55,22% 

EVAP 38,07% 29,78% 55,50% 

 

Pode-se observar pela Tabela 4.2 o aumento na eficiência do ciclo combinado com a 

adição do sistema de resfriamento evaporativo. Para Mossoró esse valor é de 0,8% e em Porto 

Alegre é de 0,5%. O aumento de eficiência está principalmente ligado ao ciclo Brayton, já que 

é o ciclo onde está o compressor, que é sensível aos efeitos do clima, portanto, esse aumento 

de eficiência está relacionado ao menor trabalho específico do compressor. 

 Resfriamento por compressão mecânica de vapor 

Nesta seção serão apresentados os resultados obtidos com o uso do resfriamento por 

compressão mecânica na melhor condição, verificada na análise paramétrica, para cada 

localidade. 

A Figura 4.3 mostra o resultado da adição do sistema de resfriamento, na configuração 

de 44 serpentinas e chiller com diferença de temperatura de 4 a 9 °C e vazão de água gelada de 

334 L/s, para o ano típico de Porto Alegre, RS. 

Nela é possível observar o crescimento da potência gerada com o uso do resfriamento 

por compressão mecânica de vapor. Se for comparada a curva de tendência da potência gerada 

sem resfriamento e com resfriamento, percebe-se uma significante melhora e um nivelamento 

mensal. Na operação sem resfriamento têm-se uma diferença de potência gerada nos meses de 

verão comparados aos de inverno. A adição do sistema de resfriamento reduz esta diferença, 

tornando a capacidade da planta mais homogênea, fator bastante importante na previsão de 

capacidade de geração. 

 



 

 

 

Figura 4.3 – Comparação entre o ciclo combinado com e sem o uso do resfriamento com 
chiller de 334 L/s e 44 serpentinas em Porto Alegre RS 

 

A Figura 4.4 representa o resultado da adição do sistema de resfriamento, na 

configuração de 44 serpentinas e chiller com diferença de temperatura de 4 a 12 °C e vazão de 

água gelada de 209 L/s, para o ano típico de Mossoró, RN. 

Figura 4.4 - Comparação entre o ciclo combinado com e sem o uso do resfriamento com  

chiller de 209 L/s e 44 serpentinas  em Mossoró, RN 

 



 

 

 

Pode-se observar na Figura 4.4 o interessante salto na potência gerada com a adição do 

sistema de resfriamento, saindo de valores que se aproximam de 240 MW para próximo de 260 

MW de potência liquida. Os valores são mais constantes comparados a Porto Alegre devido à 

característica climática da região, que é mais estável. Mas, comparando as duas curvas de 

tendência de potência gerada é possível perceber que com o uso do resfriamento o 

comportamento se aproxima muito de uma reta, enquanto sem o resfriamento o mostra uma 

menor geração nos meses de verão. 

A característica climática de Mossoró faz com que a serpentina tenha uma capacidade 

maior de remoção de calor quando comparada a Porto Alegre. O fato de ter temperaturas mais 

altas também faz com que os chillers trabalhem em capacidades mais elevadas, tirando melhor 

proveito do sistema.  

Comparando as duas figuras, percebe-se que, mesmo com o resfriamento, Porto Alegre 

apresenta patamares de potência maiores que os verificados em Mossoró, isso ocorre porque o 

dimensionamento dos chillers permite temperaturas mais baixas em Porto Alegre, já em 

Mossoró isto não possível, pois o sistema de resfriamento atinge sua capacidade máxima por 

mais tempo, limitando a remoção de calor do ar. 

Na Erro! Fonte de referência não encontrada. são apresentados alguns dos principais 

resultados obtidos com o uso do resfriamento por compressão mecânica de vapor. 

Tabela 4.3- Principais resultados obtidos com uso do resfriamento por compressão mecânica 
de vapor 

   
TBS 
[°C] 

TBU 
[°C] 

Temperatura 
de Entrada 

Compressor 
[°C] 

Potência do 
Ciclo 

Combinado 
[MW] 

Potência do 
Ciclo 

Combinado 
Resfriado 

[MW] 

Aumento 
de 

Potência 
[MW] 

Consumo do 
Sistema de 

Resfriamento 
[MW] 

M
os

so
ró

 

Máximo Aumento 
de Potência 

35,2 21,9 8,6 230,884 260,298 29,414 3,074 

Mínimo Aumento 
de Potência 

17,5 16,7 8,3 251,670 262,570 10,900 1,379 

Máxima Potência 17,5 16,7 8,3 251,670 262,570 10,900 1,379 

Máximo Consumo 
Resfriamento 

27,6 26,1 12,1 237,610 255,975 18,365 4,787 

P
or

to
 A

le
gr

e 

Máximo Aumento 
de Potência 

36,5 22,4 9,3 229,579 259,177 29,598 3,283 

Mínimo Aumento 
de Potência 

1,3 1,3 1,3 275,048 273,732 -1,316 0 

Máxima Potência 1,3 1,3 1,3 275,048 273,732 -1,316 0 

Máximo Consumo 
Resfriamento 

35,5 27,5 13,8 228,991 252,733 23,742 5,009 

 



 

 

 

Analisando os resultados da Erro! Fonte de referência não encontrada. pode-se 

observar o grande potencial de aumento de potência gerada para as duas cidades, onde os 

resultados de aumento máximo são aproximadamente 30 MW, o equivalente a adição de uma 

turbina a gás Siemens modelo SGT-700, que tem esta mesma capacidade, ou seja, o uso do 

resfriamento proporciona uma ampliação na capacidade instalada da planta sem adição de novas 

turbinas. Para Mossoró, o aumento mínimo de potência é de cerca de 11 MW, ou seja, o fator 

de utilização do sistema de resfriamento é total pois, em função do clima, sempre existe a 

demanda mínima da capacidade do chiller. 

Os dados da Tabela 4.3 mostram a penalização ocasionada pelo sistema de resfriamento. 

Onde o máximo consumo do sistema ocorre em condições de temperaturas elevadas aliadas à 

alta umidade relativa do ar. Isto se deve pela maior capacidade das serpentinas quando há 

remoção de calor latente. Também é possível observar que no ponto de máximo ganho de 

potência o consumo de potência elétrica do sistema de resfriamento fica bem abaixo do seu 

consumo máximo, isto também é função da remoção do calor latente, que neste caso é muito 

menor. Assim, pode-se perceber que máximo ganho de geração está mais relacionado com a 

diferença de TBS do ar do que com a remoção de calor do ar. Destacando que no aumento de 

potência já está descontado o consumo do sistema de resfriamento. 

Outro ponto a ser analisado é a influencia do sistema de resfriamento em baixas 

temperaturas para Porto Alegre. Neste caso há um decréscimo na potência gerada, já que o 

sistema de resfriamento fica fora de operação por não atingir a capacidade mínima requerida 

pelo chiller. O que afeta a potência gerada é a instalação física das serpentinas na casa de filtros 

da turbina a gás, pois acaba gerando uma resistência para a passagem do ar para o compressor, 

o que ocasiona uma queda de pressão no ar e consequente queda na potência gerada. 

A Tabela 4.4 mostra a eficiência de 1ª Lei encontrada para os ciclos com uso do 

resfriamento por compressão mecânica de vapor. 

Tabela 4.4 – Eficiência de 1ª Lei para os ciclos com e sem resfriamento 

    η Brayton η Rankine η Ciclo Combinado 

M
os

so
ró

 

NORMAL 36,56% 29,68% 53,93% 

RESF 38,75% 29,77% 56,19% 

P
or

to
 A

le
gr

e 

NORMAL 37,82% 29,72% 55,22% 

RESF 39,33% 29,78% 56,78% 



 

 

 

Os resultados da Tabela 4.4 mostram um aumento muito interessante na eficiência dos 

ciclos. Em Mossoró, o aumento de eficiência é de cerca de 4%, o que significa uma economia 

considerável de combustível. Em Porto Alegre este aumento é uma pouco menor, cerca de 3%. 

Esse aumento na eficiência é carregado principalmente pelo ciclo Brayton, que é o principal 

afetado com o aumento da temperatura ambiente. Com a redução do volume específico do ar 

pelo resfriamento há um menor trabalho específico no compressor e o aumento da vazão 

mássica de ar produz mais trabalho na turbina, logo este resultado é consequência disto. A 

penalização média do sistema de resfriamento foi de aproximadamente 1900 kW para Porto 

Alegre e para Mossoró 3340 kW. 

O comportamento do sistema de resfriamento pode ser verificado na Figura 4.5. 

Figura 4.5 – COP do sistema de resfriamento e somente do chiller em função de TBU para 
Porto Alegre 

 

Na Figura 4.5 é possível analisar o comportamento dos dois sistemas de resfriamento 

propostos para a TBS que mais se repete em Porto Alegre que é 19 °C, com 215 ocorrências.  

Percebe-se que o COP do sistema possui comportamento bem similar ao COP do chiller. Isto 

ocorre pelo fato do chiller ser o principal equipamento do sistema. As bombas de água gelada, 

de água do condensador do chiller e o ventilador da torre possuem menor influência. Também 

é possível observar que o COP, tanto do sistema quanto somente do chiller, é maior quando é 

utilizado apenas 1 chiller. Isto ocorre porque o chiller operando em capacidades menores tem 

um melhor aproveitamento, já que possui um inversor de frequência que reduz a potência 

necessária para cargas parciais. Pelo fato de que os ganhos na geração do ciclo são muito 



 

 

 

maiores que a potência consumida em função do aumento de capacidade necessária do chiller, 

há um aumento de eficiência e potência produzida, ou seja, a perda de eficiência do chiller em 

cargas maiores não prejudica o resultado final. 

Na Figura 4.6 foi feita a mesma avaliação que na Figura 4.5, mas em Mossoró a TBS 

que mais se repete no ano é de 27,2 °C, com 132 ocorrências. 

Figura 4.6 - COP do sistema de resfriamento e somente do chiller em função de TBU para 
Mossoró 

 

O comportamento do sistema em Mossoró é similar ao apresentado em Porto Alegre. A 

maior diferença está no fato de que para esta faixa de TBS e TBUs, o sistema requer a utilização 

de 3 chillers em todas as ocorrências, por isso não há variação brusca no COP, como na Figura 

4.5. Nota-se que em função do aumento da TBU há uma piora no COP dos chillers, que ocorre 

em função da maior capacidade de resfriamento necessária. Logo, esta piora não é relevante no 

resultado final, visto que a influência do resfriamento na turbina a gás é maior. 

4.2 ANÁLISE EXERGÉTICA 

A Tabela 4.5 mostra o resultado médio obtido para as 8760 h do ano típico para a 

irreversibilidade, eficiência pela 2ª Lei e irreversibilidade em relação à planta. Nesta tabela 

estão compreendidos os valores simulados para os quatro casos: planta operando na condição 

sem resfriamento (NORMAL), planta operando com o uso do sistema de resfriamento 

evaporativo (EVAP), planta operando com resfriamento por chiller com vazão de 209 L/s (CH 

4-12) e planta operando com resfriamento por chiller com vazão de 334 L/s (CH 4-9). 



 

 

 

Tabela 4.5 – Irreversibilidade, eficiência de segunda Lei e irreversibilidade em relação a 
planta para os principais componentes da planta para a localidade de Porto Alegre 

 

Pode-se observar na Tabela 4.5 e na Tabela 4.6 que em todos os casos o principal 

responsável pela destruição de exergia é a câmara de combustão, que segundo Kotas (1995) é 

inerente ao processo de combustão. 

A melhora na câmara de combustão com a adição dos sistemas de resfriamento se dá 

pelo melhor aproveitamento do ar do compressor, que possui uma exergia específica menor ao 

entrar na câmara, pois chega a uma menor temperatura e maior pressão. Nos produtos da 

combustão têm-se a limitação da temperatura da câmara, mas como a vazão mássica de ar é 

maior, também aumenta a vazão de combustível, mas de maneira não proporcional, pois a razão 

de ar/combustível aumenta neste caso. 

 

NORMAL EVAP CH 4-12 CH 4-9 NORMAL EVAP CH 4-12 CH 4-9 NORMAL EVAP CH 4-12 CH 4-9

Resfriador - 46 9607 9873 - 85,91 22,45 20,42 - 0,03 5,54 5,71

Compressor 7635 7701 7558 7542 95,52 95,49 95,57 95,58 4,25 4,52 4,36 4,36

Câmara de combustão 87280 77312 71639 70982 85,19 86,92 88,08 88,20 48,53 45,34 41,33 41,08

Turbina 29174 29418 29731 29748 92,28 92,26 92,42 92,44 16,22 17,25 17,15 17,21

Gerador TGG 5331 5379 5713 5751 97,02 97,02 97,02 97,02 2,96 3,15 3,30 3,33

Bomba de água de 
alimentação

494 495 516 519 93,93 93,91 93,12 93,03 0,27 0,29 0,30 0,30

Bomba de condensado 125 125 125 125 89,72 89,72 89,72 89,72 0,07 0,07 0,07 0,07

Turbina vapor HP 1855 1767 1427 1393 91,80 92,25 93,94 94,10 1,03 1,04 0,82 0,81

Turbina vapor IP-LP 14813 14747 14488 14461 80,75 80,87 81,33 81,38 8,24 8,65 8,36 8,37

Gerador TGV 2473 2486 2540 2545 97,02 97,02 97,02 97,02 1,37 1,46 1,47 1,47

Condensador 5669 5669 5669 5669 72,46 72,46 72,46 72,46 3,15 3,32 3,27 3,28

Trocador HPSH3 294 293 279 277 91,22 91,32 91,92 91,98 0,16 0,17 0,16 0,16

Trocador HPSH2 321 318 281 277 96,56 96,62 97,08 97,12 0,18 0,19 0,16 0,16

Trocador HPSH1 404 395 321 313 97,00 97,08 97,68 97,74 0,22 0,23 0,19 0,18

Trocador IPRH2 276 272 240 236 95,29 95,40 96,03 96,09 0,15 0,16 0,14 0,14

Trocador IPRH1 412 406 350 344 96,72 96,79 97,29 97,35 0,23 0,24 0,20 0,20

Trocador HPEVA 3455 3830 4217 4256 91,63 90,77 90,02 89,95 1,92 2,25 2,43 2,46

Trocador IPSH 949 955 967 968 40,46 40,46 40,71 40,73 0,53 0,56 0,56 0,56

Trocador HPECO4 1002 997 1046 1051 87,14 87,29 86,88 86,83 0,56 0,58 0,60 0,61

Trocador HPECO3 1405 1379 1377 1377 80,18 80,58 80,75 80,76 0,78 0,81 0,79 0,80

Trocador HPECO2 144 131 138 140 97,30 97,55 97,44 97,42 0,08 0,08 0,08 0,08

Trocador HPECO1 1034 1038 1082 1087 71,46 71,51 70,55 70,44 0,58 0,61 0,62 0,63

Trocador IPEVA 1908 1989 2084 2094 79,27 78,57 77,97 77,91 1,06 1,17 1,20 1,21

Trocador LPSH 146 147 147 147 51,19 51,33 52,18 52,26 0,08 0,09 0,08 0,08

Trocador IPECO 2045 2055 2076 2078 13,96 13,97 13,78 13,76 1,14 1,21 1,20 1,20

Trocador LPEVA 395 410 387 385 87,54 87,13 87,92 88,00 0,22 0,24 0,22 0,22

Trocador LPECO 10806 10765 9316 9165 35,68 35,68 36,14 36,22 6,01 6,31 5,38 5,30

Componente
Irreversibilidade [kW] EficiênciaII [% ]

Irrevesibilidade em relação a 
planta [% ]



 

 

 

Tabela 4.6 - Irreversibilidade, eficiência de segunda Lei e irreversibilidade em relação a 
planta para os principais componentes da planta para a localidade de Mossoró 

 

A Figura 4.7 mostra os 5 componentes com a maior irreversibilidade da planta.  

Na Figura 4.7 possível verificar que o maior responsável pela irreversibilidade da planta 

é a câmara de combustão seguido da turbina, da turbina a vapor IP-LP, do trocador do 

economizador de baixa pressão da caldeira (LPECO) e do compressor. É interessante notar que 

3 dos 5 maiores responsáveis pela irreversibilidade da planta, são componentes da turbina a gás. 

 

NORMAL EVAP CH 4-12 CH 4-9 NORMAL EVAP CH 4-12 CH 4-9 NORMAL EVAP CH 4-12 CH 4-9

Resfriador 68 14993 15202 - 93,65 33,52 28,24 0,04 8,51 8,63

Compressor 7698 7787 7549 7512 95,47 95,44 95,57 95,57 4,40 4,52 4,29 4,26

Câmara de combustão 84611 81220 71897 71819 85,43 86,11 88,02 88,00 48,38 47,12 40,82 40,76

Turbina 28812 29187 29674 29514 92,16 92,15 92,42 92,43 16,48 16,93 16,85 16,75

Gerador TGG 5067 5154 5695 5683 97,02 97,02 97,02 97,02 2,90 2,99 3,23 3,23

Bomba de água de 
alimentação

478 480 516 513 94,47 94,40 93,15 93,23 0,27 0,28 0,29 0,29

Bomba de condensado 125 125 125 125 89,72 89,72 89,72 89,72 0,07 0,07 0,07 0,07

Turbina vapor HP 2156 2005 1456 1495 90,22 91,04 93,80 93,61 1,23 1,16 0,83 0,85

Turbina vapor IP-LP 15041 14927 14509 14539 80,35 80,55 81,29 81,24 8,60 8,66 8,24 8,25

Gerador TGV 2426 2449 2535 2529 97,02 97,02 97,02 97,02 1,39 1,42 1,44 1,44

Condensador 2930 2930 2930 2930 85,77 85,77 85,77 85,77 1,68 1,70 1,66 1,66

Trocador HPSH3 305 302 280 281 90,71 90,91 91,88 91,82 0,17 0,18 0,16 0,16

Trocador HPSH2 350 342 283 287 96,19 96,31 97,05 97,00 0,20 0,20 0,16 0,16

Trocador HPSH1 464 446 325 332 96,49 96,66 97,65 97,59 0,27 0,26 0,18 0,19

Trocador IPRH2 302 293 242 245 94,75 94,96 95,99 95,92 0,17 0,17 0,14 0,14

Trocador IPRH1 455 444 353 359 96,31 96,44 97,27 97,21 0,26 0,26 0,20 0,20

Trocador HPEVA 2947 3523 4122 4054 92,73 91,39 90,23 90,37 1,68 2,04 2,34 2,30

Trocador IPSH 938 947 965 963 40,28 40,29 40,70 40,68 0,54 0,55 0,55 0,55

Trocador HPECO4 970 965 1046 1042 87,35 87,54 86,85 86,88 0,55 0,56 0,59 0,59

Trocador HPECO3 1424 1385 1383 1385 79,80 80,41 80,66 80,60 0,81 0,80 0,79 0,79

Trocador HPECO2 149 130 141 141 97,17 97,55 97,39 97,38 0,09 0,08 0,08 0,08

Trocador HPECO1 1003 1010 1079 1075 72,06 72,09 70,57 70,66 0,57 0,59 0,61 0,61

Trocador IPEVA 1789 1916 2064 2047 80,16 79,07 78,14 78,26 1,02 1,11 1,17 1,16

Trocador LPSH 146 147 147 146 50,48 50,74 52,12 52,03 0,08 0,09 0,08 0,08

Trocador IPECO 2024 2040 2073 2070 14,08 14,09 13,78 13,80 1,16 1,18 1,18 1,17

Trocador LPEVA 403 423 384 385 87,21 86,66 87,99 87,95 0,23 0,25 0,22 0,22

Trocador LPECO 11864 11717 9367 9508 35,45 35,46 36,12 36,06 6,78 6,80 5,32 5,40

Componente
Irreversibilidade [kW] EficiênciaII [% ]

Irrevesibilidade em relação a 
planta [% ]



 

 

 

Figura 4.7 –  Maiores irreversibilidades da planta operando em condição normal para as duas 
cidades 

 

A Tabela 4.7 mostra os resultados encontrados para a eficiência exergética dos ciclos. 

Tabela 4.7 – Eficiência de 2ª Lei dos ciclos  

    
ηII 

Brayton 
ηII 

Rankine 
ηII Ciclo 

Combinado 

M
os

so
ró

 NORMAL 37,02% 45,90% 53,30% 
EVAP 37,41% 44,64% 53,73% 

CH 4-12 38,90% 44,78% 53,68% 
CH 4-9 38,89% 44,77% 53,63% 

P
or

to
 A

le
gr

e NORMAL 38,31% 51,61% 54,63% 

EVAP 38,56% 44,70% 54,91% 

CH 4-12 39,36% 44,78% 54,88% 

CH 4-9 39,54% 44,78% 54,97% 

 

É possível perceber uma melhora na eficiência do ciclo Brayton com a adição do 

resfriamento que leva a uma melhora do ciclo combinado. Já o ciclo Rankine tem uma piora, 

uma vez que os gases entram na caldeira com uma temperatura menor. Na combinação o 

resultado é positivo já que a turbina a gás é a responsável pela maior capacidade da usina. 

Como verificado na Figura 4.7, os componentes da turbina a gás são os maiores 

responsáveis pela destruição de exergia da planta, logo, separando as eficiências por ciclo na 
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Tabela 4.7, o ciclo Brayton é o que apresenta a menor eficiência exergética. Isto ocorre 

principalmente pelo processo de combustão que é realizado na turbina a gás, já que a destruição 

de exergia é uma característica deste processo, isto também foi observado nos estudos de 

Gomes (2001) e Branco (2005). 

4.3 ANÁLISE TERMOECONÔMICA 

Nesta seção serão apresentados os resultados termoeconômicos obtidos através da 

simulação. 

A Tabela 4.8 apresenta os valores médios da produção de energia para as 8760 h do ano 

típico obtidos para cada configuração da planta e para cada localidade. 

Tabela 4.8 – Custo da produção de energia [US$/MWh] 

  NORMAL EVAP CH 4-12 CH 4-9 

Porto Alegre 120,13 114,88 114,02 113,71 

Mossoró 121,17 118,61 117,08 117,32 
 

Na Figura 4.8 é apresentada uma comparação dos valores obtidos para cada 

configuração da planta e sua localidade. 

É possível verificar que os menores valores para a produção de energia elétrica foram 

obtidos nas configurações que proporcionaram a maior potência média anual, que foram a 

configuração CH 4-12 para Mossoró e a configuração CH 4-9 para Porto Alegre. Apesar do uso 

do resfriamento evaporativo possuir a melhor eficiência exergética para os dois lugares, o 

menor custo está relacionado não somente ao combustível, mas sim ao combustível, ao preço 

de aquisição e instalação dos equipamentos e aos custos fixo de operação e manutenção da 

planta. Logo, quanto maior a capacidade de produção de energia mais são diluídos os custos 

fixos, o que leva ao resultado encontrado. 

 



 

 

 

Figura 4.8 – Comparação dos valores médios para o custo de produção de energia para cada 
configuração e localidade 

 

A diferença entre as duas localidades se dá pela menor eficiência exergética da planta 

em Mossoró que, mesmo com o uso do resfriamento, fica abaixo do resultado encontrado em 

Porto Alegre, e é ocasionado por seu clima com temperaturas elevadas, algo prejudicial ao ciclo. 

Dentre os custos exergéticos pode-se destacar os três maiores: custo dos gases 

produzidos na câmara de combustão (���d), custo exergético da turbina (��
M"8�N�) e o custo 

exergético do combustível (��24�8M��í;�3). Os custos das principais saídas do ciclo que são: custo 

exergético do gerador elétrico da turbina a gás (����"�L4";
��), custo exergético do gerador 

elétrico da turbina a vapor (����"�L4";
�«) e o custo exergético dos gases de exaustão (���--). 

Estes custos estão apresentados na Tabela 4.9. 

Tabela 4.9 – Principias custos exergéticos da planta 

    
���d 

[US$/s] 
��
M"8�N� 
[US$/s] 

��24�8M��í;�3 
[US$/s] 

����"�L4";
�� 
[US$/s] 

����"�L4";
�« 
[US$/s] 

���-- 
[US$/s] 

POA 

NORMAL 11,49 8,77 7,91 4,86 3,47 0,18 

EVAP 11,22 8,42 7,79 4,69 3,35 0,42 

CH 4-12 11,57 8,70 7,84 4,95 3,37 0,45 

CH 4-9 11,58 8,70 7,84 4,97 3,36 0,45 

MOS 

NORMAL 11,30 8,49 7,75 4,62 3,44 0,34 

EVAP 11,26 8,44 7,75 4,62 3,40 0,40 

CH 4-12 11,80 8,86 7,83 5,04 3,42 0,46 

CH 4-9 11,77 8,84 7,82 5,03 3,42 0,46 

 

A taxa com maior valor de custo exergético é o ���d que corresponde ao custo dos gases 

de saída da câmara de combustão, ou seja, já compreende o custo do ar proveniente do 

compressor, do combustível e da água de injeção. Ele também é a taxa que possui a maior 



 

 

 

exergia da planta. Através da Tabela 4.9 é possível verificar o aumento dos custos exergéticos 

com a adição do resfriamento. Isso ocorre devido ao aumento da vazão mássica que passa pela 

turbina a gás, mas este aumento é menor do que a energia gerada, fazendo o custo total da 

produção de energia diminuir. 

O custo exergético do produto dos geradores, que é a potência de saída, é o fator 

utilizado para o cálculo do custo de produção de energia da planta. ���-- é o custo exergético 

dos gases que saem da chaminé. Com este dado é possível verificar que, ao aproveitar os gases 

na caldeira de recuperação, há uma extração de valor agregado nas partes anteriores para a 

geração do vapor e consequente geração de energia elétrica no gerador da turbina a vapor. 

Também pode-se perceber que com a utilização do resfriamento seu valor tem um aumento, 

que também é ocasionado pelo aumento no fluxo de gases, que nesta região da caldeira não 

possuem mais utilidade. 

4.4 ANÁLISE PARAMÉTRICA 

Visando verificar a influência dos principais fatores na seleção dos dois tipos de 

resfriamento foi realizada uma análise paramétrica para os dois métodos de resfriamento. 

 Resfriamento por compressão mecânica 

O resultado encontrado para o custo médio de energia utilizando o método de 

resfriamento por compressão mecânica de vapor pode ser verificado na Figura 4.9. 

É possível observar na Figura 4.9 que ao aumentar o número de serpentinas há uma 

queda no preço unitário da energia, que se deve principalmente pelo aumento da capacidade de 

geração, ou seja, os custos de investimento são mais diluídos. 



 

 

 

Figura 4.9 – Custo unitário médio anual da energia em função do número de serpentinas e ΔT 
de água gelada do chiller 

 

Em relação à diferença de temperatura de água gelada no chiller, é possível verificar 

que para Porto Alegre os melhores valores foram obtidos utilizando o chiller 4-9 °C. Já para 

Mossoró os melhores valores foram obtidos com o uso do chiller 4-12 °C. Essa diferença entre 

as duas localidades se deve pelo fato de Porto alegre apresentar temperaturas mais amenas, ou 

seja, ao reduzir a temperatura de retorno e aumentar a vazão de água gelada da serpentina há 

um aumento na eficiência de troca térmica, gerada pela maior diferença entre a temperatura do 

ar e da água. Este efeito é mais significativo em cargas parciais, porque isso ocorre em 

temperaturas ambientes mais baixas e, portanto, a redução da temperatura média da água 

aumenta a diferença de temperatura entre o ar e a água, o que aumenta a capacidade de troca 

térmica da serpentina. Já em Mossoró, que possui temperatura ambiente mais elevada, esta troca 

térmica ocorre com maior facilidade, logo o chiller 4-12 °C tem uma melhor eficiência, devido 

as menores perdas de carga nas serpentinas e pelo fato de trabalhar com uma capacidade 

requerida mais próxima da nominal, mesmo em cargas parciais. 



 

 

 

Figura 4.10 – Potência média anual gerada em função do número de serpentinas e ΔT de água 
gelada do chiller 

 

O comportamento da potência anual gerada na Figura 4.10 é análogo ao já mencionado 

para a Figura 4.9, onde o melhor resultado para Porto Alegre é na configuração de 44 

serpentinas e chiller 4-9 °C e para Mossoró na configuração de 44 serpentinas e chiller 4-12°C. 

O aumento da potência gerada se deve a dois fatores: o primeiro é pela maior remoção de calor 

do ar e consequente aumento de sua massa específica, e o segundo é pela menor perda de carga 

do ar nas serpentinas. Isto ocorre em função da menor velocidade de face do ar na serpentina, 

como a área é maior, ocorre uma melhor distribuição do fluxo de ar. 

Figura 4.11 – Eficiência exergética média anual do ciclo combinado em função do número de 
serpentinas e ΔT de água gelada do chiller 

 

 



 

 

 

Na Figura 4.11 pode-se observar um pequeno aumento na eficiência exergética em 

função do número de serpentinas e, como citado, pela maior vazão de água do chiller. Este 

aumento na eficiência exergética se deve principalmente as menores temperaturas de entrada 

para o compressor e seu menor trabalho específico e ao aumento de eficiência da câmara de 

combustão, conforme explicado anteriormente. 

 Resfriamento Evaporativo 

A análise paramétrica do meio evaporativo está diretamente associada com o meio 

rígido. Sua efetividade de resfriamento está relacionada com a capacidade de interação entre 

água e ar que, de acordo com Munters (2009), depende da profundidade do meio. Outro fator a 

ser analisado é a perda de carga do ar ao passar pelo meio rígido, que também é relacionado 

com a profundidade do meio. 

Para isso, foi realizada uma análise paramétrica visado identificar qual profundidade do 

meio rígido disponível no mercado proporciona o melhor comportamento. Foram aplicados 4 

tamanhos do meio rígido Celdek 7060-15, do fabricante Munters, com profundidades de 100, 

150, 200, e 300 mm. O objetivo é avaliar se a queda da temperatura de bulbo seco proporciona 

um ganho maior na potência gerada do que as perdas causadas pela queda de pressão do ar ao 

passar pelo meio rígido. 

A Figura 4.12 mostra o comportamento do sistema, onde foram calculadas as 8760 h 

para cada localidade. 

Figura 4.12 – Comportamento da potência da planta e temperatura de entrada do ar no 
compressor em função da profundidade do meio rígido 

 



 

 

 

 

É possível verificar que os dois parâmetros, potência média anual e temperatura de 

entrada do compressor, apresentam um resultado melhor com o aumento da profundidade do 

meio rígido. O aumento da efetividade, gerada pela maior profundidade, faz com que a TBS na 

saída do meio de resfriamento seja menor, ou seja, mais próxima da TBU, fato este que implica 

no aumento da vazão mássica de ar para o compressor, pois ao ficar próximo da condição de 

saturação o ar possui uma massa específica maior.  

Analisando o comportamento do gráfico, é possível notar que tanto a queda na TBS 

quanto a potência gerada apresentam melhores resultados para Mossoró do que em Porto 

Alegre. Isto ocorre pelo fator climático, já que Mossoró apresenta uma depressão da TBS para 

TBU maior que Porto Alegre ao longo do ano, como foi verificado no fator GHRE. Com isso, 

a possibilidade de ganho ao aumentar a efetividade do meio de resfriamento evaporativo é maior 

para Mossoró. 

Na Figura 4.13 pode-se perceber o comportamento da eficiência do ciclo combinado e 

a vazão mássica de ar. 

Figura 4.13 – Eficiência do ciclo combinado e vazão mássica de ar em função da 
profundidade do meio rígido 

 

Assim como os demais fatores, a eficiência do ciclo também aumenta com a 

profundidade do meio rígido, como já citado anteriormente, isto é em decorrência do menor 

trabalho específico do compressor. Como se pode observar na Figura 4.13 a vazão mássica 

aumenta com o aumento da profundidade do meio, logo, a potência gerada também é 

influenciada. 



 

 

 

Na Figura 4.14 serão apresentados os valores unitários do custo de energia. 

Figura 4.14 – Custo unitário médio da geração de energia em função da profundidade do meio 
rígido 

 

É possível notar que o preço unitário da geração de energia tem um decréscimo com o 

aumento da profundidade do meio rígido, o que é explicado pelos fatores mostrados 

anteriormente, já que há uma maior capacidade de geração e também uma eficiência maior ao 

utilizar o meio rígido com maior profundidade. 

  



 

 

 

5 CONCLUSÃO 

Neste trabalho foram apresentadas duas opções de resfriamento do ar de entrada para 

um ciclo combinado de geração elétrica, simulados para um ano típico, para duas localidades 

com climas diferentes, Porto Alegre, RS e Mossoró, RN. Foram feitos, dentro de cada opção, 

análises de parâmetros e de opções disponíveis no mercado para melhor desempenho da planta. 

Ao adicionar o resfriamento na entrada do compressor da turbina a gás, percebe-se de 

maneira geral uma melhora nos parâmetros propostos: capacidade de geração, eficiência 

exergética e custo unitário da energia gerada. Resultado bastante amparado pela literatura 

disponível, conforme Boyce (2012), Kehlholfer et al. (1999), Çengel e Boles (2004), dentre 

outros. 

Através do uso de dados reais para a modelagem e simulação do ciclo, obtendo valores 

muito próximos das condições de operação da planta, e buscando opções disponíveis no 

mercado para os sistemas de resfriamento pode-se afirmar que este trabalho se aproximou de 

situações realmente encontradas na indústria de geração termelétrica. O contato com 

fornecedores possibilitou o uso de dados confiáveis e melhorou a precisão do modelo, 

traduzindo de forma mais realista o seu comportamento. 

Um fator identificado, com grande relevância, é que, mesmo com a grande diferença 

entre os fatores graus hora e entalpia hora de resfriamento das duas cidades, o dimensionamento 

do sistema de resfriamento foi o mesmo, pois mesmo com clima ameno na maior parte do ano, 

Porto Alegre apresenta temperaturas de pico maiores que as encontradas em Mossoró no verão. 

Nos resultados encontrados em condição normal, sem adição de resfriamento, verificou-

se uma maior capacidade de geração média anual para a acidade de Porto Alegre que alcançou 

o valor de 249,844 MWmédios para o ano típico, enquanto em Mossoró esse valor chegou a 

239,703 MWmédios, resultado explicado pelo fator climático.  

Ao adicionar o resfriamento evaporativo houve uma melhora na capacidade de geração. 

Em Porto Alegre o resultado foi de 252,092 MWmédios no ano, um aumento de 0,9%, já em 

Mossoró esse valor foi de 243,308 MWmédios, que corresponde a 1,5%. Quanto à eficiência 

exergética, o aumento em Porto Alegre foi de 0,5%, saindo de 54,63% para 54,91%, e em 

Mossoró de 0,8%, saindo de 53,30% para 53,73%. O custo unitário de produção de energia 

também teve um resultado interessante saindo de US$ 120,13/MWh para US$ 114,88/MWh 

em Porto Alegre e de US$ 121,17/MWh para US$ 118,6/MWh em Mossoró. 



 

 

 

Com o uso do resfriamento evaporativo há uma melhora nos parâmetros citados, foi 

possível identificar que se este método é uma opção com menor investimento inicial, cerca de 

US$270.000,00, e que possui apenas uma bomba e um reservatório como equipamentos 

auxiliares, o que torna a complexidade do sistema baixa. Um fator negativo para este sistema é 

a dependência direta das condições ambientais para seu melhor desempenho, notado 

principalmente em Porto Alegre, que possui umidade relativa média ambiente mais elevada. 

Nas melhores configurações da planta para o resfriamento por compressão mecânica de 

vapor a capacidade média anual de potência gerada aumentou para 263,767 MWmédios em 

Porto Alegre, o que representa um ganho de 5,6%, e para Mossoró o aumento foi de 8,5%, 

atingindo uma potência média anual de 260,091 MWmédios. A eficiência exergética aumentou 

de 54,63 % para 54,97% em Porto Alegre e de 53,30 % para 53,68% em Mossoró, representanto 

ganhos de 0,6% e de 0,7% respectivamente. O custo unitário de produção de energia reduziu 

de US$ 120,13/MWh para US$ 113,71/MWh em Porto Alegre e de US$ 121,17/MWh para 

US$ 117,08/MWh em Mossoró. 

O sistema de resfriamento por compressão mecânica mostrou resultados ainda mais 

interessantes e, apesar do alto investimento inicial, cerca de US$10.160.000,00, sua potência 

média anual é maior, resultando em um valor unitário da energia menor. Isto se deve ao fato do 

sistema sofrer pouca influência das condições ambientais, garantindo ganhos maiores e mais 

uniformes ao longo do ano. Vale ressaltar também que sua complexidade de operação é mais 

elevada, quando comparada ao método evaporativo, devido ao maior número de equipamentos 

instalados. 

Através da análise paramétrica foi possível identificar a influência das principais 

variáveis na escolha da configuração de um sistema de resfriamento, onde ficou claro que no 

resfriamento evaporativo a profundidade do meio rígido influencia no resultado da planta, 

sendo a melhor alternativa o meio com profundidade de 300 mm. No sistema de resfriamento 

por compressão mecânica de vapor também ficou evidente a influência do número de 

serpentinas instaladas na casa de filtros da turbina a gás, onde o melhor número foi o de 44 

serpentinas. Quanto ao chiller, os dois modelos apresentaram características interessantes 

relacionadas com o clima de cada região, portanto a configuração do resfriamento das duas 

cidades foi diferente, Porto Alegre com o chiller 4-9 °C e Mossoró com o chiller 4-12 °C. 

Os resultados encontrados neste trabalho mostram que a melhor opção para as duas 

localidades é o uso do resfriamento por compressão mecânica de vapor pois, apesar do custo 

maior de aquisição, seus benefícios econômicos para a planta compensam. 



 

 

 

É importante uma avaliação dos equipamentos disponíveis no mercado, e também 

associá-los as características da planta, como localização, clima, resultado esperado, por 

exemplo, melhor eficiência ou melhor custo, isto pode ser feito através de uma análise 

paramétrica. 

Sugere-se para trabalhos futuros verificar a viabilidade do uso de energia solar 

fotovoltaica como fonte auxiliar de alimentação para o sistema de resfriamento, buscando 

conciliar o pico de geração de energia solar com o pico de demanda do sistema de resfriamento.  
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ANEXO 1 – FOLHA DE DADOS CHILLER 4-9 °C 

 

  



 

 

 

 

  



 

 

 

ANEXO 2 – FOLHA DE DADOS CHILLER 4-12 °C 

 

  



 

 

 

 

 

  



 

 

 

ANEXO 3 – SELEÇÃO DA SERPENTINA E-CLIMA 

 

 



 

 

 

 

ANEXO 4 – ARTIGO ENCIT 2018 

 



 

 

 

ANEXO 5 - RESUMO EXPANDIDO CONSTRUCTAL LAW & SECOND LAW 

CONFERENCE 2019 

 

 


