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Introducio

Na atual conjuntura econdmica brasileira, um dos principais desafios a serem superados
pelo pais € resolver a questio energética. A energia elétrica necessaria para sustentar o
desenvolvimento dos proximos anos passa atualmente por um momento delicado e talvez até
critico. A diminui¢do dos investimentos governamentais na produgio de energia elétrica, com o
atraso ou cancelamento da construc@o de novas usinas hidrelétricas nos tltimos anos fez com que
0 pais passasse a correr um sério risco de desabastecimento e blecautes. Além da diminuic@o dos
investimentos, esbarra-se no probiema da saturagdo do potencial hidraulico, tendo atingido o
limite de gera¢3o na regifio sudeste, principal regido consumidora, € o fato de ser invidvel a

producdo de energia na regido norte pelo alto custo das linhas de transmisséo.

Para aumentar a oferia de energia elétrica disponivel, outras alternativas de gera¢do tem
sido pesquisadas no mundo todo. Energia edlica, solar, unidades de cogeragfo, gaseificacfio de
biomassa, reaproveitamento de residuos industriais entre outros, s#o possibilidades de se produzir
energia elétrica para a ampliagio da matriz energética brasileira. Do lado da diminui¢iio do
consumo, as alternativas sio a modernizagio e/ou substituigdo de equipamentos, otimizacio da
operacio de sistemas de energia na indistria e desenvolvimento da conscientizacio da

importancia do uso racional da energia.

A siderurgia enquadra-se no chamado setor energointensivo, devido ao use intenso de



energia elétrica e térmica nas varias etapas do processo de produgdo de ago. A Companhia
Sidenirgica de Tubario (CST) ¢ uma usina siderdrgica integrada, ou seja, ela produz e consome
todos os insumos utilizados na produgio do ago. Durante a década de 90 do século passado a
CST investiu pesadamente em tecnologia de producio de ago, para diminuir os custos de
produgiic e aumentar a sua competitividade. Um dos grandes diferenciais desta sidertirgica ¢ o
fato de possuir seu proprio parque gerador instalado dentro de sua usina. A CST ¢ auto-suficiente
em energia elétrica ¢ ainda consegue disponibilizar um excedente para a venda. O uso de gases
siderurgicos (Gas de Alto Forno(GAF) e Gas de Coqueria(GCO)) possibilita a geragio de toda a
energia elétrica necessaria a produgio de aco, deixando a CST isenta de problemas relacionados
a0 racionamento de energia no ano de 2001. Esta independéncia em relagio ao fornecimento de
energia favorece a diminuigdo dos custos de produgio, possibilitando um crescimento planejado

sem interferéncias externas.

Este trabalho tem como objetivo inicial a avaliagio deste sistema de geragdo de poténcia da
CST através de metodologias de Analise Termoecondmica ¢ a determinacio dos custos de
geracdo de poténcia. Numa segunda etapa, a proposicio de um repotenciamento através de
tecnologia de ciclos combinados, de modo a aumentar a geragdo de energia, a eficiéncia ¢ a

diminuic@o do custo de produg#o da poténcia.

No capitulo 1 sdo apresentadas as caracteristicas do sistema a ser estudado. A visdo geral
do processo de produgdo de ago e da Companhia Sidertirgica de Tubardo, a descrigdo do sistema
de poténcia, a coleta de dados termodindmicos, o consumo de combustivel e a geragio de

poténcia.

O capitulo 2 traz uma revisdo geral dos métodos de analise exergética e termoecondmica,
descrevendo-se estas metodologias que sero utilizadas na avaliagio do atual sistema de geragdo

da CST e também no sistema proposto para o repotenciamento.

O capitulo 3 mostrara de maneira geral, os principais parimetros estudados no ciclo

Rankine, além de exemplos de aplicacbes deste em outros tipos de sistemas de gerag@o. Este tipo



de ciclo € o atualmente utilizado no sistema de geragio de poténcia na CST.

No capitulo 4 ¢ feita uma introdugdio ao ciclo combinado. Uma descrigio geral do
funcionamento de turbinas a gés, seus diferentes ciclos ¢ breve analise dos pardmetros principais
no desempenho destes equipamentos é apresentada. Estendendo o estudo a ciclos combinados
propriamente ditos, incluem-se a analise dos principais parimetros de caldeiras de recuperagio

com um, dois ¢ trés niveis de pressio.

No capitulo 3, as analises exergética e termoecondmica das plantas que compdem o atual
sistema de geracio de poténcia da Companhia Siderurgica de Tubaro sio apresentadas.
Inicialmente executa-se o diagnostico exergético, determinando-se a irreversibilidade gerada e a
eficiéncia exergética, em cada componente das plantas. Apds o qual ¢ feita a analise de custo
exergéticos, determinando o valor do custo exergético unitirio e total de cada corrente de
energético do sistema, assim como o custo da poténcia elétrica produzida ¢ do vapor para
processo. Numa ultima etapa ¢ feita a avaliago dos custos monetarios, considerando os custos de

investimento, manutengdo e operagio de cada sistema.

Nos capitulos 6 e 7 sdo apresentadas: a proposta para o repotenciamento do sistema de
geragdo da Companhia Siderirgica de Tubarfio, a as analises exergética ¢ termoecondmica,

respectivamente.



Capitulo 1
Estudo de Caso: Planta de Poténcia da Companhia Siderirgica de

Tubario

A Companhia Siderirgica de Tubardo € uma siderlirgica integrada, ou seja, ela produz e
consome todos os insumos utilizados na produgio do ago. Neste capitulo inicial sdo abordados os
principais processos da produgio de ago, os combustiveis siderargicos utilizados no sistema de

geracdo de poténcia e uma descrigio do mesmo.
1.1, Producio de Aco

A palavra siderurgia € de origem grega, tendo o significado de “trabatho com ferre”. A
siderurgia € um ramo da engenharia metalargica que se dedica a obten¢do de produtos de ferro e
suas ligas, a partir de minérios (como fontes primarias) e/ou sucatas de ferro e suas ligas {(como

fontes secundarias).

As usinas sidertrgicas integradas tém ganhado uma nova importincia dentro do contexto
econdmico dos paises em desenvolvimento. A Fig 1.1 mostra um fluxograma dos processos
siderfirgicos de uma usina integrada, apresentando de uma forma sistémica as principais fases do

processamento dos produtos siderGrgicos a partir das matérias primas basicas: minério de ferro,



carviio mineral , fundentes e outros insumos. A ordem de processamento das matérias-primas
segue as seguintes etapas:

J

Produtos Finats

Figura 1.1 Fluxograma Bésico dos Processos Siderurgicos em uma Usina Integrada.

Sinterizacfio: processo de aglomeragio das particulas de minério de ferro em que 40% da
granulometria € inferior 2 0,15 mm. O processo ¢ feito em uma maquina de esteira rolante onde
se deposita o minério de ferro e finos de coque ou carviio, formando camadas de 700 mm de
alturs por 2000 mm de largura, a qual é aquecida por uma frente de combustiic que percorre a
superficie até o fundo da camada ocasionado uma ligagio incipiente que produzira a colagem
entre as particulas de minério de ferro, resultando no sinter.

Coqueificaciio: uma mistura de carvdes é enviada & Coqueria onde a mesma sofrera o
processo de coqueificaclio resultando no “coque”. Como subprodutos tem-se substincias
carboquimicas que sdo purificadas e vendidas (o que possibilita 2 diminui¢ioc do custo do carviio)
¢ o gas de coqueria (GCO) que ¢ utilizado como combustivel complementar em outras unidades
na usina. O coque metalirgico € o produto de destilacdo de carviic mineral a temperatura de

5



aproximadamente 1000°C. A coqueificagio ¢ feita numa bateria contendo retortas e com
aquecimento entre €las; o carvdo elimina materiais volateis, passa por uma fase pléastica e torna a
se solidificar numa nova estrutura. Apds sair do forno, 0 coque ¢ descarregado da retorta e
resfriado bruscamente {exting@o) com agua (via Gmida) ou nitrogénio (apagamento a seco), neste
processo de apagamento o calor liberado pelo coque ¢ utilizado para geragio de vapor, sendo este
utilizado em outros fomos da usina. A produgdo de coque metalirgico gera importantes
subprodutos que sdo os diferentes hidrocarbonetos (matérias volateis) derivados da destilacdo de

carvao.

Reducio do minérie de ferro: O processo de redugdo do minério de ferro é realizado no
equipamento denominado Alto Forno. O Alto Forno € um reator cilindrico vertical que trabalha a
contra-corrente, ou seja, a carga a ser reduzida carbotermicamente entra pelo topo do mesmo e os
gases redutores sobem da base para o topo do alto forno. Tais fornos possuem dimensdes da
ordem de 10 a 14 m de didmetro por 60 a 70m de altura. Esse equipamento necessita de alguns
equipamentos auxiliares, tais como regeneradores, de 3 a 4 por alto-forno, com ¢ objetivo de
recuperar o calor presente nos gases que saem do topo do alto-forno, aquecendo o ar que vai ser
injetado no mesmo: turbo-soprador, que ¢ uma turbina multi-estagio capaz de alta vaz3o; sistema
de limpeza de gases, muito importante para evitar o entupimento das tubulacGes devido a

quantidade elevada de matenal particulado nos gases que saem.

O alto forno recebe sinter de minério de ferro, coque e ar aquecido, produzindo o gusa
{mistura liquida que contém essencialmente ferro e carbono em solugiio a uma temperatura de
1500°C: escéria (sistema oxidado que contém as impurezas (ganga) do minério de ferro) e o GAF

(gas que sai pelo topo do alto forno).

O alto forno € o equipamento classico no processo de redugio de minéro de ferro,
constituindo-se no processo mais usado nas usinas siderargicas integradas no mundo. Atuaimente
existem oufros processos emergentes que visam substitui-lo, como os processos Midrex, Corex,
processos de auto-redugdo enire outros. Uma descricio destes processos pode ser encontrada em
Mourdo (2003).



Aciaria: € o setor da usina sidenirgica onde o gusa é refinado, obtendo-se 0 ago. O processo
mais usado atualmente € o chamado processo L.D., no qual o gusa é oxidado, de maneira
controlada por um fluxo de oxigénio langado diretamente & superficie do banho através de uma

langa, onde o fluxo de oxigénio atinge velocidade supersdnica.

Apés a transformagdo do ferro gusa em ago, este passa ainda por tratamento de refino
secundario, onde sdo acrescidos diferentes materiais, como manganés, vanadio e ni6bio que
resultam em diferentes ligas de agos que podem ser utilizadas em diversas aplicagdes. Apds o
refino secundério o ago passa por um processo de lingotamento, onde é salidificado na forma de
lingotes para que em processos posteriores de conformagio mecinica (laminagdo, forjamento,
dobramento) seja transformado em placas, chapa grossa e fina, tarugos, tubos, perfis, entre outras

formas.
Todos esses processos envolvem consumo intensivo de energia de diferentes formas:

Elétrica: no acionamento de motores elétricos que movimentam correias transportadoras,

pontes rolantes, cilindros de laminagZo entre outros equipamentos.

Térmica: no aquecimento de fornos de laminaciio, aquecimento do carvio nas baterias de

coque, pré-aquecimento do ar de entrada no alto forno, etc.

O aproveitamento do calor residual de forma racional é fundamental para um bom

funcionamento do processo de fabricagio para a diminuicsio dos custos de produgiio do aco.

1.1.1 Combustiveis siderirgicos
a) Gas de Alto Forno (GAPF)

E um subproduto da fabricagio de gusa. O gas de alto forno apresenta um interesse
particular para a siderurgia pois, seja 0 , seja enriquecido (mistura com gés de coqueria, etc, gas

misto) ele alimenta diversos equipamentos.



Sua composi¢iio varia com a natureza da carga e com a marcha do alto forno, Tabela 1.1.
Seu poder calorifico depende quase que exclusivamente do teor em CO, que constitui o principal

gas combustivel presente na sua composigéo.

Tabela 1.1 Limites da ComposigZo Molar do Gas de Alto Forno

Componente | Limites da composigio
CO; 7 2 20%
CO 23 a33%
Hz 1,5 a 6%
N, 49 a 59%
Fonte:Machado e Oliveira (1986)

A grande quantidade de nitrogénioc no GAF coloca-o na categoria dos chamados “gases
pobres”. O poder calorifico inferior situa-se entre 2195 a 3073 ki/kg.

A produgio especifica de GAF € da ordem de 1120 a 1600 kg/tonelada de gusa. Os aitos
fornos que consomem minério cuidadosamente preparado possuem “mises ou mills” de coque
bastante baixo (< 500 kg/ ton de gusa) e produzem entdo um gas cujo PCI pode chegar perto de
2050 ki/kg. A pratica de injecdes de hidrocarbonetos € do enriquecimento do ar soprado para o
alto forno tem a tendéncia de aumentar o poder calorifico. A injegio de oxigénio reduz o teor de
nitrogénio do gas e a injecio de hidrocarbonetos faz aumentar o teor de H;. Sem a injecdo de

hidrocarbonetos a porcentagem de H» € da ordem de 1,5%.

A presenca de metano no GAF foi durante muito tempo controvertida. Determinagdes
cuidadosas {efetuadas com aparelho Orsat, espectrometria de massa e cromatografia) mostram
que o GAF nfo contém metano em quantidade que estes métodos de medigo possam revelar; de
certo o gas carbbnico atribuido & combustio do metano era de fato oxido de carbono nio
eliminado pelas absor¢des (Orsat) anteriores. Isto para o gis de alto forno a coque. No GAF a
carvao vegetal, a analise Orsat indica um teor de CH, de cerca de 1,0% que pode ser atribuido as

matérias volatets do carvio, Machado e Oliveira (1986)

Devido ao baixo PCI torna-se oneroso o transporte € a estocagem do GAF, que por isso



geralmente é consumido a pequenas distincias do alto forno. Seu transporte requer dutos de

grandes didmetros, portanto custosos.

A estocagem, 3s vezes, em gasOmetros tem como objetivo disponibilizar uma reserva de
poucos minutos, regularizar a pressio na rede ou compensar as variagbes do volume de gés
produzido-consumido e, dar tempo para que se tomem medidas necessarias, como por exemplo, a

insercio de outro combustivel para consumo.

E um combustivel largamente utilizado na usina sideriirgica integrada. Citam-se o emprego
nos cowpers, fornos de ignicio da sinterizagio, nos fornos de reaguecimento, nas caldeiras, nas
baterias de coqueria, em usos diversos como nos aquecimentos e secagens habituais de panelas,

bicas de cormrida etc.

A baixa temperatura adiabatica de chama do GAF, cerca de 1400°C, pode ser melhorada

pelos seguintes meios:

. Pré-aquecimento do ar de combustio, do gis, ou methor, dos dois reagentes;
. Enriquecimento do GAF por outro combustivel mais rico;
. Enriquecimento do ar de combustdo por oxigénio.

A poeira presente no gas bruto esta na ordem de g/Nm’. Antes de sua valorizagio como

combustivel, o gas bruto € despoeirado em dois estagios:

. Despoeiramento primario (a seco);

» Despoetramento secundario (geralmente por via imida);
O gas depurado contém pequena quantidade de poeira:

15-20 mg/Nm?® apés a depuragdo por Theisane;



5-12 mg/Nm® apés a depuragio por sacos filtrantes;
0-10 apos a depuragio por eletrostatica;
1-5 apos lavador de gases.
Fonte: :Machado e Oliveira (1986)
b) Gas de Cogueria (GCO)

O gas de coqueria € um subproduto da fabricagio do coque metalirgico, obtido a partir da
destilac@io de hulhas adequadas ao abrigo do ar.

Em siderurgia 0 GCO tem uma importancia particular, devido a quantidade produzida. Para
uma tonelada de carvo tratado, uma coqueria produz em média: 780 kg de coque, 150 kg de giés,

32 kg de alcatrio, 10 kg de benzol e 3 kg de benzol.

Do ponto de vista energético, a quantidade de gas produzido representa cerca de 20% do

conteado calorifico dos produtos que saem da coqueria, Tabela 1.2.

Tabela 1.2 Composicio do GGas de Coqueria (GCO)

Componente | Porcentagem (%)

H, 56
CH., 28
CO 7

C,Hs 1

C.Ha 2
CO; 2
Nz 4

Fonte:Machado ¢ Oliveira (1985)

O gas de coqueria ¢ utilizado nos proprios fornos de cogue. O consumo térmico das baterias
de fornos de coque ¢ grande. Sdo necessarias 600 ton/h de coque para carbonizar 1 ton de carvio,
enquanto que esta carbonizaco fornece 1300 ton/h sob a forma de gas. Este consumo € da ordem

de 45% do gas produzido ¢ pode ser fornecido integralmente pelo GCO, o que deixa 55% do gas
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disponivel para outros usos. No caso de fornos de coque que podem ser aquecidos com GAF ou
com GAF enriquecido com GCO, aumenta-se a disponibilidade de GCO para outros fins,
Machado e Oliveira {1986)

e  Enriquectmento do GAF para resultar num gas misto utilizavel na maioria dos fornos de

reaquecimento de tratamento térmico;

s  Aquecimento répido por radiag3o utilizada nos fornos de reaquecimento ¢ na industria de

vidro;
»  Aquecimento localizado permitindo efetuar uma tempera superficial.

Usos quimicos: A utilizag3o na indistria quimica ¢ orientada para a produgfio de ambnia (a
partir do hidrogénio do gas — constituinte de maior porcentagem), de acetileno (a parir do
metano — o metano ¢ transformado em acetileno, vapor de agua ou hidrogénio) e de varios

derivados do etileno.
1.2 Companhia Siderirgica de Tubardio (CST)

A CST foi constituida em junho de 1976, como uma "joint-venture” de controle estatal,
com a participagdo minoritaria dos grupos Kawasaki, do Japdo, e Ilva da Italia, tendo iniciado
suas operagOes em novembro de 1983. Em julho de 1992, a empresa foi privatizada, tendo o seu
controle sido adquirido pelos grupos Bozano-Simonsen, Unibanco e pela Companhia Vale do Rio
Doce. Em junho de 1996, Bozano-Simonsen ¢ Unibanco venderam suas participagdes aciondrias
para a Acesita - Agos Especiais Itabira e para um grupo de empresas japonesas que, juntamente
com a CVRD e a Califérnia Steel Industries - CSI (EUA), passaram a formar o novo bloco de
conirole da companhia. Em maio de 1998, a Usinor, atual Arcelor (resuliante da fusfo da
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francesa Usinor, da belga Arbed e da espanhola Aceralia) passou a compor também o quadro de
acionistas controladores da companhia com a aquisigiio de parte da participagio da Acesita.!.

O controle aciondrio da CST atualmente ¢ compartilhado por Acesita/Arcelor (via Agos
Planos do Sul), Companhia Vale do Rio Doce ¢ Kawasaki Steel Corporation (fiderando um grupo
de acionistas japoneses), com 43,9%, 22.5% e 22,5%, respectivamente, das agdes ordinarias’.

No ano de 2002 a CST ja tinha alcangando uma produgio acumulada de mais de 62 mithdes
de toneladas de ago, sendo destes 4,65 milhdes somente no ano de 2002. A empresa € lider
mundial no mercado de placas de ago respondendo por cerca de 20% do volume global
comercializado. E uma das maiores com faturamento anual da ordem de US$ 983,5 milhdes,
sendo o segundo produtor brasileiro de ago bruto com uma participagio de 17% na produgio
nacional de ago bruto e a 7° maior exportadora do Brasil com vendas de US$ 829 milhdes no ano
de 2002.

Até o ano de 2002 a CST produzia essencialmente produtos semi-acabados de agos que
eram destinados a exportagfio para siderirgicas européias e americanas, onde esses produtos eram
manufaturados de forma a serem usados na fabricagsio de chapas para automoveis, geladeiras,
fogdes etc. A entrada em funcionamento de um Laminador de Tiras 2 Quente (LTQ) permitiu a
CST a produgio de bobinas de ago, aumentando o valor agregado de seus produtos e permitindo

atender o mercado interno, Soares (2003).

Desde o inicio de sua operacdo a CST possui seu proprio parque gerador de energia através

do aproveitamento dos gases remanescentes do processo de producio de ferro-gusa, coque € ago.

‘http:/fwww.cst.com br/index html - 27/08/2003 - 17:56 hs

2

http://'www.vegadosul. com br/empresa/acionistas. htm - 27/08/2003 - 18:34hs
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Sua central de utilidades cobre todas as necessidades da usina em relagio a energia elétrica,

vapor, oxigénio, entre outros produtos necessérios a fabricagfio do ago.
1.3. Uso da Energia na CST

A figura 1.2 mostra de maneira simplificada o uso da energia na CST. Duas grandes
unidades produtoras de combustiveis, como subprodutos, sfio 2 Planta de Coque {Coqueria) ¢ o
Alto Forno.
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Figura 1.2 Uso da energia na CST.

A coqueria consome carvio e produz o gas GCO, que € consumido em diversas unidades de
processamento, na propria coqueria ¢ na geragio de energia na planta de poiéncia. Na unidade de
apagamento de cogque (CDQ) disponibiliza-se vapor para outras unidades da usina inclusive para
a planta de poténcia.

O alto forno recebe o coque, minério de ferro, calcario e o ar soprado, produzindo o ferro
gusa ¢ disponibilizando o gis GAF. Este é expandido numa turbina de topo (TRT), consumido

em algumas unidades de produggo e o restante é usado como combustivel na planta de poténcia.

O uso prioritério dos gases combustiveis entre as unidades que compdem a usinz sempre

privilegia o uso do GCO e do GAF para unidades como a coqueria, sinterizacfo, fornos de
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aquecimento entre outros, permanecendo a planta de poténcia como ltimo consumidor a receber

0S gases.

As Fig. 1.3 ab e ¢ mostram uma distribuigio dos gases GCO e GAF e do vapor entre as
principais unidades consumidoras na CST; esta distribuigBo é referente ao ano de 2001,
ABM(2002). O gas GCO ¢ usado em varias unidades ¢ devido ao alto valor de seu poder
calorifico € considerado nobre e atende varias unidades, porém seu uso principal é na coqueria,
seguido da planta de poténcia e o alto forno 1. O gis GAF tem poder calorifico baixo e é usado
primordialmente na planta de poténcia, nos altos-fornos ¢ na aciaria ¢ em pequena quantidade na
coqueria. O consumo de vapor principal ¢ na coqueria, seguido da planta de poténcia e em

pequenas quantidades nos altos-fornos.
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Consumo de vapor (%)

c)
Figura 1.3 Consumo de () GCO (b) GAF e (c) Vapor entre as unidades da CST

1.4 Descriciio do Sistema de Poténcia

A Fig 1.4 mostra de maneira simplificada a planta de geragio de poténcia da CST. A planta
consiste de trés conjuntos caldeira-turbina a vapor.

rrriiy
s . . Ar soprado para
é Caldeira 1 Turbina 1 Alto Forno 1
% - %
7 %
% . . Ar soprado para
% Caldeira 2 7 Tarbina 2 Alto Forno 1
2]
P ETA T E TITT TR W
2 . Ar soprade par
Caldeira 3 @i::;:;é ) =={> Alto Forno 2

Figura 1.4 Esbogo simplificado da planta de gerag3o de poténcia na CST

Os dois primeiros conjuntos foram instalados em 1981, chamados de plantas 1 e 2 ¢
consistem de caldeiras CBC/MITSUBISHI — Tipo VU- 50, com capacidade nominal de geragio
de vapor de 263 ton/h a uma pressic de 87 bar e temperatura de 510°C e turbina de condensagio
MITSUBISHI com 12 estigios e 4 extragbes, operando a pressio e temperatura de vapor na
entrada de 84,3 bar e 510°C, respectivamente. Cada turbina aciona um gerador elétrico,

fornecendo uma poténcia elétrica nominal de 36 MW e também um seprador de ar, que fornece

15



ar atmosférico sob pressio a um dos dois altos-fornos da usina, este soprador possui uma
poténcia nominal de 30 MW, totalizando uma poténcia nominal de 66 MW na turbina.
Normalmente apenas um dos sopradores dos conjuntos opera, sendo gue o soprador restante fica
como reserva. O vapor expandido na turbina € resfriado num condensador que utiliza agua do
mar. Apds a sua condensagiio, a agua liquida € pré-aquecida em trocadores de calor que
funcionam com ¢ vapor superaquecido, proveniente das extracGes da turbina, antes de retornar 2
caldeira, configurando um ciclo Rankine regenerativo. O sistema ainda possui bombas de
condensado, de alimentag8o e para a agua de resfriamento. Um lgyout do projeto desta planta é

mostrado na Fig 1.5.

O segundo conjunto caldeira-turbina a vapor, instalado em 1998, é denominado de planta 3,
consiste numa caldeira MITSUBISHI-MB-EB, com capacidade nominal de geracio de vapor de
241 ton/h a uma pressdo de 100 bar e temperatura de 540°C; uma turbina de condensagfo
MITSUBISHI com 14 estigios e 5 extraghes, operamxio a pressfo e temperatura de vapor na
entrada de 99 bar e 540°C, respectivamente. Esta turbina aciona unicamente um gerador elétrico
com poténcia nominal de 69,7 MW. Esta maquina também opera num ciclo Rankine regenerativo

como as plantas anteriores. Um Jayout do projeto da planta 3 é mostrado na Fig 1.6.

Além da produgio de energia elétrica e o suprimento de ar soprado para os alto-fornos, o

projeto inclui um fornecimento de vapor para processo a uma taxa de 10 ton/h, para cada planta.
Os combustiveis queimados nas caldeiras sfio o GAF e o GCO citados anteriormente.

O layout atual das plantas de poténcia sofreu algumas alteracdes em relagio ao projeto

original. As principais alteragles na planta atual em relaco ao projeto original sdo:

e  Nasplantas 1 e 2, o tltimo trocador de calor que pré-aquece a igua de alimentacfio trabalha
com vapor superaquecido originado de uma fonte externa & unidade de geragdo, eliminando

assim a necessidade de uma das extracdes da turbina, aumentando a poténcia gerada.
s na planta 3 as principais mudangas sdo: aumento da vazio de vapor da caldeira, diminuigo
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e/ou eliminagdo do uso das extracBes que provém vapor para os dois tltimos trocadores de calor,

aumentando a poténcia produzida na turbina, porém aumentando o consumo de combustivel.

As plantas 1 e 2 possuem caracteristicas idénticas. Assim as analises feitas nestes sistemas
nas condighes citadas foram feitas somente nas plantas 1 e 3. A Fig 1.7 mostra um esbego do
layout atual das plantas 1 ¢ 2 . A Tabela 1.3 mostra uma comparacio entre as condi¢Ges de
projeto e de operagao atual para o consumo de combustivel, produ¢io de poténcia ¢ vazdo de
vapor nas plantas 1 e 3. A Tabela 1.4 mostra alguns dados termodindmicos das plantas 1 e 3. Os
dados completos das duas plantas sfo apresentados no anexo A. Os dados termodindmicos
chamados de dados de operacio referem-se a valores significativos coletados num dia normal de

operacdo na planta de utilidades da CST.
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Tabela 1.3 Poténcia, Consumo de Combustivel ¢ Vazio de Vapor.
Poténcia (MW) | Volume de Gas (Nm'/s) | Vazio de Vapor (kg/s)

. " jeto operacio - =
projeto | operagao G*g;oj GO & Ap,F GCO projeto | operagic
Planta 1 66,00 | 68,00 (60,950,060 |5048; 1,78 1 73285 74,35

Plania 3 69,70 | 75,00 154171048 [54,3711,325} 7249 72,34

Equipamento

Tabela 1.4 Principais Dados Termodindmicos de projeto para as plantas 1 € 3

Localizagio Vapor (kg/s) T¢C) P(bar) | Entalpia (k/kg)
Pl | P3 | Pl | P3 | Pl | P3| Pi P3

Saida da Caldeira | 73.16| 72,64 | 510,00 550,00 86,00 99,00 | 3416,26 | 3500,00
Entrada Tutbina | 72.75 | 71,63 | 510,00 | 540,00 | 86,00 99,00 | 3416,26 | 3476,00

1° extracdo 7,69 | 1,34 1419,02}388,19(40,00]33,25:3260,00]3200,00
2° extracio 342 | 579 |308,001321,27 5,91 120,02:3079,133074,00
3° extraglio 431 | 3,24 113400122341 3,02 | 8384 {272594] 288,00
4° extragdo 459 | 540 | 1132815834} 1,59 | 2,77 1254294 |2780,00
5° extracio - | 0,065 - 99,63 1,00 242900

Ent - Condensador | 52,73155,553 37,25 | 37,08 {0,063 0,063 | 2402,9012263,00
Ent — B. Condensado. | 64,50 164,436 37,08 | 37,36 10,063 ]0,063| 155,96 | 155,96
Ent. - Desacrador  :64.50164,4361117,601114,53{ 584 | 834 | 49381 | 431
Saida - Desacrador | 68,23 71,069:151,00; 168,7 | 581 | 8.34 | 636,51 | 71340
Saida - Atemperador § 1,65 | 3,901 1 150,80] 168,4 | 581 | 834 | 63651 | 712,00
Ent. B. Alimentacio, 173,16168,755:151 00116757 5,81 | 8,34 | 636,51 | 708,30
Entrada Caldeira |73,16168,755{197,60]235,00{86,00199,00| 845,71 | 1015,00

Neste capitulo foram apresentadas as caracteristicas do sisterna a ser estudado. A vis@o
geral do processo de produgdio de aco e da Companhia Siderargica de Tubardo foi mostrada para
facilitar a visualizaciio do funcionamento do sistema de poténcia a ser analisado. A descri¢do do
sistema de poténcia, a coleta de dados termodindmicos, o consumo de combustivel ¢ a geragdo de
poténcia serdo usados posteriormente para permitir a analise termodindmica, exergética e

termoecondmica apresentadas nos capitulos seguintes,
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Capitulo 2

Exergia, Anilise Exergética e Termoeconomia.

Quantificar e qualificar o desempenho de sistemas térmicos tem sido feito através de
diferentes metodologias de analise ao longo dos anos. Neste capitulo, o uso da exergia e das
analises exergética ¢ termoecondmica serdo mostrados como técnicas eficazes na avaliago do

desempenho de sistemas térmicos.
2.1. Exergia

A palavra exergia foi utilizada pela primeira vez por Rant em 1956, Szargut (1988), de
modo a uniformizar termos com significado semelhante usados em diversos paises: energia Gtil
(Franga), disponibilidade (Estados Unidos) ¢ capacidade de trabalho {Alemanha) Virios autores

possuem sua propria defini¢io sobre exergia.

Rant (in Szargut, 1988) denomina exergia como “a parte da energia que pode ser

completamente convertida em qualquer outra forma de energia”

Riekert (in Szargut, 1988) afirma que a exergia de um material em um estado especificado
“¢ o trabalho de eixo ou energia elétrica necessaria para produzir este material em seu estado
especificado a partir de materiais comuns do meio ambiente em processos reversiveis, sendo que

o calor trocado resulta apenas de interagbes com o meio a T,”.



Segundo Reistad ¢ Gaggioli (in Torres, 1999), “available energy” {exergia) ¢ uma
propriedade de um sistema que qualifica o maximo trabalho que pode ser obtido quando
interagindo unicamente com um ambiente a (Po, T, o), passando de seu estado termodindmico

inicial até o estado morto (equilibrio com o ambiente)”.

Gaggioli (in Torres, 1999), a define como “uma propriedade que mede a capacidade
maxima de causar mudanga, esta existe porque a substincia nfio esta em total estade de equilibrio

com O meio”.

Kotas (1985) afirma que “exergia é o padriio de qualidade da energia, igual ao maximo
trabalho fitil que pode ser obtido de uma dada forma de energia, utilizando os pardmetros do

ambiente {P,, T, } como referéncia”.

Segundo Szargut et al. (1988): “exergia ¢ a quantidade de trabalho obtido quando uma
massa & trazida até um estado de equilibric termodindmico com os componentes do meic
ambiente, através de processos reversiveis, envolvendo interagio apenas com os componentes do

meio ambiente”.

Segundo Tsatsaronis (1993): “exergia € definida como sendo o méximo trabalho Gtil que
pode ser obtido de um portador de energia, imaginando que esse seja levado até as condigbes do

ambiente num processo reversivel.”

Szargut et al. (1988) compararam as principais caracteristicas entre a energia ¢ a exergia.

Energia Exergia
1. é sujeita a Lei de Conservagio 1. é isenta da Lei de Conservagdo.
2. é fungdo do estado da matéria que esta sendo |2. é fun¢do do estado da matéria que esta sendo
considerada considerada e do ambiente de referéncia.
3. pode ser calculada baseada em qualquer|3. o estado de referéncia é imposto pelo
estado de referéncia assumido. ambiente, que pode variar.
4. no caso de gas ideal, ndio depende da pressiio. | 4. depende da pressdo em qualquer caso.
5. para vacuo ideal seu valor € nulo 5. para vacuo ideal seu valor € positivo

Ao contrério da energia, a exergia nfo € uma propriedade conservativa, ela sempre possui
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uma parcela que € destruida, constituindo a chamada irreversibilidade. A exergia é sempre
medida comparando-se um estado inicial a2 um estado de equilibrio. Pode-se definir dois estados

de equilibrio:

a) equilibrio restrito: estado em que o sistema ¢ levado a um equilibrio térmico e mecanico

com o meio ambiente, a temperatura e pressdo do sistema so iguais as do ambiente considerado;

b) equilibrio irrestrito: neste caso além do equilibrio térmico e mecdnico, ainda existe o

equilibrio quimico. Neste estado de equilibrio o sistema possui energia, mas sua exergia € zero.

Quando se deseja calcular o valor da exergia de um sistema, um fator importante a ser
considerado € o ambiente de referéncia. Kotas {1985) afirma que o ambiente real é muito
compiexo para ser usado em calculos termodindmicos, sendo necessaria a introdugiio de um meio
ambiente idealizado. Neste caso n@o existem gradientes de pressfio, temperaturas, potencial
quimico, energia cinética e potencial, nfo existindo a possibilidade de execugio de trabalho por

interagdo entre as varias partes. O ambiente pode ser modelado por duas abordagens.

i) as substincias que formam o meio ambiente de referéncia sfo escolhidas coincidindo

com as substancias do sistema analisado;

ii) todos os sistemas sfio analisados com um Unico estado de referéncia, sendo que este

estado de referéncia escolhide pode coincidir ou ndio com o ambiente real.

Szargut et al. (1988) estabeleceram uma substéncia padrio para cada um dos elementos da
tabela periddica, desta forma definiram um ambiente padrio com o qual ¢ possivel calcular a
exergia de qualquer composto quimico. Além disto, calcularam a exergia de muitos compostos

quimicos, as que apresentaram em forma de tabelas.

Gallo ¢ Milanez (1990) mostraram uma comparagdo de varias propostas de ambiente

padrio de varios autores,
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2.1.1. Tipes de Exergia

De maneira didatica a exergia pode ser dividida em quatro componentes: exergia quimica,

cinética, potencial e a fisica. A figura 2.1 representa a distribuigio da exergia entre as suss

componentes.
sl exergia -
el-—p={ CXeIgia potencial
les—m exergia cinética
ot} €xe1giA fisica
EXEIgia quimica et -

Figura 2.1 Exergia e suas componentes.(Szargut ¢t al. 1988)

A exergia potencial e a cinética sdo sempre iguais a energia potencial e cinética podendo

ser escritas como:
2
Y 22)

€ cindtica = M ——
cinética 5

Onde Z, € o vaior da altitude em relacio 3 referéncia e V, a velocidade do centro de massa

considerado.

Define-se a exergia fisica:

Para um sistema fechado

er ={u—ug )+ P (v—vy)-Tols—s,) (2.3)

Para um volume de controle ou sistems aberto
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eg = (b ~ho)-Tols~3,) 249

Onde o sub indice “o” é relativo ao estado de referéncia.

A exergia fisica pode ainda ser subdivids em mais duas componentes: exergia térmica,
devido somente a variagio da temperatura e exergia mecénica, devido somente & variagio da
pressio, Kotas (1983). A figura 2.2 mostra como pode ser representada a diviso entre a exergia
térmica e a mecénica, quando se varia o estado da substincia de um estado (T, P;) a um estado
de referéncia (To, Po).

Ti 1

To -

s
Figura 2.2 Representagio de exergia fisica dividida em exergia mecanica ¢ térmica

As equagdes (2.5) e (2.6) mostram como se deve calcular a exergia térmica e mecénica para
um volume de controle, considerando gases ideais:

er = h(TbPo)“h(To:Po)“To [S(Tlapo )"3 To =Po )] (2-5)
e = h{Ty, Py )~ 1(Ty, Po )~ T [s(T1, Py )~ (T3, B, )] 2.6)

A exergia quimica € o trabatho obtido ao levar-se uma substincia do equilibrio restrito para
o irrestrito, através de processos reversiveis trocando-se calor e matéria com o entorno. O célculo
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da exergia quimica foi definido por Kotas (1985) pela da equagdo (2.7) para uma mistura ideal.
k P k
ecn = Zxie} +RTo Tx; In(x;) @7
i= i=

O primeiro termo representa a somatéria das parcelas das exergias quimicas padrio (e?).

Os valores de (e?) foram tabelados por Szargut et al.(1988) e referem-se a valores da exergia

quimica de varios componentes referenciados a um ambiente padrdo, com valores de
— k

temperatura, pressio e composi¢io quimica definidos. O segundo termo RT, Sx;ln(x;) ¢
=1

devido a geragdo de entropia intrinseca ao processo de mistura dos componentes.
2.1.2. Exergia na forma de Calor e Trabalho.

Podem-se ainda definir mais duas formas de exergia que ocorrem através da interagfio do
sisterna e/ou volume de controle com seu entorno, através da transferéncia de calor e/ou trabaiho

mecanico/elétrico. A equagdo (2.8) define a exergia associada a um fluxo de calor:

Ccalor = Q(l - -?-TQ—J (2.8)

Onde Q € um fluxo de calor que cruza a fronteira do sistema podendo estar sendo absorvido

ou gerado pelo sistema ¢ {1———%4] ¢ o chamado “fator de Camot”, onde T, é a temperatura

ambiente ¢ T a temperatura na qual o calor cruza a fronteira do sistema. Ja para o caso do

trabalho a exergia € igual ao mesmo:

€trabalho = W (2.9)

2.2. Anilise Exergética

A analise de sistemas através da exergia, também chamada de analise exergética, permite
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obter um diagnostico do uso da energia em sistemas térmicos. Tal analise permite determinar a
eficiéncia de Segunda Lei e as irreversibilidades geradas no sistema total e em cada volume de

controle.
Segundo Tsatsaronis (1993), a analise exergética permite:

® Mensurar a exergia destruida em relagio & exergia fornecida em uma planta ou

determinado componente;

. Obter uma medida da utilidade sob o ponto de vista termodindmico;

. Obter expressdes para se definir eficiéncias racionais para sistemas energéticos;
2.2.1. Balancos de massa, energia e exergia.

A aplicagdio de uma analise exergética passa pela realizagdo dos balangos de massa, energia
e exergia em todos os volumes de controle que compdem a planta. As equagdes (2.10), (2.11) e
(2.12) sdo as expressOes gerais para esses balancgos, definidos para um volume de controle

geneérico, para Processos em regime permanente:

Balango de massa
T -Fmg =0 (2.10)
Balancoe de energia
zmehe"zmshs+Qw"ch =0 (2.11)
Balango de exergia
. . . T, . .
TMete — 2, Mg + Oy 3—-—T— ~Wee =1, (2.12)

Estes balangos permitem determinar:
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» O fluxo massico em todos os componentes do sistema.
e O trabalho e calor gerado/consumido em cada volume de controle.
e  Eficiéncias energéticas e exergéticas para cada volume de controle do sistema.

s  Airreversibilidade gerada nos volumes de controle e no sistema giobal.

2.2.2. Eficiéncia energética e exergética

De maneira geral o termo “eficiéncia” define um pardmetro que avalia o desempenho de

um sistema ou um equipamento.

A eficiéncia energética (1° Lei) é uma relaco entre a energia efetivamente utilizada e a que
¢ fornecida ao sistema. A tabela 2.1 mostra as equacdes que definem a eficiéncia energeética e

exergética para quatro equipamentos caracteristicos.

As relagBes conhecidas como eficiéncias de primeira lei para os diferentes equipamentos de
uma planta nio obedecem a um critério finico. Assim, por exemplo, a eficiéncia das caldeiras
define-se como a relagfio entre o efeito desejado, o aumente da entalpia do vapor e a energia
necessaria para se obter tal efeito, calculada na base do poder calorifico do combustivel. No caso
das turbinas ¢ feita uma comparacgio entre dois processos, o real , de expansdo dos gases ou vapor
¢ um ideal, isentropico. Em trocadores de calor ¢ mais utilizado ¢ conceito de efetividade do que

o de eficiéncia.

A eficiéncia exergética pode ser definida de duas maneiras segundo Kotas (1985) e Szargut

(1988). A eficiéncia exergética racional ¢ o chamado grau de perfeiciio termodinimico.

A eficiéncia racional exergética ¢ definida pela razio entre um efeito desejado, (porex. ¢
trabalho gerado em uma turbina, o aumento da exergia do vapor numa caldeira) ou produto € o
insumo (a variagio da exergia do vapor na turbina ou a exergia do combustivel gasta na caildeira)

necessario para se conseguir o efeito desejado, como mostradoe na equacgio (2.13).
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.= produto
insumo

(2.13)

Tabela 2.1 Representagio da Eficiéncia Energética e Exergética para quatro equipamentos

caracteristicos
Equipamento Eficiéncias
Caldeira
4
m2 h2 &2 .
_tiafhy ~hy)
m. PCI
mePCI - = ﬁ'f(el -—ez)
M Caet
t ml hl el
Turbina
ml .hi el ]
n=—t
we mh; - h;y)
€ = —
m(el -32)
m2 .h2 e2
Bomba
Wb ,
1 o= 0 —hy)
Wy
h2 e2 ml hl el o - ler—es)

30



Trocador de calor

m2 hd o4 . .
t = Qimocado _ tiy (hy ~by)
mi h2 €2 Q my(hs —hy)
ml hl el .
~etff— atifp— ot ml(ez ”61)
my(e; —eq)

tm;!.lﬁ 3

A eficiéncia racional exergética varia entre 0 ¢ 1 e quando atinge o valor 1 o processo €
considerado reversivel. Quanto maior o valor desta eficiéncia, melhor estd sendo o
aproveitamento da exergia no equipamento. As equagdes mostradas na Tabela 2.1 correspondem
a esta definigio.

J4 o grau de perfeigiio termodinimico também conhecido como eficiéncia de entrada-saida,
permite determinar uma eficiéncia exergética para equipamentos que nfo possuam um “produto”
e um “insumo” claramente definidos. Esta eficiéncia ¢ comumente empregada utilizada em
equipamentos dissipativos, como condensadores e sua forma ¢ mostrada na equacio (2.14).

n
2 Csaida
p==— (2.19)

2 Centrada
i=l

2.2.3. Irreversibilidades geradas nos equipamentos

Um importante parmetro a ser observado na analise exergética ¢€ a irreversibilidade gerada
em cada equipamento e conseqiienterente em todo o sistema. Esta é determinada pelo balanco de
exergia no equipamento, descrito na equacdo (2.12).

A irreversibilidade mostra o quanto de exergia ¢ perdido em cada equipamento, ou seja,

31



mostra o quanto o equipamento ¢ eficiente em aproveitar a exergia que nele é introduzida.

A analise exergética permite também compararmos a irreversibilidade do equipamento em
relacdo & total gerada no sistema

19
n.
p

=1

ﬁi::

(2.15)

2.2.4. Exemplos de AplicacBes da Analise Exergética

Segundo Kotas (1985), o desenvolvimento da anslise exergética iniciou-se com
Bosnjakovic na Europa e Keenan nos Estados Unidos, sendo que Rant, Szargut e Gagglioli
tiveram um papel fundamental na sua evolugdo. Na literatura existem muitos trabalhos que
estudam diversos sistemas através da anilise exergética. Dentre outros podem ser citados os

autores que se seguem:

Barreda del Campo et al. (1998) analisaram um sistema de cogeracic em uma usina
agucareira que utiliza bagago de cana para geragio de vapor, poténcia mecénica e eletricidade em
ciclo Rankine.

Modesto et al (2002) realizaram uma analise exergética em uma planta de poténcia numa
industria sidertrgica, que usa gases sidertirgicos residuais para geragio de poténcia, comparando
condicdes de projeto e operagio.

Utgikan et al (1995) realizaram a analise exergética numa planta de cogeragiio com turbinas

a gas e caldeira de recuperagfio com diferentes niveis de pressio e queima suplementar.

Ofiveira Jr ¢ Hombeeck (1995) analisaram um processo de separacio de dleo, agua e gas
natural em uma plataforma offshore, realizando uma analise exergética e expressando a eficiéncia
global do processo em fungdo da eficiéncia de cada processo de separagio.
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Torres ¢ Gallo (1998) usaram a analise exergética para avaliar o desempenho térmico da
planta de utilidades de um complexo petroquimico, com cogeragdo de poténcia € vapor, operando

em carga varigvel.

Souza et al. (1998), através da analise exergética, avaliaram e compararam dois sistemas
que recuperam gases effuentes de chaminé em uma caldeira de bagago de cana. A anlise ¢ feita

pela comparagiio entre as eficiéncias de Primeira ¢ Segunda Lei com diferentes condigBes de

operagéao.

Oliveira Jr. (1998) realizou a analise exergética em uma planta de ciclo combinado com
cogeragio de frio ¢ poténcia, expressando a eficiéncia exergética do ciclo combinado em func¢io

da eficiéncia de seus componentes.

Sanchez et al. (2000) analisaram a distribuicfio da irreversibilidade nos equipamentos num

sistema de turbina & gés com recuperaciio quimica.

2.3. Termoeconouniia
2.3.1. Introducie

Segundo Bejan (1988) a aplicagio de metodologias baseadas nas analises energética e
exergética, no projeto ¢ otimizagdio de sistemas e equipamentos térmicos generalizou-se nas
décadas de 1970 e 1980. A possibilidade de se quantificar e identificar as fontes de
irreversibilidade nos sistemas, era um grande avanco em relag3o aos métodos utilizados até entdo,
mas tal método de anilise de sistemas ainda carecia de methoramentos. Lozano e Valero (1993a)

apontam fatores importantes que ngo sio abordados por tais técnicas de anélise:

i} nem toda a irreversibilidade pode ser evitada e, portanto as possibilidades técnicas de

reducio das mesmas sdo sempre menores que os limites tedricos;

i1} as reduges locais na geracio de irreversibilidade nfo sdo equivalentes, logo redugdes
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locais de irreversibilidades em diferentes unidades de um sistema em geral acarretam diferentes

variagdes na eficiéncia global de um sistema;

iti) as oportunidades de economia s6 podem ser especificadas através de um estudo mais
detalhado dos mecanismos fundamentais de geragio de entropia, sendo ainda necessdrio

relacionar as varidveis livres de projeto aos custos dos investimentos necessarios.

Cerqueira (1999} afirma que a necessidade do preenchimento destas lacunas possibilitou o
surgimento de metodologias que buscassem uma relag3o entre a irreversibilidade gerada em um
equipamento isolado com o restante dos equipamentos do sistema através da definicio do
chamado custe exergético. Conjuntamente, uniram-se as analises termodindmica e econdmica,
relacionando-se 0 custo exergético com o chamado custe monetdrio, constituindo o que é

denominado hoje de Termoeconomia.

El-Sayed e Gaggioli (1989) afirmam que os trabalhos pioneiros de M. Tribus e R.B. Evans,
da Universidade da California (EUA) e de R.A. Gagglioli ¢ EF. Obert, da Universidade de
Wisconsin (EUA) no comego da década de 1950 ¢ também El-Sayed e Evans (1970) constituem a
primeira formulagdo rigorosa da Termoeconomia. Os autores afirmam que a Termoeconomia se
aproxima da contabilidade de custos, visto que os custos indiretos sfo distribuidos entre os
produtos da planta através de uma base comum que possa ser avaliada diretamente (exergia),
distribuindo-se assim as despesas indiretas entre os varios produtos proporcionalmente &
quantidade da base utilizada em cada produto.

2.3.2. Vertentes da Termoeconomia

Ao longo das décadas de 1980 e 1990 muitos foram os pesquisadores que se debrucaram
sobre o assunto Termoeconomia. Diferentes metodologias e abordagens foram propostas para sua
formulagio matematica, que descrevem de maneira adequada a distribui¢io dos custos
exergéticos € monetarios entre 0s equipamentos que compdem um sistema térmico, segundo
diferentes pontos de vista.

Duas sdo as principais vertentes na Termoeconomia. A primeira estabelece que 2
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otimizacio ¢ parte integrante ¢ fundamental da divisiio de custos. O uso da exergia justifica-se
pela possibilidade de se dividir instalagbes complexas em partes que possam ser otimizadas
separétdameme, A segunda vertente utiliza a alocagio dos custos médios dos produtos, externos ¢
internos dos componentes do sistema, satisfazendo alguns objetivos: a) determinagio dos custos
reais dos produtos e servigos; b) proporcionar bases racionais para a fixagdo dos pregos dos
produtos e servigos; ¢) proporcionar meios para o controle dos gastos; d) prover informacgdes a

partir das quais decisdes operacionais possam ser adotadas e avaliadas.
Na primeira vertente podemos destacar as seguintes metodologias:
a) Otimizacao termoeconémica.

El-Sayed e Evans (1970) introduziram o conceito de decomposi¢do matematica de sistemas
térmicos complexos, com o objetivo de otimizar o sistema como um todo pela otimizacdo de suas
unidades. Tais unidades correspondem a volumes de controle, engiobando um ou mais
componentes do sistema. Para cada uma das unidades sdo validos, assim como para o sistema
completo, os balangos de custos dos fluxos termodindmicos e dos gastos de capital. Os fluxos
(insumos e produtos) que se relacionam com as diversas unidades do sistema e com o ambiente
sdo sintetizados pelo valor de sua exergia. O uso da exergia € justificavel pela necessidade de se
comparar em bases iguais os diferentes fluxos como vapor de alta pressdo, poténcia elétrica, dgua

de reposigdo.

b) Analise Funcional Termoecondmica

Frangopoulos (1983) desenvolveu a metodologia a qual chamou de Analise Funcional
Termoecondmica, onde uma instalagio térmica complexa € entendida como um sistema
composto por unidades inter-relacionadas. Cerqueira (1999) seguindo Frangopoulos (1983)
afirma que cada unidade termn uma Gnica fung8o (ou produto) que determina sua relagio com as
demais unidades e o ambiente. As unidades podem representar um ou um conjuntc de
equipamentos ou podem ser também unidades virtuais. Estas unidades virtuais denominam-se

“tuncdes” (onde os produtos de varias unidades sdo reunidos} e as “ramificagdes” {onde um tnico
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produto ¢ distribuido para outras unidades). A representagio grifica destas unidades constitui o
chamado “diagrama funcional”, representado na figura 2.3.

1-  caldeira
2-  turbina vapor

3-  condensador

4-  bomba

5 ¢ 8 - jungdo - exergias

6-  distribuidor - exergias
7-  jungdo ¢ distribuidor
neguentropia

exergias
— — neguentropia

Figura 2.3 Diagrama funcional

A figura 2.3 representa o diagrama funciona! de uma instalagio composta de caldeira,
turbina a vapor, condensador e bomba. As linhas nfio representam fluxos reais de energéticos mas
sim o produto que cada unidade disponibiliza para o sistema. Por exemplo, o produto da caldeira
¢ o aumento da exergia do vapor, da turbina & poténcia elétrica ¢ assim por diante. As linhas
cheias representam os produtos na forma de exergia e as linhas tracejadas os fluxos de
neguentopia — este conceito serd desenvolvido no capitulo 7. A idéia da Analise Funcional é a
seguinte a partir de uma fungdo objetivo definida obter os custos, sejam exergéticos ou
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monetarios, de modo a otimizar o funcionamento do sistema.

Partindo-se de uma funglo objetivo descrita pela equagio (2.16) busca-se minimizar o

custo total de produc@o de uma planta térmica

) n, l+m
min C=3YZ;+ 3 Coy (2.16)
=1 k=1

onde (n) é o nimero de equipamentos total da planta, (m) ¢ o nimero de produtos supridos
pelo sistema ao ambiente (1) é o nimero de insumos oriundos do ambiente, Z; ¢ o custo total de
cada equipamento (incluindo custo de aquisi¢do, manuteng@o, operagio) e Co € o prego dos
insumos. A equacdo da funglio objetivo somam-se as equagdes de balangos de custos em cada
unidade do diagrama funcional e as condigdes de igualdade entre os custos nas saidas de todas as
unidades de distribuigio (seja exergia ou neguentropia). Busca-se a minimizagio da fungio
objetivo. Frangopoulos {1983) utiliza o método dos multiplicadores de Lagrange para conseguir

esta otimizag¢do, devido a que estes multiplicadores também fornecem os custos marginais.

Este tipo de analise também pode ser utilizado quando se deseja apenas calcular os custos
termoecon0micos de uma planta, sem necessariamente buscar uma otimizag&o dos pardmetros do

sistema. Nesse caso os custos obtidos s3o médios.

Aperfeicoamentos do método podem ser encontrados em Frangopoulos (1987, 1988, 1991).
Aplicages da Analise Funcional sio encontradas em Frangopoulos (1988a), usada para a
otimizagdo do projeto de uma planta de poténcia com turbina a gas e na otimizagio dos
parimetros de operacio do sistema de cogeragfo em ciclo combinado em uma refinaria,
Frangopoulos et al. (1996a).

Frangopoulos (1988b) compara sua metodologia com outras propostas para a alocagio de

custos em uma unidade que produz eletricidade ¢ calor.

Agazzani e Massardo (1997) propuseram uma ferramenta computacional que simula o

balango de massa, energia e exergia e uma andlise termoecondmica (baseada na Analise
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Funcional) para sistemas térmicos. A simulagiio é feita em um sistema de ciclo combinado com
caldeira de recuperagdo. Sdo simuladas caldeiras de recuperagdo com 1, 2 e 3 niveis de pressio,

calculando-se os custos de producio de eletricidade.

Silveira e Horta (1992) analisam um sistema de cogera¢iio numa planta de papel e celulose
aplicando a Anélise Funcional. A otimizagio consiste em minimizar o custo global do sistema,

possibilitando a tomada de decisdes através de variaveis como a pressdo e temperatura do vapor.

Frangopoulos (1992, 1996b) e Frangopoulos e von Spakovsky, (1993) introduzem a
chamada “environomics analysis” estendendo a Analise Funcional para mensurar o custo que
processos de producio de eletricidade ¢ calor possuem, levando em consideragio seu impacto no

meio ambiente.

Agazzani et al. (1998) utilizando uma metodologia baseada na Analise Funcional
Termoeconémica e na Andlise Funcional de Engenharia e utilizando os conceitos de
environomics analysis analisam dois sistemas de diminuicdo de emissdes de NOy num sistema de
ciclo combinado. Os sistemas de diminuigio de emissdes sdo a injegdo de vapor/agua na cimara

de combustdo e um catalisador de reducio seletiva
Na segunda vertente podemos citar:
c) Teoria do custo exergético

A Teoria do Custo Exergético, proposta por Lozano € Valero (1993) enumera um conjunto
de regras (postulados) de modo a gerar um sistema de equagdes utilizado para a determinaciio dos
custos medios dos fluxos de um sistema. Através da definicio fisica do sistema, divisio em
unidades e da relagio dos fluxos energéticos ¢ de materiais entre as unidades € o ambiente,
enumera-s¢ quatro postulados que definem a Teoria do Custo Exergético. Cerqueira (1999)

resume esses postulados:

(P1) os custos exergéticos e/ou monetarios sdo quantidades conservativas, como

conseqiiéncia de suas defini¢Ges, portanto podemos escrever uma equagdo de balango de custos
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para cada unidade do sistema. Na determinagio do custo exergético, o lado direto de cada
equagdo sera igual a zero e, na determinagiio do custo monetario, igual aos demais custos

associados ao sistema, com o sinal negativo (- Zy ).

(P2) Na auséncia de informacdes externas, o custo exergético de um insumo externo ao
sistema tera seu custo exergético igual ao da sua exergia e o seu custo monetario igual ao seu

custo de agquisicio.

(P3) Todos os custos gerados no processo devem ser incluidos no custo final dos produtos.

Desta forma, atribui-se custo zero a todas as perdas.

Seguindo as proposigBes (P2) e (P3) ¢ possivel escrever tantas equagdes quantos forem os
fluxos supridos ao sistema e as perdas. Se o niimero de varidveis ndo for igual ao nimero de

equagdes, devem-se considerar mais dois postulados.

{P4a) se uma parcela ou todo o insumo de uma unidade ¢ a variacio da exergia de um fluxo

que a atravessa, entio o custo exergético unitario do fluxo é constante através da unidade.

(P4b) se o produto de uma unidade é composto por mais de um fluxo, entdo sfio iguais os

custos exergéticos unitarios desses fluxos entre si.

Para a resolugfio do sistema de equacOes gerado, Lozano e Valero (1993) representam-no

na forma matricial:

MC=Y (2.17)

A matriz M {chamada de matriz de custos) € constituida por quatro submatrizes
correspondentes aos quatro postulados: a matriz de incidéncia (P1), matriz de entradas (P2),
matriz de perdas {P3) e a matriz de bifurca¢des (P4). Associados a elas estdio quatro sub vetores
em que se divide o vetor de valoragdo externa Y. Assim determina-se o vetor C onde os custos de

todas as correntes do sistema sdo especificados.

A resolucdo do sistema de equagdes envolve o uso de equagdes complementares, de modo a
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distribuir custos entre os produtos. Os postulados (P4a) e (P4b) antes mencionados fornecem uma

base para arbitrar esta distribui¢do. Outra forma de explicitar esta distribui¢sio foi proposta por
Reistad e Gaggioli (1980), tomando-se o exemplo de uma turbina de contrapressio. Eles propdem

quatro métodos:

1) método das extracbes. adotando-se o volume de controle “turbina” como exemplo,
considera que a geracfo de poténcia € a tinica finalidade da mesma. Todos os custos de capital e a
irreversibilidade gerada na turbina sdo alocados ao produto, ou seja, 4 poténcia elétrica/mecinica
produzida de modo que os fluxos de vapor que entram e saem da turbina possuem o mesmo custo

exergético unitario;

i) método das igualdades: neste caso considera-se que além da poténcia, o vapor de baixa
pressdo que deixa 2 turbina também constitui um produto. Neste caso a turbina funcionaria tal
qual uma vaivula de expansdo. Assim os custos de capital e das irreversibilidades da turbina sio
distribuidos entre os produtos. Logo, os custos unitarios da poténcia e do vapor de baixa possuem

o mesmo valor;

iti) método do trabalho como sub produto: neste caso a producio de vapor de baixa pressio
¢ considerada o produto principal do sistema e a poténcia gerada & vista como um

“aproveitamento”.

iv) método do vapor como sub produto: a poténcia é considerada produto principal e o
vapor subproduto

A Teoria do Custo Exergético possui uma variante estrutural formulada nos trabathos de
Valero et al. (1992), Lozano e Valero (1993a), Lozano et al. (1993) e Valero et al. {1993). Nesta
vertente a estrutura produtiva nfo reproduz necessariamente a estrutura fisica da instalagdc. Esta
metodologia ¢ muito semelhante 2 Analise Funcional Termoecondmica, proposta por

Frangopoulos.
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A Teoria do Custo Exergético é largamente utilizada na avaliagio de diferentes sistemas.

Alguns exemplos de trabalhos onde se utilizou a Teoria do Custo Exergético sio:

Walter € Bajay (1993) analisaram os custos exergéticos de uma usina agucareira num ciclo
BIG-STIG, analisando diferentes configuragbes de caldeiras, turbinas a gas e gaseificadores de

bagaco de cana.

Vertiola ¢ Oliveira Jr. (1995) fizeram uma avaliagiio termoeconémica numa planta
agucareira calculando os custos exergéticos do vapor € da eletricidade. Comparam os métodos da
extragdo, igualdade e vapor como subproduto, obtendo diferentes valores de acordo com o
método utilizado.

Silva e Nebra (1996) mostraram uma analise termoecondmica para quatro processos de
producdo de cimento, obtendo os custos exergéticos ¢ monetarios em funcio de diferentes tarifas
de energia elétrica e fazendo uma analise de sensibilidade para os custos de producio do cimento

para os quatro processos estudados em termos dos custos de entrada.

Torres e Gallo (1998) e Torres (1999) analisaram a planta de cogeragio de um pélo
petroquimico, fazem uma andlise exergética no trabatho inicial e uma anélise termoecondmica
no segundo. Calculam os custos exergéticos dos fluxos e determinam os custos de vapor e

poténcia elétrica

Guarinelio Jr. et al. {2000) determinaram os custos exergéticos e monetéarios num sistema
de turbina a gas ¢ caldeira de recuperagdo utilizando ciclo de turbina a gés simples e ciclo STIG,

demonstrando que 0s custos tanto exergéticos quanto monetarios sio maiores para o ciclo STIG.

Sanchez et al. (2001) e Sanchez e Nebra (2002) determinaram os custos exergético e
monetario de uma planta de cogeragdo numa usina agucareira avaliando a influéncia do prego do

insumo principal, o bagago de cana, nos custos de produgio do vapor e da eletricidade.

Utilizando-se a vertente estrutural os trabalhos de:
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Lazzaretto e Macor (1994) buscaram o célculo do custo médio e marginal dos fluxos de
exergia em sistemas térmicos. Otimizam o sistema usando modelos termoecondmicos que
incluem as caracteristicas fisicas ¢ de custos do sistema. Uma descrigio matematica da estrutura
produtiva € introduzida para se obter diretamente o calculo dos custos médios e marginais. O

modelo € aplicado a um sistema de ciclo combinado.

Verda ¢ Borchielli (2002) analisaram o sistema de controle de operagio de um sistema de
turbina a gas através da vertente estrutural da teoria do casto exergético. Comparam-se quatro
diferentes estratégias de controle do sistema, permitindo quantificar os efeitos e também a
eficiéncia de cada uma das estratégias na formacgio dos custos dos produtos do sistema.

Analisaram também os efeitos destas estratégias na vida util dos componentes do sistema.
d) Exergoeconomia

Os trabalhos de Tsatsaronis e Pisa (1994), Tsatsaronis e Winhold (1985a, 1985b),
Tsatsaronis et al. (1993), Tsatsaronis (1993) sic a base para a metodologia denominada

“Exergoeconomia’.

De maneira bastante similar 4 Teoria do Custo Exergético, a Exergoeconomia requer uma
prévia avaliagdo energética e exergética do sistema considerado, e também uma analise
econdmica dos equipamentos que constituem o mesmo, de modo a possibilitar a execuciio de
balancos de custo nos equipamentos considerados. Também siio definidas equacdes auxiliares.
Segundo Cerqueira (1999), a metodologia possui duas vertentes metodoldgicas principais: custo

médio e custo especifico.

E comum as duas vertentes o tratamento dado ao custo dos insumos utilizados e as perdas.
Para os insumos, da mesma forma que a Teoria do Custo Exergético, considera-se somente o
custo de aquisi¢do. J4 para as perdas, estabelecem-se os seguintes critérios de acordo com a o
objetivo da analise.

i) calculo dos custos dos produtos do sistema;
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i1} 0 custo das perdas ¢ calculado normalmente, para ser utilizado como subsidio na escolha
de procedimentos de reducio de perdas, sendo que no final do procedimento ser redistribuido aos

diversos produtos;,
iii) na otimizacdo dos sistemas o valor das perdas deve ser nulo.

A distribui¢io dos custos das perdas pode ser feita admitindo-se uma distribuicio
proporcional ao valor da exergia dos produtos.

Cerqueira (1999) ainda reporta trés indices exergoecondmicos: a diferenca de custo, a

diferenca de custo relativa e o fator exergoeconémico.
Diferenca de custo Ac;é dada por:

Acy = Cp; —Cf {2.18)

onde ¢y, ¢ o custo do produto € ¢f; 0 custo do insumo. Mufioz e Valero (1989) afirmam

que esta diferenga mostra em que grau cada subsistema contribui para os custos dos produtos

finais.

A diferenca de custo relativa (r;) expressa basicamente a mesma idéia que a diferenca de

custos, embora seja mais aprimorada, haja visto que o aumento de custo que o produto sofre no
componente ¢ medido relativamente ao custo do insumo na entrada do componente. A diferenca
de custo relativo € expressa por:

(cpi =< )

=i 17 (2.19)
cfi

O fator exergoecondmico (f; )é a razio entre o custo de investimento de um componente e

o custo total do componente e expressa a relagdo eatre o custo de investimento ¢ a diferenca de
custo relativo de uma unidade. O fator exergoecondmico ¢ utilizado na técnica de

aperfeigoamento de sistemas energéticos.
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Zy
f=- . s
Zy +epxEpx +BLx)

(2.20)

Esta técnica de aperfeicoamento de sistemas exergéticos € denominada de
“Aperfeicoamento ExergoeconSmico de Sistemas”, por Cerqueira (1999), foi proposta por

Tsatsaronis € Pisa (1994) e consiste em:

1) classificar as unidades em ordem decrescente de importdncia utilizando a soma
(Zy +Cy)

i1) considerar a possibilidade de alteracGes nos projetos, inicialmente nas unidades que

possuem o valor da soma mais alta.

iii) considerar em especial as unidades que tem elevada diferenca de custo (r),

principalmente se a soma (Z; +Cy; ) for elevada

iv) usar o fator exergoecondmico (f;) para identificar as maiores fontes de custo (seja

equipamento, seja irreversibilidade).

e  valor alto de (f;), considerar a redugio do capital investido, & custa da redugio da

eficiéncia da unidade.

e  valor baixo de (fi ), procurar aumentar a eficiéncia da unidade aumentando o investimento

de capital

v) eliminar quaisquer sub processos que aumentem a destruicdo ou perda de exergia sem
contribuir para a redugdo do capital investido e/ou dos custos de insumos para outros

componenies.

vi) considerar o aumento da eficiéncia exergética de um componente, se ele tem uma

eficiéncia baixa, ou um valor relativamente alto de destruicio de exergia, da razdo de destruicdo
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ou da razio de perda de exergia.
Alguns trabalhos que utilizam a exergoeconomia.

Lazzaretto et al. {1992) discutiram os resultados obtidos para um custo médio determinado
através da exergoeconomia e o método que considera o histérico de formagio de custos em cada
corrente de energético num sistema de despressurizario de uma planta de produgio de gés

natural.

Rivero ¢ Rendon (2002) apalisaram uma planta de destilagio para dleo cru, onde sio
produzidos diversos produtos como gas liquefeito de petrdleo, nafta, querosene, dleo diesel e
outros; A exergoeconomia permite determinar a alocagio de custos para cada produto,

determinando os custos exergéticos e monetarios dos mesmos.

Modesto et al. (2003) analisaram uma planta de poténcia numa usina siderrgica suprida
por gases siderirgicos. Determinaram e comparam o0s custos exergéticos € monetarios nas
condi¢des de projeto e operagdo e os indices exergoecondmicos que possibilitaram avaliar e

sugerir modificagdes para melhorar 0 desempenho do sistema.

Este capitulo mostrou uma revisio geral dos métodos de anilise exergética e
termoecondmica. Estas metodologias serdo utilizadas na avaliagio do atual sistema de geragfio da
CST e também no sistema proposto para o repotenciamento. O atual sistema serd analisado no

capitulo 5 e o sistema proposto para o repotenciamento no capitulo 7.
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Capitulo 3
Ciclo Rankine

Neste capitulo uma introducdo geral ao Ciclo de Rankine é apresentada. Os principais
pardmetros de operagdo que influenciam o desempenho do ciclo so analisados, mostrando a sua
influéncia na poténcia produzida, na eficiéncia e na irreversibilidade gerada. Algumas aplicacdes

do ciclo Rankine também so apresentadas.
3.1. Intreducio

O ciclo Rankine ¢ um dos mais estudados ciclos de poténcia. A figura 3.1 mostra um
esbogo do mesmo. Na mais simples de suas configuragBes ele € composto por um gerador de
vapor, uma turbina, um condensador e uma bomba. No diagrama temperatura-entropia da figura

3.2 pode-se observar os seguintes processos que compdem o ciclo ideal.
1-2: expansdo adiabatica reversivel | na turbina;
2-3: troca de calor a pressdo constante no condensador;
3-4: bombeamento adiabatico reversivel na bomba;
4-1: troca de calor a press@io constante no gerador de vapor;

Considerando-se o ciclo ideal, podemos definir a eficiéncia térmica da seguinte forma:
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W

3.1
3 (3.1)

m

Onde: Wy é o trabalho liquido realizado pelo ciclo e Q o calor absorvido.

No diagrama T-s, o trabalho liquido ¢ representado pela area formada pelos pontos
mostrados no diagrama 3-4-4a-/-2-3 e o calor absorvido pelos pontos a-4-4a-1-b. Normalmente,
este ciclo opera com vapor superaquecido, neste caso o trabatho liquido € representado pela area
3-4-4a-1a-2a-3, ¢ o calor absorvido pela area a-4-4a-la-b. Semelhante ao ciclo de Camot, a
eficiéncia do ciclo Rankine é fungdo da temperatura média na qual o calor € absorvido pelo fluido
de trabalho na caldeira e a temperatura média em que o fluido de trabalho rejeita calor para o
ambiente no condensador. Qualquer variagio nos pardmetros que aumente a temperatura de
formecimento do calor ou diminua a temperatura em que ele ¢ rejeitado aumentara a eficiéncia

deste ciclo.

gerador de vapor

e 74
[ condensador

Figura 3.1: Configuracio Basica de um Ciclo Rankine
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Figura 3.2: Diagrama T-s para um Ciclo Rankine
Analogamente 4 eficiéncia do ciclo Camot no ciclo ideal, a eficiéncia também pode ser

dada em fungio das temperaturas médias de fornecimento(a) e rejeigdo(b) do calor do ciclo:

Onde Ty ¢ a temperatura média de rejeicio de calor ¢ Tu € a temperatura média de absorcao

de calor, que se definem como:

2a 1a
{Tds [Tds
T, =—— e Ty=rt—o (3.3)
(s2a —53) (s1a —54)

O superaguecimento do vapor na saida do gerador de vapor com valores mais altos que Tj,

¢ uma das maneiras de se melhorar o rendimento de um ciclo Rankine; Na proxima sec¢do serao

mostrados outros métodos para aumentar sua eficiéncia.
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3.2. Efeitos da Variaciio des Principais Parimetros em um Cicle Rankine

Usando a nomenclatura da figura 3.1, para ilustrar o comportamento da eficiéncia, trabatho
especifico e irreversibilidade gerada em relagdo & variagdo da pressdo do gerador de vapor Py, da
pressdo do condensador P, e da temperatura do vapor na entrada da turbina Ty, consideram-se
os seguintes pardmetros de um ciclo Rankine de presséo e temperaturas tipicos, considerando os
seguintes pardmetros basicos: P, =40 bar; T, =400°C; P, = 0,1 bar, que a turbina ¢ a bomba
possuam eficiéncia 1sentropicas igual a 0,85, assim como a eficiéncia de Primeira Lei da caldeira,
e que o sistema utilize um combustivel com PCI = 48000 kJ/kg e a exergia do combustivel igual

a 52000 kJ/kg. As simulagdes foram realizadas utilizando-se o software EES®(2003).
3.2.1. Aumento na Pressiio no Gerador de Vapor

Mantendo-se constantes as variaveis T), e P,, varia-se P;. Ao aumentar a pressdo P,
aumenta-s¢ a temperatura de saturagdo do vapor e T, . Pela equagfo (3.2) a eficiéncia aumenta,
porém, o aumento nio ¢ linear. O comportamento do trabalho especifico mostra que ao aumentar
a pressdo, a entalpia do vapor na entrada da turbina atinge um valor maximo para ent3o diminuir
seu valor. Esse comportamento reflete-se diretamente no valor do trabalho especifico uma vez
que a entalpia do vapor na entrada do condensador permanece constante, (fig. 3.3b). Os
resultados também mostram que a irreversibilidade gerada sempre diminui com o aumento da

pressdo, isso ocorre devido ao aumento da temperatura média T, .

Nesta simulagio, para um aumento de pressdo de 40 para 100 bar obtém-se um aumento de
9,5% na eficiéncia, Schegliaiev (1978) cita um aumento de 10,2% e Kostyuk e Frolov (1985)
9,8%, para as mesmas condigdes consideradas. Para o caso do trabalho especifico, este atinge um
valor maximo a partir do qual o aumento da pressdo no gerador de vapor, ndo se reflete numa
melhora do mesmo, para estas condigSes, o pice de trabatho acontece em torno da pressdo de 98

bar, conseguindo um aumento de 5% em relagdo 4 pressio inicial de 40 bar.

Kostyuk e Frolov (1985) citam um valor maximo do trabalho na pressio de 95 bar e um

aumento de eficiéncia de 9,8%. Resultados semelhantes sdo citados por Schegliaiev (1978). O
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aumento da pressdo no gerador de vapor incide no aumento dos custos para a construcio de
equipamentos maiores (gerador de vapor) e mais robustos (turbinas), um aumento do nivel de

pressdo de 88 para 157 bar implica num aumento de custo de 7%, (Schegliaiev, 1978).

pressie vapor (bar)
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Figura 3.3 a) Eficiéncia; b) trabalho especifico; ¢} irreversibilidade especifica gerada em funcio da

pressdo no gerador de vapor:

3.2.2. Diminuni¢cio da Pressio no Condensador

Para se simular a variagio da pressdo no condensador P, os parimetros constantes sdo:
(T, =400°C e Py =40 bar). Diminuindo a pressio no condensador, obtém-se ganhos de

eficiéncia como mostrado na figura 3.4a, o ganho no trabalho liquido € mostrado na figura 3.4b e

a ureversibilidade gerada na figura 3 .4¢

Diminuindo-se a pressio média no condensador, diminui-se a temperatura de saturagio no
mesmo. Ty € a temperatura em que o calor é rejeitado para o ambiente e ao diminui-la,

aumentamos a eficiéncia do ciclo, como mostrado pela eq. (3.2). O limite para se diminuir a
pressdo no condensador ¢ dado pela disponibilidade de fluido refrigerante usado para condensar o
vapor, pelo fator econdmico que pesa sobre o tamanho do condensador e pelo projeto da turhina
que define a pressdo de entrada no mesmo, a temperatura de saturagdo no condensador ndo pode
ser menor que temperatura ambiente (Kartchenko, 1998). Haywood (1980) cita que uma
diminuigio da press@o no condensador de 0,068 para 0,034 bar resulta num incremento de 4,5%
na eficiéncia do ciclo. Na simula¢do para uma diminui¢io de 0,07 para 0,03 bar obtemos um
aumento de 5,5 % na eficiéncia, 9 % no trabalho liquido, a irreversibilidade gerada permanece

praticamente constante.
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Figura 3.4: a) eficiéncia; b) trabalho especifico; ¢) irreversibilidade especifica gerada versus
pressio no condensador.
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3.2.3. Aumento da Temperatura de Vapor na Saida do Gerader de Vapor

E a maneira imediata de se melhorar a eficiéncia de um ciclo Rankine. O aumento da
temperatura do vapor na saida do gerador de vapor aumenta a temperatura média de absorcio do

calor (T, ) aumentando-se a eficiéncia do ciclo. O aumento da temperatura também faz diminuir

a umidade na saida da turbina, acarretando ganhos na eficiéncia do ciclo. Da mesma forma que o
aumento da pressdo do gerador de vapor, o aumento da temperatura é limitado pela resisténcia
térmica da turbina e pelos custos econdmicos da utilizacio de materiais mais resistentes, tanto
quanto na caldeira.

As figuras 3.5a, 3.5b € 3.5¢ mostram o comportamento da eficiéncia de 1° Lei, trabalho
especifico e da irreversibilidade especifica gerada quando se varia a temperatura do vapor na
saida do gerador de vapor. O aumento da temperatura implica um aumento da entalpia do vapor,
aumentando o salto entalpico e o trabalho especifice da turbina. O aumento do calor adicionado
ao ciclo € maior que o ganho na poténcia gerada na turbina, aumentando a irreversibilidade.
Haywood (1980) cita que para um aumento de 450 para 550°C obtém-se até 7% de ganho na
eficiéncia, Kostyuk e Frolov (1985) obtém um aumento de 9,6% na eficiéncia e 16.6% no
trabalho especifico, Schegliaiev (1978) um aumento de 9% para a eficiéncia e 17% para o
trabatho especifico. Na simulagio obtemos aumento de 4,5% na eficiéncia, de 12% no trabalho

especifico e de 6% na irreversibilidade gerada.
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Figura 3.5: a) eficiéncia; b) trabalho especifico; ¢) irreversibilidade especifica versus temperatura do
vapor na saida da caldeira

3.3. Cliclo Rankine com Reaquecimento

A figura 3.6a mostra o esbogo basico do Ciclo Rankine com Reaquecimento. Segundo
Bejan (1988}, a utilizagdo do reaquecimento em ciclos Rankine tem sido praticada desde 1925.
Nesta €poca a temperatura limite suportada pelas turbinas era de 400°C, enquanto que nos dias
atuais pode alcancar até 650°C, (Khartchenko, 1998). Seguindo a nomenclatura da figura 3.6, o
vapor superaquecido expande-se na turbina 01 até uma pressdo intermediaria P, ¢ reaquecido até

a temperatura T, ¢ expande-se até¢ a pressdo do condensador P,. O parimetro a ser estudado

neste ciclo seria a pressio intermediaria de reaquecimento: ao diminuir P, aumenta o trabalho
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gerado na primeira turbina, até um valor méximo a partir do qual a diminuiciio da pressio

diminut o trabalho nesta, porém ao diminuindo P, também aumenta o calor necessario ao

reaquecimento.

gerador de vapor

- (U¥ turbina 01 turbina 02

"bomba
Figura 3.6: Ciclo Rankine com Reaquecimento

A eficiéncia do ciclo € fungéo do trabalho especifico e do calor adicionado, a diminuicdo de
P, gera um aumento na eficiéncia. A irreversibilidade gerada atinge um valor maximo para
diminuir com a diminuigio de P2. Segundo Kostyruk e Frolov (1988) o valor usual para esta
pressao de reaquecimento € de 20-30% da pressio P1.

As figuras 3.7a, b ¢ ¢ mostram os resultados da simulagdo para o ciclo Rankine com
reaquecimento em que o pardmetro variado foi a pressio intermediaria entre as duas turbinas.

Variando-se a pressdo P, de 30 para 15 bar obtemos um aumento na eficiéncia de 2,3%, 8,03%

no trabalho liquido ¢ 4,86% na irreversibilidade gerada.
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3.4. Ciclo Rankine Regenerativo

O ciclo Rankine regenerativo mostrado na figura 3.8 é uma variagio do ciclo Rankine
simples no qual, a diferenca principal estd na presenga de um pré-aquecedor da agua de
alimentagdo do gerador de vapor. Seguindo a nomenclatura da figura 3.8, o vapor no ponto 1,
expande em uma turbina, nesta existe uma extracdo onde parte do vapor € levada para um
trocador de calor. O restante do vapor ¢ condensado, passa pela bomba 01, seguindo para o
trocador de calor, onde seré pré-aquecido pelo vapor proveniente da extragio da turbina. E entdo

esta mistura ¢ levada para a bomba 02 e desta para o gerador de vapor, completando o ciclo.

O uso das extragBes na turbina permite diminuir o calor adicionado ao ciclo aumentando
T, . Porém tal uso também diminui o trabalho da turbina. Na simulagio varia-se a entalpia da

agua de alimentagio do gerador de vapor. O aumento da temperatura diminui o trabalho
especifico e aumenta a eficiéncia, uma vez que o calor adicionado ao ciclo diminui numa
proporgdo mator do que o trabalho. Além do valor desta entalpia o nimero de pré-aquecedores
também influi no desempenho do ciclo regenerativo. A quantidade de trocadores de calor implica
maiores custos econOmicos e dificuldades na operagio. Haywood (1980) e Kostyuk e Frolov
(1988) descrevem meétodos utilizados para se determinar o numero adequado de trocadores de
calor para maximizar a eficiéncia do ciclo. As figuras 3.9a, b e ¢ mostram a variacio da eficiéncia
de 1°lei, do trabatho liquido e da irreversibilidade gerada, respectivamente, quando se varia a
entalpia da 4gua que entra no gerador de vapor. A temperatura varia de acordo com a quantidade

de vapor que ¢ extraido da turbina.
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Na simulacio do uso do sistemna regenerativo, quando se aumenta a temperatura da igua na
entrada do gerador de vapor de 100 para 200 °C, resulta no aumento da eficiéncia de 7,25%,
diminuigio do trabalho liquido de 9,5% e na irreversibilidade de 30%
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Figura 3.9: a) Eficiéncia; b) Trabalho especifico; ¢) Irreversibilidade gerada, em funcio da
entalpia na entrada do gerador de vapor

A figura 3.10 mostra uma comparagio dos valores de eficiéncia de 1° Lei, trabalho liquido
e trreversibilidade gerada para os trés tipos de ciclos considerados: Ciclo Rankine simples, com
Reaquecimento € Regenerativo. As condi¢des simuladas para cada case considerado foram:

Ciclo Rankine simples: Pj= 40 bar; T; =400°C, P, =0,1 bar.

Ciclo com Reaquecimento: P; = 40 bar, T; = 400°C; P, = 0,1 bar; Pressio Intermediaria

de Reaquecimento = 12,5 bar; Temperatura do vapor apds o reaquecimento = 400°C.
Ciclo Regenerativo: P, = 40 bar; T} = 400°C; P, = 0,1bar; Temperatura de entrada da
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A comparacdo do ciclo simples com o com reaquecimento, mostra que a eficiéncia ¢ o
trabalho especifico do ciclo com reaquecimento sdo maiores. O reaquecimento permite aumentar
o trabalho especifico através de uma quantidade maior de calor adicionado, a eficiéncia aumenta
porque o trabalho especifico aumenta numa proporgfo maior do que o calor adicionado, de outro
lado a irreversibilidade gerada no ciclo com reaquecimento é maior que a do caso simples, devido
a maior quantidade de calor adicionada. Em relagdo ao ciclo regenerativo, este possui uma maior
eficiéncia e produz menos irreversibilidade do que o ciclo simples. Porém, hi uma diminuigo no
trabatho especifico produzido, derivada do fato que o uso de extragdes na turbina permite

diminuir a quantidade de calor adicionada, mas diminui a produgio de trabalho.
3.5. Ciclo Rankine Regenerativo-Reaquecimento.

Neste caso podem-se combinar as duas configuragdes num tnico sistema. A incorporagio
do reaquecimento e de regeneragio busca diminuir as perdas do sistema e aumentar sua
eficiéncia. Habib e Zuibar (1992) analisaram uma planta de poténcia que utiliza o ciclo Rankine
regenerativo e com reaquecimento, do ponto de vista da primeira e segunda lei da
Termodinamica, verificaram que com a incorporagio destas modificagdes melhora o desempenho

da planta.

O sistema regenerativo contribui com 12% no aumento da eficiéncia e 18% na diminui¢do
da irreversibilidade do ciclo. Quando se acrescenta o reaquecimento este ganho chega a 14% na
eficiéncia e 24% na diminuigio da irreversibilidade. Habib ¢ Zuibar (1992) também analisa a
influéncia do numero de trocadores de calor usados para pré-aquecimento da agua. A figura 3.12
mostra como varia a eficiéncia do ciclo em fungiio do numero de trocadores de calor e do
aumento da entalpia da agua de alimentagio para um ciclo regenerativo e a figura 3.13 para o

ciclo regenerativo-reaquecimento.
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Figura 3.12 Eficiéncia do ciclo em funcio do aumento da entalpia na entrada do gerador para “n”
pré-aquecedores. (ciclo regenerativo) Fonte: Habib ¢ Zuibar (1992)
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Figura 3.13 Eficiéncia do ciclo em fungio do aumento da entalpia na entrada do gerador para n
pré-aquecedores. (ciclo regenerativo-reaquecimento) Fonte: Habib e Zuibar {1992)

Acar (1997) mostra através de uma analise de 2° Lei da Termodindmica o comportamento
da geragio de irreversibilidades nos equipamentos que compdem uma planta de ciclo Rankine
Regenerativo ¢ com Reaquecimento em fungdio da variagio de pardmetros como temperatura e
pressdo do vapor na saida do gerador de vapor e da pressio no condensador. Mostra que 0s
processos que geram muita irreversibilidade s&o principalmente a combustdo, as trocas de calor
que ocorrem entre fluxos com grande diferenga de temperatura e no processo de regeneracio.

Porém, os equipamentos que geram a maior parte da irreversibilidade sio o gerador de vapor, o

condensador e o re-aguecedor.

Em plantas reais podemos citar o trabalho de Habib et al. (1995) onde fazem a analise da
performance da planta de Ghazlan na Arabia Saudita; Os autores analisaram a influéncia da
variagdo da carga em relagio a eficiéncia do ciclo e na geracio da irreversibilidade, mostrada na
figura 3.14, onde a eficiéncia diminui com o funcionamento da planta em cargas parciais, € a
irreversibilidade diminui quando a planta opera em carga nominal. Neste caso especifico,

trabalhar numa carga em torno de 50% da nominal implica uma diminuiciic da eficiéncia em 5%
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€ aumenta-se a Irreversibilidade em 3%, onde cerca de 82% da irreversibilidade provem do

gerador de vapor, 12 % da turbina e o restante dos outros equipamentos.
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Figura 3.14 Vanacdo da Eficiéncia e Irreversibilidade num ciclo Rankine com Reaquecimento
operando em cargas parciais. Fonte Habib et al (1995).

Atualmente os pardmetros de plantas industriais de ciclo Rankine estio com niveis bem
superiores aos simulados até aqui. Diversos fabricantes possuem unidades instaladas com pressao
no gerador de vapor acima dos niveis criticos, reaquecimento e regenerativos entre outros. Na

tabela 3.1 so mostrados alguns exemplos de plantas instaladas:

Tabela 3.1 Exemplos de plantas industriais

Planta Pais Combustivel Pressdo (bar) Temperatura (°C) Poténcia (MW)
Adolfo Lopes México  Oleo Combustivel 175 588 1400
Hemweg Holanda Turfa e Gas Natural 260 540 680
Neyveli India Linhito 176 540 250
Nordylland Dinamarca Carvao 290 582 411
Skaerback Dinamarca (Gas Natural 290 582 414

Fonte: ALSTOM (2002)
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3.6. Qutras aplicacdes do Ciclo Rankine

A principal utilizagdo do ciclo Rankine é na geragio de poténcia, queimando-se
combustiveis fosseis. Os principais combustiveis utilizados s3o: carvio, mineral ou vegetal,
biomassa, lenha, bagaco de cana, palha de arroz, 6leo combustivel, gas natural e gases industriais.
Além deste tipo de utilizac8o, o ciclo Rankine também ¢ utilizado em usinas nucleares, onde o
combustivel utilizado vem de uma fonte radioativa, em sistemas que utilizam fontes geotérmicas,
sistemas de energia solar, sistemas de refrigeracdo e aquecimento. A seguir mostramos alguns

destes exemplos.
3.6.1. Ciclo Rankine em usinas nucleares

A figura 3.15 mostra um esbogo deste tipo de ciclo. Nesta configuragdo o reator nuclear é
carregado com material radioativo que libera calor através de fissdo nuclear, este calor liberado
gera vapor em um circuito primario de agua pesada D,0, esta agua pesada troca calor com um
circuito secundario de 4gua leve, gerando vapor no gerador de vapor, este vapor a alta pressio e
temperatura, € expandido numa turbina gerando poténcia elétrica, o vapor expandido na turbina é

condensado num condensador e novamente bombeado para o gerador de vapor fechando o ciclo.

reator nuclear
- . ; -
% turbina
, gerador de
i 4
F 3
3
< - bomba condensador

Figura 3.15 Ciclo Rankine em centrais nucleares.
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O fato de se utilizar combustivel radioativo, faz a operagiio deste tipo de ciclo tornar-se
mais onerosa e complicada, devido aos cuidados necessarios com a seguranga em relaciio a
acidentes com vazamento de combustivel. Porém a utilizagiio deste tipo de combustivel faz com

que pequena quantidade de combustivel possa fazer estas plantas funcionarem por muito tempo.

O trabalho de Rosen (2001) faz uma comparagio, através da analise energética e
exergética, entre uma planta de ciclo Rankine suprido por um combustivel fossil, carviio
pulverizado ¢ combustivel radioativo, urdnio. Segundo Rosen (2001) este tipo de ciclo possui
uma eficiéncia de primeira e segunda lei de 30% aproximadamente. Quando comparado com
ciclos Rankine utilizando combustivel fossil observa-se que o fato de termos dois circuitos de
dgua, um deles primario trocando calor com o combustivel nuclear e o segundo que constitui o
ciclo Rankine propriamente dito, faz aumentar a irreversibilidade gerada por troca de calor, o que
faz diminuir a eficiéncia do ciclo. Rosen (2001) mostra que em termos da quantidade de
irreversibilidade gerada, a principal diferenca entre os dois sistemas encontra—se na segio de
troca de calor entre os circuitos primario e secundario. Qutro fator que faz a planta nuclear ter
menor eficiéncia € a necessidade de se trabalhar com temperaturas menores do vapor no circuito

secundario, do que no caso de plantas de combustivel fossil.

Destaca-se o fato de que plantas nucleares terem problemas no quesito da gestio dos
residuos radioativos e, no caso de plantas de combustiveis fosseis, o problema das emissdes

atmosféricas.
3.6.2. Ciclo Rankine Com Baixas Temperaturas (Ciclo Rankine Organico)

Quando se dispde de fontes de calor com baixas temperaturas (< 200°C), pode-se utilizar o
ciclo Rankine para produzir epergia utilizando fluidos de trabalho orgénicos, diferentes do

tradicional vapor de dgua.

Consistem em um evaporador (area de aquecimento), uma turbina e um condensador (4rea
de resfriamento). Estes sistemas sdo de pequeno porte, ndo emitem gases como CO, CO, e NO,

entre outros poluentes atmosféricos. Por trabalhar a baixas temperaturas a eficiéncia deste ciclo é
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baixa. O fluido de trabalho selecionado precisa ter alta densidade, devido a necessidade de grande
fluxo de massa através da turbina, e um baixo valor no calor latente, para exigir menor
quantidade de calor proveniente da fonte de calor. Substincias como n-pentano, HCFC-123
(CHCIz-CFs) € os Freons constituem fluidos de trabalho adequados para serem usados neste caso.

A tabela 3.2 abaixo mostra uma comparagio entre agua e HCFC-123.

Tabela 3.2: Propriedades térmicas (4gua e HCFC-123)

Fluido de Peso  PtoEbulicio (K)a Densidade(kg/m’)  QLatente k= cp /ey
Trabalho Mol. latm 1 atme 25°C (kd/kg)
Agua 18 373,15 997 2257 1,33
HCFC-123 1529 300 1462.2 168,41 1,11

Fonte Yamamoto et. al. (2001)

Yamamoto et al. (2001) analisam os pardmetros de projeto de um ciclo rankine orginico e
fazem uma simulagdo numérica para prever o desempenho de um ciclo que funcione com HCFC-
123, comparando com dados experimentais. O trabalho mostra o comportamento da eficiéncia em
funglo da razéio de pressdo do compressor, da temperatura de entrada na turbina e comparam

esses dados para dois fluidos de trabalho, 4gua e HCFC-123.
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Figura 3.16 Configuracio do ciclo Rankine para baixas temperaturas
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Lee et al. (1988) fizeram uma andlise semelhante de um ciclo Rankine orginico, mas
consideram como fluido de trabalho o Freon R-113. Sua analise se estende além do
comportamento termodinamico do ciclo, abrangendo uma analise econdmica e de custos de
operagdo e implementacio do ciclo. Segundo Lee et al. (1988) este tipo de ciclo possui alto

potencial de implementac8o para baixas poténcias instaladas.

Ibrahim (1996) também mostra o comportamento de um ciclo Rankine com fluido de
trabalho diferente da agua. Neste caso, um ciclo com uma mistura de amdnia e agua € analisado e
seu desempenho comparado ao ciclo Rankine simples com os ciclos regenerativos e com

reaquecimento.
O ciclo Rankine orgéanico pode ser utilizado nas seguintes aplicacdes:
3.6.3. Ciclo Rankine Organico Utilizando Fonte Geotérmica.

Uma das aplicagdes possiveis do ciclo Rankine em baixas temperaturas é usando fontes
geotérmicas. A maioria dessas fontes encontra-se a temperaturas menores que 200°C,
possibilitando assim a utilizacdo de fluidos orgénicos. A figura 3.17 mostra o esquema de um

ciclo.

|
\/‘

candensador Dbl
sveporador
bomba
/\
fhaido geotermico

.

|
|
E
i
H
|

i
H
i
L

E_ﬁmw.mmmwmmm}
f

Figura 3.17 Ciclo rankine em fonte geotérmica.
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Heard et al. (1990) fazem uma andlise do ciclo aplicado em regides mexicanas que seriam
propicias a esse tipo de aplicagio. O trabalho mostra diversas comparacdes entre diferentes
fluidos organicos que poderiam ser usados e avalia a poténcia que poderia ser gerada em funcio
das condigdes da fonte geotérmica. A poténcia estimada para cada planta seria de 10 kW, até 45
MW.. Este tipo de ciclo gera pouca poluigio ambiental a nfio ser os efeitos oriundos do

resfriamento do fluido de trabalho no condensador
3.6.4. Ciclo Rankine em Sistemas de Refrigeracio ¢ Aquecimento.

O ciclo Rankine também pode ser utilizado em sistemas de refrigeragio. Neste caso a
energia gerada na turbina seria utilizada num sistema de refrigeraco por compressio. No caso,
ele opera com fluidos organicos aproveitando o rejeito térmico de algum outro processo em que

calor esteja disponivel em correntes de energéticos a baixas temperaturas.
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Figura 3.18 Utilizacdo do ciclo Rankine em ciclos de Refrigeracio

Os trabalhos de Kaushik et al. (1994a e 1994b) tratam da aplicacio do ciclo Rankine em
um sistema de refrigeragio, analisando os métodos de regeneragdo e reaquecimento para
melhorar a performance do ciclo e testando diversos tipos de misturas como fluidos de trabalho
como aménia + vapor, R-22 + vapor e R-112 + vapor.Christensen e Santoso (1990) fazem uma

avaliagdo semelhante utilizando o ciclo Rankine num sistema de aquecimento utilizando bomba
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de calor.

Segundo os autores citados, este tipo de ciclo possui um coeficiente de performance (COP)
em torno de 1,5 a 2, menor que valores citados para ciclos de refrigeragio por compressio (4 a 6)
¢ maiores que ciclos de refrigeragiio por absorglo, seja utilizando aménia ou brometo de litio,

(COP em torno de 0,7), o que justifica a utilizacio deste sistema.

Este capitulo mostrou de maneira geral os principais parimetros estudados no ciclo
Rankine. Além de exemplos de aplicagdes deste em outros tipos de sistemas de geracdo. Este tipo
de ciclo € o atualmente utilizado no sistema de geragiio de poténcia na CST. No capitulo 5 a

analise exergética e termoecondmica sio executadas e seus custos calculados.
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Capitulo 4

Ciclo Combinado

Neste capitulo, uma introducio ao Ciclo Combinado é apresentada. Uma descri¢io do
funcionamento de turbinas a gas, seus diferentes ciclos e breve analise dos parimetros principais
no desempenho destes equipamentos ¢ apresentada. Estendendo a anilise a ciclos combinados
propriamente dito, incluem-se a analise dos principais parimetros de caldeiras de recuperagio

com um, dois e trés niveis de pressdo.
4.1 Turbinas a Gas

O primeiro passo no desenvolvimento de turbinas a gas foi dado por John Barber em 1791,
quando foi registrada a primeira patente (Bathie (1996)). Porém o grande impuiso no
desenvolvimento deste tipo de maquina motora aconteceu durante a Segunda Guerra Mundial,

principalmente no uso aeronautico.

Uma turbina a gas ¢ composta por um compressor, uma cidmara de combustio e uma

turbina. A figura 4.1a e b mostram um esboco de uma turbina a gas de um e dois eixos.
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Turbina de
Poténcia

Figura 4.1: a) turbina a gas de eixo Ginico; b) eixo duplo.

Ar atmosférico entra no compressor a pressio e temperatura ambiente. Passa por um
processo de compressdo e ¢ introduzido na camara de combustio, onde € queimado com
combustivel, produzindo gases de combustdo. Estes sfo expandidos na turbina produzindo
poténcia mecénica; No caso de turbinas de eixo simples parte desta poténcia é utilizada para
acionar o compressor, ja no caso da turbina de duplo eixo a primeira turbina aciona somente o
compressor € a turbina de poténcia disponibiliza poténcia mecanica atil. Nas turbinas de duplo

eixo, chama-se 0 conjunto compressor, camara de combustio e turbina de “gerador de gases”.

Turbinas a gas tém uso aeronautico, no caso impulsionam avides de uso comercial e
militar; nautico, acionando fragatas, destréieres e porta-avides; ¢ também usada em campos de
prospecc@o de petrleo e gas, em estagles de bombeamento de gis e na geracio de energia
elétrica, Saravanamutoo et al. (2001). Podem-se classificar as turbinas a gas em ciclo aberto e
fechado. Uma turbina a gas de ciclo aberto tem um esquema semelhante 4 turbina mostrada na
figura 4.1, descarrega os gases expandidos na turbina diretamente na atmosfera, no caso de
turbinas com ciclo fechado usa-se um trocador de calor no lugar da cidmara de combustio, onde o
calor ¢ adicionado ao ciclo e apos a expansdo na turbina os gases sdo resfriados por um trocador
de calor que rejeita calor para o ambiente. Segundo Guarinello Jr. (1997), este tipo de turbina tem
uso em instalagBes nucleares, também sdo de custo mais elevado, porém de manutencdo mais

barata.

Segundo Bathie (1996), as turbinas também podem ser classificadas em turbinas a gés
aeroderivativas ¢ industriais. As turbinas aeroderivativas, como ja diz o nome, sio turbinas

originalmente destinadas ac uso em avibes, que s3o modificadas para a utilizagiio em propulsio
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ndutica, estagbes de bombeamento e sistemas de geracfio de energia elétrica de baixa poténcia,
entre 12 e 40 MW. As turbinas a gas aeroderivativas, geralmente, sio turbinas de eixo duplo. J&
as turbinas industriais possuem tamanhos maiores, menores custos por kW e sio apropriadas para
geracdo de energia elétrica em niveis de poténcia elevados (acima de 200 MW). As turbinas a gas
industriais geralmente possuem eixo Gnico. Horlock (1997) afirma que o desenvolvimento da
tecnologia de turbinas aeroderivativas foi fundamental para as turbinas industriais, sendo que
muitas das solugdes encontradas para methorar a eficiéncia das turbinas aeroderivativas foram

utilizadas nas turbinas a gas industriais.
4.1.1 Ciclo Ideal

O ciclo Brayton € o ciclo ideal para turbinas a gas. A figura 4.2 mostra o diagrama T-s do

ciclo.

Figura 4.2: Diagrama T-s do Ciclo Brayton.

No diagrama temperatura-entropia da figura 4.2 pode-se observar os seguintes processos

que compdem o ciclo ideal.

Processo 1-2: compressio isentropica no compressor,;
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Processo 2-3: adigdo de calor a presééo constante na cimara de combustio;
Processo 3-4: expansio isentropica na turbina
Saravanamutoo et al(2001) e Bathie (1996) definem dois principais parimetros que

. . . - N P
influenciam o comportamento do ciclo Brayton: a razdo de pressio no compressor [rc = »»ﬁgm ea
i

méxima temperatura na entrada da turbina (T )

A simulag@o feita para o ciclo Brayton, a seguir, pretende ilustrar os efeitos destes

pardmetros no ciclo.

Seguindo a nomenclatura da figura 4.2, os seguintes parametros do ciclo sdo fixados:

Ty =25°C Py =P; | T3 =1000°C
Py =1 bar N =085
Py ~P; =05 bar | 1, =083

Onde 1. en; sdo as eficiéncias isentropicas do compressor e da turbina.

A camara de combustio € tratada como um trocador de calor de eficiéncia 100% com um

fluido de aquecimento a uma temperatura constante Ts.

A simulagio ¢ feita através de balancos de energia ¢ exergia nos trés componentes do
sistema, utilizando-se o software EES®(2003)

a) Balancos de energia

Compressor: h; —hy; -w_ =0 4.1}
Cémara de combustdo: hy ~h3+§=0 (4.2)
Turbina; h3 —h4 —WC =0 (43)
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b) Balancos de exergia

Compressor: e} ~€) —W¢ = Icompressor {4.4)
Camara de combustdo: e, —e3+e_calor = I gamara (4.5)
Turbina: e3 —e4 —W¢ =1 ina (4.6)
Onde e _calor= (][1 - %J {4.7)

Além dos balangos de energia e exergia define-se também a eficiéncia de 1° ¢ 2° Lei.

Wy —W
Neiclo :% (4.8)

Wy — W
Egiclo = “'ém*ga“g% (4.9)

A irreversibilidade total do ciclo é dada pela soma da irreversibilidade nos trés

equipamentos:
itotal = Icom.pressor +1camara 'E'iturbina (4.10)

Algumas curvas tedricas ilustram a influéncia dos pardmetros mencionados na eficiéncia e

no trabalho especifico do ciclo sdo apresentados a seguir

P
i razio de pressio {r = P—zJ

1

A simulag@o para diferentes razdes de pressdo foi executada fixando-se os parimetros

anteriormente citados e considerando-se a temperatura de entrada na turbina (T3 ) igual a 1000°C.

O aumento da razdo de pressdo no compressor aumenta as eficiéncias de 1° ¢ 2° Lei até um valor

maximo, a partir deste valor as eficiéncias diminuem. A eficiéncia de 1° Lei é funcio do trabalho
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liquido no ciclo (w, ~ W, ) e do calor adicionado a0 ciclo na cimara de combustio. Quando a
razio de pressdo aumenta, também aumenta a temperatura na saida do compressor (Tz). A
temperatura {T, ) influi diretamente no calor adicionado ao ciclo (@) e quanto maior o valor de
(T,) menor sera o valor de (Q) necessério para se obter a temperatura na saida da cimara (Ty)
desejada. Porém o aumento de (rc) também implica o aumento do trabalho no compressor (wc)
e na turbina (W). A diferenca entre {W;) e (W) constitui o trabalho liquido do ciclo. O

aumento da razdo de pressdo aumenta conjuntamente o valor do trabalho do compressor ¢ da
turbina, figura 4.4. Porém o trabalho liquido aumenta até um valor maximo para em seguida
assumir uma tendéncia de queda, figura 4.5 e este comportamento se reflete nos valores obtidos

na eficiéncia de 1° Lei (figura 4.3).

Quanto 2 eficiéncia de 2° Lei, mostrada na eq. (4.9), € fungio também dos parimetros
citados anteriormente (W, }, (W) e do valor de () e de T3. O comportamento da eficiéncia de

2° Let € similar ao da eficiéncia de 1° Lei, porém seu valor ¢ mais alto que a de 1° Lei, pois o

salto entélpico na turbina e no compressor € maior que ¢ salto exergético.
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Figura 4.3 Vanagcio das eficiéncias de 1° € 2° Lei em fungdo da razdo de pressdo
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Figura 4.5 Trabalho liquido em fun¢fio da razo de pressio.

O comportamento da irreversibilidade gerada em cada equipamento do sistema é mostrado
na figura 4.6 e a irreversibilidade total na figura 4.7. As irreversibilidades no compressor e na
turbina aumentam com a razdo de compressdo. Porém a irreversibilidade na turbina tem um

aumento mais acentuado do que no compressor.

A geragio de irreversibilidade na cAmara de combustio é diretamente influenciada pela
quantidade de calor adicionada ao ciclo. O aumento da razio de pressio diminui o calor
adicionado € faz com que a irreversibilidade diminua acentuadamente com o aumento da razio de

pressdo.
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Proporcionalmente, a mreversibilidade gerada na’ cAmara de combustio é muito maior do
que a da turbina e do compressor, logo, o comportamento da irreversibilidade total do sistema
segue o comportamento da irreversibilidade gerada na cidmara de combustio, como mostra a
figura 4.7. A irreversibilidade total € bastante acentuada para baixas razdes de pressio e tende a

ser constante para razdes de pressdo maiores que 18, para o caso simulado.
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Figura 4.6 Irreversibilidade gerada em cada equipamento em funggo da razdo de pressio.
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ii.

temperatura de entrada na turbina

A simulagdo para diferentes temperaturas de entrada na turbina (T3 ) foi executada fixando-

se 0s parimetros anteriormente citados e considerando-se a razio de pressio de 17. Este valor foi
adotado considerando os graficos das figuras anteriores de modo a se obter maior eficiéncia ( 1° e

2 Lei) € menor geragio de irreversibilidade.

O aumento da méaxima temperatura influi diretamente na quantidade de calor adicionada ao

ciclo e também no valor da entalpia do fluido de trabatho na entrada da turbina(hs ), influindo
diretamente no valor de (W, }. Porém o trabalho (W) do compressor nfio se altera, pois suas
condigSes de entrada e saida no s3o influenciadas. O aumento da temperatura (T3 ) aumenta o
valor de (Q) e de {h3) aumentando assim o valor de (WE) Porém a proporgdo em que (Q) €

(W’t) aumentam sdo diferentes de modo que a eficiéncia de 1° Lei segue o comportamento

mostrado na figura 4.8. A eficiéncia de 2° Lei segue a mesma tendéncia como ja explicado

anferiormente.

O comportamento do trabalho da turbina ¢ do compressor s@o mostrados na figura 4.9.
Como citado anteriormente o trabatho do compressor permanece constante e o trabalho na turbina

sempre aumenta com o aumento da temperatura (T3), o trabalho liquido segue a mesma

tendéncia, figura 4.10.
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O aumento da temperatura maxima do ciclo implica principalmente num aumento do calor

adicionado ao mesmo, de modo que o aumento de irreversibilidade gerada na cimara de

combustdo € significativo, sendo este o fator que mais influi no aumento significativo na

irreversibilidade total gerada no sistema, figuras 4.11 e 4.12.
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Para mostrar a influéncia conjunta dos dois fatores, ilustramos a eficiéncia de 2° Lei em
funclo da razéo de pressdo com diferentes valores da temperatura méaxima do ciclo, figura 4.13.
De acordo com a maxima temperatura do ciclo, existe um valor 6timo para a razio de pressio, a
partir do qual mesmo que se aumente a mesma, a eficiéncia diminui. Porém aumentando-se a
temperatura maxima do ciclo a eficiéncia sempre aumenta independentemente da razio de
pressdo que se tenha. A segfo seguinte apresenta técnicas utilizadas para melhorar a performance

de sistemas de turbina a gas.
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Figura 4.13 Eficiéncia de 2° Lei com diferentes temperaturas maximas em fungio da razio de
pressao.

4.1.2 Melhorias no desempenho das turbinas a gas

O aumento da razio de pressdo no sistema de turbina a gas depende basicamente do
desenvolvimento de compressores mais eficientes. Ao longo dos anos o desenvolvimento de
compressores centrifugos depois os axiais, através da adogio de diferentes modelos de rotores,
materiais mais leves, aumento no namero de estagios, entre outras melhorias permitiram que

tanto a eficiéncia isentropica quanto a razdo de pressdo aumentassem bastante.

O aumento da temperatura na entrada da turbina é limitado pela qualidade dos materiais
com que sdo fabricadas as turbinas. Briesch et al. (1995), in Guarinello {1997) mostram na figura
4.14 a evolugdo da temperatura maxima permitida na entrada das turbinas a gas ao longo dos
anos. Segundo Bannister et al. (1995), turbinas a gas industriais com niveis de confiabilidade na

operag¢ao com temperatura até de 1650°C s#o possiveis.
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Fonte: adaptada de Brietch et al (1995), in Guarinello, (1997)

O aumento da temperatura na entrada da turbina foi possivel com o desenvolvimento de
ligas metalicas com resisténcia meclnica e térmica para temperaturas elevadas ¢ o
desenvolvimento de técnicas de resfriamento das palhetas que compdem os primeiros estigios do

rotor da turbina. Estas técnicas so divididas em trés categorias:

o Resfriamento de ar interno: onde se usa o ar proveniente do compressor para se resfriar
internamente as palhetas, aumentando-se o coeficiente de convecgio interno, apds passar pela

palheta o ar € redirecionado e misturado aos gases de exaustio.
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e Transpirag¢io: onde o ar ou vapor transpira uniformemente pela superficie porosa da
palheta, reduzindo o coeficiente de transferéncia entre os gases quentes ¢ a palheta, neste caso

0 ar também se mistura com os gases de exaustio.

e Resfriamento interno por circuito fechado: ocorre a circulagio de fluido refrigerante em
ciclo fechado dentro da cavidade da palbeta. O calor absorvido pelo fluido refrigerante pode
ser aproveitado em outros pontos do sistema. Neste caso ndo hd mistura entre os gases e o
fluido refrigerante. Um outro melhoramento possivel pode ser obtido recobrindo as palhetas
com uma fina camada de material cerimico, que atua como um isolante-protetor, se este
material for poroso, pode ser efetuado um resfriamento por franspiracdo. A figura 4.15'
mostra a diferenga de temperatura alcangada quando utilizada alguma das técnicas citadas

anteriormente.

Figura 4.15 Técnicas de resfriamento de palhetas.

Macchi et al (1995) relatam que o resfriamento de palhetas aumenta a poténcia especifica,
porém prejudica a eficiéncia do ciclo, devido & geragio de irreversibilidades produzidas
principalmente devido & mistura de correntes frias com os gases quentes. El-Masri (1986a),

também cita:

! hitp:/fwww.rolls-royce.com/energy/products/powergen/gasturb jsp
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a) Atrito entre os gases e as palhetas durante a expansio;

b) Estrangulamento do ar de resfriamento da pressio em que foi fornecido pelo
compressor até a pressdo local em que € injetado;

c¢) Transferéncia de calor irreversivel entre o gas e o refrigerante;

d) Mistura do ar com os gases em expansio;

Analisando as trés formas de resfriamento, El-Masri (1986a) e (1986b), relata que a
irreversibilidade associada ao resfriamento interno atinge até 30% do trabalho produzido, sendo
mais vantajoso o resfriamento por transpiracio utilizando vapor ao invés de ar. Porém a técnica
em que se obtém maior eficiéncia do ciclo € a do resfriamento interno em sistema fechado,
utilizando-se vapor, onde o calor absorvido por este deve ser utilizado em outra parte do ciclo de
modo a aumentar a eficiéncia. Esta técnica apesar de apresentar a mais alta eficiéncia é de dificil
execugdo. Kail (1998) mostra que tal técnica de resfriamento pode alcancar eficiéncias de até
60%, mas muitos problemas técnicos ainda devem ser resolvidos como a necessidade de vapor de
alta pureza e a possibilidade de vazamentos de vapor para os gases de expansdo, além dos altos
custos de.manutencdo. Porém ¢ aumento da temperatura na entrada da turbina, possibilitado pelas
técnicas de resfriamento tem um outro tipo de limitagio que é o aumento da produgio de

poluentes como os dxidos de nitrogénio (NO,) que serdo estudados mais adiante.

Na tabela 4.1 mostramos uma evolugdo dos pardmetros das turbinas a gas ao longo do

tempo.

Tabela 4.1 Evolugiio das Caracteristicas das Turbinas a Gas

Ano 1968 | 1973 | 1981 | 1993 | 2003*
Poténcia (MW) 42 80 | 107 | 160 | 265
Eficiéncia térmica (%) 27,1 130,51} 332 |356{ 385
Razdo de Pressdo 75 1112 14 | 1461 30
Temperatura de Entrada na Turbina (K) | 1153 | 1266 | 1406 | 1533 | 1528
Fluxo de ar (kg/s) 249 | 338 | 354 | 435 | 562
Temperatura gases de exaustio (°C) 474 | 486 | 531 | 584 | 640
N° estagios na turbina 4 4 4 4 5
N° estdgios no compressor 17 17 19 16 22
N° de pas resfriadas 1 3 4 6 4

Adaptada de Saravanamutoo et al. (2001)
* Alstom {2003) - Turbina GT26
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4.1.3 Ciclo Regenerativo com Reaquecimento e Intercooler.

Outras maneiras de se aumentar a eficiéncia e a poténcia dos ciclos de turbina a gas vem da
adicBo de equipamentos auxiliares, como regeneradores, reaquecedores e inter-resfriadores.
Estes equipamentos arranjados em diferentes configuragdes permitem o melhoramento do
desempenho da turbina. A figura 4.16a mostra o ciclo de turbina a gas regenerativo, a 4.16b o

ciclo de turbina a gas com reaquecimento e a 4.16¢ o ciclo regenerativo com inter-resfriadores.

No primeiro caso o ar que deixa o compressor é pré-aquecido em um regenerador que
transfere energia dos gases quentes que deixam a turbina. Dessa maneira o ar que entra na cimara
de combustdo aumenta a sua temperatura, acarretando uma menor quantidade de combustivel
necessaria a4 combustio, o que melthora a eficiéncia do ciclo, porém mantendo-se a mesma
poténcia especifica do mesmo. O ponto crucial neste ciclo é o regenerador; este deve possuir alta
efetividade, de modo a transferir a maior quantidade de energia possivel entre a corrente de gases
e o ar. Devido a presenga do regenerador, este ciclo tem desvantagem em relagdo ao tamanho e
também a perda de carga que aumenta. Os valores de eficiéncia e irreversibilidade gerada neste
ciclo s3o maiores que no caso de um ciclo simples (Saravanamutoo et al, 2001). A turbina a gés
ST5, do fabricante Pratt & Whitney, e a Mercury 50, do fabricante Solar Turbine, sdo exemplos

de turbinas a gas comerciais que utilizam um regenerador, Nebra (2002).

No caso de turbinas com reaquecimento, figura 4.16b, os gases que expandem na primeira
turbina, entram em uma segunda cimara de combustio, onde acontece uma segunda queima com
combustivel adicional aproveitando o oxigénic em excesso presente nos gases, resultando num
aumento de temperatura, sendo entdo expandidos novamente numa segunda turbina. Neste caso,
consegue-se aumentar a poténcia especifica, porém penalizando-se a eficiéncia do ciclo devido ao
aumento da quantidade de combustivel adicionado ao ciclo, na segunda cimara de combustio; As
turbinas a gas G124 e GT26 do fabricante Alstom Power sio exemplos comerciais deste tipo de
turbina, Nebra (2002)

No ciclo de turbina a gas com interresfriadores o ar é comprimido em dois ou mais
estagios, sendo que entre cada estagio o ar ¢é resfriado, de modo a se diminuir o trabalho de
compressdo. Neste caso a poténcia liquida aumenta, pois o trabalho total de compressioc é

reduzido, mas continua-se com o mesmo trabalho produzido na turbina. A quantidade de
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combustivel utilizada permanece a mesma, o0 que acarreta um aumento da eficiéncia total do
ciclo.

Regenerador
l ’!’\/\/”\/ > I

< NN C.Combustio |
L. T'

Compressot

C.Combustio

Imtercooler

vV

Figura 4.16: Ciclos: a) regenerativo; b) reaquecimento € ¢) intercooler.
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4.1.4 Ciclo com Injecio de Vapor (STIG)

A figura 4.17 mostra um esbogo do ciclo STIG. Os ciclos STIG (Steam Injection Gas
Turbine) utilizam o calor dos gases quentes que deixam a turbina para gera¢io de vapor numa
caldeira de recuperaco. Este vapor ¢ injetado na cimara de combustio de modo a aumentar a
quantidade total de massa e o calor especifico dos gases de exaustio, acarretande um aumento da
poténcia especifica e da eficiéncia do ciclo, além de uma diminuigio da emissio de NOx na
camara de combustdo. As turbinas aeroderivativas sdc mais adequadas para funcionarem com
este tipo de ciclo. As turbinas LM 2500 e LM 5000 fabricadas pela General Electric sio

projetadas especificamente para trabalharem com este tipo de configuragio.

Segundo Larson ¢ Willians (1987), a pratica da injecdo de vapor em turbinas a gis nfio ¢
uma idéia recente. Sempre foi comum em turbinas aeronduticas a injecdo de vapor em curtos
periodos de tempo de modo a aumentar a poténcia, porém a utilizagdo deste ciclo em turbinas
para geracio de poténcia intensificou-se a partir dos anos 80, principalmente devido 2

necessidade de redugo dos niveis de emissdes de NOy térmico.

Segundo Korobitsyn (1998), in Gomes (2001), “quando comparadas com plantas de ciclo

combinado, as plantas STIG sdo economicamente competitivas para poténcias até 150 MW™,

Uma das principais vantagens do ciclo STIG, é a possibilidade de modulagio da produgio
de poténcia elétrica ¢ de vapor. Quando existe demanda varidvel de vapor em plantas de
cogeragiio, este pode ser injetado na turbina aumentando-se a poténcia gerada, ao contrario do
que ocorTe em plantas em que a especificagdo da mesma acompanha a demanda de vapor, ou
seja, a diminuicio da necessidade de vapor acarreta numa diminuigdo da poténcia elétrica

produzida.

Guarinello Jr. (1997) afirma que investimentos de capital em sistemas baseados na
tecnologia STIG podem, eventualmente, eliminar riscos financeiros de variagdes na demanda de
vapor e eletricidade. Heppenstall (1998) afirma que o principal problema é o elevado consumo de
agua, entre 1,1 a 1,6 kg de agua de alta pureza por kWh produzido. Horlock et al. (2000)
analisaram ciclos com e sem injecdo de vapor, e concluiram que o ciclo STIG aumenta

consideravelmente a eficiéncia, aumentandc entretanto a irreversibilidade associada ao descarte
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dos gases de exaustdo com maior umidade. Resultados semelhantes foram obtidos por Modesto e

Nebra (2002) ao realizarem uma analise exergética numa planta baseada na turbina General
Electric LM 2500.

Agua H

<| |

Caldeira de
Recuperacao

Combustivel

Camara de
Combustio

Figura 4.17: Ciclo com injegdo de vapor (STIG)

4.1.5 Ciclo evaporativo-regenerative (HAT)

Um esbogo do ciclo ¢ mostrado na figura 4.18. O calor absorvido pelo ar no compressor de
baixa pressao € usado para pré-agquecer agua que sera usada para a saturagio do ar, diminuindo-se
também o trabatho de compressdo como no ciclo com interesfriadores. Apés o segundo estagio
de compressdo, o ar é misturado ao vapor de agua gerado nos dois resfriadores de ar ¢ saturado
no saturador. Depois, ainda € pré-aquecido em um regenerador usando os gases de exaustio
provenientes da turbina, antes de entrar na cimara de combustgo. Os gases de exaustdo ainda pré-
aquecem agua que vem do interresfriador, num economizador. Da mesma maneira que o ciclo
STIG, a poténcia especifica aumenta devido ao aumento da vazdo e do calor especifico dos gases
de exaustfo. A grande vantagem deste ciclo € a possibilidade de se trabalhar em cargas parciais
somente variando-se a quantidade de agua adicionada, sem perder em eficiéncia. Porém uma

grande quantidade de 4gua de alta qualidade € perdida pelos gases de escape, Heppenstall (1998).
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Kim et al. (2000) analisaram a influéncia da temperatura ambiente no desempenho do ciclo
HAT, comparando-o com outros ciclos; Observam que enquanto o trabalho especifico diminui
com o aumento da temperatura no ciclo simples e combinado, para o ciclo HAT esta variavel é
mantida praticamente constante. Este fato decorre da possibilidade de se aumentar a quantidade
de agua que aumenta a umidade do ar de entrada, aumentando a poténcia especifica gerada e

compensando a perda de trabalho devido & maior temperatura ambiente.

Gallo (1997) analisa o ciclo HAT em relagdo aos ciclos regenerativo, com interesfriadores,
STIG e o ciclo combinado, comparando os valores de eficiéncia, poténcia especifica e consumo
de agua. Seus resultados mostram que o ciclo HAT possui maior eficiéncia, mas dentre os ciclos

que utilizam &gua € 0 que tem maior CONSUMO.

Economizador

Figura 4.18 Evaporativo-Regenerativo {(HAT)

4.1.6 Ciclo com Recuperacio Quimica

O ciclo de turbina a gas com recuperagio quimica faz a conversio de metano e vapor de
agua em uma mistura rica em mondxido de carbono (CO) e hidrogénio (H;). Utilizando-se os

gases de exaustio da turbina, faz-se a vaporizacio de dgua numa caldeira de recuperacio. Este
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vapor € misturado a gds natural que passa por um reformador, que utilizando catalisadores
converte a mistura através de reagOes quimicas utilizando o calor proveniente dos gases de
exaustdo da turbina. Apds o reformador, o gas reformado, rico em mondxido de carbono e
hidrogénio ¢ queimado na cdmara de combustio, sendo depois expandido na turbina, gerando
poténcia, ou ainda pode ser disponibilizado para separacio do H; para venda. Segundo Briesch et
al. (1995) uma das vantagens deste tipo de ciclo € a menor temperatura adiabatica de chama que
leva a uma menor quantidade de emissdes de Oxidos de nitrogénio (NOx), comparado com

plantas tradicionais. A figura 4.19 mostra um esbogo deste ciclo.

Kesser (1994) explorou as relagbes entre o reformador e a turbina para duas razdes de
pressdo do compressor de ar. Souza-Santos (1997) estudou variantes do ciclo com recuperagéo

quimica levando em conta a composi¢io quimica do gas natural

Alves e Nebra {2002) buscam a otimizag@o através de programacio nio-linear do ciclo de
turbina a g&s com recuperagdo quimica, maximizando o lucro bruto e também investigando a

influéncia da temperatura e dos insumos no rendimento global do ciclo

Reformador

Economizador

Figura 4.19 Ciclo de Turbina a Gas com Recuperagio Quimica.
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4.1.7 Turbinas a Gas usando combustiveis de baixo poder caleorifico (LBTU)

As turbinas a gas mostradas anteriormente utilizam combustiveis “nobres” como
gas natural ¢ 6leos leves, porém em muitos paises a disponibilidade de gas natural ndo é
suficiente para a utilizagio na produgo de energia elétrica. Logo, procura-se o
desenvolvimento de tecnologias que possibilitem a utilizagdo de combustiveis como gases
siderirgicos, nafta, oleos pesados provenientes de refinarias, alcatrio e gases de
gaseificacdo de biomassa e carvéio. Estes combustiveis possuem diferentes caracteristicas
que necessitam de diferentes modificagSes nos sistemas de turbina a gas de modo a se
adequar a sua utilizagdio. Além de prejuizos ambientais a serem considerados, levando-se

em conta que a queima de alguns desses combustiveis € danosa 20 meio ambiente.
4.1.8 Turbinas a Gas em sistemas de gaseificaciio de carvio e biomassa

Os sistemas chamados IGCC (Integrated Gasification Combined Cycle) foram
idealizados de modo a utilizar combustiveis considerados “menos nobres” como o carvao
mineral, o 0leo pesado e biomassa. As turbinas a gas operam geralmente utilizando gas
natural ou oleos leves, como querosene. Estes combustiveis possuem niveis muito baixos
de materiais como enxofre, vanadio e sddio. A presenca destes materiais poderia causar
problemas de corrosdo nas palhetas do rotor da turbina, inviabilizando seu uso.
Combustiveis como carvdo ou biomassa sfo materiais solidos, de modo que a sua
utilizagdo em turbinas deve primeiramente passar por um processo de gaseificacdo e
limpeza de modo a tornar-se possivel a sua utilizagdo. Um sistema simplificado IGCC ¢

mostrado na figura 4.20.
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Figura 4.20 Ciclo de Turbina a Gas com Gaseificador.

No gaseificador entram o combustivel (carvdo, biomassa), ar e/ou vapor necessarios para a
gaseificagdo do material, o ar é suprido pelo compressor da turbina a gas e o vapor pode ser
suprido por uma fonte externa ou por uma caldeira de recuperagio que aproveite os gases de
exaustfio da turbina a gds. Apos ser gaseificado o gas de carvdo ou biomassa, passa por um
sistema de limpeza, onde ¢ limpo de particulados e outras impurezas, sendo entdo injetado na
cdmara de combustio da turbina a gas, onde ¢ queimado e logo depois expandido gerando
poténcia. O gas produzido tem baixo poder calorifico, Saravanamutto (2001) cita o valor de 5000

k¥/m’ em comparagio aos 39000 kJ/m®, alcancam eficiéncias de até 48%.

Os trabalhos de Consoni e Larson (1994), Souza-Santos (1997), Faaji et al. (1997), Walter
et al (1998) e Arrieta et al. (2000) analisam varios aspectos sobre este tipo de ciclo, sendo boas

referénctas para um aprofundamento para a compreensio deste.
4.1.9 Turbinas a gis usando gas de alte fornoe (GAF)

O GAF ¢ um “residuc” do processo de fabricag3o de ferro-gusa em altos fornos e sua

composi¢do e disponibilidade variam de acordo com caracteristicas intrinsecas a fabricacio de

gusa.
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O uso de turbinas a gas queimando gases siderurgicos ja era reportado desde a década de
50. Segundo Mukherjee, (2000), entre 1949 e 1959, a (Asea Brown Boveri, ABB) instalou e
operou na Europa, mais de 21 plantas de poténcia com turbinas a gas utilizando GAF, como
combustivel principal. ABB reporta que estas turbinas operaram por mais de 200.000 horas de

servigo sem matores dificuldades operacionais.

A caracteristica diferencial deste gas € o baixo poder calorifico (entre 2 e 3 MJ/kg) que faz
com o que fluxo de combustivel seja de 18 a 20 vezes maior que o de uma turbina a gas

convencional operando com gas natural.

As principais modificagbes nas turbinas a gas acontecem na camara de combustio, de modo
a acomodar o maior fluxo de gases e o dimensionamento dos queimadores, uma vez que a
composi¢do do GAF leva a uma menor temperatura adiabatica de chama, a relagio
ar/combustivel deve ser monitorada de modo a se manter a temperatura dos gases na entrada da
turbina em niveis adequados. Outra caracteristica neste tipo de turbina é o fato que a quantidade
de ar comprimido pelo compressor € muito menor do que no caso do gis natural, necessitando
um monitoramento da operagio do compressor de modo a ndo se atingir a “surge line” do mapa
de performance do mesmo nestas condigGes fora do ponto de projeto. Este aspecto é
particularmente critico em razio que as turbinas até agora utilizadas foram adaptadas e nio

projetadas para operar com este tipo de gas pobre.

Pfenninger (1977) reporta alguns problemas encontrados nas unidades instaladas pela ABB
nas décadas de 50 e 60.

e Deposigdc de carbono do pré-aquecedor de gas;

O modelo de pré-aquecedor de gas usado nestas turbinas era idéntico ao usado em todas as
outras unidades convencionais da época. O GAF contém monoxido de carbono e hidrogénio
como ingredientes combustiveis. Porem o monéxido de carbono somente € estavel a temperaturas
acima de 600°C e abaixo da faixa 250-300°C. Na presenca de pequenas particulas de ferro ou se
0 gas estd em contato com superficies oxidantes a seguinte reagdo quimica pode ocorrer entre
300-600°C.

2CO + catalisador <> CO, + C (4.11)
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Sendo o carbono depositado. No caso, a temperatura media do pré-aquecedor de gas girava
em torno de 400°C. Portanto, em condigdes adequadas para que as paredes do pré-aquecedor
atuem como catalisadores e acontecera a formagio de carbono nas paredes deste, o que diminui 2
vazdo de gas para a cAmara de combustdo, afetando o desempenho da maquina. Este fenémeno
resultou em mudancas no projeto dos pré-aquecedores de gas de modo que trabalhem numa faixa

de temperatura de até 250°C, para evitar a formagdo de carbono.
. Contaminagio e corrosao;

O ar nas vizinhangas de grandes siderirgicas normalmente possui muito po em suspenszo,
sendo necessaria & utilizac@io de filtros adequados para se manter o nivel maximo de impurezas
permitido para operagio de modo a se evitar a deposicio de impurezas nas palhetas do
compressor, o que acarretaria na diminui¢io da vazdo e também na diminuicio da margem de

surge na operagao.

Em relagfio ao compressor de gas, o GAF contém de 8 a 40 mg/Nm® de sujeira. Utilizam-se
precipitadores eletrostaticos para reduzir a quantidade para niveis entre 1 e 2 mg/Nm’, niveis
aceitaveis para uso em turbinas a gas. Diversos casos de corrosdo nas palhetas do compressor de
gas e da turbina foram reportados. A composicio do GAF varia de planta para planta, de acordo
com a composi¢io do minério de ferro usado para a fabricagdo do ferro gusa. O GAF pode conter
sujeiras que contém substdncias alcalinas, sulfatos de zinco, Oxidos de vanéddio entre outros
materiais corrosivos. Normalmente a quantidade dos compostos € muito pequena, porém durante
longos periocdos de operago o nivel de corrosdo nas palhetas torna-se inaceitavel. Segundo
Mukherjee (1995) a ABB reporta o revestimento das palhetas do compressor de gas e da turbina
com compostos baseados em cromo e 0 uso de inibidores injetados na corrente de gas como

oxido de silicio, aluminio e magnésio.

Segundo Mukherjee (2000) o uso de turbinas a gas queimando GAF foi descontinuado no
final da década de 60 e inicio da década de 70, devido a diminuicio da disponibilidade do gas de
alto forno, gragas a mudangas no processo de producio de ferro-gusa. Porém, a partir de meados

da década de 90 voltou-se a utilizar o gas de alto forno em turbinas a gas.
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Milani et al. (1996} mostraram a planta de cogeragio de 500 MW e 140 ton/h de vapor,
instalada em Taranto, no sul da Italia. Baseada em trés modulos de turbinas da GE Nuovo
Pignone, a planta utiliza uma mistura de gases do processo sidertrgico, como o GAF, o LDN (gas
oriundo do processo de reducio do ferro gusa em ago) e GCO (gas proveniente da producdo de
coque metalurgico). Os gases passam por processos de limpeza antes de serem utilizados nas
turbinas que também tém o projeto de seus queimadores modificados para se adequar as

caracteristicas destes combustiveis.

Segundo Power Technology (2002) na Holanda, 2 Hoogovens Steel Works instalou uma
planta de ciclo combinado utilizando uma turbina Mitsubushi MW701 que utiliza gas de alto
forno como combustivel principal e gas natural como backup. A turbina a gis gera 1248 MW e a
turbina a vapor mais 25 MW totalizando 150 MW de poténcia instalada. A planta aproveita a
tecnologia que a Mitsubishi adquiriu na operagiio de turbinas queimando GAF desde a década de
60. Qutras companhias siderirgicas européias possuem estudos para efetuar modificagdes

semelhantes em suas respectivas plantas, Gas Turbine World (1997).

Na China, a Baosham Iron & Steel instalou uma planta de ciclo combinado usando somente
GAF como combustivel, produzindo uma poténcia de 150 MW e provendo ainda 180 ton/h de
vapor, de acordo com a necessidade da siderirgica. A planta utiliza uma turbina Alstom-ABB
GT1IN2 que utiliza a mesma tecnologia desenvolvida pela ABB nos anos 60 e 70 (Stell
Technology (2002)).

4.1.10 Controle de emissdes em Turbinas a Gas

Ao contrario da queima de combustiveis fosseis como carvio mineral, os sistemas de
poténcia compostos por turbinas a gas sdo considerados de combustio limpa por queimarem
preferencialmente gas natural, sendo que o principal poluente nestes sistemas sfo os oxidos de
nitrogénio (NOy). Os compostos NOx compreendem o NO, N;NO; e o NO,. As crescentes
restrigBes de paises como Japdo e os paises da Comunidade Européia aos niveis de emissdes
destes compostos, estimulou o desenvolvimento de técnicas que reduzam os indices de emissdes

das turbinas a gés operando ao redor do mundo, Makansi (1988).

A formag3o do NOx em qualquer processo de combustio tem duas componentes:

96



a) NOx térmico;
by NOx combustivel.

O NOx térmico dé-se pela fixagio do nitrogénio atmosférico na chama. O processo de
formacéo deste tipo de composto € chamado de mecanismo de Zeldovich. As principais variaveis
que controlam o mecanismo sdo a temperatura adiabatica de chama e o tempo de permanéncia na
cidmara de combustio. O NOx combustivel da-se pela conversio das ligagdes presentes no
combustivel, sendo dependente da relagio ar/combustivel, além das duas outras variaveis citadas
no caso de NOx térmico, Gomes (2001).

Saravanamutoo et al. (2001) cita que o controle de emissdes de NOx pode ser feito
diretamente no momento da combustdo ou através de um tratamento pos-combustiio. No caso de
controle na combustio, pode-se indicar 0 método de injegio de vapor/dgua na ciAmara € o uso de
queimadores de baixo NOx. Ja os tratamentos de pos-combustio sdo basicamente feitos pelo

tratamento dos gases de escape da turbina utilizando redutores cataliticos seletivos.
4.2 Caldeiras de Recuperacio

Caldeiras de recuperacgdo tém por fungfo bisica o aproveitamento da energia contida nos
gases de exaustdo provenientes da turbina a gas. A caldeira de recuperagio é o elemento
fundamental numa planta de ciclo combinado, influindo decisivamente nos custos de
implementacfio e operagio da planta. Numa central termoelétrica de ciclo combinado, o calor de
escape das turbinas a gas serve como fonte de energia para um ciclo a vapor. As caldeiras de

recuperagio podem ser classificadas segundo alguns critérios:
Quanto a dispesicio:

» Horizontal: possuem a superficie de troca disposta ao longo do plano horizontal. Sua
principal vantagem ¢ a possibilidade da colocacio de uma maior 4rea de troca sem a necessidade

de reforgo estrutural. Porém, este tipo de caldeira necessita de grande 4rea no plano horizontal,

¢ Vertical: possuem superficies de troca dispostas ac longo do plano vertical. Ocupa uma
area menor no plano vertical, porém grandes areas de troca requerem refbrgos estruturais,

aumentando o custo de investimento inicial.
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ii. Modo de operacio:

¢ Conveccdo natural: a circulagio se estabelece pela diferenca de pressGes gerada pela
diferenca de densidade existente entre a fase liquida e o vapor. A principal vantagem ¢ a auséncia

de bomba de circulagiio. Porém, nio permite a geragio de vapor a niveis supercriticos.

» Conveccio forgada: a circulagdo se estabelece pela diferenca de pressdes gerada através de
um acionamento mecanico (bomba). Permite a gerac3o de vapor a pardmetros supercriticos,
melhorando a eficiéncia global da planta. A necessidade da bomba € o uso de materiais mais

resistentes de modo a suportar pressdes supercriticas aumentam o custo de investimento.

il
H

Modo de recuperacio;

¢ Sem queima suplementar: usando somente os gases quentes da turbina, consegue-se uma

quantidade menor de vapor gerado, mas uma eficiéncia do ciclo maior.

¢ Com queima suplementar: aumentando-se a quantidade de vapor gerado, maior poténcia
no ciclo Rankine, porém diminuindo-se 2 eficiéncia do ciclo € aumentando-se o custo operacional
pelo maior consumo de combustivel. Esta pratica permite a utilizagio de combustiveis menos

“nobres” na caldeira dando maior flexibilidade ao sistema.
iv. Nitmere de niveis de pressio:

¢ Um nivel de pressdo: possui projeto de simples execuclio, construgio, mas possui menor

capacidade de recuperagdo de calor e menor versatilidade de aplicagao.

» Dois e trés niveis de pressdo: maior capacidade de recuperagio e flexibilidade na aplicacio

em relagio a um nivel de pressdo, porém maior complexidade na execugio de projeto.
V. Arranjo dos tubos:

¢ Caldeiras flamotubulares: nestas caldeiras o gas escoa dentro dos tubos e a energia é
transferida para a mistura agua/vapor por fora dos tubos. S3o econdmicas para baixas descargas

de gas; facilidade de limpeza, sendo adequadas para a utilizagio de gases sujos.
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e Caldeiras aquatubulares: a mistura dgua/vapor flui pelos tubos e o gis por fora destes. Sdo
adequadas para altas descargas de gases e altos niveis de pressdo de vapor. Também sio
adequadas para situagBes onde a quantidade de calor transferida é alta e a diferenga minima de
temperatura ¢ baixa; possui maior flexibilidade para adi¢do de um superaquecedor e possui

resposta rapida as variagdes de carga.

O principal parimetro de projeto das caldeiras de recuperagiio € o chamado pinch-point,
que consiste na diferenca entre a temperatura dos gases na saida do evaporador e a temperatura
de saturagiio do vapor. O pinch-point, mais que um parimetro termodinimico, reflete aspectos
econdmicos, uma vez que caldeiras de recuperagdo com baixo valor de pinch-point requerem
maiores areas de troca. O pinch-point é importante para a eficiéncia de 2° Lei, quanto menor o

seu valor, maior serd a eficiéncia da caldeira de recuperagéo.

Além do pinch-point outro pardmetro considerado é o chamado approach, a diferenca entre
a temperatura de saturaglo e a temperatura do liquido na saida do economizador. A Figura 4.21
mostra um diagrama de temperatura versus calor transferido em uma caldeira de recuperagio

mostrando os pontos onde se mede o pinch-point e o approach

gases

= pinch-point
Pt et 7
8 %"%%
S 1 p—
ax /_
o <
E approch
=
dgunalvapor
superaquecedor evaporador economizador

calor transferido

Figura 4.21: Diagrama temperatura-calor transferido {pinch-point e approach)
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4.2.1 Ciclo combinado com caldeiras de um nivel de pressio.

A figura 4.22 mostra o diagrama de uma caldeira de recuperagio com um nivel de pressio,
acoplada a uma turbina a gas, gerando vapor a alta pressdic e temperatura para uma turbina a

vapor e recebendo condensado.

Figura 4.22 Sistemna com caldeira de recuperacdo para um nivel de pressdo.

A caldeira de recuperagiio ¢ constituida por um superaquecedor, um evaporador ¢ um
economizador de alta pressfo, constituindo a caldeira de recuperagiio propriamente dita ¢ um
evaporador ¢ um economizador de baixa press3o dimensionados para suprirem a demanda de
vapor ac desaerador. A figura 4.22 ainda mostra uma turbina a gas que fornece os gases quentes
para a caldeira de recuperagio, uma turbina a vapor, condensador ¢ bombas de condensado e
alimentagdo. Para demonstrar o comportamento do ciclo com um nivel de pressio em funcio de
pardmetros como pressdo e temperatura do vapor, valor do pinchk point e perda de carga, varias
sinulages foram executadas verificando o comportamento da eficiéncia da caldeira e do ciclo

combinado e do trabalho especifico gerado, entre outros. Para fazer a simulagio destes
pardmetros termodindmicos foi utilizado o sofiware GATE CYCLE®(2003). A simulagio

considera os seguintes valores padrdes:
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Tabela 4.2 Condigdes de simulagio para o ciclo combinado com 1 nivel de pressdo

Temperatura gases {saida da turbina a gas) 520°C
Temperatura do vapor (saida do superaquecedor) | 515°C
Temperatura de saida (gases) 120°C
Pressdo do vapor 48 bar
Pressdo no condensador 0,05 bar
Pinch-point 13,8°C
Vazao de gases de escape 439 8 kg/s

Para cada pardmetro simulado os outros pardmetros permanecem constantes, desta forma
podemos avalitar a sua influencia no desempenho do ciclo combinado de maneira direta. A

turbina a gas considerada é uma ABB GT11N2, que utiliza gases siderurgicos como combustivel.
a) Pressao do vapor

A figura 4.23a mostra como a variagdio da pressfo do vapor afeta a poténcia gerada na
turbina a vapor. A poténcia da turbina a vapor ¢ dada pelo produto do fluxo massico de vapor
(kg/s) pela diferenca de entalpias entre a entrada e a saida da turbina. Aumentando-se a pressio,
temos um aumento inicial da poténcia na turbina a vapor, atingindo-se um valor méximo, em
torno de 40-45 bar e em seguida um declinio desta. O aumento da pressdo do vapor diminui a
entalpia na entrada e na saida da turbina a vapor e a vazio de vapor, porém o salto entalpico na
turbina aumenta até o limite de 70 bar para entfo diminuir, fazendo com que o trabatho produzido
atinja um valor maximo para uma dada variagio da pressdo do vapor. A figura 4.23b mostra a
variagio da pressdo com diferentes valores de temperatura do vapor na saida do superaquecedor.
Neste caso quanto maior a temperatura do vapor, maior € o trabalho produzido na turbina, mas o

comportamento em relagdo & variagdo da pressio permanece ¢ mesmo.
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Figura 4.23 :a) Poténcia da turbina vapor versus pressdo de vapor b) para diferentes temperaturas

do vapor.

Quando se analisa a influéncia da pressdo do vapor no titulo do vapor na saida da turbina e

a eficiéncia da caldeira de recuperacdo, os resultados sdo mostrados nas figuras 424 € 4.25. O

titulo do vapor € um fator importante no projeto de turbinas para evitar a formacdo de gotas de

liquido na saida da turbina a vapor e conseqiientemente problemas de erosdo nas palhetas desta

devido a cavitagdio; segundo Kehihofer et al (1999) um valor minimo recomendado é de 0,85.

Aumentando a pressdo do vapor o titulo tende a cair como mostrado na figura 4.24. Logo, valores

altos da pressdo de vapor tendem a diminuir o titulo do vapor a niveis nfio aceitaveis.
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A eficiéncia da caldeira de recuperacgfo € calculada segundo a relagio proposta por Liszka
et al (2003):

_ Qursa (4.12)

N
Hgys
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Figura 4.25 Eficiéncia da Caldeira de recuperagdo versus pressdo do vapor

onde: Hgasé a entalpia dos gases na entrada do superaguecedor e QHRSG a diferenga de

entalpia entre o vapor na entrada ¢ na saida da caldeira de recupera¢iio. O aumento da pressdo do
vapor diminui a eficiéncia de 1° Lei da caldeira de recuperagiio. Uma baixa pressio de vapor

diminui a temperatura de exaustdo dos gases na saida do economizador de baixa, permitindo um
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melhor aproveitamento do calor dos gases. Quando se aumenta a pressdo a temperatura de

exaustdo sobe diminuindo a eficiéncia, como mostrado na figura 4.25.

Na figura 4.26, a variagio da pressdo do vapor em func¢do do calor trocado no condensador
mostra que o aumento da pressiio diminui o calor que deve ser trocado no condensador. O
aumento da pressdo diminui a vazdo de vapor. Assim como as entalpias de entrada e saida
permanecem constantes, diminui dessa forma o calor trocado. Logo, matores pressdes de vapor,
acarretam diminuicio na quantidade de fluido refrigerante, seja ele, dgua ou ar, no caso de
sistemas que utilizem torres de resfriamento. No entanto, o aumento da pressio traz algumas

vantagens econdmicas:
* Menor se¢do de exaustio na turbina a vapor;
e Menor vazdo de vapor, levando a menores dimensdes de tubulagdes e valvulas,

» Reducio da necessidade de agua ou ar para resfriamento
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Figura 4.26 Calor trocado no condensador versus pressio do vapor

b) Temperatura do vapor

Na figura 4.27 ¢ mostrado o comportamento da poténcia da turbina quando se aumenta a
temperatura do vapor na saida do superaguecedor. Aumentando-se a temperatura temos um
aumento da entalpia do vapor na entrada e na saida da turbina, porém o salto entlpico aumenta.
A vazdo de vapor diminui, pois quanto maior a temperatura do vapor com a mesma condigio de

temperatura ¢ vazio dos gases de aguecimento, menor a capacidade de geracdo de vapor da
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caldeira de recuperacio. Porém o aumento do salto entalpico compensa a menor vazio de vapor
de modo & aumentar a poténcia na turbina a vapor com o aumento da temperatura do vapor.
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Figura 4.27 Poténcia da turbina vapor versus temperatura do vapor.

A influéncia da temperatura do vapor no titulo do mesmo na saida da turbina e na eficiéncia
da caldeira de recuperagdo ¢ mostrada nas figuras 4.28 e 4.29, respectivamente. O aumento da
temperatura € benéfico para o bom funcionamento da turbina, uma vez que quanto maior a
temperatura maior o titulo do vapor na saida, diminuindo a possibilidade de haver cavitagio nas

pas da turbina. Embora isto requer agos de melhor qualidade.
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Figura 4.28 Titulo do vapor versus temperatura do vapor.

Ja a eficiéncia da caldeira de recuperagdo apresenta uma diminuicdio com o aumento da
temperatura, uma vez que a capacidade de geraciio de vapor da caldeira diminui ao aumentarmos

o nivel de entalpia requerido pelo vapor na saida do superaquecedor.
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Figura 4.29 Eficiéncia da caldeira versus temperatura do vapor.

¢)  Pinch-point na caldeira de recuperacio.

Um importante par@metro na otirmizagdo do ciclo a vapor em um ciclo combinado é o
pinch-point, que afeta diretamente a quantidade de vapor gerada. A figura 4.30 mostra como
varia a poténcia da turbina a vapor em fungio do pinch-point da caldeira. A diminuigio do pinch-
point possibilita aumentar a quantidade de vapor gerado e, consegilentemente, a poténcia na
turbina a vapor, porém a diminuigio do pinch-point aumenta a area de troca de calor da caldeira,

como mostrado na figura 4.31, e conseqilentemente os custos de investimento.

Poténcia Turbina Vapor (MW)
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Pinch Point {°C)
Figura 4.30 Poténcia da turbina a vapor versus pinch-point.
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d) Perda de pressio na caldeira;

O projeto da caldeira de recuperagido deve ser feito de maneira que a perda de pressdo do
lado dos gases seja a minima possivel. Esta perda de pressdo afeta fortemente a poténcia da
turbina a gas e conseqilentemente a poténcia e a eficiéncia do ciclo combinado, pois a perda de
pressdo faz com que a expansio na turbina de poténcia da turbina a gas seja feita a um nivel mais
elevado, o que diminui o salto entalpico e o trabalho produzido. Parte da perda de trabalho pode
ser recuperada no ciclo a vapor devido ao aumento da temperatura de exaustdo dos gases na saida
da turbina a gés. Na figura 4.32 se observa: a)os efeitos da perda de pressio na poténcia do ciclo

combinado, b) na turbina a gas e c¢) na area superficial da caldeira de recuperagéo.

2046 4
I _
204.4 ~ L
g \.
g 2042 - \
3 ] .
B 2040 ~—
£ ] ®
8 203,34 \.
2 ] ™~
5 2036 .
Ag 4 \'
£ 20344
E ] \'
203,2
; \o
1 S —
3 16 15 el 25 30 35 40 43 S0
perda de pressdo (mbar) a)

107



160,5 4
i,
160,90 = \‘
s 1
S 15954 \‘
£ 1590+ \.\.
é 1585 ‘ \.
& 1585+
c% -4 \‘
£ 15804 ~
- .\
157,54 ®
¥ F T L ¥ H L] ¥ T bl T T 1
5 10 15 20 25 36 35 40 45 50
perda de pressiio (mbar) b)
50600 @
50500 \
1 ®
50400 \
£ 50300
T \.
3 50200
b=
5 0100 e
F 50100+ N
g k ®
250000 ™~
] .\
49900 .\.
. —
49800 b
T T T T T 1 1 F ) ¥
5 1 15 2 25 3@ 3% 40 45 5D
perda de pressiic (mbar) C)

Figura 4.32: a) poténcia ciclo combinado, b) poténcia turbina a gas, ¢) Area superficial da
caldeira versus perda de pressdo.

4.2.2 Ciclo combinado com caldeira de recuperagio com dois niveis de pressio

Na figura 4.33 apresenta-se um esquema de uma caldeira de recuperagio com dois niveis
de pressdo. Cada conjumto superaquecedor-evaporador-economizador consiste num nivel de
pressdo. A geragdo de poténcia ¢ feita em dois niveis de pressdo, sendo que o vapor de alta
pressdio expande primeiramente na turbina de alta e se junta com o vapor de baixa pressio
produzido no conjunto superaquecedor-evaporador-economizador de baixa pressio, sendo que
este também disponibiliza vapor para o desaerador. Uma caldeira de recuperacio deste tipo
possui melhor eficiéncia, principalmente porque consegue recuperar mais calor que uma de um
nivel de pressdo, caracteristica dada pela temperatura de saida dos gases no economizador de

baixa, muito menor.
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Para demonstrar o comportamento do ciclo com dois niveis de pressio em fungdo de
pardmetros como nivel de pressio de alta e baixa e temperatura do vapor, valor do pinch point do
evaporador de baixa e de alta e a perda de carga, vérias simulacdes foram executadas verificando
o comportamento da eficiéncia da caldeira e do ciclo combinado, do trabalho especifico gerado

entre outros.

Os principais pardmetros do ciclo sio simulados considerando os seguintes valores de

referéncia mostrados na tabela 4.3.

Tabela 4.3 Condicdes de simulagdo para o ciclo combinado com 2 niveis de pressdo

Temperatura gases (saida da turbina a gas) 520°C
Temperatura do vapor (saida do superaquecedor) | 515°C
Temperatura de saidas (gases) 120°C
Pressdo do vapor (alta) 105 bar
Pressdo do vapor (baixa) 1,72
Pressdo no condensador 0,05 bar
Pinch-poin (alta e baixa) 13,8°C
Vazio de gases de escape 439,8 kg/s
TVHP TVLP T COND

Figura 4.33 Sistema com caldeira de recuperagdo para dois niveis de pressio.

a) Pressio do vapor
Dois fatores devem ser notados quando se selecionam os niveis de alta e baixa pressio em

caldetras de recuperacio de dois niveis de presso. A pressio do vapor de alta deve ser suficiente
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para atingir um bom aproveitamento dos gases e a pressdo do vapor de baixa deve ser a mais
baixa possivel, diminuindo assim a temperatura dos gases de escape e recuperando a maxima

quantidade de calor dos mesmos, Kehlhofer et al (1999).

A figura 4.34 mostra o comportamento da poténcia da turbina a vapor, quando se aumenta a
pressio de alta, considerando trés diferentes niveis da pressdo de baixa. Pela figura, quanto menor
a pressio de baixa mator poténcia € obtida na turbina, assim como quanto maior a pressio de alta
mais poténcia € produzida. Segundo Kehihofer et al(1999) a menor pressdo de baixa aceitavel
esta em torno de 3 bar porque abaixo deste valor, a queda de entalpia disponivel na turbina de
baixa torna-se muito pequena e a vazdo de vapor torna-se muito grande, aumentando 0s custos

dos equipamentos.

A figura 4.35 mostra a variagio do titulo do vapor em fun¢io do aumento da pressdo do
vapor de alta. Da mesma maneira, que no caso de um Gnico nivel de pressfo, o aumento da
pressdo de alta diminui o titulo na saida da turbina, devendo este aumento de pressio ser

monitorado de modo a ndo ultrapassar o limite minimo do titulo especificado para a turbina.
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b) Temperatura do vapor.

Quando a caldeira de recuperagdo possui dois niveis de pressdo, a expansdo do vapor na
turbina acontece em duas se¢des. A poténcia produzida em fungio da variacio da temperatura do
vapor em- cada uma das etapas € mostrada na figura 4.36. Quando se considera a variagio do
vapor na se¢do de alta, considera-se que a temperatura de entrada na segio de baixa é mantida em
115°C. Neste caso, aumentando-se a temperatura também aumenta a poténcia total da turbina a
vapor. Quando se aumenta a temperatura na entrada da segiio de alta, aumenta-se a entalpia na
entrada e também o titulo na saida da secfo, o que aumenta a poténcia, mas também acontece um
aumento na entalpia do estagio de baixa devido ao titulo maior obtido na saida da segdo anterior,
0 que aumenta também a poténcia gerada na se¢io de baixa. No caso da variacdo da temperatura
na entrada da segdo de baixa, o aumento desta faz aumentar a entalpia de saida da seciio de alta,
diminuindo a poténcia gerada nesta se¢do, aumenta a entalpia de entrada da segfo de alta, mas
também aumenta o titulo da saida da secio de baixa, diminuindo a poténcia gerada da secio de
baixa também. De modo geral, para se maximizar a gera¢io de poténcia, a temperatura na entrada

da seclio de alta deve ser a mais alta possivel e na entrada da seciio de baixa a menor.
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¢)  Pinch-point

As figuras 4.37 e 4.38 apresentam o comportamento da poténcia na turbina a vapor € da
area da caldeira de recuperacdo em fungio do pinch de alta para diferentes valores do pinch de
baixa. O pinch-point no evaporador de alta tem menor influéncia numa caldeira de dois niveis de
pressdo do que numa de um dnico nivel, pois a energia que ndo € recuperada na segdo de alta
pressdo pode ser aproveitada na secio de baixa pressdio. Os valores do pinch-point de alta ¢ baixa
pressdo sdo relacionados. A redugo do pinch de alta aumenta a area superficial do evaporador e
do economizador de alta, mas reduz a area da segZo de baixa. Isto acontece porque a temperatura
dos gases apds o economizador de alta se reduz, diminuindo a quantidade de calor disponivel

para ser aproveitado na se¢io de baixa.
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4.2.3 Ciclo combinade com caldeira de recuperacio com trés niveis de pressio

A figura 4.39 mostra um diagrama de uma caldera de recuperacio com trés niveis de
pressdo: alta, intermedidria e baixa. Como nos casos anteriores, 0 conjunto superaquecedor-
evaporador-economizador de baixa pressio também disponibiliza vapor para o desaerador. Uma
caldeira de recuperacio de trés niveis de pressdo possui um nivel de aproveitamento dos gases
quentes da turbina ainda melhor que as caldeiras de um e dois niveis de pressdo, porém os niveis

de complexidade de construgio e operagio também sio mais elevados que os anteriores.

Para demonstrar o comportamento do ciclo com trés niveis de pressdo em fimngio de
pardmetros como niveis de alta, intermediario e de baixa pressio e de temperatura do vapor, valor
do pinch point nos evaporadores dos niveis de alta, intermediario e de baixa ¢ a perda de carga,
varias simulagdes foram executadas verificando o comportamento da eficiéncia da caldeira e do

ciclo combinado, do trabalho especifico gerado entre outros.

Tabela 4.4 Condigdes de simulagio para o ciclo combinado com 3 niveis de pressdo

Temperatura gases (saida da turbina a gas) 520°C
Temperatura do vapor (saida do superaquecedor) | 515°C
Temperatura de saida {gases) 120°C
Press@o do vapor (alta) 105 bar
Pressdo do vapor {intermediaria) 17 bar
Pressiio do vapor (baixa) 1,72 bar
Presséo no condensador 0,05 bar
Pinch-poin t(alta, intermediaria e baixa) 13,8°C
Vazio de gases de escape 4398 kg/s
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Figura 4.39 Caldeira de recuperagio para dois niveis de pressio.

a) Pressido do vapor

A figura 440 mostra a variagio da poténcia na turbina a vapor em fungdio da pressio de
alta, para diferentes pressbes intermedidrias, mantendo-se a pressio de baixa constante.
Dependeﬂdo do nivel da pressdo de alta, temos valores de pressdo intermediaria que trazem uma
maior poténcia & turbina. Quando se utiliza uma pressio de alta em torno de 50 bar, a pressiic
ntermediaria que produz maior poténcia esta no nivel de 10 bar, mas quando se tem uma pressio
de alta em torno de 110 bar a melhor pressio intermediaria esta em 30 bar. Assim, para buscar
extrair o maior nivel de poténcia da turbina deve-se manter um nivel de controle rigido das

pressoes.

Quando se varia a pressdo de baixa, a poténcia da turbina atinge um valor méximo para
entdo diminuir com o aumento da pressdo de baixa. A pressio de alta foi mantida em 110 bare a
pressdo intermedidria em 17 bar. Porém com o aumento da pressdo de baixa diminui a érea
superficial da caldeira de recuperacio. Essas duas simulagdes sio mostradas nas figuras 4.41 e
4.42.
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b) Temperatura do vapor

O comportamento da poténcia da turbina em relagdo a variagio da temperatura do vapor na
entrada dos trés niveis de expansdo € mostrado na figura 4.43. Neste ciclo existe disponibilidade
de vapor em trés niveis de superaquecimento diferente, a simulagio foi feita variando-se um
destes niveis mantendo-se os outros dois com temperatura constante. A variagio da temperatura
do vapor na secio de alta pressio tem efeito mais significante do que nas se¢des intermediaria e
de baixa pressdo, enquanto a variagdo da temperatura do vapor na entrada das segfes produz uma
variagdo muito pequena na poténcia produzida, porém existe uma pequena vantagem em se

aumentar a temperatura na entrada da se¢@o de pressdo intermediaria
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Figura 4.43 Poténcia da turbina a vapor versus temperaturas nas se¢des de pressio de alta,

intermediaria e baixa.

T
180

¢) Pinch point.

O efeito da variaglo do pinch-point nas trés se¢Bes de pressio, mostra um comportamento
similar ao caso de caldeira de recuperaciio com dois niveis de pressio. A poténcia da turbina
aumenta com a diminuicio do pinch e a adrea da caldeira de recuperacio aumenta
exponenciaimente quando o valor do pinch tende a zero. Este comportamento é mostrado nas
figuras 4.44 e 4.45, onde se analisa a influéncia do pinch da segiio de alta com diferentes valores

do pinch da secdo intermediaria na poténcia da turbina e na area superficial da caldeira,

respectivamente.
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4.2.4 Qutros Pardmetros.

A simulagio de outros pardmetros importantes na analise de ciclos combinados foi
executada também utilizando o sofiware Gate Cycle®{(2003). Os pardmetros simulados sdo o uso

de queima suplementar e variacio da temperatura ambiente.

a} Queima suplementar

A queima suplementar € uma maneira de aumentar a performance das caldeiras de
recuperagio, através da instalag#o de queimadores na entrada dos gases quentes da furbina a gas,
de modo a adicionar uma quantidade de energia a estes, possibilitando assim aumentar a

temperatura e a geragio de vapor na caldeira de recuperacdo. A queima suplementar € apropriada
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devido a presenga de oxigénio suficiente nos gases de combustio, possibilitando a queima de
combustivel suplementar. Num ciclo de turbina a gas aberto com um Unico estagio de combustio,

somente de 30 a 50% do oxigénio contido no ar € usado para combustio.

Segundo Kehlhofer et al (1999), as primeiras unidades de ciclo combinado utilizavam
queima suplementar, principalmente, pois a temperatura de exaustio das turbinas era baixa e
existia vantagem em aumentar a temperatura na entrada da caldeira. Porém, com o avango da
tecnologia das turbinas a gas, que possibilitou alcangar temperaturas de exaustio cada vez

maiores, em muitos casos ndo ¢ vantajosa a execugio da queima suplementar.

A queima suplementar tem como desvantagens a diminui¢do da eficiéncia do ciclo e um
maior custo operacional devido ao maior consumo de combustivel Porém aumenta a
flexibilidade de operac¢do, em casos de operagio da turbina a gis em carga parcial ¢ em centrais
de cogeragdo onde se produz calor e eletricidade, possibilitando um controle separado das duas
varidveis. A figura 4.46 mostra 0 comportamento da poténcia total € da turbina a vapor com o
aumento da temperatura de exaustfio em um ciclo combinado com um unico nivel de pressio. O
aumento da poténcia total e da turbina a vapor € linear e consegue-se um grande aumento da
mesma quando se aumenta a temperatura de exaustio na turbina a gas. Porém, a eficiéncia do
ciclo (figura 4.47) combinado diminui ao aumentar a temperatura de exaustiio, mostrando que o

aumento do consumo de combustivel € bastante maior que a poténcia adicional conseguida no

ciclo.
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Comparando-se o caso entre dois ciclos com e sem queima suplementar, constata-se que a
presenca de queima suplementar aumenta bastante a poténcia produzida na turbina a vapor. Essa
diferenca ¢ expressa na figura 4.48. No caso do ciclo sem queima suplementar, a simulacgio foi
feita considerando até a temperatura maxima que pode ser atingida na entrada da caldeira de
recuperacio.
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Figura 4. 48 Trabalho na turbina a vapor versus temperatura do vapor {com e sem queima

suplementar)

b} Temperatura Ambiente

Existem duas razbes para que a temperatura ambiente afete a poténcia e a eficiéncia das

turbinas a gas.
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. As turbimnas a gas sdio sempre projetadas para determinado fluxo volumétrico.
Aumentando-se a temperatura do ar reduz-se a densidade e conseqiientemente a vazio massica

para 0 mesmo fluxo volumétrico. A vazio massica determina a poténcia produzida pela turbina a

gas.

. O volume especifico do ar aumenta proporcionalmente & temperatura de entrada no

compressor, aumentando a poténcia de compressdo requerida no mesmo, sem um correspondente

aumento da poténcia na turbina.

A figura 449 mostra a variagdo relativa da eficiéncia dos ciclos com a temperatura
ambiente. Para o ciclo a gas a eficiéncia diminui com o aumento da temperatura como
demonstrado anteriormente, porém no caso do ciclo a vapor € do ciclo combinado, a eficiéncia
aumenta com 0 gumento da temperatura. Isto ocorre pelo fato gue o aumento da temperatura
ambiente também faz aumentar a temperatura dos gases que saem da turbina o que melhora a

eficiéncia do ciclo a vapor. No computo geral o efeito também faz aumentar a eficiéncia do ciclo

combinado.

Na figura 4.50 observa-se o mesmo comportamento para a poténcia total produzida por
cada ciclo. No caso do ciclo a gas a poténcia diminui aumentando-se a temperatura ambiente.
Para o ciclo a vapor o aumento da temperatura favorece a produgio de poténcia, o que também
aumenta a poténcia do ciclo combinado.
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Figura 4.49 Eficiéncia relativa dos ciclos com a temperatura ambiente
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Figura 4.50 Poténcia relativa dos ciclos com a temperatura ambiente

Este capitulo traz uma abordagem geral dos sistemas de turbina a gés e ciclos combinados

com diferentes niveis de pressiio. O uso do ciclo combinado em plantas de geraciio de poténcia
--tem -se tornado comum-devido & alta eficiéncia atingida e grande flexibilidade operacional. A
proposta de repotenciamento deste trabalho baseia-se na adogdo de um ciclo combinado que sera

abordada no capitulo 6.
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Capitulo 5

Analise Termoeconémica do Sistema de Geracio Atual da CST.

Este capitulo ird conduzir a analise exergética ¢ termoecondmica para as plantas do atual
sistema de geracdio de poténcia da Companhia Siderirgica de Tubarfo apresentados no Capitulo
1. Na secdo inicial do capitulo € executada a analise exergética, determinando a irreversibilidade
gerada e a eficiéncia exergética, em cada componente das plantas. Depois, uma analise de custo
exergético, determinando o valor do custo exergético unitario e total de cada corrente de
energetico do sistema, assim como o custo da poténcia elétrica produzida e do vapor para
processo. Finalmente uma anélise dos custos monetérios, considerando os custos de investimento,

manuten¢3o e operaciio de cada sistema.
5.1 Analise Exergética

A analise inicla-se nos componentes da planta 1, para as condigdes de projeto e operago,
em seguida a mesma avaliacio € feita na planta 3. Sendo a planta 2 idéntica a 3, ¢ desnecessario
reportar os dados desta

5.1.1 Pianta 1

A tabela 5.1 apresenta os valores de exergia total na planta 1 nas condicdes de projeto, e

operagdio referenciados a fig. 1.5.0s dados de operagdo foram obtidos em um dia normal de
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operacdo e sdo representativos das condi¢des de operagiio. A exergia dos gases siderargicos €

calculada como demonstrado no Anexo B.

Tabela 5.1 Exergias Totais Planta 1 — Condi¢des de Projeto e Operacgio

o Localizagio Exergia (kW)
Projeto | Operagéo
Saida da Caldeira 1037409 | 107308,96
Entrada da Turbina 103159,50 | 105432,55
1° extragio 9887,49 | 2192 87
2° extracio 299031 | 3285,84
3° extragio 2784,00 | 297262
4° extracdo 2379,59 | 2545,84
Entrada do Condensador 4725,14 | 5310,56
Entrada — Bomba de Condensado| 59,99 64,15
Entrada do Desaerador 327402 | 3501,48
Saida do Desaerador 607247 | 649504
Saida do Atemperador 146,59 436,80
Entrada Bomba de Alimentacdo | 6511,24 | 7116,98
Entrada da Caldeira 1217748 | 11751,04

Para avaliar o desempenho exergético de cada componente definem-se as eficiéncias de 2°

Lei de cada equipamento. Para a caldeira, turbina a vapor, bombas ¢ os trocadores de calor foram

definidas eficiéncias racionais, Eq. (2.13). Para o condensador, desaerador e atemperador as

eficiéncias de 2° lei sfo definidas segundo o conceito de entradas e saidas, mostrado pela Eq.

{2.14). A Tabela 5.2 mostra a definigio do insumo ¢ produto dos componentes da planta 1.

Tabela 5.2 Defini¢do de produto e insumo para os componentes da planta 1

Componente Insumo Produto
Caldeira EC EE - EZO
Turbina E, By -Es-Eg-E;—Eg-Eg| Wry

Bomba de Condensado WBC Em - Ell
Bomba de Alimentagio WFW E 17 EIS
Bomba de Resfriamento Waw Eg3 ~Eqy
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AEJ Es ~Eos Ep-Ey

GC Ex; —Ej E3~Ep

HTR-1 Eg~Eos Ey—Ei3

HTR-2 Es—-Ejg Eis—Eqy

HTR-3 {projeto) Ess —E3q Esp —Ejg

HTR-3 {operagéo) E41 - ﬁz;z Eze —Ejo
Componente Entrada . Saidi_l

Condensador Eg+E3 +E3; +E39 Ejo +E3,
Desaerador E24 +E6 + Els E16
Atemperador {projeto) E40 +E 5 E35
Atemperador (operagio) E45 + El E40

Para determinar a irreversibilidade nos componentes da planta, aplicam-se as equagbes de

balanco de exergia nos mesmos; Aplicando-se a eq (4.12) aos componentes, temos as seguintes

equacgoes.

Componente Y. mee, Y mgeqg Wy iye
Caldeira E 20 + Ec E} - icaldeira
Turbina a Vapor E, Ey+Es+Ec+E7 +Eg+Eg | Wyy | Iqy
Condensador Eg+E34 +Eq; Eip+E3n - Toond

Bomba de Condensado Eqg Eyy Wi Tie
Desaerador Eog +Eg +E;3 Eis - IpEsa
Bomba de Alimentag3o Elg Em Wﬁ;v Trw
Atemperador (projeto) E 40 + E 3 E3 5 - iatemp

Trocadores de Calor

AEJ Ep +Ey Egs+Ep, - 1AES

GC Eg3 +Epp Egs +Eq3 - Igc

HTR-1 Eg+E; Eog+Eqs B I S
HTR-2 E; +Eyy Egg +Ejs - lyrr2
HTR-3 (projeto) Esg+Eqq Esp+Eq - Trs
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Em relagio as condigbes de projeto, as equagdes de balango de exergia sofrem as seguintes

alteracdes, para as condi¢des de operagio.

HTR-3

Esn+Eqg

Es +E4

IuTR3

Atemperador

El +E45

Euo

Iatemp

Os balangos descritos acima permitem determinar o valor da irreversibilidade gerada em

cada equipamento e em todo o sistema.

As eficiéncias de 2° Lei e as irreversibilidades geradas sdo mostradas na Tabela 5.3 nas

condigbes de projeto e operacio e representadas graficamente nas Fig. 3.1, 5.2 ¢ 5.3.

Tabela 5.3 Eficiéncias de Segunda Lei e Irreversibilidade Gerada na Planta 1.

Equipamento Eficiéncia de 2° Lei  Irreversibilidade (MJ) % (urreversibilidade)
Projeto  Operagio  Projeto  Operagiio  Projeto  Operagdo
Caldeira 48 880 49,560 131,174 112,068 82,004 78,319
Turbina a Vapor 83,740 80,480 17,206 20,443 10,756 14,287
Condensador 23,850 23,820 4,465 4,983 2,791 3,482
Bomba — condensado 79,700 79,710 0,041 0,043 0,026 0,030
Bomba — alimentagio 98 260 98,250 0,132 0,126 0,083 0,088
Bomba — resfriamento. 69,70 69,70 0,569 0,622 0,356 0,435
AEJ 62,430 62,43 0,104 0,108 0,065 0,075
GC 57,600 57,600 0,114 0,119 0,071 0,083
HTR-1 51,170 51,170 1,249 1,305 0,781 0,912
HTR-2 83,240 83,240 0,684 0,715 0,428 0,500
HTR-3 91,980 98,300 1,125 0,154 0,703 0,108
Desaerador 92,160 92,240 0,517 0,538 0,323 0,376
Atemperador 95,500 98,360 2,578 1,763 1,612 1,232
Total 28,301 31,201 159,958 142,987 100,00 100,00
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A eficiéncia exergética racional da caldeira esta entre 48,5 ¢ 49%, nas condi¢des de projeto
e operacdo, respectivamente. Esta eficiéncia ¢ funcio da exergia do vapor na entrada e saida da
caldeira. O nivel de pressdo e temperatura entre as duas condi¢des € o mesmo, justificando que a

eficiéncia seja praticamente a mesma.

A eficiéncia exergética da turbina ¢ de 83,7 e 80,48% nas condi¢Bes de projeto € operagéo,
respectivamente. A diminui¢do do uso de uma das extracdes da turbina nas condigdes de

operagdo aumenta a poténcia gerada, porém acarretando uma pequena diminuico na eficiéncia.

A eficiéncia exergética do condensador € 23,8% em razfio da propria fungdo dissipativa do

equipamento.

Os valores de irreversibilidade gerada mostram que a caldeira € responsével por mais de
78% de toda a irreversibilidade gerada na planta. A turbina a vapor, o conjunto de trocadores de
calor + desaerador ¢ o condensador, nesta ordem sio os responsiveis pelo restante das
irreversibilidades. Estes valores sdo tipicos de plantas deste porte e caldeiras neste nivel de

pressdo, Torres (1997).

As mudancas adotadas no projeto so responsaveis pelo aumento da eficiéncia global da
planta em 10,24% e uma diminui¢do de 10,6% no total da irreversibilidade gerada. A diminuigdo
do uso de uma das extragdbes na turbina possibilitou um aumento de 3% na poténcia gerada, a
diminuigio do consumo de GAF ¢ a possibilidade da utilizagio de GCO possibilitou diminuir a
irreversibilidade gerada na caldeira mantendo-se os mesmos niveis de pressdo € temperatura
anteriores, porém com um pequeno aumento na vazdo de vapor. Estas mudangas somente sdo
possiveis quando existe disponibilidade de vapor, via CDQ, suficiente para manter estas

condigBes de operagio.
5.1.2 Planta 3

A Tabela 5.4 apresenta os valores de exergia total na planta 3 nas condigdes de projeto,

referenciados & Fig. 1.6.
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Tabela 5.4 Exergias Totais Planta 3 — Condicdes de Projeto e Operacio

Localizacdo Exergia (kW)
Projeto | Operagdo
Saida da Caldeira 108183,5 | 106997,00
Entrada da Turbina 105552,54 | 105083,82
1° extragdo 156515 143,66
2° extracdo 5994 62 1678,77
3° extracio 2732,84 | 485248
4° extracdo 3510,81 | 209543
5° extracio 2836 234135
Entrada do Condensador 4608,12 | 4576,60
Entrada — Bomba de Condensado{ 359,93 59,33
Entrada do Desaerador 3093,57 | 3073,31
Saida do Desaerador 8066,33 | 790754
Saida do Atemperador 439,21 151,88
Entrada Bomba de Alimentagio | 767237 | 7977,56
Entrada da Caldeira 15638 10 | 10226,13

Na Tabela 5.5 as eficiéncias de 2° Lei para a Planta 3 sio definidas de forma aniloga a

Planta 1.

Tabela 5.5 Definigdo de produto e insumo para os componentes da planta 3

Componente Insumo Produto
Caldeira E, E,-Ey
Turbina E3 WES —E6 -E7 -Eg 'EQ -Ew “Ell WTV

Bomba de Condensado WBC El 37 Ezz
Bomba de Alimentacio Wj{:w Ez; - I:320
Bomba de Resfriamento WSW Egg - Egl
AEJ Egﬁ - E33 E14 - EB

GC E30 “E34 ElS '""EM

HTR-1 ?g “E;;s E::IG "EIS

HTR-2 Es, —Es Ej7-E

HTR-3 Es ~Egy By -Ey
HTR-4 E5 - E33 E23 - Ezz
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Componente ‘ Entrada Saida

Condensador Ejj+E4 1 +Ep E» +Egg
Desaerador E29 + E7 + E17 Elg

Atemperador E 4+ El Ez

Os balangos de exergia sfo anadlogos aos definidos para a Planta 1.

Componente S hee, Trgeg Wye | Iye
Caldeira E, +E; E; - | 1eadeira
Turbina a Vapor E, Es+Bc+Ey+Eg+Eg+Ejg+E | Wry | Ity
Condensador By +Egg +Eq B +Eq - Ieond
Condensado By iy Wi | T
Desaerador Es+E7 +E Eig - IpgEsa
Sote b i | o
Atemperador -
Trocadores de Calor
AEY Ei3+Eg By, +Es3; - N
GC Ei4 +E30 Ejs+E3, - Ige
HTR-1 Ejs +Eg E¢+Ess - Iy
HIR-2 Ejs +E3) Ej7+E3 - Tameo
HTR-3 By +E3 Egy +E3y - Iutrs
HTR-4 Eqy3 +Es Eyp +Egg IgTR-4

A Tabela 5.6 e as figuras 5.4 a 5.6 mostram os valores de eficiéncia de 2° Lei,
irreversibilidade gerada e a proporgio da irreversibilidade gerada em cada equipamento da Planta

3, nas condicdes de projeto e operagdo.
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Tabela 5.6 Eficiéncias de Segunda Lei e Irreversibilidade Gerada na Planta 3

Equipamento Eficiéncia Exergeética | Irreversibilidade (MJ) | % (irreversibilidade)
Projeto | Operagao | Projeto | Operaciio | Projeto | Operagio
Caldeira 54,60 52,20 102,975 | 112,645 | 84,8890 | 85472
Turbina a Vapor 90,78 90,03 9,663 10,481 7,966 7,953
Condensador 23,67 23,87 3,914 4,340 3,227 3,293

Bomba — Condensado | 79,68 79,70 0,010 0,041 0,008 0,031

Bomba — Alimentacéio | 97,96 97,96 0,592 0,185 0,488 0,140

Bomba — Resfriamento.! 67,10 67,10 0,545 0,546 0,449 0,414

AEJ 62,89 62,89 0,085 0,093 0,070 0,071
GC 91,92 6512 0,027 0,000 0,022 0,000
HTR-1 58,25 58,25 0,940 1,043 0,775 0,791
HTR-2 86,44 86,44 0,442 0,490 G,365 0,372
HTR-3 97.36 98,00 0,345 0,209 0,285 0,159
HTR-4 97,87 99 42 0,375 0,059 0,309 0,045
Desaerador 89,63 89,66 0,831 0,918 0,685 0,697
Atemperador 76,90 99,48 0,563 0,741 0,464 6,562
Total 34,55 34,34 121,306 | 131,791 | 100,000 | 100,000
1.2
[ Jeendighes de projete
I condicdes de aperagic
1.0 5 12 14
2 & 13 | - Caldeira
16 2 - “Turbins a Vapor
5 087 ; @ e Condanad
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Figura 5.4 Eficiéncias de 2° Lei dos equipamentos - Planta 3
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Figura 5.6 Distribui¢fo da irreversibilidade gerada entre os equipamentos — Planta 3.

A eficiéncia exergética da Caldetra variou de 54,6% para 52,5; A planta 3 possui niveis de
pressdo ¢ temperatura mais elevados que a planta 1 justificando a maior eficiéncia. A menor
eficiéncia da caldeira nas condigGes de operagio deve-se ao aumento no consumo de

combustivel.

A eficiéncia exergética da turbina alcanca 90% em ambas as condigles analisadas. A
diminuicdo do uso de uma das extracdes da turbina nas condigbes de operaciio aumenta a

poténcia gerada.

131



A eficiéneia exergética do condensador, 23%, € a mesma em relacio & planta 1.
s p

Os valores de irreversibilidade gerada mostram que a caldeira € responsavel por mais de
85,5% de toda a irreversibilidade gerada na planta. A turbina a vapor, o conjunto de trocadores de
calor + desaerador e o condensador, nesta ordem s3o os responsaveis pelo restante das
irreversibilidades. Na planta 3, a caldeira tem uma fragio da geragdo de irreversibilidade maior
que a da planta 1, devido ao maior valor da eficiéncia exergética da turbina, levando a uma
menor geracio de irreversibilidade na mesma, diminuindo sua fragdo de irreversibilidade gerada.

Os outros equipamentos tém proporgdes semelhantes que ao caso da planta 1.

As mudancas adotadas no projeto sdo responsaveis pelo aumento da poténcia gerada em
7,6%, de 8,64% na irreversibilidade gerada ¢ uma diminuigo de 0,6% na eficiéncia global da
planta. O uso das extragdes que alimentam os trocadores de calor HTR~3 e HTR-4 possibilitaram
o aumento da poténcia gerada, porém tal atitude acarreta um menor pré-aquecimento da agua de
alimentagio da caldeira, levando & necessidade do aumento do consumo de combustivel na
mesma. Este aumento de consumo de combustivel ocasionou o aumento da irreversibilidade

gerada.
5.2 Custo Exergético

A Teoria do Custo Exergético formulada por Lozano e Valero (1993) foi utilizada para
determinar o custo exergético de cada um dos fluxos que compdem os sistemas. O calcunlo é feito

através de equagdes de balango de custo em cada componente, como mostrado pela Eq. (5.1)

ZkiEi - ZkeEe =0 (5.1)

Onde “k” define o custo exergético unitario e “E” a exergia total do fluxo. Os subscritos

Ly [ 1945

¢” ¢ “1” indicam os fluxos que entram e saem do volume de controle, respectivamente.

As equagdes determinadas pelo balanco de custos resultante da aplicagio da Eq. (5.1) nos

volumes de controle, formam um conjunto de equagdes lineares com o niimero de variaveis maior
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que o nimero de equagdes. Para se obter um sistema com solugdo Unica € preciso arbitrar

algumas relagdes extras, igualando o niimero de equagBes com o de varidveis.

Para demonstrar a aplicagio da metodologia, analisa-se inicialmente a planta 1 nas
condiches de projeto e operagdo, determinando-se os custos exergéticos de cada fluxo e também

o da poténcia produzida. Em seguida a mesma abordagem ¢ feita para a planta 3.
5.2.1 Planta 1

Aplicando-se a Eq. (5.1) para os volumes de controle da planta 1, nas condigbes de projeto,
referenciados a Fig. 1.5, obtém-se as seguintes equagdes de balango de custo exergetico,

mostradas na Tabela 5.7

Tabela 5.7 Equacgbes para o balanco de custo exergético — Planta 1

Componente 2 kiE; S keEe
Caldeira Eogkag +E k¢ Eiky
Turbina a : : : : - . : :
Eiks +Ezke +Egke + E-ks + Egke +Egkg + Weyk
Vapor Es ks 4K g tEsks +Egkg +E7k7 +Egkg + kg TVEp
Condensador Egkg +E34k34 +E31k31 EIOklO +E32k32
Bomba de . .
Ei1ki1 —~ Whak
Condensado Erokio 12117 Whe®p
Desaerador E24k24 %Eﬁké "!”E}Skls E16k16
Bomba de - : ;
. E Eigkie — Wao k
Alimentagiio 17%17 18718 fw®p
Atemperador E4Qk 40+ Esks E35k35
Trocadores de calor
AEJ Eqpkoy +Eqikyy Epskgps +Eqakyp
GC Eq3kps +Ejzky Eqckoe +Eiskis
HTR-1 Egkg +E 3ki3 Eagkog +Eiskys
HTR-2 E7k7 +Eskya Ejgkog +Eq5kys
HTR-3 Ezgkie +E19kyo Eapksp + Eggkog




As relagbes extras arbitradas sfio definidas seguindo as proposi¢des de Valero e Lozano
(1993):

1) O custo exergético dos fluxos de entrada (neste caso, o fluxo de combustivel ¢ da agua

de make-up} sfo considerados com valor unitario:

2) Considerando que toda a irreversibilidade gerada pela turbina deve ser “carregada” pelo

custo exergétice da poténcia, isto € obtido igualando-se os custos do vapor que entra ¢ sai da

turbina;

3) Em valvulas e nos, onde existe apenas divisio dos fluxos sem a geragio de

irreversibilidade, os fluxos de entrada e saida possuem o mesmo custo exergético unitario.

4) Nos trocadores de calor que pré-aquecem a agua de alimentacio da caldeira, considera-
se que o custo exergético unitario da corrente de vapor € o mesmo na entrada e saida do trocador
de calor. Assim o custo da irreversibilidade gerada ¢ agregado ao custo exergético da agua de

alimentagio que deixa o trocador de calor.

Na Tabela 5.8 mostramos as relagGes determinadas pelas hipoteses sugeridas por Valero e
Lozano {1993).

Tabela 5.8 Hipoteses para as relagdes adicionais na determinagfio do custo exergético — Planta 1

Hipotese | Relacdo | Hipdtese | Relagio | Hipdtese Relacdo | Hipotese | Relagido
1 k=1 2 | ky=k, 3 4 | kpy =kys
Kzg =1 ks =k, | Vilwla20| k,=k; ka3 =k
ke =k, ks =k, kg =kg
k7 =k, | valvula 21 | k3¢ =Kkas ky =kyg
kg =k, k37 =ks;s k3 =ksg
kg = k2 Valvula 22 k40 = k17
kig =kyy
N6 13 kyy = ks
ko4 =kj
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Assim € possivel obter um sistema de equagdes lineares com solugfo unica. Para resolver o
sistema de equagdes foi utilizado o software EES®(2003), este software possui um banco de
dados onde as propriedades termodinidmicas, como entalpia e entropia, sdo determinadas atraves
dos valores de temperatura, pressdo e titulo do vapor, sendo assim uma ferramenta bastante

flexivel para a determinacio dos custos exergéticos.

Para as condicdes de operacdo consideram-se também as seguintes equacdes de balangos de

custos:

Componente 2 kiE; TkeEe,

HTR-3 Egﬂsz,l +}:319k19 EZOkEO +E42k42

Atemperador | Ejk; +Egskys E 40k 10
N6 25 E3gk3g + E3ok3g E41k41
No 15 E3cksg +Espksg Egky

E as rela¢des adicionais:

Componente
Fonte de vapor do CDQ | k3p = 2,681
HTR-3 kg1 =kgp
No 26 kgz =kyy | kgg =kyp

O custo exergético unitario do vapor provide do CDQ foi estimado como tendo o mesmo

valor que o vapor gerado pela planta 1 nas condi¢Ges de projeto.

A Tab 5.9 apresenta os valores dos custos exergéticos unitarios e totais da planta 1 para as

condi¢Ses de projeto e operagio.
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Tabela 5.9 Custo exergético unitario e total - planta 1

Custo Unitario | Custo Total (kW)
Projeto | Operacio | Projeto | Operagio

Saida da Caldeira 2,609 | 2338 |2774711 252570
Entrada da Turbina 2609 2338 |275949; 251202
1° extragio 2,609 ¢ 2338 | 25001 5225
2° extracio 2,609 | 2338 8008 7829
3° extragdo 2,609 | 2338 7313 7083
4° extracdo 2,609 | 2338 6262 6066

Entrada do Condensador 2,609 | 2,338 | 12102 | 12656
Entrada — Bomba de Condensado| 2,609 | 2,338 157.8 152.8

Entrada do Desaerador 6,367 | 5,842 | 21019 | 20457
Saida do Desaerador 4982 | 4,448 | 30508 | 28891
Saida do Atemperador 4,748 | 3,779 | 679,5 1651
Entrada Bomba de Alimentacio | 4,66 4365 | 34694 | 31065
Entrada da Caldeira 4,186 | 3,795 51456 | 44595
Saida para Processo 2,764 - 7541 -
Poténcia Elétrica 3,473 3,306 |219504| 215072

Comparando-se as condigBes de projeto e operagiio, verifica-se uma diminui¢io de 4,6 e
1,61% nos custos unitario e total, respectivamente. A diminui¢io do custo exergético ¢ explicada
pelas modificacdes na planta 1. O uso do vapor externo proveniente do CDQ, permite aumentar a
poténcia gerada sem um grande aumento do consumo de combustivel, mantendo-se uma vaziio de
vapor nominal muito proxima do valor de projeto. Os valores encontrados do custo exergético
sdo semelhantes a outras plantas de ciclo Rankine que trabalham com estes niveis de pressio,

Torres (1999).
5.2.2 Planta 3

Para a avaliagdo da planta 3 a Eq. (5.1) foi aplicada ao sistema referenciado a Fig. 1.6,

obtendo-se as seguintes equagBes de balanco de custo exergético, mostradas na Tabela 5.16:
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Tabela 5.10 Equagdes de Balangos de Custo exergético - planta 3

Componente > k;iE; Tk.Ee. =0
Caldeira Eckc +}:523k23 Elk;
_ Esks+Egkg +Eqky +Egkg +Egkg +
Turbina a Vapor Eqks > . .
Ejokio +Eqiki +Wrvkp
Condensador Enk“ +E80k80 +E41k4l Elzkiz +I:379k79

Bomba de Condensado Epskqn Ejski3 + Wpcky

Desaerador Eqokqg + E7k7 +Eq7ky7 E;gkig
Bomba de Alimentacgio Eagkag Eqkog - prkp
Atemperador Epky +Eik; E-k,
Trocadores de Calor
AE] Ei3kq3 +Egskog Eigkyy +Egskss
GC E gk +Ezpksg Ejskys +Eggksy
HTR-1 Eckie +Egks Ejskys +Esskss
HIR-2 Eigki + Expkay Ej7ky7 +Esgksg
HTR-3 Ejjky; +Egiky Egpkqp +Es7ksy
HTR-4 Eoskos +Esks Egpkgo +Esgksg

As relagdes adicionais sdo definidas de maneira analoga a planta 1, mostradas na tabela 5.1.
A Tabela 5.12 mostra os resultados para o custo exergético unitario e total para as condigdes de

projeto e operacgdo da planta 3.

Comparando-se 0s custos exergéticos unitario e total nas condigdes de projeto e operagdo,

verifica-se um aumento de 1,08 e 8,76% nos custos unitario e total, respectivamente.

A restricio ao uso de duas extragdes de vapor da turbina que alimentam os dois altimos
trocadores de calor, acarretam a um menor nivel de pré-aguecimento da agua de alimentacio da
caldeira, aumentando o consumo de combustivel e o custo exergético da poténcia gerada.

Comparando-se as duas plantas, devido aos niveis de temperatura ¢ pressdo maiores da planta 3,
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esta produz a poténcia elétrica com um custo exergético até 16% menor que a planta 1.

Tabela 5.11 Hipoteses para as relagdes adicionais na determinagfio do custo exergético — Planta 3

Hipotese | Relagdo | HipGtese | Relacdo Hipotese Relagio | Hipdtese | Relagio
1 kcﬂl 2 ks -'—'—k3 3 4 k26 mk23
k6 2k3 Valvula 13 k3 mkz k30 :k34
ko =kj ky =k, kg =kss
kg ka Valvula 18 k24 -“-k4 k32 :k36
kg =kj kyo =ky k3; =kz7
kIO :kg Valvula 20 kzg mk}g ks =k38
kyp=ks kgq =kjo
Valvula 23 k31 = k6
ks =kg
N6 120 k 26 = k24
ky7 =k
kpg =k
Tabela 5.12 Custo exergético unitario e total - planta 3
Custo Unitario | Custo Total (kW))
Projeto | Operacio | Projeto | Operacio
Saida da Caldeira 2,293 | 2,311 |244640| 247224
Entrada da Turbina 2,307 | 2325 |239787| 244344
1° extracdo 2,367 1 2,325 11618 | 3341
2° extracdo 2,307 | 2,325 9971 3904
3° extragdo 2,307 | 2325 9912 11283
4° extracdo 2,307 | 2325 4353 4872
5° extragio 2,307 | 2325 4872 5444
Entrada do Condensador 2,307 | 2325 9523 10641
Entrada — Bomba de Condensado | 2,307 | 2,325 1239 138.4
Entrada do Desaerador 4882 | 57293 14543 | 16267
Saida do Desaerador 3,706 | 3846 | 26626 | 30413
Saida do Atemperador 3,597 1 3773 546,3 573
Entrada Bomba de Alimentacio | 3,597 | 3.773 | 28358 | 30098
Entrada da Caldeira 3,086 3,629 | 50640 | 37113
Poténcia Elétrica 2,854 2,911 191286 210008
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5.3 Custo Monetario

O calculo do custo monetario de cada corrente de energético € definido através das

equacOes de balancos de custos, analogas as de custos exergéticos, como mostrado pela Eq. (5.2)

Custo monetariototal = 7y +3¢E; - 3cE. =0

52
Custo monetario de operagio =  Y.¢E; - 2.c.E. =0 (52)

onde o “c” é o custo monetario unitario (US$/kJ) e Z; (US$/s) € o custo de amortizagio,

manuten¢do e operacio dos equipamentos inseridos no volume de controle. Neste valor de custo
podem ser considerados os investimentos iniciais, de manutengio e de amortizacdo. O cilculo de
custo dos gases siderrgicos utilizados como combustivel sdo mostrados no Apéndice B e o dos

equipamentos no Apéndice A.

As equagles de balango de custos monetarios sio andlogas as do calculo do custo
exergético, adicionando-se neste caso o custo dos equipamentos. Portanto as mesmas
consideracdes em relacgdo as relagdes extras do caso do custo exergético sfo validas para este

€aso.

A andlise exergoecondmica executada foi baseada em combustivels siderirgicos para
determinar o custo dos quais, seria necessario analisar cada um dos processos sideriirgicos que 0s
produzem. Uma anélise mais precisa deveria levar em conta a estimativa de custo de cada gas,
uma vez que apresentam caracteristicas diferentes e s3o provenientes de processos diferentes,
especialmente em relacio ao valor do PCI. Em razdo da dificuldade de quantificagiio dos custos
desses gases, optou-se pela realizacdo de uma estimativa do custo dos gases, de zero, tratando-os
como rejeitos, até o custo do gas natural. A Fig. 5.7 mostra uma estimativa de preco do MWh
gerado em relacio a diferentes porcentagens do preco do gas natural, para a Planta 1, em

condigbes de projeto.



45

,,;: 40 /.
L
&5 ]
% 35 ./
5 o
3 504 ./
L
B 1 ./
=)
‘.@ 25 ./
£
]
S 204 /.
E<l
ST I
15 1 T T * T T T v ¥ * ¥
2 20 40 €0 8c 100

Fragdo do Prego do Gas Natural (Us$ikg)
Figura 5.7 Prego do MWh gerado em fung#io do prego do gas natural.

Duas sdo as condigdes em que sio calculados os custos monetarios na planta 1. Na Tabela
5.13 os valores do custo monetario para os fluxos da planta 1, considerando-se as condigdes de
projeto e operagiio, sdo apresentados considerando-se somente os custos dos combustiveis
necessarios para a operagdo da planta balizados pelo custo do gas natural, enquanto na Tabela
5.14 sio mostrados os custos considerando-se também os dos equipamentos. Nas Tabelas 5.15 ¢
5.16 os mesmos resultados sdo apresentados para a planta 3. Na Tabela 5.17 os valores de custo
do MWh gerado séo apresentados considerando, custo do combustivel estimado pelo preco do

gas natural e custo total considerando também o custo dos equipamentos.
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Tabela 5.13 Custo monetario unitario e total - planta 1 (somente combustiveis)

Localizagéo Custo Unitario (US$/GJ) | Custo Total (US$/b)
Projeto Operagio | Projeto | Operacio
Saida da Caldeira 4 847 4 496 1855,4401 1706,760
Entrada da Turbina 4,847 4,496 1845360 | 1706,760

1° extragio 4,847 4,496 167,184 | 35,496

2° extracdo 4. 847 4,496 533,568 53,172

3° extracdo 4 847 4 496 48,888 | 48,132

4° extracdo 4 847 4,496 41,868 | 41,220

Entrada do Condensador 4,847 4 496 80,928 | 85968

Entrada ~ Bomba de Condensado | 4,847 4,496 1,056 1,039
Entrada do Desaerador 11,74 11,03 139,464 | 138,996
Saida do Desaerador 9,206 8,395 202,932 | 196,272

Saida do Atemperador 8.774 7,165 4,522 11,268
Entrada Bomba de Alimentacgio 9,565 7,888 230940 | 211,932
Entrada da Caldeira 7,751 7,781 343,008 | 323,244

Saida para Processo 5,134 - 50,436 -

Poténcia Elétrica 6,451 6,24 1532,880! 1527480

Tabela 5.14 Custo monetario unitario e total - planta 1 (combustiveis + equipamentos)

Localizacio Custo Unitario (US$/GJ) | Custo Total (US$/h)
Projeto Operacdo | Projeto | Operacio
Saida da Caldeira 6,674 6,252 2555,280| 2385720
Entrada da Turbina 6,674 6,252  |2541,240|2372,760
1° extragdo 6,674 6,252 230,220 | 49,356
2° extracio 6,674 6,252 73,728 | 73,944
3° extragéo 6,674 6,252 67,356 | 66,888
4° extracio 6,674 6,252 57,672 537312
Entrada do Condensador 6,674 6,252 111,456 | 119,520
Entrada — Bomba de Condensado| 6.674 6,252 1,453 1,444
¥Entrada do Desaerador 19,1 18,27 226,980 | 230,328
Saida do Desaerador 17,01 15,85 374,760 | 370,440
Saida do Atemperador 16,04 13,38 8,262 21,038
Entrada Bomba de Alimentagdo 16,04 13,38 379,440 | 355,428
Entrada da Caldeira 13,73 132 607,680 | 548,280
Saida para Processo 7,131 - 70,020 -
Poténcia Elétrica 11,42 11,14 2713,6802727,000
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Tabela 5.15 Custo monetario unitario e total - planta 3 (somente combustiveis)

Localizagio Custo Unitario (US$/GJ) | Custo Total (US$/h)
Projeto Operacdo | Projeto | Operagio
Saida da Caldeira 4,291 4,324 1641,600]| 1659, 240
Entrada da Turbina 4291 4324 1605,600 | 1635,840
1° extracgio 4,291 4,324 71,796 2,237
2° extracdo 4,291 4,324 66,744 |+ 26,136
3° extraco 4,291 4.324 66,348 | 75,528
4° extracdo 4291 4324 29,149 | 32,623
5° extragio 4,291 4,324 32,620 | 36,468
Entrada do Condensador 4,291 4,324 63,756 | 71,244
Entrada — Bomba de Condensado| 4,291 4,324 0,829 0,927
Entrada do Desaerador 9,079 9,844 97 380 | 108,900
Saida do Desaerador 6,955 7,153 109,980 | 123,120
Saida do Atemperador 6,69 7,017 3,658 3,838
Entrada Bomba de Ahmentacio | 6,691 7,017 189.864 | 201,528
Entrada da Caldeira 5,739 6,751 339,048 | 248 472
Poténcia Elétrica 5,308 5415 1332,000] 1461,960

Tabela 5.16 Custo monetario unitario e total - planta 3 (combustiveis + equipamentos)

Localizacio Custo Unitario (US$/GI) | Custo Total (US$/h)
Projeto Operagdo | Projeto : Operacio
Saida da Caldeira 6,234 6,131 2377,800| 2345,040
Entrada da Turbina 6,234 6,131 23846401 2352.240

1° extracdo 6,234 6,131 113,004 | 3,171

2° extracdo 6,234 6,131 096,984 37,044
3° extragio 6,234 6,131 96,408 | 107,100

4° extracio 6,234 6,131 42336 | 46260

5° extracdo 6,234 6,131 47376 | 51,696
Entrada do Condensador 6,234 6,131 92,628 | 101,016

Entrada — Bomba de Condensado | 6,234 6,131 1,205 1.314
Entrada do Desaerador 16,32 17,03 174,006 | 188,424
Saida do Desaerador 13,78 13,46 159804 | 174,528

Saida do Atemperador 12.97 13,18 7,092 7,207
Entrada Bomba de Alimentagio 12,97 13,18 368,280 | 378,360
Entrada da Caldeira 11,75 13,18 644,040 | 503,280
Poténcia Elétrica 10,11 9911 2538,0001 2675 880
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Tabela 5.17 Custo MWh gerado.

Custo do MWh (USS)
Planta| Projeto Operagiio
Comb. | total | Comb. | total
1 23,22 141,121 22,46 40,11
3 19,11 [36,41] 19,49 |35,68
43 %:?i:z:;bfz::mweis - i
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] ope - operagBo
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Figura 5.9 Comparacdo do custo do MWh para a planta 3

O custo do MWh pode ser comparado com valores encontrados por Lima (2001) em sua
avaliacdo para sistemas cogeradores utilizados na inddstria siderurgica brasileira. O sistema

adotado por Lima (2001) segue uma configuracio diferente, pois adota um sistema com 3
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caldeiras de 340t/h cada, 2 turbinas de extragdo/condensagdo e mais 2 turbinas de condensacio
direta gerando 212,72 MW e prevé ainda uma geragio de vapor para processo de 52 ton/h. O
custo do MWh para este sistema ¢ de 28,12 US$/MWh. Ressalta-se que a metodologia

empregada em Lima (2001) ¢ diferente da adotada neste trabalho.
5.4 indices Exergoecondmicos

O uso de indices exergoeconomicos definidos por Tsatsaronis ¢ Winhold (1985), permitem
avaliar a influéncia de cada equipamento no custo global da planta. Os indices definidos so:

diferenca de custo, diferenca de custo relativa e fator exergoecondmico:

Diferenca de custo: Acy =cp  ~Cp (5.3}
Cpg —C

Diferenga de custo relativa: 1, = bl b 3 (5.9
Crk

Fator exergoecondmico: f =~ k (5.5)

Zy +cpx(Epx +Ery)
Onde os valores de cpy € cp ) sdo calculados para cada equipamento de acordo com as
relagdes propostas por Tsatsaronis ¢ Winhold (1985). Z, é o custo amortizado, considerando o

custo de investimento e custo de manutencio do equipamento. Epy e EL,k sdo a exergia

destruida e perdida.

A diferenga de custos para um equipamento mostra em que grau cada subsistema contribui
para os custos dos produtos finais. J4 a diferenca de custos relativa, expressa a mesma idéia,
porém de maneira mais elaborada, uma vez que o aumento de custos que o produto sofre no
componente € medido relativamente ao custo do insumo do componente. O fator
exergoecondmico indica a porcentagem em que o custo do equipamento Z; influencia a
diferenga de custos relativos. Pela defini¢do do fator exergoecondmico observa-se que as perdas e

destruigdo de exergia so avaliadas como tendo um custo igual ao custo do insumo exergético do
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equipamento sendo considerado.

Tsatsaronis e Moran (1997) afirmam que se o valor de f ¢ alto, significa que o custo do
equipamento ¢ responsavel por grande parte do custo do produto desse equipamento, sendo
vantajoso investigar uma diminuicdo do capital de investimento do componente analisando-se o
custo da diminui¢io da eficiéncia do equipamento. Porém um valor de fj baixo significa que
grande parte dos custos dos produtos sdo decorrentes do custo da exergia destruida. Quanto maior
o custo associado as irreversibilidades de um determinado componente, maior a prioridade em se
investigar a possibilidade de se diminuir as irreversibilidades desse equipamento através do
aumento do seu capital de investimento. Os valores de cada indice para os componentes das

plantas 1 e 3 s8o mostrados nas Tabelas 5.18 ¢ 5.19.

Tabela 5.18 indices Exergoecondmicos - Planta 1

Componente Acy Ty fi (%)

: projeto | operagdo | projeto | operacio | projeto | operacio
Caldeira 5,332 | 4884 | 12690 12,730 | 68,680 73,750
Turbina 4747 | 4888 | 0711 | 0782 145510 43,180
AE]J 18,530 | 71,370 | 2777 | 11,420 | 7,100 | 7200
GC 17,140 1 21,710 | 3,115 | 4,132 | 8450 | 8350
HTR1 8,921 8,366 1,337 1,338 112890 12,970
HTR2 3,645 | 3,358 | 0,583 | 0,567 129660 29560
HTR3 1,731 | 2,147 | 0263 | 0,304 {30,330} 67,860
Desaerador 4422 | 3618 | 0352 | 029 72,110} 71,580
Bomba de Condensado | 342,900| 237,900 | 116,000 88 140 [94.910} 95,330
Bomba de Alimentacio} 21,690 | 74,830 | 0,207 | 0,728 28320} 25700
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Tabela 5.19 Indices Exergoecondmicos - Planta 3

Componente Acy Ty iy (%)
projeto | operacdo | projeto | operagdo | projeto | operagio

Caldeira 4,974 | 4896 | 13,790 | 12,530 |76,810| 73,290
Turbina 3,881 3,779 | 0,622 | 0,616 |583800| 56,480
AEJ 2,024 | 8676 | 0,325 1,415 | 9300 | 8540
GC 16,570 | 5,071 0,622 | 0377 [96,030| 97,960
HTR] 6,346 | 6,152 1,018 1,003 17,400 16,190
HTR2 1,960 | 2974 | 0,311 0,480 (35200 37,260
HTR3 0,200 | 2,961 0,032 | 0,483 159960 71,520
HTR4 1,927 | 91,160 | 0,309 | 14,870 (69,0001 93 490
Desaerador . | 3,657 | 3,390 | 0370 | 0346 |67.150} 65,150
Bomba de Condensado | 582,600 299,500 {216,800 112,900 | 95,790 | 95,510
Bomba de Alimentacfio| 4,637 | 40.860 | 0,047 | 0878 [23,310| 39,000

Analisando os componentes de cada planta através dos indices exergoecondmicos Ac, , T, ,
f, observa-se que o comportamento dos componentes € similar nas duas plantas. Analisando a
diferenca de custos, Ac, , observa-se que a bomba de condensado tem o valor mais alto, mas o

trocador de calor HTR4 nas condiges de operago da planta 3 também possui um valor alto de

Acy , devido ao fato da diminui¢do do uso da extragio na turbina diminui o valor do insumo

exergetico cf (yyr4) € diminui o valor da diferenga de custo Ac, (uTR4y: O Mmesmo fato ocorre

com os trocadores de calor AEJ e GC nas condigdes de operacdo da planta 1.

Na analise da diferenga de custo relativa (1, ) considera-se a variagio do custo com o

insumo de cada equipamento. Os equipamentos com maiores valores de (t, ), além dos citados no

caso da diferenca de custos, esta também a caldeira, mostrando a importancia dela na composicio

dos custos finais da planta.

Finalmente, o fator exergoecondmico indica o “peso” que o custo do equipamento tem na
composicio da diferenca de custo relativa. Os componentes que possuem maior valor de 1, s3o a

bomba de condensado, os trocadores de calor AEJ ¢ GC nas condigdes de operagdo da planta 1,

HTR-4 nas condigOes de operagdo da planta 3 e a caldeira em todos os casos. Nas condicdes
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analisadas, estes componentes possuem altos valores de (£, ), indicando que uma diminuigio do

custo de capital, acarretando uma diminui¢8o da eficiéncia dentro de padrdes toleraveis, poderia
contribuir para uma diminui¢io do custo global da planta. Os componentes AEJ e GC possuem

valores baixos de (f ), indicando que um aumento no custo de capital poderia aumentar a

eficiéncia e diminuir os custos globais.

Cruzando as informagbes do fator exergoecondmico com os resultados da analise
exergética, pode-se verificar que componentes como a bomba de condensado, os trocadores de
calor AEJ, GC e HTR-4 tem uma contribuigio de menos de 1% na irreversibilidade total gerada,
enquanto que somente a caldeira contribui com mais de 75%. Assim, modificagdes executadas na

caldeira produzem efeitos mais significativos no custo global da planta.

Neste capitulo, o atual sistema de geragiio de poténcia foi analisado. A comparacio entre as

condicdes de projeto e operacio das trés plantas leva a algumas conclusdes:

As modificagdes implementadas na planta 1 e 2 aumentaram a eficiéncia destas. A
disponibilidade de vapor vinda do CQD permite a diminui¢io do consumo de combustivel e um
pequenc aumento na eficiéncia, o que também possibilitou a diminuiciio do custo exergetico e

monetario.

A planta 3, nas condi¢bes de operagdo, trabalha com uma eficiéncia mais baixa que as
condigdes de projeto, mas consegue aumentar o nivel de produgdo de poténcia. Os custos

exergético e monetario sdo maiores que para as condigdes de projeto.

A planta 3 consegue produzir poténcia com um custo menor que as plantas 1 e 2, devendo-
se isso principalmente a sua maior eficiéncia, aumento este de eficiéncia devido principalmente

ao maior nivel de pressdo desta planta.

Conclui-se, assim, que a analise exergoecondmica permite um diagnéstico da planta nas
suas condigdes de projeto e operagdo indicando ¢ melhor caminho para melhorar a eficiéncia e

diminuir os custo dos produtos da mesma.
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Capitulo 6

Estudo de Repotenciamento

Aborda-se neste capitulo, a proposta de repotenciamento para o sistema de geracdo de
poténcia da CST. A justificativa, as metas e os equipamentos utilizados para realiza-lo sio

abordados a seguir.
6.1. Intreducio
O repotenciamento aqui proposto visa atingir trés metas:

a) melhoria no aproveitamento dos combustiveis disponiveis: os gases combustiveis numa
usina siderirgica constituem uma fonte de energia disponivel que caso nio seja utilizada deve ser
descartada a0 meio ambiente. Esse descarte implica no aumento da poluigdo, efeito estufa e

custos ambientais que oneram o custo do produto final.

b) aumento da oferta de energia elétrica: o uso de tecnologias atuais na geracio termoelétrica
permite atingir eficiéncias acima de 48%. Esses sistemas permitem aumentar substancialmente a
geracdo de energia elétrica e também a producdo de vapor para processo. Dessa forma, permite a
CST manter a auto-suficiéncia durante varios anos, sem necessidade de aumentar a demanda de

combustiveis.
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¢) possibilidade de venda do excedente (regulacio de mercado): a crise energética de 2001
alertou para o problema da escassez da energia elétrica. Disponibilizar energia elétrica para a rede
torna-se, portanto mais uma fonte de receita para a CST. Somando ainda o fato de que esta se

localiza no Espirito Santo, estado que possui um grande déficit de geragéo.
6.2. Demanda energética suprida pela planta de poténcia

Uma usina sidertrgica integrada como a CST consome energia elétrica nas mais variadas
formas. Pontes rolantes, correias transportadoras, compressores de ar, plantas de produgdo de
oxigénio, argdnio, entre outros s3o alguns exemplos de consumidores dentro da usina. A CST
possui capacidade de produzir 4,65 milhGes de toneladas de ago. A demanda de energia elétrica
alcanca 195 MW, possuindo uma capacidade instalada de 220 MW, gerando um excedente de
cerca de 25 MW'

Os gases combustiveis gerados no processo de redugio no alto forno (GAF) e na fabricagéio

de coque (GCO) sfo os principais combustiveis usados na usina.

O GCO possui um alto valor do PCI e é empregado na prdpria produgio de coque € para
alimentar fornos de reaquecimento em varios processos ao longo da cadeia de produgéo do ago,

além de também ser empregado na geracdo de poténcia.

O GAF tem baixo valor do PCI, ¢ gerado em grandes quantidades e € usado no proprio alto

forno para aquecimento e na geragéo de poténcia.

A Tabela 6.1 mostra valores médios da quantidade de gases gerada e de sua utilizag&o.

! Valores referentes a out/ 2001,
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Tabela 6.1 Produgio, consumo e disponibilidade dos gases siderurgicos (kg/s).

BFG COG

Producio 321,706 | 10,251

Coqueria - 4,382

Alto Forno 90,348 | 1,695

Calcinagdo - 1,249

Qutros - 0,610

Disponivel para Geracio de Poténcia | 231,354 | 2,314

Pelos valores mostrados na tabela acima a quantidade de GAF disponivel para geragio de

poténcia € de 230 kg/s ¢ de GCO de 2,30 kg/s. Considerando-se o PCI do GAF de 2530 kJ/kg e
do GCO 42000 kJ/kg

6.3. Sistema de ciclo combinado

Esta proposta de repotenciamento ¢ baseada na adogio de um sistema de ciclo combinado
para geragfo de poténcia ¢ ocasionalmente vapor para processo. Como ja descrito em segBes
anteriores o ciclo combinado € composto por dois ciclos de poténcia distintos: um ciclo de

turbina a gas ¢ um ciclo a vapor, constituido de uma caldeira de recuperacio e de uma turbina a

vapor.

A configuragio adotada para o sistema € mostrada na Fig 6. 1 . Segundo Gomes (2001) na
literatura sdo adotadas normalmente configuragdes do tipo 2-2-1 (duas turbinas a gas, duas
caldeiras de recuperagio € uma turbina a vapor). Esta solugio foi adotada em funcio do consumo

de combustivel de cada turbina e da disponibilidade do mesmo
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As turbinas a gis sio supridas pelo GAF enquanto as caldeiras de recuperagdo sio
alimentadas pelos gases de escape das turbinas e estio projetadas com queimadores que podem
utilizar o gas de coqueria. Esta configuragdo ¢ adotada para a possibilidade de se efstuar queima
suplementar na caldeira de recuperagdo usando-se o gis de coqueria quando este estiver
disponivel. O gés de coqueria, devido a presenca de enxofre ¢ owtros elementos corrosivos, néo ¢

recomendado para ser utilizado na queima em turbina a gis. Nas segBes seguintes sdo

\

HRSG

Figura 6.1 Configurag8o para o sistema de ciclo combinado

apresentados detalhes dos componentes do ciclo

6.3.1, Turbina a gas

O sistema de turbina a gas proposto é baseado no equipamento do fabricante ALSTOM
modelo GT11N2. Esta turbina é resultado da experiéncia deste fabricante em construir sistemas

que operam com gas de alte forno durante os anos 50 e 60, como reportado na segdo 4.1.9 do

Capitulo 4.

151



A justificativa do uso deste modelo de turbina nesta proposta de repotenciamento advém
do fato de ser uma tecnologia ja utilizada, portanto vidvel, e a existéncia de pelo menos uma
planta de poténcia operando com este modelo, especificamente na usina sidertirgica de Baosham,
nas proximidades de Xangai na China®. Qutra possibilidade seria utilizar a turbina do fabricante
Mitsubishi, modelo MW701D, instalada na usina siderirgica da Hoogovens Steel em Ijmond
Holanda®, porém informagbes técnicas sobre o sistema instalado em Baosham permitiram
realizar uma simulagio para as condigdes da CST*, justificande a adogio do modelo para ¢

repotenciamento proposto.

O modelo GT11N2 ¢ projetado para operar usando gas natural, 6leo pesado e também com
gases stderdirgicos, no caso GAF. A principal diferenga deste modelo é o uso de uma cimara de
combustio em forma de silo. Este tipo de cAmara ¢ usado quando o gés a ser queimado tem baixo
poder calorifico de modo que a vazdo de gis € muito maior quando comparado ao caso do

combustivel ser gas natural ou oleo.

Em relagic a outros modelos da Alstom e mesmo outros fabricantes, a GT1IN2 é um
modelo “conservador”. Seja pela razio de presso de 15,5:1 e pela temperatura de entrada na
turbina de 1050°C, outros modelos de turbina a gis possuem estes pardmetros muito mais
elevados, caso da GT26, com razdo de pressio de 32:1 e temperatura na entrada da turbina de
1255°C°, ou por exemplo os modelos MS7001H ¢ MS 90001H da General Electric com
temperatura de entrada de 1400°C°. Um esboco da configuragiio da GT'11N2 é mostrado na figura
6.2".

RN Ltechnol himi - 28/02/2002
| N 0 proiects Lonc., 08/08/2002

* Obtidas através do Engenheiro José Leal Neto — Setor de Utilidades - CST

’ . Catdlogo do fabricante, Turbina GT26 da Alstom Power . Heat rate: 8.862 BTU/KWh
S http://www.gepower. com/dhtml/corporate/en_us/assets/gasturbines_heavy/prod/ms7001h 9001h/performance. jsp
"hitp:/fwww.power.alstom, com/servlet/ContentServer?pagename=0penMarket/Xcelerate/View&inifile=futuretense.i
ni&c=Pagedcid=978627578638
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Figura 6.2 Esquema do modelo GT11N2 - Alstom Power®

O uso do gas de alto forno nestes sistemas demanda o uso de compresser, de modo a
equalizar a pressio do gas com a pressdo do ar na saida do compressor da turbina. A Fig. 6.4
mostra o arranjo turbina a gis — sistema de compressio de GAF, utilizado na simulagdo do
sistema proposto para o repotenciamento. A simulagio foi utilizande o software Gate
Cycle®{2003) considerando separadamente o compressor, a cdmara de combustdo e a turbina.
Fot assumido que a eficiéncia isentropica do compressor era mantida constante no mesmo valor
com gés natural e GAF, idem para a turbina. O conjunto € dividido em duas partes: o compressor
de GAF e a turbina a gas. O GAF oriundo do alto forno € comprimido ¢ injetado na cimara de

combustio, sendo queimado com ar vindo do compressor de ar, produzindo gases quentes a alta

http://www.power.alstom.com/serviet/ContentServerJpagename=OpenMarket/Xcelerate/ View&inifile=futur
etense.ini&c=Page&cid=978627578658



temperatura, sendo estes expandidos na turbina de poténcia, acionando um gerador e produzindo

poiéncia elétrica.

A Tabela 6.2 mostra uma comparagic entre a simulagio feita entre os modelos de turbina a

gés utilizando gés natural e GAF.

Tabela 6.2 Caracteristicas dos modelos utilizando-se gas natural ¢ GAF

Gas natural (PCI = 47451 kJ/kg) | GAF (PCI = 2539 kl/kg)
,, (kg/s) 368,00 260,00
mc (kg/s) 6,95 115,00
g (kg/s) 374,95 375,00
Raz#o de pressio 15,5 5,84
Temperatura de entrada na turbina 1050,00 905,00
Temperatura de saida da turbina 530,00 540,00
Poténcia liquida (MW) 115,00 34 50
Eficiéncia (%) 33,88 28,93

As principais modificagles, na operagio da turbina a gis com a utilizacio do GAF como

combustivel, sdo:
e Aumento da vazio de combustivel: devido ao menor valor do PCI do GAF;

® Diminuigdo do fluxo de ar no compressor: de modo a manter-se a vazio de gases de escape

constante;

o Diminuigdo da razo de pressdo: ao assumir a eficiéncia isentropica do compressor
constante, a diminuigfo do fluxo de ar resulta numa diminuicio da razio de pressdo, como
ilustrado na Figura 6.2, representativa de um mapa de compressor com os pontos de operacio

para gas natural (GN) ¢ GAF, de modo a evitar um ponto de operagio que atinja a linha de surge;

® Diminuigdo da poténcia liquida e da eficiéneia: a utilizagio do GAF diminui a temperatura

atingida na saida da cdmara de combustio, que junio & menor razio de pressio atingida no
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compressor, levam a uma diminuigio da poténcia produzida, o que diminui também a eficiéncia.

razdo de pressdio do compressor (%)

20 a0 60 80 ' 100

vazio massica corrigida(%e)

Figura 6.3 Mapa ilustrativo de compressor - pontos de operagio com gas natural e GAF.

A figura 6.4 mostra um esbogo para o sistema proposto de turbina a gas, as tabelas 6.3 e 6.4

mostram os dados termodindmicos e as poténcias produzidas no sistema.

Tabela 6.3 Dados Termodindmicos do Sistema de Turbina a Gas e Compressio de GAF

Corrente | Vazao (kg/s)| T (°C) | P(bar) | h (ki/kg) | s (kJ/kg-°C) | e (kJ/kg)
1 260,00 15 | 1,01 | 2885 5,661 1,293
2 260,00 | 224 |5.917] 500.2 5,706 199.4
3 375,00 | 903,5 | 5,825| 999 7.510 | 693.1
4 375,00 | 542.13| 1.06 | 367.2 7,541 2519
24 115,00 40 | 12 | 1525 6,016 | 24914
25 115,00 | 2262 | 6,00 | 2103 6,052 | 26759




25

24 ; | écompresséo de GAF /
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=

Figura 6.4 Sistema de turbina a gas proposto.

Tabela 6.4 Poténcia do Sistema de Turbina a Gas e Compressio de GAF.

Equipamento Poténcia (MW}
Compressor de GAF 22,43

Compressor de ar 55,04
Turbina a Gas 161,99
Poténcia Liguida 84,52

6.3.2. Caldeira de Recuperaciio

O uso de caldeira de recuperacdo permite o aproveitamento do calor contido nos gases de
escape de turbinas a gas através da geracio de vapor. O vapor gerado pode ser usado em
processos industriais, aguecimento distrital e geracdo de energia através de turbinas a vapor. Na
secio 4.2, as caldeiras de recuperacio sdo classificadas possuindo um, dois ou trés niveis de
pressdio. Um conjunto economizador-evaporador-superaquecedor constitui um nivel de pressdo.
Atraves de simulagOes realizadas no software GATE CYCLE®(2003) foi possivel estabelecer

uma comparagio do desempenho de cada um dos trés tipos.

A simulagiio ¢ feita considerando-se um sistema de turbina a gés produzindo uma
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quantidade fixa de gases de escape. O vapor gerado na caldeira ¢ empregado na geragdo de
poténcia em uma turbina a vapor. A simulagdo permite comparar a quantidade de vapor gerado e
a poténcia produzida pelos trés sistemas de caldeira de recuperacio propostos para ©

repotenciamento.
a) Um nivel de pressiao

A Fig. 6.5 mostra o layout para a caldeira de recuperagio com um unico nivel de pressdo. O
sistema de caldeira de recuperacio proposto opera através da energia contida nos gases quentes
da saida da turbina a gas. Os gases passam por um conjunto de trocadores de calor que produzem
vapor a alta pressdo e temperatura. Existe a possibilidade de se fazer uma queima suplementar no
queimador acoplado logo na entrada da caldeira. Este queimador opera com gas de coqueria, o
que permite aumentar a temperatura dos gases, aumentando a geragdio de vapor e a poténcia
produzida na turbina a vapor. O sistema opera com 0 desaerador integrado, ou seja, o vapor de
alta temperatura a ser empregado no desaerador é gerado pelos gases quentes na caldeira de
recuperagdo. Isso possibilita um aumento na poténcia gerada, pois se evita o uso de extra¢hes na

turbina a vapor.
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I nivel de pressdo

20

Figura 6.5 Ciclo Combinado — Caldeira de Recuperag
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Os valores termodindmicos deste ciclo sio mostrados na Tab. 6.5

Tabela 6.5 Dados termodindmicos da caldeira de recuperacio com um nivel de pressio

Fluxo | Vazio (kg/s) [ T (°C) | P (bar) | h (ki/kg) | s (KJ/kg-K) | e (kJ/kg)
5 376,15 | 6462 | 1,06 | 6914 6,838 333,40
6 376,15 | 5413 | 1,05 | 5651 7,542 249,70
7 376,15 | 342,8 | 1,04 | 3413 7,231 118,90
8 376,15 200 | 1,03 | 1881 6,950 49,10
9 376,15 1683 | 1,02 | 1549 6,881 30,03
10 376,15 150 | 1,01 | 1358 6,838 30,03
11 60,14 33,06 | 2,75 | 1387 0,478 0,64
12 60,14 60,14 | 138 | 2518 0,832 8,14
13 60,14. 1071 | 1,38 449 1,386 40,40
14 5,18 107,1 | 1,38 449 1,386 40,40
15 5,18 107,1 | 138 | 2690 7,251 533,20
16 60,14 108,9 | 130 | 4659 1,393 54,61
17 60,14 307,8 | 1268 | 1384 3312 401,20
18 60,14 3289 | 1268 | 2669 5.451 1049
19 60,14 | 530 | 123,6 | 3429 6,571 1471
20 1203 530 | 123.6 | 3429 6,571 1471
21 120,3 33,02 | 0,05 | 2245 7,362 55,66
22 1203 33,02 | 0,05 | 1377 0,476 0,349
23 60,14 33,02 | 0,05 | 1377 0,476 0,349
26 11412 22 12 | 9239 0,324 0,163
27 11412 27 1.2 121,7 0,422 0,225
28 1,15 40 12 | 4787 0,148 42400

b} Dois niveis de pressio

A Fig. 6.6 mostra o layout para a caldeira de recuperagio com dois niveis de pressio. O
sistema com 2 niveis de pressdo gera vapor em niveis de alta (em tomo de 110 bar) e baixa (1,7
bar) pressdo. Apds passar pelo desaerador, ocorre a divisio do vapor em dois niveis, O vapor
gerado no evaporador de baixa pressdo ¢ dividido em duas parcelas, uma delas suprindo o
desaerador e um superaquecedor de baixa pressfio. O restante passa pela bomba de alimentagio
gerando © vapor no conjunto economizador-evaporador-superaquecedor de alta pressdo,
expandindo-se na turbina do estagio de alta. Apds a turbina o vapor se junta ao vapor gerado no

superaquecedor de baixa e sdo expandidos até a condensagio na turbina de baixa pressao.
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Figura 6.6 Ciclo Combinadc — Caldeira de Recuperagio 2 niveis de pressio
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A Tabela 6.6 mostra os dados termodinamicos

Tabela 6.6 Dados termodindmicos da caldeira de recuperagio com dois niveis de pressio

Vazio (kg/s) | T (°C) | P(bar) | h (ki/kg) | s (kJ/kg°C) | e (KJ/kg)
S| 37615 | 6462 | 1.06 | 6878 7.681 331
6 | 376,15 | 5366 | 1,05 | 559,7 7,535 2463
7 | 376,15 339 | 1,04 | 3372 7.223 116,8
8 | 376,15 | 1976 | 103 | 1855 6,944 4814
9 | 37615 | 1955 | 102 | 1833 6,942 46,57
10| 37615 1256 | 1,01 | 1106 6,777 23.1
11| 376,15 100 | 1,01 | 843 6,709 17,11
12| 6344 33 | 25 | 1384 0,477 0,608
13| 6844 67,06 | 2,44 | 28009 0,918 11,58
14| 62,68 1156 | 1,72 | 4847 1,479 48.45
15 12.16 1156 | 1,72 | 4847 1,479 48 45
16 12,16 1156 | 1,72 | 2700 7,178 5653
17 6,4 1156 | 1,72 | 2700 7,178 5653
18 5.76 1156 | 1,72 | 2700 7178 565.1
19 62,88 1176 | 130 | 502.6 1,49 63
20 5.76 1844 | 168 | 2840 7,522 603,3
21|  62.68 310,7 | 1268 | 1401 3,341 409,6
227 62,68 320 | 1268 | 2669 5451 1049
30 62,68 530 | 123,6 | 3424 6,571 1471
26| 12451 22 12 | 9231 0,324 0,077
271 12451 27 12 | 1132 0,394 0,052
28 1L15 40 1.2 | 4787 0,148 42400
29 1254 530 | 123,6 | 3424 6,571 1471
30 125.4 1159 | 1,72 | 2700 7,179 565.4
31 136,9 1213 | 1,68 | 2712 7.22 565
3 136,9 33 | 0,05 | 2230 7312 55,26
33 136,9 33 | 0,05 | 1377 0,476 0,349
34| 6844 33 1 0,05 | 1377 0,476 0,349

¢) trés niveis de presséo

A Fig. 6.7 mostra o layout para a caldeira de recuperagio com trés niveis de pressio. Neste
caso o vapor € gerado em trés niveis de pressdo diferentes e expandido em trés turbinas (alta,

média e baixa pressdo). A tabela 6.7 mostra os dados termodindmicos para este sistema.
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Figura 6.7 Ciclo Combinado — Caldeira de Recuperagio 3 niveis de pressio
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Tabela 6.7 Dados termodindmicos da caldeira de recuperagio com trés niveis de pressio

Fluxo | Vazio (kg/s) | T (°C) | P(bar) | h (kJ/kg) | s (kJ/ke®C) | e (k)/kg)
5 376,15 646,2 | 1,06 688 7,681 331,10
6 376,15 5395 | 1,05 563 7,539 248 40
7 376,15 3389 | 105 337,1 7,22 117,50
8 376,15 209 1,04 197,6 6,967 53,47
9 376,15 2088 | 1,04 1974 6,966 53.40
10 376,15 2003 | 1,03 1883 6,95 4920
11 376,15 1991 | 1,03 1871 6,947 48,74
12 376,15 197 1,02 1849 6,946 47,14
13 376,15 1256 | 1,02 110,6 6,776 23,91
14 376,15 100 1,01 84,3 6,709 17,11
15 69,02 33,05 | 1,82 138,6 0,478 0,545
16 69,02 66,77 | 1,72 2796 0,915 11,36
17 12,44 1156 | 1,72 484.7 1,479 48 45
18 62,44 1156 | 1,72 4847 1,479 48 45
19 12,44 115,6 | 1,72 | 2700 7.178 5651

20 6,48 1156 | 1,72 2700 7,178 565,1
21 5,96 1156 | 1,72 2700 7,178 5653
22 5.96 181,4 | 1,68 | 2834 7,509 601,3
23 62.44 1158 | 14 | 4867 1,481 4991
26 11942 22 1,2 92,39 0,324 0,157
27 11942 27 i,2 1133 0,394 0,132
28 1,15 440 1,2 47 87 0,148 42400
29 60,83 115.8 14 486,7 1,481 49 91
30 1,61 2263 14 486,7 1,481 49 91
31 1,61 1829 | 12.62 | 7761 2,167 134.7
32 1,61 190,3 | 1231 2786 6,505 852

33 60,83 2068 130 2831 6,61 8654
34 60,83 1174 ; 1268 502 1,489 62,86
35 60,83 3024 ; 1268 1353 3,259 3864
36 60,83 2289 | 1236 | 2669 5,541 1049
37 60,83 530 {1236 | 3424 6,571 1471

38 121,7 530 123.,6 3424 6,571 1471

39 121,7 2259 1 1231 2877 6,705 8835
40 1249 2254 ¢+ 1,72 2876 6,703 883

41 1249 1156 | 1,72 2555 6,806 531,4
42 136,8 1148 | 1,72 2580 6,871 5373
43 136,8 33,02 | 0,05 2147 7,042 53,09
44 136,8 33,02 | 0,05 1377 0,476 0,349
45 136,8 33,02 | 0,05 1377 0,476 0,349




As trés configuragdes foram simuladas de modo a determinar a quantidade de combustivel
consumida, a poténcia gerada em cada um dos sistemas, de modo a obter uma comparagio entre

os trés diferentes tipos de ciclos. A tabela 6.8 mostra uma comparacio entre diferentes

parametros para os trés sistemas considerados.

Tabela 6.8 Comparagio entre os diferentes pardmetros dos trés sistemas de caldeira de

recuperagdo simulados

Configuragio 1P 2P 3P
Area Superficial (m°) 120508 | 166986 | 178860
Consumo de agua no condensador (kg/s) 11412 | 12451 | 11942
Eficiéncia de 1° Lei (%) 4446 | 4719 | 49,86
Poténcia consumida pelas bombas {(MW) 2,14 2,33 2,22
Poténcia Liquida do Ciclo (MW) 308,74 | 32332 | 3326
Poténcia Total — ciclo vapor (MW) 141,84 | 156,77 | 165,96
Poténcia Turbina a Vapor (alta) (MW) 141,84 | 90,76 | 66,60
Poténcia Turbina a Vapor (intermediaria) (MW). - - 401
Poténcia Turbina a Vapor (baixa) (MW) - 66,02 | 59,26
Producio de Vapor (kg/s) 60,14 | 6844 | 6902

Tomando-se como caso base o ciclo combinado operando com uma caldeira com um Gnico

nivel de pressdo € possivel comparar varios par@metros com as outras configuragdes propostas.

A poténcia gerada pelo ciclo a vapor aumenta 10,5 e 17% e a produgio de vapor 13,80 e

14,8% usando-se sistema de 2 e 3 niveis de pressdo respectivamente, devido a que se obtém o
aumento da vazdio de vapor através do melhor aproveitamento da energia contida nos gases de
exaustdo. O diagrama temperatura versus calor transferido mostrado na Fig.6.8ab e ¢ mostra
como evolui a diferenga de temperatura entre a corrente de gases quentes € a agua-vapor. Quanto
menor a diferenga de temperatura entre as cotrentes, maior ¢ o aproveitamento do calor.
Comparando-se as trés figuras verificam-se que aumentando o nimero de niveis de pressio,
menor ¢ a diferenca entre as correntes, o que possibilita aumentar a vaziio de vapor gerado

consequentemente, a poténcia gerada no ciclo a vapor.
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O aumento da poténcia de 1 para 2 niveis de pressdo ¢ de 4,72% e de 2 para 3 niveis o

aumento ¢ de 2,87%.

O uso de sistema de ciclo a vapor implica na necessidade de se uiilizar um fluido
refrigerante para condensar o vapor expandido na turbina. O sistema atual da CST utiliza
condensadores com dgua do mar como fluido refrigerante. A Figura 6.9 mostra ¢ consumo de
agua do mar para cada um dos sistemas analisados. Os sistemas de dois e trés niveis de pressio
consomem mais de 9,10% e 4,6%, respectivamente, dgua do mar para condensar o vapor do que
0 sistema com um Gnico nivel de pressdo. A diferenca de temperatura da dgua do mar na entrada
¢ saida é mantida constante em 7°C. Assim, o aumento da vazio de vapor obtida ao aumentarmos
os nivels de pressdo demanda maior quantidade de agua de resfriamento, o que explica o

comportamento apresentado na Figura 6.9.



13080

12560 - 2P

12066 3p

11500 1P

11000 -

10509

Consumo de dgua no condensador (kg/s)

pirlt o]

Figura 6.9 Consumo de agua do mar no condensador para as trés configuragdes.

Um dos principais itens analisados em caldeiras de recuperagfo € a area superficial de troca
de calor. A adogio de caldeiras de recuperacdo com dois ou trés niveis de pressdo demandam
maior quantidade de trocadores de calor (evaporadores, economizadores, superaquecedores)
implicando num aumento da 4rea superficial. Em relagio a caldeira de recuperacio de um nivel
de recup&agéo, as caldeiras de dois ou trés niveis aumentam a area superficial em 38,58% e
48,58%, respectivamente. A figura 6.10 mostra como o aumento de nivel de pressdo faz aumentar
a area superficial total da caldeira. Entre outros pardmetros, a area superficial influi diretamente
no custo final, quanto maior a drea superficial, maior o custo e mais complexo seu projeto,

constru¢do e operagéo.

196

11T11 atvei de pressdo
120 | N 2 niveis de pressio
1 3 niveis de pressio Z

170
160 —
150-
140 —.

130

Ares Supetficial (10°m®)

120 4

116 -

100

Figura 6.10 Area Superficial das 3 caldeiras de recuperagio
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A eficiéncia de 1° Lei dos sistemas é calculada através da equagio (4.12) e mostrada
graficamente na Figura 6.11. Os sistemas com dois e trés niveis de pressdo aumentam a eficiéncia
de 1°Lei em 6,12% e 12,1%, respectivamente, em relaciio ao sistema com um Gnico nivel de
pressdo. O melhor aproveitamento da exergia dos gases de escape, através da adogiio de mais
niveis de pressdo permite aumentar a geracdo de poténcia, uma vez que a quantidade de calor

permanece constante, a eficiéncia aumenta.
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Figura 6.11 Eficiéncia de 1° Lei para as trés configuragdes.
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6.4. Comparacio entre o ciclo combinado e o sistema atual.

O atual sistema de geragio de poténcia instalado na CST possui capacidade de
geragdo de 193 MW, considerando uma geracio de 100 MW nas plantas 1 e 2, 75 MW na
planta 3 ¢ mais 18 MW na turbina de topo instalada na saida do alto forno. A demanda
estimada da usina toda é de 165 MW possibilitando um excedente de produgio de 28
MW

® Dados referentes ao ano de 2002 (CST)
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A figura 6.12 apresenta uma comparacdo entre o sistema atual ¢ os tr€s sistemas
propostos. O aumento na geragfo de poténcia atinge 60%, 67,5% ¢ 72,3% para os trés

niveis de pressfo, respectivamente, em relagio ao sistema atual.

Em fin¢#o do consumo da usina, o aumento do excedente nma geracdo com os
sistemas propostos atingem 313%, 565% e 598% com os sistemas com um, dois e trés

niveis de pressdo, respectivamente, uma representacdo € mostrada na Figura 6.13.

O consumo de agua do condensador para os quatro sistemas é mostrado na Figura
6.14. Comparando-se o sistema atual com os sistemas propostos, temos que consumo

aumenta 0,58%, 8,87% e 5,25%, respectivamente.

A eficiéncia de 1° Lei dos sistemas ¢ mostrada na Figura 6.15. O sistema atual
trabalha com eficiéncias em tormo de 30 a 35%, enquanto os sistemas propostos trabalham

com efici€ncia acima de 44,5%.
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Figura 6.12 Poténcia gerada pelos sistemas de geragio de poténcia.
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Figura 6.13 Excedente de poténcia gerada pelos sistemas de geragiio de poténcia.
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Figura 6.14 Consumo de dgua no condensador pelos sistemas de geragio de poténcia.
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Os sistemas propostos aqui permitem aumentar significativamente, tanto a produgdo de
poténcia quando a eficiéncia. Eles permitem uma grande flexibilidade operacional tanto em
termos de producio de energia, quanto também na possibilidade da produgio de vapor. O custo
de investimento de um ciclo combinado ¢ de 500 US$/kW'® contra cerca de 806 USS/kW'' de
ciclos a vapor convencionais, portanto a possibilidade de utilizar esses tipos de sistema €

vantajosa.

Este capitulo mostrou a proposta para o repotenciamento do sistema de geragdo da CST.
Foram descritas as configuragdes, os equipamentos que compdem o0s sistemas e os valores
simulados da poténcia, consumo de agua, excedente de geragdo, consumo de combustivel. No
capiiulo 7 este sistema ¢ analisado através de metodologias termoecondmicas para avaliar o custo
de produgio da energia elétrica e obter uma comparagdo com o custo de geragiio de energia do
sistema atual. O sistema com um Gnico nivel de pressdo € avaliado através de trés diferentes
metodologias de analise termoecondmica, os resultados de cada analise sdo comparados.
Posteriormente as outras configuracdes sio analisadas e seus custos de produgio séo definidos €

comparados com os do sistema de geracdo atual na CST, determinados no capitulo 5.

19 Rees (2003)

1 Leal Neto (2002)
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Capitulo 7.

Analise Termoeconoémica para o Ciclo Combinado

Este capitulo ird conduzir a analise exergética € termoecondmica para as propostas de ciclo
combinado apresentadas no capitulo 6. Inicialmente ¢ apresentada a analise exergética,
determinando a irreversibilidade gerada e a eficiéncia exergética, em cada componente. Depois,
uma analise de custo exergético, determinando o valor do custo exergético unitario e total de cada
corrente de energético do sistema, assim como o custo da poténcia elétrica produzida. Por Gltimo
¢ apresentada a andlise de custos monetarios, considerando os custos de investimento,

manutencdo e operacio de cada sistema.
7.1 Analise Exergética.

Executa-se a analise exergética através de balangos de exergia em cada volume de controle
do sistema considerado, de acordo com a eq. (2.12). Aplicando-se os balangos de exergia,
determina-se a irreversibilidade gerada pelo componente e também sua eficiéncia. Na analise das
propostas do ciclo combinado, inicialmente ¢ feita a analise exergética do sistema composto pela
turbina a gés e pelo sistema de compresséo do gis GAF e depois anilises separadas para cada
proposta de ciclo, considerando-se a caldeira de recuperagio operando em um, dois e trés niveis

de pressdo.
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7.1.1. Turbina a gas e sistema de compressio de GAF.

Os valores da exergia do GAF e do GCO séo os mesmos adotados para o caso analisado no
ciclo Rankine no capitulo 5, mostrados no Anexo B. Os termos que compde as equagdes de

balango de exergia sdo mostrados na Tabela 7.1.

Tabela 7.1 Equagdes de balango de exergia no sistema de turbina a gas.

Componente Tmee, Tmges | Q Wiye Iy
Compressor de ar ey myes | - Wear Tar
Camara de Combustdo | mpep +jseps | mze3 | - - I
Turbina de poténcia mies myey - th itg
Compressor de GAF 4804 Tas€s5 | - Wogaf 1coaf
Ciclo — Turbina a Gas | Tageqy +1ye; | Mgyey Wig ~ Wear = Wegar | Legis

Assim, determina-se a irreversibilidade de cada componente e a eficiéncia exergética, de
acordo com as equacles (2.13 e 2.14). A tabela 7.2 mostra os valores das eficiéncias exergéticas,

irreversibilidade gerada e a distribuigio da irreversibilidade entre os componentes do sistema.

As Figuras 7.1 e 7.2 mostram os valores obtidos para as eficiéncias exergéticas e a
irreversibilidade gerada nos componentes do sistema de gis. O equipamento com maior
eficiéncia exergética € o compressor de GAF com 94,52%. O compressor de ar e a turbina de

poténcia possuem eficiéncias acima de 90% e a eficiéncia global do sistema a gas € de 28,92%.

A camara de combustdio possui uma eficiéncia de segunda lei de 72,19% ¢ o equipamento
que mais gera irreversibilidade. Na cimara de combustdo ocorre a mistura do ar que sai do
compressor com ¢ GAF e uma reagio de combustio entre estes dois componentes. Jin e Ishida
(1992) afirmam que existem trés fontes principais de geragio de irreversibilidade na cimara de
combustdo: a diferenca de temperatura entre os reagentes (ar e combustivel), o processo de
mistura entre 0s reagentes ¢ a combustdo com reagbes quimicas descontroladas. A
irreversibilidade devido a diferenca de temperatura entre os reagentes é consideravel, mas, pode
ser reduzida ao aumentar a temperatura destes. Em relagfio a reagdo quimica e a mistura dos
reagentes, estes sio fendmenos intrinsecos ao processo, ndo restando alternativa para a sua

redugdo.



A irreversibilidade nos compressores e na turbina de poténcia € devida aos processos de

compressdo € expansao e ao atrito do ar e dos gases nas palhetas, porém, como mostrado na

Figuras 7.2, a ireversibilidade gerada nestes equipamentos € muito menor do que a gerada na

cAmara de combustio.

Tabela 7.2 Eficiéncia Exergética e Irreversibilidade do Sistema de Gas

8%) | IMW) | 1,/i7(%)
Compressor GAF 94 52 1,23 1,14
Camara de Combustio 72,19 100,01 92 45
Compressor de Ar 93,60 3,52 3,25
Turbina Poténcia 97,92 3,42 3,16
Total (Sistema Gas) 28,92 108,18 100,00
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Eficiéncia Exergética (%)
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1 - Compressor BFG
2 - Compressor de ar
3 -Camara de Combustioe
4 - Turbina a Gas
5 - Sistemia Gds

o -

Figura 7.1 Eficiéncias Exergéticas - Sistema de gas

brreversibilidade (MW)

1 - Compressor de BFG
2 - Compressor de Ar

3 - Camnara de Combustio
4 - Turbina de Poténcia
5. Ciclo a Gas

Figura 7.2 Irreversibilidade gerada no sistema de gés

174



7.1.2.

Os valores da exergia do GAF ¢ GCO s3o os mesmos adotados para o caso analisado no

Caldeira de recuperacio no ciclo a vapor de um nivel de pressio

ciclo Rankine. Analogamente ao caso do sistema de turbina a gas, aplica-se a eq. (2.12) em cada
componente da caldeira de recuperag@o mostrado na Figura 6.4, segundo a Tabela 7.3. Na tabela
74 ¢ pas Figuras 7.3, 74 e 7.5 sfo mostrados os valores da eficiéncia exergética, da
rreversibilidade gerada e da percentagem de irreversibilidade gerada por cada equipamento no
total da caldeira de recuperacio.

Tabela 7.3 Equagdes de balango de exergia — caldeira de recuperagio — 1 nivel de pressio.

Componente Zmee, X rigeg Q| Wie | Iy
Queimador suplementar | Thyeq + Mageag mses A Igs
Superaquecedor mses +mjge;g Mgeq +Myge9 | - | - I
Evaporador de alta hgeq +Myre; ye; +ygerg | - | - | levhp
Economizador de alta myeq +Mygeg Mmgeg +My7€7 - - iecohp
Evaporador de baixa | Thgeg +Mseqy Mgeg +Myse;s | - | - Tevip
Economizador de baixa | moeg +rhyje); | myeero—myen; | - | ¢ | Tecorp
Desaerador mypepy +Myse;s | myzepz+mpygery | 0 | - | lges
Bomba de condensado 3673 €11 - ng Icp
Bomba de alimentagiio h3€)3 Miges - Wiy | g
Turbina a vapor 1 g0€ag yjeq; ] Wy | Iy
Condensador ey +Mogeas | Mazey7 +Mygeny | = | = | Iggng

Tabela 7.4 Eficiéncia Exergética ¢ Irreversibilidade no ciclo a vapor (CC1P)

e(%) | Hkw) | 1;/11(%)
Desaerador 81,17 | 612,30 0,49
Economizador de alta pressio | 79,39 | 5409,00 4,29
Economizador de baixa pressio | 17,84 | 2981,00 2,36
Evaporador de alta pressio 79,22 11022600 8.11
Evaporador de baixa pressdo | 54,97 | 2091,00 1,66
Queirmador Suplementar 87.54 11784200 14,15
Superaquecedor 80,51 | 6133,00 4. 86
HRSG 61,73 14529430 35,93
Bomba de alimentagio 84,19 | 160,40 0,13
Bomba de Condensado 48,771 41,39 0,03
Turbina a Vapor 83,35 12834400 2248
Condensador 21,42 | 693900 5,50
Total (Ciclo a Vapor) 48,77 | 126073 100,00
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O conjunto chamado de caldeira de recuperagdo também engloba a turbina a vapor € o
condensador. A Figura 7.4 apresenta uma comparagio das eficiéncias exergéticas de todos os
componentes. Definimos como eficiéncia exergética para o queimador suplementar, desaerador e
o condensador a eficiéncia exergética de entradas e saidas eq. (2.14) uma vez que nio € possivel a
determina¢io de um insumo € um produto para este tipo de equipamento. Para os demais

equipamentos a eficiéncia exergética ¢ a chamada eficiéncia racional eq. (2.13).

Os trocadores de calor que compdem o nivel de alta pressdo possuem eficiéncia exergética
maior que os do nivel de baixa pressdo. Em especial o economizador de baixa pressdo possui uma
eficiéncia baixa devido & grande diferenca de temperatura entre os gases e a dgua. O condensador
possut a menor eficiéncia exergética, de 21,41%, devido a ser um equipamento essencialmente

dissipativo.
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Na caldeira de recuperagio, a geracdo de irreversibilidades deve-se principalmente a
processos de transferéncia de calor com diferencas finitas de temperatura. A queda de pressdo no
lado da agua e dos gases também participa na geragio de irreversibilidade. Na turbina a vapor e
nas bombas, a geragdo de irreversibilidades deve-se aos processos de expansio e compressio e ao
atrito do fluido nas palhetas dos rotores. Com a utiliza¢io de queima suplementar, o processo de
combustio no quetmador contribui com parcela significativa na geragio da irreversibilidade,

pelas mesmas razdes explicadas anteriormente no caso da cimara de combustdo da turbina a gas.

Considerando-se apenas os equipamentos que compdem a caldeira de recuperacdo
propriamente dita, o queimador suplementar e o evaporador de alta pressdo sdo responsaveis por
mais de 67% das irreversibilidades geradas. Quando se considera todo o chamado ciclo a vapor
(HRSG + Turbina a Vapor + Condensador), cada HRSG comtribui com 35,5% da
irreversibilidade, sendo o restante distribuido entre a turbina a vapor (pouco mais de 22,5%) € o

condensador (~ 5%).

7.1.3. Caldeira de recuperacio com dois niveis de pressio

Da mesma forma aplicam-se as equacdes de balango de exergia nos equipamentos
considerados, referente a Figura. 6.5, determinando as ureversibilidades geradas em cada um. Na

Tabela 7.5 s@o escritos os termos para as equagdes de balango de exergia para o sistema.

Tabela 7.5 Equagdes de balanco de exergia ~ caldeira de recuperacio ~ 2 niveis de pressdo.

Componente T mee, Tohgeg Q| Wi | Iy
Queimador suplementar | M €, +Mag€ag mses - - iqs
Superaquecedor dealta | Mses +Mmyreo Mmgeg —Mysey3 | - ; Ishhp

Evaporador de alta fiigeg + 1y ey mqes +Myeyy | - - Tevhp
Economizador de alta my7e7 +Myy€0y mgeg +Myg€lg | - - iemhp
Superaquecedor de baixa | Ihgeg +mjge;g mgeg +Moygeyy | - - ish}p
Evaporador de baixa | mgeg +myse;s | Mypejg +Mygeys | - - fevip
Economizador de baixa | mjge; +1hyse;y myi€;] +Myseys | - - iecolp

Desaerador my3ey3 +Myyeyy | Mygeyy +mysep5 | - - Lgesa
Bomba de condensado fhsg€ay hyseps - | Wie | I
Bomba de alimentagio hys€14 mjeeye - | Wae | Igw
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Turbina a vapor da alta Mygesg M3gesg - thp iwhp
Turbina a vapor da baixa th3ie3 mh3se3; - Wyip | Tip
Mixer 2 h3pes0 +Mapeap m31e3; - § v
Condensador hypes; +Mygens | Myzes3+Mazeyy | = | - | Iggng

Na tabela 7.6, e nas Figuras 7.6 e 7.7 sfo mostrados os valores da eficiéncia exergética, da

irreversibilidade gerada e da percentagem de irreversibilidade gerada por cada equipamento no

total da caldeira de recuperacio com dois niveis de pressgo.

Tabela 7.6 Eficiéncia Exergética ¢ Irreversibilidade na Caldeira de Recuperagio (CC2P)

&%) | IMW) | 1, /11(%)
Desaerador 8223 0,78 0,65
Economizador de Alta Pressio 84,20 4,08 3,42
Economizador de Baixa Pressdo [33.32| 1,50 1,26
Evaporador de Alta Pressdo 82,32 861 7,22
Evaporador de Baixa Pressdio {71,19| 254 2,13
Mixer 2 9938| 0,49 0,41
Queimador Suplementar 87,07| 1849 15,51
Superaquecedor de Alta Pressdo {82,87| 546 4 58
Superaquecedor de Baixa Pressdo (36,61 0738 0,32
HRSG 70,02| 4233 35,51
Bomba de condensado 36,25| 0,031 0,03
Bomba de Alimentagio 81,37| 0,208 0,17
Turbina de Alta Pressio 7999 2271 19,05
Turbina de Baixa Pressdo 94.60| 3,77 3,16
Condensador 28 18| 783 6,57
Ciclo a Vapor 56,98 119,21 | 100,00
160 1 5 14 91 - DESA
i {z- ECOHNP
12 a4 g 03 -ECOLP
a0 13 04 - EVHP
2 : 1o el
o 07- Q8
5 60 16 |og. SHHP
g 09 - SHLP
"".-...; l? - HRS{G
g 407 3 ol 1 Bl
o 13 -3THP
14 -STLE
20 - 15 - BFW
16-CV
11

o
Figura 7.6 Eficiéncia exergética — Caldeira de recuperagdo 2 niveis de pressio
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A Figura 7.6 apresenta a comparagio das eficiéncias exergéticas de todos os componentes.
Da mesma forma que o sistema com um umico nivel de pressdo, os trocadores de calor que
compdem o nivel de alta pressiio possuem eficiéncia exergética maior que os do nivel de baixa
pressdo. Porém a diferenca entre as eficiéncias para as condigdes sem e com queima suplementar

¢ praticamente nula. Dos equipamentos considerados, o condensador possui a menor eficiéncia.

A Figura 7.7 mostra os valores das irreversibilidades geradas nos equipamentos e a Figura
7.8 a distribuicdo da irreversibilidade entre eles. Considerando-se somente a caldeira, ©
queimador suplementar e o evaporador de alta pressdo sfo as maiores fontes de irreversibilidades.
No caso do sistema a vapor as duas caldeiras contribuem cada uma com 35,5% das
irreverstbilidades, as turbinas a vapor com 19,05% no estagio de alta e 3,16% no estagio de baixa

e o condensador com 6,25%.

7.1.4. Ciclo a vapor com caldeira de recuperacio de trés niveis de pressio

Da mesma forma aplicam-se as equagdes de balanco de exergia nos equipamentos
considerados, de modo a determinar as irreversibilidades geradas em cada equipamento. A tabela

7.7 mostra os termos das equagdes de balango de exergia para este sistema, referenciados a figura

6.6, temos:
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Tabela 7.7 EquagBes de balango de exergia ~ caldeira de recuperagio — 3 niveis de pressio.

Componente p2 1 NN 2 mgeg Q| Wy Iy

Queimador suplementar mgey +Mogeng mses - - iqs
Superaquecedor de alta mses5 + ll3ge36 M37€37 +Mgeg . - ishhp
Evaporador de alta Mgeg +M35€35 m-ey +M3ge36 - - iwhp
Economizador de alta mye7 +Mygezy Mgeg +M35€35 - - iecohp
Superaquecedor intermediario | Mhgeg +Mi3yes3; Mgy +M33e33 - - iship
Evaporador intermediario Mgeg +M3je31 Mmyge1p ~M32€37 ievip
Economizador intermediario | mMyge)p +M3ges3g myi€1] ~M31€31 jecoip
Superaquecedor de baixa myjeq; +igey; | mMypep —Mippenn ishlp
Evaporador de baixa Mjy€) +1y7€)7 | My3€X;3 +MjgeXjg | - - ievlp
Economizador debaixa | sysers +riysers | mugenq+migeis | - | - | lecoip
Desaerador Mogeyg +Mygels | mMp7€;7 +Mygeig | - - 14esa

Bomba de condensado M yseys myseys S Wy | I
Bomba intermediaria higes 1 y3€93 Whip | Tnip

Bomba de alta M y9€s9 hs4e34 - Wae | I
Turbina a vapor da alta fhigesg m39€X39 = | Wihp | Tvhp
Turbina a vapor interm, h 40€40 m4i€41 Wyip | Ltvip
Turbina a vapor da baixa il 47€X 45 Th 3843 " Wi | Lvip
Mixer 2 M33e33 +M3gesg mh 40€40 - In

Mixer 3 Myr€yy +Mi41€41 M y4r€4)

Condensador My3e43 +Mogloe | Mgglqq o727 | = | -~ | Igyng

Na tabela 7.8 e nas Figuras 7.9, 7.10 e 7.11 sdo mostrados os valores da eficiéncia

exergética, da irreversibilidade gerada e da percentagem de irreversibilidade gerada por cada

equipamento no total do sistema a vapor com caldeira de recuperagdo com trés niveis de pressdo.
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Tabela 7.8 Eficiéncia Exergética e lrreversibilidade no sistema a vapor com caldeira de
recuperacio (3 niveis de presséo).

e(%) | iMW) | 1;/it(%)
Desaerador 81,61 | 81750 0,74
Economizador de Alta Pressio 81,74 | 4395,00 3,97
Economizador de Pressdo Intermediaria | 78,50 37,40 0,03
Economizador de Baixa Presséo 526 | 242300 2,19
Evaporador de Alta Pressdo 81,92 | 890400 R.04
Evaporador de Intermediaria Pressdo | 73,12 | 424,50 0,38
Evaporador de Baixa Pressio 73,56 | 231100 2,09
Superaquecedor de Alta Pressio 82,35 | 549100 4,96
Superaquecedor de Pressdo Intermediaria| 74,56 7,32 0,01
Superaguecedor de Baixa Pressdo 35,77 | 38570 0,35
Queimador Suplementar 87,10 | 18446,00 16,66
Mixer 2 100,00 5,60 0,01
Mixer 3 99 96 27,71 0,03
HRSG 72,54 | 4367573 3945
Bomba de Condensado 22776 | 45,91 0,04
Bomba de Pressdo Intermediaria 73,81 32,12 0,03
Bomba de alimentacio 84,56 | 143,80 0,13
Turbina de Alta Pressio 93,23 | 483700 4,37
Turbina de Pressdo Intermediaria 91,28 | 3829,00 3.46
Turbina de Baixa Presséo 8948 | 6970,00 6,29
Condensador 2820 | 7514,00 6,79
Ciclo a Vapor (Total) 60,40 111072329 100,00
100 1213 o2 - oots
1 1o o4 Eoote
12 5 ] 17 95 -EVHP
& 80 i 6742 13 18 Ezzgﬁ%
- o« SHEP
s 13 -M3
H 14 -HRSG
g 10 s w
: 17 -BFW
15 13 - STHP
s
4 21 22 - ciclo vapord
o li |

Figura 7.9 Eficiéncia exergética — Caldeira de recuperacgfo trés niveis de pressdo
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Figura 7.11 Distribuigfo da irreversibilidade — (a) Caldeira de recuperagdo com trés niveis de
pressdo;( b) ciclo a vapor.

A Figura 7.9 apresenta a comparagéo das eficiéncias exergéticas de todos 0s componentes.
Ao contrario dos casos anteriores, os trocadores de calor que compdem o nivel de pressio
intermediaria possuem eficiéncia exergética maior que 0s do nivel de alta e baixa pressio,
estendendo-se este comportamento para os trés niveis de expansdo nas turbinas a vapor. Porém,
o nivel de alta pressdo possui uma eficiéncia maior que ¢ nivel de baixa. Analogamente aos casos

anteriores, o condensador possui a menor eficiéncia dentre os equipamentos considerados.

A Figura 7.10 mostra os valores das irreversibilidades geradas nos equipamentos e a Figura
7.11 a distribuig¢iio das irreversibilidades entre eles. A distribuigiio das irreversibilidades segue a
mesma ortentagdo dos casos anteriores, destacando-se neste caso uma maior geragéoA de
irreversibilidade pelo superaquecedor de alta pressio e uma pequena diminuigdo na parcela da

irreversibilidade gerada pela caldeira de recuperagio.
7.1.5. Comparacio entre os trés sistemas propostos.

A Figura 7.12 faz uma comparacio entre a eficiéncia das caldeiras, o sistema a vapor ¢ o
ciclo combinado entre cada sistema proposto. A eficiéncia da caldeira aumenta 13,4% entre um e
dois niveis de pressao e 3,5% entre 2 e 3 niveis. Comparando-se a eficiéncia do ciclo a vapor o
aumento entre 1 € 2 niveis ¢ de 16,08% e entre 2 e 3 niveis de 6,01% (Figura 7.13); A eficiéncia
do ciclo combinado aumenta 4,91% entre 1 e 2 niveis ¢ 2,86% entre 2 e 3 niveis (Figura 7.14). O
aumento do numerc de niveis de pressiio na caldeira de recuperagio permite a diminuigio de

temperatura entre as correntes de gds e de vapor; Tal diminuigio permite um melhor
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aproveitamento do calor presente nos gases de escape da turbina. Esta caracteristica determina
tambem a diminuigio da irreversibilidade gerada ao aumentarmos os niveis de pressio da
calderra como mostrado na Figura 7.15. A irreversibilidade diminui 5,44% entre 1 e 2 niveis de

pressdo e 7,12% entre 2 e 3 niveis de pressio.

75 -
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E 1P l

Figura 7.12 Eficiéncia Exergética da Caldeira de Recuperagio — 1,2 e 3 niveis de pressio
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Figura 7.13 Eficiéncia Exergética do Ciclo a Vapor — 1,2 e 3 niveis de pressio
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Figura 7.15 Irreversibilidade total gerada nos ciclos combinados com 1, 2 e 3 niveis de

Irreversibilidade Total (MW)

pressio.
7.2, Analise Termoeconomica — Custo Exergético

Para os sistemas propostos foram utilizadas duas metodologias de analise termoecondmica
para a determinag@o dos custos exergéticos ¢ monetarios. A Teoria do Custo Exergético, proposta
por Lozano e Valero (1993) e uma adapta¢io da Analise Funcional Termoecondmica formulada
por Frangopoulos (1983). Para demonstrar o uso de cada metodologia, o sistema de ciclo
combinado com um Unico nivel de pressdo sera analisado, realizando-se os balancos de custos

exergéticos e a distribui¢do de custos segundo cada um dos métodos.
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7.2.1.  Custo Exergético pela Teoria do Custo Exergético.

A analise termoecondmica pelo método da Teoria do Custo Exergético ja foi apresentada
anteriormente no Capitulo 5 na analise do ciclo Rankine, atualmente operando na planta de
utilidades da CST. Portanto, esta segdo limita-se apenas & apresentacio das equagdes de balanco
de custos exergeticos nos volumes de controle do sistema e das equagdes auxiliares para a
determinacdo dos custos exergéticos das correntes e da poténcia do sistema, mostrados na Tabela
7.9.

Tabela 7.9 Balancos de custos exergéticos para o ciclo combinado com 1 nivel de pressio

Componente T keee Tkgeg
Compressor de ar ke kres —kaC

Camara de Combustdo | ky €2+ kasezs +kgarecn car k3es
Turbina de poténcia kjes kgeq - kaTG

Compressdo de GAF Koy €94 kos €5 — kaCGAF

Queimador suplementar kyey +kspesg kses
Superaquecedor kses +kigesg kg eg +kg €19
Evaporador de alta kgeg +kyre19 ks eq +kigeg

Economizador de alta

kyey +kig e

kg eg +kj7e7

Evaporador de baixa

kgeg +kigey

kg eg +kyseps

Economizador de baixa

kgeg+kijep

kjoeio —kyreng

Desaerador kizepy +kysess kjzers +kigenq
Bomba de condensado knseqs ki ey — kWi
Bomba de alimentacio kizeps kigeig —kyWey

Turbina a vapor kag €29 kai€9 —ky Wy

Condensador

kyrezr +kogers

kyyep7 tkoyen

Além das equagbes de balango de custo exergético, as equagdes complementares do sistema

sd0 mostradas na Tabela 7.10.
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Tabela 7.10 Relagdes adicionais na deterrmnagio do custo exergético — CC1P

Hipotese | Relacbes | Hipdtese | Relaghes Hipotese Relaghes | Hipotese | Relagdes
1 2 3 4

kgeo = k3=ky D1 kig =kyp ks =kg

ky =1 koo =ky; D2 ks =kp3 kg =k

k24 =] Desaerador | ki3 zkm k;r tkg

ki =0 kg =kg

Assim, € possivel determinar o valor do custo exergético unitario da poténcia produzida na
turbina a gas e na turbina a vapor ¢ também os custos de cada corrente do sistema. Estes valores

sdo mostrados na Tabela 7.11 e na Figura 7.16.

Tabela 7.11 Custos Exergéticos Unitarios para o ciclo combinado com 1 nivel de pressfio.

Corrente De Para k 1 Corrente De Para k
1 - C AR {1,000 15 EVLP | DESAE | 3583
2 C AR [ CCOMB | 1,726 16 BFW | ECOHP | 9854
3 CCOMB TG 1,587 17 ECOHP i EVHP | 3,065
4 TG QSUP | 1587 18 EVHP SH 2407
3 QSUP SH 1,584 19 SH D1 2281
6 SH EVHP | 1584 20 Di TV 2281
7 EVHP | ECOHP | 1584 21 TV COND {2281
8 ECOHP EVLP {1584 22 COND D2 2,281
) EVLP | ECOLP | 1584 23 D2 ECOLP | 2281
10 ECOLP | SAIDA 0 24 AF C GAF | 1,000
i1 BC ECOLP | 5631 25 C GAF | CCOMB | 1,049
i2 ECQOLP | DESAE ; 4517 28 GCO QSUP | 1,000
13 DESAE | BFW 1213 vV - - 2.844
i4 DESAE EVLP {1213 TG - - 1,620

O custo exergético unitario calculado para as poténcias produzidas leva a uma penalizagio
da poténcia da turbina a vapor. Pelo método da Teoria do Custo Exergético todo o custo da
irreversibilidade dos gases de escape ¢ descarregado sobre o custo da poténcia da turbina a vapor,
depreciando o custo da poténcia da turbina a gés e o tornando o da turbina a vapor muio caro. A
distribuigio de custos imposta pela Teoria do Custo Exergético penaliza de forma excessiva um
produto {poténcia da turbina a vapor) que devena ter um custo mais baixo, uma vez que os gases
de escape sendo aproveitados para a geraciio de vapor deveriam aumentar a eficiéncia do sistema

e possibilitar uma diminuigio dos custos de produgio desta poténcia.
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Para obter uma distribuigiio de custos mais realista para o sistema, a Anédlise Funcional
Termoecondmica foi usada para a determinagdo dos custos exergéticos do sistema analisado

anteriormente.
7.2.2.  Custo exergético pela Anailise Funcional Termoecondmica.

O principio da Analise Funcional Termoecondmica formulada por Frangopoulos (1983)
baseia-se no conceito de jungdes e distribuidores de exergia e na construgio do chamado
diagrama funcional. A Figura 7.17 mostra ¢ diagrama funcional do sistema de ciclo combinado

com um unico nivel de presséo.

O diagrama funcional ¢ composto por unidades reais {(compressor de GAF, compressor de
ar, cdmara de combustdo, turbina a gas, HRSG, bomba de alimentagio e turbina a vapor) ¢ de
unidades virtuais (jungOes e distribuidores de exergia e poténcia). Cada unidade gera um produto
através do consumo de um insumo, estes sio mostrados na Tabela 7.12 para o exemplo
considerado. Cada unidade envia seu produto para um centro distribuidor de exergia ou poténcia
e recebe seu insumo de um destes. O balango de custos exergéticos determina o custo dos
insumos e produtos de cada unidade. As equacSes de balancos de custos sio mostradas na tabela
7.13. Para obter-se um sistema de equacgdes de solugdo Unica s3o arbitradas algumas equagdes

adicionais mostradas na Tabela 7.14.

Tabela 7.12 Produtos e Insumos para o Diagrama Funcional CCIP.

Componente Produto Insumo
Compressor de GAF E2 =m,5e95 ~moyeyy Wi = Weap
Compressor de Ar El =h,e, —mye Wy = Weonmp
Camara de Combustdo E3 =rmje; —mpe,y —Hizsens EGAF = M2585(GAF)
Turbina a Gas Wy = Wpg E4=mje; —myey
HRSG ES = it)ge10 — 11011 B> =404 =MM10%10
Eqgco = M2880(GCO)
Bomba de Alimentagio EI2 = hge — 3813 Wy = Wy
Turbina a Vapor + Condensador Wy = Wpy E9 = thiygeyg ~ Myr€yy + Wi
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Figura 7.17 Diagrama Funcional — Ciclo Combinado com 1 nivel de pressio

Tabela 7.13 Equagbes de Balango de Custos para ¢ CC1P

Componente Equagdes de Balango de Custo Exergético
Compressor de GAF E2%k,; =k, *W;
Compressor de Ar Et*k; =k, * W,
Cémara de Combustio E3*ks =kgar *EGar
Turbina a Gas Ed4¥ky =kp*W1
HRSG E8*kg =ks*Es +kgeo *Egeo
Bomba de Alimentacio El2*¥kyp =ky * Wy

Turbina a Vapor + Condensador

E9*ky =ky *W,
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Tabela 7.14 Equacdes Adicionais para o Diagrama Funcional - CC1P

Componente Equagdes de Balango de Custo Exergético
El*k, +E2*%k, + E3%*k3 +E8*kg + E12%ky =
Ed*k, +E5*ks + E9%kg

Jungdo e Distribuidor de Exergia

k =1
Entradas - Combustivel GAF

kgeo =1
Distribuidor de Exergia kys=kg=ko

Os resultadoes dos cusios exergéticos unitirios calculados para o sisterma sfo mostrados na
Figura 7.18.

i Poténeia

Figura 7.18 Distribui¢io de custos exergéticos unitarios no diagrama funcional - CC1P
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O uso de um distribuidor de exergia aumenta o custo da poténcia da turbina a gas e diminui
o custo da poténcia produzida na turbina a vapor. Diferentemente da Teoria do Custe Exergético
a Analise Funcional Termoecondmica nfo penaliza um tnico equipamento na distribuicio da
ureversibilidades geradas pelos gases de escape. Ao contrario, o usc de uma jungio ¢ de um
distribuidor de exergita térmica permite distribuir de forma proporcional os custos exergéticos
para os consumidores. Assim ¢ custo da irreversibilidade gerada é distribuido de forma
proporcional aos diversos equipamentos, permitindo uma reducfio no custo da poténcia da turbina

a vapor e atingindo uma situagdo “mais justa” na distribui¢io dos custos dos produtos.

7.2.3. Custo exergético pela Analise Funcional Termoecondmica usando

neguentropia.

A utilizagdo da neguentropia para distribui¢io dos custos de irreversibilidades externas foi
introduzida por Frangopoulos (1983) ao analisar um sistema de geragio de poténcia com turbina
de condensagdo. O uso do tratamento com neguentropia redistribui os custos dando créditos
quando o processo diminui a entropia das correntes de fluido, ou penalizando-o quando aumenta

a entropia (Frangopoulos, 1983). O termo neguentropia é definido segundo a Eq. (7.1)
N =(Ty)*(S—8,) (7.1)

Ao adicionar a neguentropia, um novo diagrama funcional deve ser feito, Figura 7.19. Em
comparagio ao diagrama funcional, mostrado na Figura 7.17, o diagrama funcional com uso de
neguentropia apresenta trés novas unidades virtuais: a chamingé, a jungfio de neguentropia (J3) e o
distribuidor de neguentropia (D3). Os volumes de controle que representam o compressor de ar, 2
cdmara de combustdio, turbina a gas, a turbina a vapor ¢ a bomba de alimentacio incluem
equipamentos que “consomem” neguentropia; O volume de controle virtual denominado
“chaminé” produz a neguentropia necessdria para levar os gases de escape da turbina até as
condigBes de equilibrio com o ambiente. Qutro volume de controle que gera neguentropia é o
condensador, que diminui a entropia do vapor até as condicBes do condensado. A caldeira de
recuperacio e o sistema de compressdio do GAF sdo volumes de controle que consomem e geram
neguentropia; No caso da caldeira de recuperacio o consumo de neguentropia vem do aumento
da entropia do vapor que ¢ produzido nesta e a producio de neguentropia decorre da diminuigio

da entropia dos gases de escape da turbina. No sistema de compressio de GAF o consumo de
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neguentropia prove do sumentc da entropia dos gases durante a compressio ¢ a produclo de

neguentropia na diminui¢iio de entropia que ocorre no intercooler. Insumos e produtos de cada
volume de controle sio mostrados na tabela 7.15.
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Figura 7.19 Diagrama Funcional usando neguentropia— CCIP

i EZZFEZ Neguentropia

Tabela 7.15 Produtos ¢ Insumos para o Diagrama Funcional usando neguentropia CCIP.

Componente Produto Insumo
E2 =mqyse95 —Moge Wi =W,
Compressor de GAF 25%25 24%24 3 GAF
Negjy =Nps - Ny Negs = N5 —Nyy
Wy =W
Compressor de Ar El = myey ~mye 2 coMP

Negy = Ny — Ny

Camara de Combustio

E3 =mje; ~ ey —mypsers

Egar = Ihzse?GAg)
Negg = N3 ~Nj ~Nj;3
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Turbina a Gas

Wy = Wrg

E4 = Ii1363 '—ti'iq,e,;
Negz = Ny — N3

E8 =nmjgej9 ~myeqg

ES =myey —mygey

HRSG Egco = M3p80(GCo)
Negjp =Nj; ~Nyg
Neg, = Nyp ~ Ny
Chaminé Neg; =Njg E6 =mygepq
W = Wy

Bomba de Alimentacio

E12 =miges —my3e3

Negg = Ny ~ Ny3

Turbina a Vapor + Condensador

Wy =Wry

E9 = mjypeyp ~Myqey;
Negy =Nj; — Ny

Condensador

Negg = Nyj — Ny

Ws = Wbc
El0=mjyep) —mypey;

Logo, a nova configuragio dos balangos de custos exergéticos para o sistema é mostrada na

Tabela 7.16.

Tabela 7.16 Equacdes de Balango de Custos para o digrama funcional com neguentropia -

(CC1P)
Componente Equac¢bes de Balango de Custo Exergético
Compressor de GAF B2*ky =k, * W3 + Negs *kns
Compressor de Ar El*ky =k *W, + Negy *kny

Céamara de Combustio

Negé *kﬂs +kGAF *EGAF “—“53*5{3

Turbina a Gas

E4*k4 +N€g3 *kﬂ3 ka *Wi

HRSG

E8*kg + Negyy *knyg = k5 *Es + kgeo *Egeo + Negy *kny

Chaminé

E6*k6 = Negl *kﬂl

Bomba de Alimentagio

Elz*klz e kv *W@ +Neg9 *kﬂg

Turbina a Vapor

E9*kg + Negy *kny = ky * W,

Condensador

ElO*kIO + W3S *k‘, = Negg *kﬂg

Com a introdugio de novos volumes de controle sio necessarias novas equagdes adicionais

para a formagio de um sistema de equagdes com solugio tinica, mostradas na Tabela 7.17.

196



Tabela 7.17 Equagbes Adicionais para o Diagrama Funcional com neguentropia - CC1P

Componente Equacdes de Balanco de Custo Exergético
Jungdo e Distribuidor El*k; +E2%k; +E3%k3 +E8%kg +EI2%kyy =
de Exergia Ed4%*ky +ES*ks +E6%kg +E9%kg +E10%ky

Jungdo e Distribuidor | Negy *kny +Neg, *kn, + Negg *kng + Negyy *knyy = Negy *kns
de Neguentropia +Neg4 *kn4 »~f~Neg5 *k.}fl5 +Neg7 *kﬂff +Neg9 * kﬂg +Negw *kﬂig

Entradas - Combustivel Kgar =1
kgco =1
Distribuidor de Exergia ky =ks =kg =kg =kyg
Neguonttopta kny =kn, =kns = kng = kn; =kng =knyg
Compressor de GAF kns =knyy
WSG kﬂz = knm

Os resultados dos custos exergéticos unitarios s3o mostrados na Figura 7.19. O uso da
neguentropia diminui os custos da poténcia produzida pela turbina a vapor e aumenta os da
turbina a gas, porém a diferenca entre os valores encontrados é relativamente pequena, (em tomo
de 2%), com relacdo aos obtidos com a Analise Funcional Resultados semelhantes foram
encontrados por Alves ¢ Nebra (2003) na andlise de um ciclo de turbina a gés com recuperagio
quimica. Os gases de exaustdo deixam a caldeira de recuperacio a uma temperatura baixa, de
modo que a irreversibilidade que € gerada por esses gases é relativamente pequena em relagio ao
total produzido. Neste caso o uso da distribuicio de custos através da inclusdo da neguentropia
nio afeta de forma significativa os resultados encontrados coma a analise sem o uso desta. A
neguentropia possui um efetto decisivo no caso de uma analise de custo do calor que pode ser
aproveitado em uma caldeira de recuperagio. Neste caso a diferenca de custos obtidos pelo fluxo
“E8”, que representaria o fluxo de calor gerado na caldeira de recuperagio, mostra uma
diminui¢do de 38,5% ao utilizar-se a neguentropia para a distribuicBo de custos. Uma

comparagio entre todos os fluxos € mostrada na Tabela 7.18.
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Figura 7.20 Distribuigiio de custos exergéticos unitirios no diagrama funcional usando
neguentropia — CC1P

Tabela 7.18 Comparagiio entre custos exergéticos unitarios na Analise Funcional com e
sem uso de neguentropia.

k (sem neguentropia) | k (com neguentropia)
E1l 2,097 2,134

E2 2,076 2,115

E3 1,538 1,675

E4 1,922 1,937

ES 1,922 1,937

E6 - 1,937

Eg 2,36 1,455

E9 1,922 1,937

E10 - 1,937

HiZ 2,848 2,764

KpP 1,963 1,983

KV 2,398 2,369
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7.2.4. Comparacioe do custo exergético entre as metodologias estudadas

Os custos exergéiicos unitarios da poténcia produzida pelas turbinas a gas € a vapor

calculados através das duas metodologias sdo mostrados na Tabela 7.19.

Tabela 7.19 Custo exergético unitirio das poténcias segundo as metodologias analisadas

TCE { AF | AFN
Custo Poténcia Turbina Gas | 1,620 ] 1,963 | 1,983
Custo Poténcia Turbina Vapor { 2,844 | 2,398 | 2 369

O custo da poténcia da turbina a gas aumenta 21,17% ¢ 22,6% comparando-se a Andlise

Funcional sem e com o uso de neguentropia em relacio a Teoria do Custo Exergético, enquanto

que para o custo da turbina a vapor este custo diminui 15,68% e 16,59%, respectivamente. O uso

de uma juncio que agrega todos os fluxos exergéticos e um distribuidor de fluxos de exergia

equaliza de maneira mais adequada a distribuigdo de custos entre os equipamentos do sistema, ao

contrario da Teoria do Custo Exergético que penaliza de forma excessiva a poténcia produzida no

sistema com a turbina a vapor. Na Figura 7.21 a diferenca entre os custos ¢ mosirada

graficamente.
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Figura 7.21 Comparagio de custos exergéticos unitarios pelas metodologias analisadas
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7.2.5. Comparaciio do custo exergético entre os trés sistemas considerados

As metodologias de analise termoecondmica foram estendidas para o calculo do custo
exergetico unitario para os sistemas de dois e trés niveis de pressdo. Os resultados sio mostrados
na Tabela 7.20.

Tabela 7.20 Custo exergético unitario para os trés sistemas considerados

Sistema TCE AF AFN

kp kv kp kv kp kv
CCIP | 1,620 2,844 | 1,963 | 2,398 | 1,983 | 2,369
CC2P |1,620[2,476|1,889 | 2,253 | 1,027 | 2.212
CC3P 11,620 2427 | 1,841 |2,116|1,874 | 2.032

A analise inicial dos sistemas feita pela Teoria do Custo Exergético mostra que o custo da
poténcia da turbina a gas permanece constante. Este comportamento acontece pela maneira como
¢ calculado o custo exergético nesta metodologia, sendo fungdo de balangos de custo em cada
volume de controle, estes sujeitos is condiges de entrada e saida de exergia neles. Assim quando
se comparam as condigdes de funcionamento dos trés sistemas o custo da poténcia da turbina a

gas permanece constante uma vez que as condicdes de operacio da mesma nio se alteram.

Ja o custo da poténcia produzida na turbina a vapor com o uso de sistemas com dois e trés
niveis de pressdo diminuem quando comparando com o sistema com um nivel de pressdo. A
diminuicdo deste custo acontece pela maior eficiéncia atingida por estes sistemas, uma vez que
com a mesma quantidade de calor disponivel nos gases de exaustdo, os sistemas com dois e trés

niveis atingem maiores niveis de produgdo de poténcia e vapor.

A Analise Funcional aponta para uma diminuigdo dos custos da poténcia da turbina a gas e
a vapor ao utilizarem-se sistemas com dois e trés niveis de pressdo. Ao contrario da Teoria do
Custo Exergético, 0 uso de centros que distribuem a exergia para os equipamentos permite uma
diminui¢do dos custos da poténcia tanto na turbina a gas quanto na turbina a vapor, exprimindo
de maneira clara a melhora na eficiéncia dos sistemas ao utilizarem-se mais niveis de pressdo na

caldeira de recuperagio.
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O uso da Analise Funcional para distribuir os custos com neguentropia segue a tendéncia
demonstrada anteriormente, ou seja, diminui os custos em relagiio as outras metodologias e

também com maior numero de niveis de pressdo.

O aumento do nimero de niveis de pressdo diminui os custos de produgio da poténcia na
turbina a vapor em 10,86% e 16,21% ao utilizar-se 2 e 3 niveis de pressio, respectivamente,
segundo a Teona do Custo Exergético. Segundo a Analise Funcional, sem o uso da neguentropia,
essa diminui¢io € de 6,05% e 11,76%, respectivamente e usando a neguentropia para redistribuir

o0s custos essa diminuigdo atinge 6,57% e 14,71%, respectivamente.
7.3. Analise Termoeconomica — Custo Monetirio

A extensdio do calculo do custo exergético dos sistemas considerados chega a avaliagdo dos
custos monetarios dos fluxos e produtos que compdem os sistemas analisados. O calculo dos
custos monetarios € feito com duas hipoteses: considerando somente os custos dos combustivels
que operam os sistemas, chamado custo operacional e em outra hipdtese considerando o custo
dos combustiveis e o custo dos equipamentos que compdem os sistemas, chamado custo total. Os
custos dos equipamentos considerados sdo mostrados no Anexo C e o custo dos combustiveis €
calculado analogamente ao Capitulo 5, mostrado no Anexo B. Da mesma forma que feito
anteriormente, no célculo do custo exergético, a analise para o custo monetario é feita

considerando-se a Teoria do Custo Exergético e pela Analise Funcional Termoecon6mica.
7.3.1. Custo Monetario pela Teoria do Custe Exergético

O calculo do custo monetario ¢ obtido através das equacBes de balangos de custos
monetario dados pela eq. (5.1). Da mesma maneira, como considerado no Capitulo 5, as mesmas
equacdes adicionais arbitradas para o calculo do custo exergético valem para o calculo do custo

monetario.

A tabela 7.21 mostra os valores obtidos para o custo monetario para o sistema de cicio
combinado com um nivel de pressdo. Seguindo o comportamento observado para o custo
exergético usando a Teoria do Custo Exergético, o custo de produciio de poténcia na turbina a
vapor ¢ maior do que o produzido na turbina a gas. A diferenca entre os custos da poténcia da

turbina a gas e a vapor € de 41,35% no custo operacional e atinge 52,23% no custo total. A
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diferenga entre os custos operacional e total do custo da turbina a vapor decorre do fato de que
todo o custo do sistema a vapor recai sobre o custo da poténcia da turbina a vapor. Devido ao fato
do custo do GAF e do GCO ser estimado através do prego do gas natural, a Figura 7.21 faz uma
estimativa do custo da poténcia, analogamente 4 Figura 5.7, no capitulo 5. Graficamente a

distribui¢do dos custos monetarios unitarios ¢ mostrada na Figura 7.22, dados em US$/GJ.

Tabela 7.21 Custos Monetarios Unitarios para o ciclo combinado com um nivel de pressio.

Corrente | ¢ (US$/GJ | ¢ (US$/MWHh) | Corrente | ¢ (USS$/GJ | ¢ (US$/MWh)
oper | total | oper | total oper | total | oper | total
1 0 0 0,00 | 0,00 15 6,592 19,336 | 23,73 | 33,61
2 3245165781 11,68 | 23,68 16 18,13 129,31 | 6527 | 105,52
3 2,994 13928 10,78 | 14,14 17 5,639 | 8343 | 20,30 | 30,03
4 2,994 13928 10,78 | 14,14 18 4,429 16,254 1 1594 | 2251
S 291513716 | 10,49 | 13,38 19 41975854 1 1511 | 21,07
6 291513716 | 1049 | 1338 20 4,197 | 5854 | 15,11 ! 21,07
7 2,915 13,716 1049 | 1338 21 4,197 15854 | 15,11+ 21,07
8 2,915 3,716 | 10,49 | 13,38 22 4,197 | 5854 | 15,11 | 21,07
9 2,915 3,716 | 1049 | 1338 23 4,197 1 5,854 | 15,11 | 21,07
10 0 0 0,00 0,00 24 0 0 0,00 | 0,060
11 10,36 | 4972 | 37.30 | 178,99 25 2,984 | 5504 110,74 | 19,81
12 83,11 1107 | 299,20 | 398,52 TV 5,233 | 10,67 | 18,84 | 38 41
13 22,32 13238 80,35 | 116,58 TG  13,057]5092] 11,01 18733
14+ 1223213238| 8035 | 116,58
40
@ métia
354 |—me- TG
= —h— TV
g
§30-
<
2 25 -
:% 2()—-
::15«-
z
10
S-!l T I + ] T L T T 'TCEi
0,0 G2 4.4 0,6 9,8 1,6

fraciio do preco do gas natural {9%)
Figura 7.22 Custo do MWh gerado em fungio do preco do gas natural — Teoria do Custo
Exergético
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7.3.2.  Custo Monetirio pela Anilise Funcional Termoecondémica

Seguindo o diagrama funcional mostrado na Figura 7.17 e 7.19, com e sem a utilizacdo de
neguentropia para redistribuir os custos, as equagdes de balango de custos monetarios s3o escritas
analogamente ac caso do custo exergético, adicionando-se os custos dos equipamentos e
combustiveis do sistema, seguindo a eq. (5.2). O diagrama funcional ¢ composto por unidades
reais e virtuais, os custos de equipamentos das unidades virtuais (juncdes, distribuidores,

chaminé) sio considerados nulos.

A tabela 7.22 mostra os valores dos custos monetéarios unitario operacional e total das
correntes consideradas nos diagramas funcionais. A diferenca entre os custos da poténcia da
turbina a gas ¢ a vapor € de 13,05% no custo operacional e atinge 41,52% no custo total sem a
utilizagdo da neguentropia e de 9,1% e 35,72% usando a neguentropia. Como no caso do caso do

custo exergetico, a analise funcional distribui melhor o custo entre os produtos do sistemna.

Analogo 2 comparagdo da estimativa do prego do gas natural feita na Figura 7.22, o mesmo
procedimento ¢ feito na Figura 7.24, para a metodologia da Analise Funcional com uso de

neguentropia.
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fragio do preco do gds natural (%)

Figura 7.24 Preco do MWh gerado em fungdo do prego do gas natural, (AFN)
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Tabela 7.22 Comparagio entre custos monetarios unitarios na Analise Funcional com e sem
uso de neguentropia {CC1P).
AF (sem neguentropia) AF {com neguentropia)

¢ (US$/GJ) c (US$/MWh) | ¢ (US$/GJ) | ¢ (US$/MWh)
oper | total | oper | total | oper | total | oper | total
El [ 3923 | 4439 | 14,123 { 15,980 | 4,07 | 8,12 | 14,64 | 29,25
E2 113979 4498 | 13,979 117,813 |1 457 | 7,46 | 1646 | 26.87
E3 110,526 2986 | 10,526 {10,750 | 3,19 | 3,77 | 11,47 | 1357
E4 129421 4103 | 129421 14771 | 3,69 {520 13,29 | 18,72
ES 112942 ] 4,103 | 12942 114,771 | 3,69 | 5,20 | 1329 | 1872
E6 - - - - 369520 1329 | 18,72
E8 | 15545 5,563 | 1554520027 1265 |3,65}| 9,54 | 13,13
EOQ | 3,595 1 4,103 |12942 114,771 | 3,69 | 5,20 | 13,29 | 18,72
El10 - - - 3,69 | 5,20 | 13,29 | 18,72
E12 | 5328 | 6,125 | 19,181 ;22050527 |2,10 | 18951 7,57
KP | 3,672 | 5,191 | 13,219 | 18,688 | 3,78 | 6,41 | 13,60 | 23,10
KV | 4485 {11,320 16,146 | 40,752 | 4,51 | 8,67 | 16,25 | 31,22

7.3.3. Comparacao do custe monetario entre os trés sistemas

Os resuitados obtidos para o custo monetaric para as metodologias Teoria do Custo
Exergético ¢ a Andlise Funcional para os sisiemas com dois e trés niveis de pressdo sdo
mostradas na Tabela 7.23. O comportamento dos custos segue o padrio encontrado na analise do

custo exergeético.

Tabela 7.23 Custo monetario unitario (US$/Mwh) para os trés sistemas analisados.

Sistema TCE | AF | AFN
Custo Total

Cb 1 CV | CP | CV | CP | CV
CC1P | 1833 | 38,43 | 21,27 | 37,76 | 23,10 | 31,22
CC2P 18,33 136,90| 21,80 | 30,26 | 22,26 | 29,67
CC3P 118,2213498|21,582852[21.942791
Custo Operacional
Cb L CV | CP | CV | CP | CV
CCIP (1103188411322 16,15 13,13 15,68
CC2P 11,03 11649 12,72 15,17 1295 14,92
CC3P [11,03116,07 12,51 1425 | 12,73 | 13,72
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A Figura 7.25 mostra uma comparagio entre o custo operacional e o custo total
considerando-se a Analise Funcional usando a neguentropia. Considerando para o combustivel
um custo igual ao do gas natural, o custo operacional representa cerca de 60,4 % do custo total de
producdo da poténcia na turbina a gas e 48,54 % na turbina a vapor, no caso do ciclo combinado
com um énico nivel de pressdo, para dois niveis de pressio 57,69% e 46,4% e para trés niveis de

pressdo 56% e 43,85%, respectivamente.

O aumento do nimero de niveis de press3o leva a uma melhoria no aproveitamento do
calor presente nos gases de escape das turbinas a gés, porém o custo deste tipo de configuragio
onera o produto final, em contrapartida, o custo operacional diminui ao aumentarem-se os niveis

de pressdo devido a maior eficiéncia alcancada por este tipo de configuragio.

24

1- 1P - custo total
2 - 2P - custe total
3« 3P - custo total
4- 3P - custe operacional
5 - 2P - custo operacional
6+ 3F - custo operacional

22

Custo Monetario Turbina a Gas (US$/MWh)

35

1 1-1P - custo total
2 - 2P - custo total
3 - 3P - custo total
4 - 1P - custo operacional
5+ 2P - custo operacional
& - 3P - custo operacional
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Figura 7.25 Comparagfo entre o custo monetario unitario total e o operacional da poténcia (a)
turbina a gas. (b} turbina a vapor
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7.3.4. Comparacie do custo monetirio da poténcia entre o sistema proposto e o

atual

Os trés sistemas propostos sdo comparados com o atual sistema de geragio de poténcia da
CST. Para obter um Gnico valor de poténcia gerado pelo sistema, estima-se um custo médio de

geragdo para os trés sistemas considerados pela eq (7.2).

2% (WL_TG)* kp + (WWL v ) * kv

Z*WL_TG + WWL ™

Kmédio = (7.2)

Onde:
WLiq_TG = Wrg — Wear ~ WGaAF

Wy — Wi, — W, ~ 1nivel de pressio
TV be w p
WLiq_TV = WTVHP +'me — Wbc — wa -2 niveis de pfesséo
WTVHP -+ WTVIP + WTVLP - Wbc - Wbip — wa — 3 nivers de pressi-io

O custo da poténcia do sistema atual é determinado no capitule 5 e a para os sistemas
propostos sdo considerados os valores obtidos pela metodologia da Analise Funcional com uso da

neguentropia; A comparagio € mostrada na tabela 7.24 e graficamente na Figura 7.26.

Tabela 7.24 Compara¢io do custo monetario entre o sistema proposto € o atual.

Custo Monetano (US$/MWh)
Total Operacional
CCIP | 26,78 14,80
CC2P | 2580 13,89
CC3P | 2438% 13,21
iP 35,68 19,49
3P | 40,11 22,46

Considerando-se o custo total, o sistema proposto possui um custo de produgio da poténcia,
33,2% menor que o da Planta 1 e 25% em relagdo a Planta 3, para o sistema com um unico nivel
de pressiio, 35,7% e 26,7% para o sistemna com 2 niveis de pressdo e 38% e 30,26%, para os trés

niveis de pressdo, respectivamente.
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Figura 7.26 Custo Monetario entre o sistema proposto e o atual: a) total: b) operacional.

Comparando-se o sistema com ciclo combinado proposto por Lima (2001), onde utilizam-
se um sistema de ciclo combinado composto por 4 turbinas MS5001 mais caldeira de recuperagio
com 3 niveis de pressdo e turbina a vapor, e trabalhando com uma mistura de GAF , GCO, Gas de
Aciaria e Gas Natural, naquele caso 0 Mwh tem um custo de 30,32 US$/Mwh. Um valor maior
que o encontrado para o ciclo combinado com trés niveis de pressdo aqui proposto (24,88
US$/Mwh).

A anédlise termoecOmica permitiu a determinagio do custo de geracio da poténcia no
sistema proposto para o repotenciamento na CST. Os custos encontrados pela Teora do Custo
Exergético sdo diferentes dos calculados pela Analise Funcional. Nos ciclos combinados, uma
parcela da irreversibilidade gerada corresponde aos gases de escape; Ao atribuir-se um custo

exergetico zero para estes gases, o custo desta irreversibilidade ¢ carregado pelo produto da
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caldeira de recuperagio, ou seja, 0 vapor e, conseqientemente, a energia produzida na turbina a
vapor. A Teoria do Custo Exergético arbitra que o custo destes gases € zero, onerando o custo de
producdo da turbina vapor. A Analise Funcional que utiliza o conceito de jungio e distribuidores
de exergia e neguentropia possibilita uma distribuicio realista enire os equipamentos

consumidores de exergia do sistema.

Os custos encontrados para os diferentes sistemas mostram que o ciclo combinado de trés
niveis de pressdo ¢ o que obtém o menor custo exergético. Este fato é explicado pela maior
eficiéncia obtida na recuperagdio do calor ao aumentarem-se os niveis de pressdo. Quando se
analisa ¢ custo monetario de producio da poténcia, observa-se que se analisando os custos de
operacio, ou seja, considerando somente o custo do combustivel sem considerar a amortizagio
dos equipamentos, o ciclo combinado com 3 niveis de pressdo obtém ¢ menor custo. Porém,
considerando o custo total, ou seja, combustivel mais o custo de amortizagdo dos equipamentos, 0
ciclo com trés niveis de pressio tem o maior custo e o ciclo com 1 nivel de pressio o menor. O
aumento do nivel de pressdes na caldeira de recuperagdo onera o custo de investimento da

mesma, refletindo-se no custo da poténcia gerada.

As metodologias aqui adotadas permitem definir qual seria 0 melhor sistema a ser adotado
em funcdo da necessidade da CST. Um sistema com maior geragdo de excedentes de poténcia e
com um custo maior, ou a disponibilidade de um excedente menor com menor custo. Além da
definiclio de custos, a andlise termoecOmica também permite definir pardmetros como o fator
exergoecondmico, apresentado no capitulo 5, de modo a buscar a diminuir o custo de producioc

através de modificacBes nos equipamentos ou a substituicio destes.
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Capitulo 8

Conclusdes

Este capitulo busca trazer as principais concluses obtidas neste trabalho e a proposicio

para futuros trabalhos.
8.1 Conclusdes finais.

Este trabalho apresentou uma visio geral do processo de produgio de ago e da Companhia
Siderurgica de Tubardo. A descri¢do do sistema de poténcia, a coleta de dados termodindmicos,
os consumos de combustiveis e a geragio de poténcia foram caracterizados de modo a determinar
as principais informagdes p que permitiu executar um completo diagnéstico do funcionamento

deste sistema.

Para avaliacdo do atual sistema de geragdo foram utilizadas as andlises exergética e
termoecomica, através da Teoria do Custo Exergético. A comparagio entre as condigdes de

projeto e operagdo das trés plantas leva a algumas conclusdes:

s As modificagbes implementadas nas plantas 1 e 2 aumentaram as eficiéncias destas, A
disponibilidade de vapor vinda do CQD permite a diminuigfio do consumo de combustivel € um
pequeno aumento na eficiéncia, 0 que também possibilitou a diminuigio do custo exergético e

monetario de geragdo de poténcia.
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s A planta 3 em condi¢bes de operagdo trabalha com uma eficiéncia mais baixa que as
eficiéncias nas condiges de projeto, mas conseguem aumentar o nivel de produgio de poténcia.

O custo exergético e monetario ¢ maior que nas condi¢des de projeto.

. A planta 3 produz poténcia com um custo menor que as plantas 1 e 2, devendo-se isso
principalmente a sua maior eficiéncia, aumento este de eficiéncia devido principalmente ao maior

nivel de pressdo desta planta.

A analise exergoecondmica através dos indices exergoecondmicos, como a diferenca de
custos, a diferenca de custos relativos, permite um diagnostico da planta nas suas condiges de
projeto e operagdo, indicando o melhor caminho para futuros investimentos em manutengio ou

reposicdo de equipamentos.

A abordagem dos sistemas de turbina a gas e ciclos combinados efetuada no capitulo 4,
permitiu a concepgdo de uma proposta de um novo ciclo para o sisterma de geracio da CST. O
uso do ciclo combinado em plantas de geragio de poténcia permite atingir alta eficiéncia e grande
flexibilidade operacional. A proposta para o repotenciamento consiste em trés opgdes de ciclo
combinado com caldeiras de recuperacio com 1, 2 e 3 niveis de pressdo. Estas propostas foram

simuladas no software GATE CYCLE®(2003) e seus principais parimetros sdo comparados.

Comparando-se o sistema com ciclo combinado proposto por Lima (2001), onde se utiliza
um sistema de ciclo combinado composto por quatro turbinas a gas MS5001 mais caldeira de
recuperacdo com 3 niveis de pressfo e turbina a vapor, e trabalhando com uma mistura de GAF,
GCO, Gas de Aciana e (Gas Natural, neste caso 0 Mwh tem um custo de 30,32 US$/MWh. Um
valor maior que o encontrado para o ciclo combinado com trés niveis de pressdo aqui proposto
(21,33 US$/MWh), sendo que neste uitimo caso considerando um custo para os gases
sidertrgicos, igual ac do gas natural, considerando nulo o custo dos gases siderirgicos, o custo da

poténcia gerada diminui para 12,5 US$/MWh

A analise termoecOmica permitiu a determinagdo do custo de geragfo da poténcia no

sistema proposto para o repotenciamento na CST. Os custos encontrados pela Teona do Custo
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Exergético sdo diferentes dos calculados pela Analise Funcional Nos ciclos combinados, uma
parcela da irreversibilidade gerada deixa o sistema nos gases de escape; ao atribuir-se um custo
exergético zero para estes gases, o custo desta irreversibilidade ¢ carregado pelo produto da
caldeira de recuperagfo, ou seja, o vapor, e conseqilentemente a energia produzida na turbina a
vapor. A Teoria do Custo Exergético arbitra que o custo destes gases ¢ zero, onerando o custo de
produggo da turbma vapor. A Analise Funcional que utiliza o conceito de jungio e distribuidores
de exergia e neguentropia possibilita uma distribuicio mais justa entre os equipamentos

consumidores de exergia do sistema.

O custo encontrado pelos sistemas mostra que o ciclo combinado de trés niveis de pressio é
O que apresenta ¢ menor custo exergético. Este fato € explicado pela maior eficiéncia obtida na
recuperagdo do calor ao aumentarem-se os niveis de pressdo na caldeira de recuperagio. Quando
se analisa o custo monetéario de produgdo da poténcia, observa-se que analisando os custos de
operacdo, ou seja, considerando somente o custo do combustivel sem considerar a amortizagio
dos equipamentos, o ciclo combinado com 3 niveis de pressio obtém o menor custo. Porém,
considerando o custo total, ou seja, combustivel mais o custo de amortizagio dos equipamentos, o
ciclo com trés niveis de pressdo tem o maior custo e o ciclo com 1 nivel de pressio, o menor. O
aumento do numero de niveis de pressio na caldeira de recuperacio onera o custo de

investimento da mesma, refletindo-se no custo da poténcia gerada pelo sistema.

As metodologias aqui adotadas permitem definir qual seria o melhor sistema a ser adotado
em fungdo da necessidade da CST. Um sistema com maior geraciio de excedentes de poténcia e
com um custo maior, ou a disponibilidade de um excedente menor com menor custo. Além da
defini¢@o de custos, a analise termoecOmica também permite definir parimetros como o fator
exergoecondémico, apresentado no capitulo 5, de modo a buscar a diminuir o custo de produgio

através de modificagdes nos equipamentos ou da substituicio destes.
8.2 Sugestées para Futuros Trabalhos.

Seguem algumas sugestdes:
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¢ Andglise integrada da planta de producio de aco e de poténcia;

. Testar a utilizacio do conceito de neguentropia na analise utilizando a Teoria do

Custo Exergético;

. Simulacdo de turbinas a gis com maior eficiéncia na queima de gases sider(rgicos.
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Anexo A

Dados Termodindmicos e Estimativas de Custos dos Equipamentos do

Sistema Atual de Geracido da CST

Este anexo mostra os dados termodindmicos de vazdo, pressio, temperatura, entalpia,
entropia e exergia, nas plantas 1, 2 e 3 do atual sistema de geragdo na CST e uma estimativa dos

custos dos equipamentos que compderm as plantas.
A.1 Dados Termodinimicos das plantas 1,2 ¢ 3

Os fluxos demonstrados sio referenciados as figuras 1.5 (Plantas 1 e 2 — Layout de
Projeto), 1.6 {Layout da Planta 3) e 1.7 (layout atual das plantas 1 e 2). As Tabelas A1, A2¢ A3

mostram os valores de vazio, pressdo, temperatura, entalpia, entropia e exergia.

Tabela A.1 Dados de Projeto das Plantas 1 e 2.

Fluxos | mlkg/s) | P(bar) | T(°C) | h(kd/ke) | s(ki/kg) | e(kI/kg)

1 73,160 | 86,00 1510,00| 341626 | 6,717 | 1418,00
72,755 | 86,00 1510,00] 341626 | 6,717 | 1418,00
0,405 | 86,00 [510,00] 341626 | 6717 | 1418,00
0,007 | 0,063 | 37,25 | 2400,00 | 7,764 | 89,50
6,697 140,2101426,96| 3278,03 | 6,861 | 1236,76
3,478 1 5,910 {308,001 3079,13 7,410 874,36
4366 | 3,019 [134,00] 272548 | 6990 | 64594

e TR AR R o)
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Fluxos | m(kg/s) | P(bar) | T(°C) | h{ki/keg) | s(ki/kg) | e(kI/kg)
8 | 4659 | 1,598 [113,00] 2542,94 | 6.805 | 51843
9 53,549 |0,0636 | 37.25 | 240290 7,774 89,61
10 | 65,451 |0,0636]3725 | 15596 | 0,535 0,93
11 [ 65451 |15,000(37.25| 157,96 | 0536 | 245
12 | 65451 | 1490 [ 3832 ] 161,75 | 0549 | 260
13 | 65451 | 11,00 | 38,66 | 162,75 | 0,553 2,17
14 65,451 | 10,87 | 80,00 | 33574 1.074 1992
15 | 65451 | 8,340 [117,60] 493,81 | 1,501 | 50,76
16 | 69,233 | 5810 [151,00 636,53 | 1.851 | 89,00
17 | 74,704 | 4021 [150,56] 636,75 | 1,843 | 91,70
18 | 73,160 | 5810 [151,00] 636,53 | 1,851 | 89,00
19 73,160 [110,001152.00| 64943 1,855 100,81
20 | 73,160 [110,00]197.60] 84571 | 2,293 | 16645
21 | 0,017 | 86,00 [510,00} 341626 | 6,717 | 1418,00
22 | 0,083 |86,00[510,00] 341626 | 6,717 | 141800
23 | 0,024 | 86,00 [400,00] 32944 | 6323 | 1249,08
24 | 0305 [5910 [168,79] 341600 | 7,921 | 105874
25 | 0,083 {1,400 [100,00] 42544 | 1300 | 4232
26 | 0,024 |1,400 [100,00] 42545 | 1300 | 4233
27 | 9,025 | 1400 | 64,70 | 27087 | 0,889 | 10,20
28 | 4,659 |1400 [4560 | 19097 | 0646 | 2,88
29 4366 | 3,018 | 8500 | 35611 1,134 22,53
30 | 5471 | 4021 15121 639,56 | 1,850 | 92,54
31 | 9132 11,400 | 65,13 | 272,68 | 0894 | 104l
32 | 3651,49 | 3,000 [ 2996 | 12575 | 0435 0,37
33 [3651,49 11,000 {2200 | 9232 | 0324 | 006
34 136514914000 120,00 9275 | 0325 0,36
35 | 8241 [40,210[279,63] 290000 | 6251 | 104057
36 | 5471 |40,2101279,63| 2900,00 | 6251 | 104057
37 | 2,770 | 16,69 124335 2900,00 | 6,618 | 931,29
38 | 2,770 | 1,000 | 2500 | 10486 | 0367 0,00
39 2,770 | 4330 | 25,10 | 105,58 | 0,368 0,00
40 | 1544 [40210[153,00] 647,26 | 1868 | 94.84
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Tabela A2 Dados Termodindmicos de Operago das Plantas 1 € 2

Ponto| mlkg/s) | Pbar) | T(°C) | h(lJ/ke) | s(ki/kg) | e(kI/kg)
1 | 70,598 | 86,00 576,16 3577,26 | 6,914 | 1520,00
2 | 74353 | 86,00 [576,16] 3416,26 | 6,717 | 1418,00
3 | 0405 | 86,00 |510,00] 341626 | 6,717 | 1418,00
4 | 0031 |0063|3725]2400,00 | 7,764 | 89,50
5 | 1,780 | 40,00 [419,02] 3260,03 | 6,838 | 1225,76
6 | 3,758 | 5910 [308,00] 3079,13 | 7,410 | 874,36
7 | 4602 | 3,019 [134,00] 272548 | 6,990 | 645,94
8 4910 1,598 {113,00] 254294 | 6,805 518,43
9 | 59263 [0,0636] 37,25 | 240290 | 7,774 | 89,61
10 | 68,981 |0,0636] 37,25 | 15596 | 0,535 | 0,93
11 | 68,981 |15,000[37,25[ 157,96 | 0536 | 245
12 | 68981 | 1490 {3832 ] 161,75 | 0549 | 2,60
13 | 68,981 | 11,00 | 3866 | 166,75 | 0,564 | 2,17
14 | 68981 | 10,87 | 80,00 | 335,74 | 1074 | 19,92
15 | 68,981 | 8,340 [117.60] 493,81 | 1,501 | 50,76
16 | 72,978 | 5,810 [151,00] 636,53 | 1,851 | 89,00
17 | 74,758 | 5,800 [150,56]| 687,46 | 1,970 | 104,52
18 | 70,598 | 5,810 |151,00| 687,46 | 1,970 | 104,52
19 | 0078 [110,00]152,00] 649,43 | 1,854 | 100,81
20 | 0,087 |110,00]197.60] 845,71 | 2,293 | 166,45
21 | 0,108 | 86,00 |510,00] 341626 | 6,717 | 1418,00
22 | 0240 | 86,00 |510,00] 341626 | 6,717 | 1418,00
23 | 0,087 | 86,00 |400,00] 312944 | 6322 | 1249,08
24 | 0240 | 5910 [468,79] 3416,00 | 7,921 | 1058,74
25 | 0,087 | 1,400 [100,00| 42544 | 1,300 | 42,32
26 0,108 1,400 {100,00| 425,45 1,300 42,33
27 | 9512 | 1,400 | 64,70 | 270,87 | 0,889 | 10,20
28 | 4910 | 1400|4560 | 190,97 | 0646 | 288
29 | 4602 | 3,018 [ 85,00 | 356,11 | 1,134 | 22,53
30 | 4300 | 10,21 |254,00] 2951,96 | 6,942 | 886,49
31 | 9,708 | 1,400 | 65,13 | 273,98 | 0,894 | 1041
32 1404477 13,000 [ 2996 | 12575 | 0,435 | 0,37
33 404477 | 1,000 | 22,00 [ 92,32 | 0324 | 0,06
34 | 404477 | 4,000 | 20,00 | 92,75 | 0,325 | 0,36
36 | 1,779 | 40,00 [419,02] 3260,00 | 6,838 | 122576
37 | 0,010 | 40,00 [419,02] 326000 | 6,832 | 122576
38 | 0010 | 1,000 2500 ] 104,86 | 0367 | 0,00
39 | 0010 | 43302510 10558 | 0,368 | 0,00
40 [ 74,758 | 86,00 [510,00] 3416,26 | 6,717 | 1418,00
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Ponto | mikg/s) | P(bar) | T(°C) | h(kI/ke)| s(ki/kg) | e{ki/kg)
41 | 6,079 |10,00 {29533] 3042,11 | 7,107 | 927,55
42 | 6,079 10,00 [179.88] 462,61 | 238 | 12967
43 | 1,779 110,00 [179,88] 742,61 | 2,138 | 129,67
44 | 4300 110,00 117988 74261 | 2,138 | 129,67
45 | 4,160 | 5,800 |157,52] 68746 | 1,970 | 104,52

Tabela A.3 Dados Termodindmicos de Projeto da Planta 3.

Fluxo | mkg/s) | P(bar) | T(°C) | h{kI/kg) | s(kI/kg) | e(ki/kg)
1| 71,742 199,00 {550,001 3500,85 | 6,762 | 148931
2 | 72,490 | 99,00 [540,00] 3476,10 | 6,731 | 1473,58
3 | 71,482 | 99,00 [540,00] 3476,10 | 6,731 | 1473.58
4 | 1,008 | 99,00 [540,00] 3476,10 | 6,731 | 1473,58
5 | 4,277 |3325(388,19] 320000 | 6,830 | 1168,02
6 | 7,085 [2002[321,27] 307400 | 6,853 | 103534
7 | 5,132 | 8384 [223.41] 288000 | 6,872 | 843,47
) 3,846 | 277 |15834] 2780,00 | 7,158 | 650,15
9 | 3,816 | 1,00 [9963 | 242900 | 6,698 | 43633
10 | 0,067 | 0,063 [ 37,08 | 241000 | 7,801 | 8868
11 | 47,259 | 0,060 | 36,18 | 2263,00 | 7.346 | 77,10
12 | 57,941 [ 0,063 | 37,08 | 15596 | 0535 | 093
13 | 57,941 [ 1500 [ 3741 | 157,96 | 0536 | 245
14 | 57,941 | 134 [38,17] 161,00 | 0547 | 242
15 | 57,941 | 135 | 3877 ] 1635 | 0,555 | 254
16 | 57,941 | 9,99 [7423 | 311,50 | 1,005 | 1624
17 | 57,941 | 884 [114,53] 481,00 | 1,467 | 4801
18 | 63,909 | 834 [168,70] 71346 | 2028 | 113.15
19 | 72,500 | 884 [16945| 716,78 | 2,036 | 11427
20 | 71,742 | 8,840 [169.45| 716,78 | 2,0361 | 114,27
21 | 71,742 [110,00116947] 722,50 | 2,023 | 123,69
22 [ 71,742 ] 106,0 [204.67| 877,00 | 2360 | 177,78
23 | 71,742 | 99,00 [235,00] 101500 | 2642 | 23181
24 | 0,172 [ 99,00 [540,00| 3476,00 | 6,731 | 1473.58
25 | 2,770 [ 20,02 [321,27] 307400 | 63853 | 103534
26 0,058 | 99,00 540,00 3476,10 6,731 147358
27 | 0,114 [ 99,00 |540,00! 347610 | 6731 | 147358
28 | 0,001 | 99,00 [540,00] 3476,10 | 6,731 | 1473,58
29 | 0836 | 99,00 [540,00] 105,19 | 6731 | 1473,58
30 | 0,068 | 1,000 | 9963 | 255800 | 7,044 | 462,15
31 | 4315 |20,02 [32127] 12575 | 6,853 | 103534
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Fluxo | mikg/s) | P(bar) | T(°C} | h(kJ/kg) | s(ki/kg) | e(kI/kg)
32 3,960 2,77 1167 84| 280000 : 7204 656,48
33 0,058 | 0,063 1 3708 | 42500 1,402 11,40
34 0,068 | 1375 19976 | 41900 1,303 35,03
33 3,816 | 0,063 { 37,08 | 182,00 0,619 1,94
36 3,960 | 0,063 | 37,08 | 320,00 1,064 7,31
37 4315 | 20,02 1120,00| 505,00 1,526 54,58
38 | 4277 | 33.75 |207.08| 885.00 | 2,394 | 175.58
39 8,591 8,84 [147,60| 742,00 2,092 122,61
40 7,776 | 0,063 | 37,08 | 25228 | 0,8457 4,68
41 7,902 | 0,063 | 37,08 | 254,97 0,854 4,78
42 0,748 8,34 [172,15] 2115,78 5,178 576,49
43 0,010 8,34 116848 712,52 2,026 112,84
44 0,758 8,34 {16946 716,78 2,036 114,23
45 2,780 400 | 2501 { 307400 | 0,367 0,30
46 2,780 1,00 | 25,00 ; 104,86 0,367 0,00
47 2,780 | 16,69 211,54} 2816,00 | 6,450 897,36
48 | 3018,16 | 3,00 | 30,00 ; 9230 0,435 0,37
49 13018161 100 | 2200 9275 0,324 0,04
S0 1 3018,16 1 400 | 2200 9275 0,325 0,36

Tabela A 4 Dados Termodindmicos de Operagdo da Planta 3.

Fluxo | mfkg/s) | P(bar) | T(°C) | h{kI/ke) | s{ki/kg} | e(ki/kg)
1 | 71,000 | 99,00 [561,28] 352866 | 6,795 | 1507,12
2 | 72348 | 99,00 1540,00] 3476,10 | 6,731 | 1473,58
3 | 71,340 [ 99,00 1540,00] 3476,10 | 6,731 | 1473,58
4 | 1,008 | 99,00 {540,00] 3476,10 | 6,731 | 1473,58
5 | 0,123 [33,25 [388,19] 3200,00 | 6,830 | 1168,02
6 | 1,622 | 20,02 |321,27]| 3074,00 | 6,853 | 103534
7 | 5753 | 8,84 |223,41]| 2888,00 | 6,872 | 843,47
8 | 3,223 | 277 |15834] 2780,00 | 7,158 | 650,15
9 5,366 1,00 | 9963 | 2429,00 | 6,698 436,33
10 | 0,080 | 0,063 | 37,08 2410,00 | 7,801 | 8868
11 | 55,173 | 0,063 | 36,18 | 2263,00 | 7,327 | 82,95
12 | 64014 | 0,063 | 3708 | 15596 | 0,535 | 0,93
13 64,014 | 1500 | 37,41 | 157,96 0,547 2,45
14 | 64014 | 134 [3817] 161,00 | 0,547 | 242
15 | 64014 | 13,5 [3877 | 164,10 | 0555 | 259
16 | 64014 | 999 [84,23 | 35246 | 1,121 | 22,53
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Fluxo| m(kg/s) | P(bar) | T(°C) | h(kJ/kg) | s(kI/kg) | e(ki/kg)
17 | 64,014 | 884 [114,53] 481,00 | 1,467 | 4801
18 | 70,603 | 834 116870 712,59 @ 2,028 112,86
19 | 72,348 | 884 [169,45] 70855 | 2,017 | 111,55
20 | 71,000 | 8,84 [167,57] 708,55 | 2,017 | 111,59
21 | 71,000 [110,00]169,47| 722,50 | 2023 | 123,69
22 | 71,000 | 106,0 [183,00{ 78120 | 2,157 | 143,15
23 | 71,000 [ 99,00 [184,00] 78520 | 2,165 | 144,03
24 | 0,172 | 99,00 [540,00] 3476,00 | 6,731 | 147358
25 | 0,000 | 20,02 [321,27] 3074,00 | 6,853 | 103534
26 | 0,064 | 99,00 [540,00] 3476,10 | 6,731 | 1473,58
27 | 0,095 | 99,00 [540,00] 3476,10 | 6,731 | 1473,58
28 | 0,013 | 99,00 [540,00] 3476,10 | 6,731 | 1473,58
29 | 0,836 | 99,00 |54000| 3476,10 | 6731 | 1473,58
30 | 0,093 | 0,063 37,08 2560,00 | 8286 | 9453
31 | 1,622 | 20,02 [321,27] 3074,00 | 6,853 | 103534
32 | 3,318 [ 2,77 |167.84] 2800,00 | 7,204 | 656,48
33 | 0064 9900 (9963 | 42500 | 1295 | 4332
34 | 0,093 | 1,00 {9963 | 41900 | 1306 | 33,9
35 | 5366 | 1,00 [43,46 | 182,00 | 0618 | 229
36 | 3318 [ 2,77 17640 | 320,00 | 1,032 | 1683
37 | 1,622 |20,02 120,00 320,00 | 1,526 | 5458
38 | 0,123 | 33,75 {207,08| 885,00 | 2394 175,58
39 | 1,746 | 20,02 [126,33] 531,00 | 1,593 | 6124
40 | 8684 | 1,00 [ 56,07 | 234,00 | 07813 | 6,331
41 | 85840 | 1,00 [5686 | 23828 | 07914 | 665
42 | 1,348 [ 99,00 [166,26] 708,97 | 1,993 | 118,18
43 | 0,000 | 16,69 [167,34] 708,78 | 2014 | 112,00
44 | 1,348 | 834 16745 70852 | 2014 | 11184
45 | 0,000 | 16,69 [211,45] 281678 | 6450 | 897,36
46 | 0,000 [ 1,00 [ 2500 10486 | 0367 | 0,00
47 | 0,000 | 400 [2501] 10586 | 0367 | 030
48 | 352292 | 1,00 | 22,00 8230 0,324 0,04
49 1352292 400 [ 2204 9275 | 0325 0,36
50 13522,92 ] 3,00 | 30,00 12575 | 0435 0,37
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A.2 Custo dos Equipamentos das Plantas 1,2 ¢3

Os custos estimados para os equipamentos consideram as informagdes obtidas na CST. A
Tabela A.5 mostra os valores totais dos equipamentos das plantas considerando como base o ano
de 2002

Tabela A.5: Custos de Investimento dos Equipamentos (ano 2002)

Componente Preco (US$)

Caldeira 12.730.000
Turbina a Vapor 12.730.000
Condensador 845.909

Desaerador 1.773.000

Bomba de Condensado | 235.882
Bomba de Alimentagdo| 576.684
Trocadores de Calor

AE} 5.663
GC 6.111
HTR1 130.124
HTR2 190.388
HTR3 339.944
HTR4 544 859

Ao custo de investimento de cada equipamento devem ser acrescemtados outros Custos
necessarios para completar as condigbes de operagio da planta. Custos de instalagdo,
instrumentacfio, controle, construgio de infra-estrutura elétrica e civil. Uma distribuicio destes
custos ¢ proposta por Bejan et. Al (1996) e serd utilizada para este sistema. Os valores da

distribui¢do dos custos € apresentada na Tabela A.6.
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Tabela A.6: Distribui¢do dos Custos Diretos — Capital e Custos de Operacio.

Custo do Equipamento CI
Instalacdo 20% C1
Tubulagbes 15% C1

Instrumentacdo e Controle | 6% CI
Instalagdes Elétricas 10% CI
Construgdo Civil 15% CI
Custo Total 166% CI

Custo de Manutencio 5% CI

O custo total deve ser amortizado durante o periodo de vida util da planta, assim a quantia a

ser amortizada pode ser calculada usando a formulagio proposta por Bejan et.al. (1996)

4 )N
A—I{(H.i)N —J "y

Onde: A = valor da amortizaggo.
I = valor do investimento.

j =taxa de juros.

N = periodo de amortizacgio.

Um periodo de 15 anos para a amortizagio, com uma taxa de juros anual de 12% foi
utilizado. Considerando um periodo de 8060 horas por ano, calculam-se os custos em {US$/s)
durante o periodo de amortizagdo. A Tabela A.7 mostra os valores calculados para o custo de

mvestimento, o custo total, o custo de manutengfio, o custo de amortizacio anual e a taxa
Z(USS/ s) utilizado na determinag¢Zo dos custos monetarios, determinando assim as variaveis

necessarias para o balango e determinacio dos custos monetarios.
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Tabela A 7: Custos de Amortizacéo para cada equipamento.

Custo - N
Componente Invc;,gisngnto Cug;sggtd I\?S?gfaiﬁo %;g;zgﬁo Z (USS%/s)
Caldeira 12.730.000 18.571.000 559437 3.103.000 0,1208
Turbina 12.730.000 18.571.0600 559437 3.103.000 0,1208
Condensador 845.909 1.404.000 42295 206.138 0,04672
Deaerator 1.773.000 2.944.000 88.660 432.107 0,01682
Bomba de 235.882 391.481 11.792 57.469 0,002237
Condensador
Bomba df 576.684 957295 28 834 140.531 0,00547
Alimentacio.
Trocadores de Calor
AE]) 5.663 8400 283,10 1380 0,00005372
GC 6.111 10.145 305,60 1489 0,00005797
HTR1 130.124 216.005 6.506 31.710 0,001234
HTR2 190 388 316.044 9519 46.395 0,001806
HTR3 339.944 564.307 16.997 82.840 0,003225
HTR4 544 859 904 467 27.243 132.776 0,005169
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Anexo B

Calculo da Exergia e do Custo dos Gases Sideriirgicos.

Este anexo mostra como foram calculados os valores do PCL exergia dos gases
sidertirgicos e o custo adotado para estes no célculo do custo do combustivel adotado nos

capitulos 5 e 7.

B.1  Ciélculo do Poder Calorifico Inferior dos Gases Sideriirgicos

O caleulo do Poder Calorifico Inferior dos gases siderirgicos é feito considerando-se que
o0s gases combustiveis sdo uma mistura de gases ideais com uma composigio média molar gases

mostrada na Tabela B.1

Tabela B.1 Composigio molar média dos gases sideriirgicos

Componente  x;(GAF) x;(GCO)

CO 0,22 0,067
CO, 02 0,024
N 0,542 0,025
H, 0,028 0,592
CH, 0,01 0,264
C:Hy R 0,021
C,Hs - 0,007
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A determinacio do PCI ¢ feita calculando-se a composi¢Zo dos produtos de cada gas
combustivel em uma reacio de combustio estequiométrica. Determinando-se a composigio
molar ou massica para o gas, ar e gases de combustfo, calcula-se a entalpia total dos reagentes € a
dos produtos da reagdo de combustdo, sendo o PCI entdo determinado pela diferenca entre as
entalpias dos reagentes e dos produtos. Todos os valores de entalpia sio determinados a2 uma
temperatura de 25°C. As equagdes utilizadas para a determinagéo do PCI do GAF e do GCO séo

mostradas a seguir:
Equagio de combustio estequiometrica:
Gas de alto formo

0,228C0, + 0,2CO + 0,01CH, + 0,542N, + 0,028H, + a(0,210, +0,79N,) =

N
bC02 + Cﬁzo + sz (B )

Gas de coquenia

0,067C0O, + 0,024C0 + 0,264CH, + 0,025N, + 0,592H, +0,021C;Hy + 0,007C,Hg +
a{0,210, + 0,79N,) = bCO; + cH,0 + dN,
(B.2)

Os indices estequiométricos para cada gas sdo mostrados na tabela B.2

Tabela B.2 Indices estequiométricos para o GAF ¢ GCO

indice | GAF | GCO
a 0,704 1 4,5
b 0,738 | 0,411
c 0,048 | 1,183
d 1,099 | 3,581

As entalpias dos reagentes sdo calculadas pelas equagdes (B.3a), (B.3b) e (B.4)

Para o gas de alto forno

Hreagentes = 0,228h¢0, +0,2h00 +0,01hcy, +0,542hy, +0,028hy, +2*{0.21hg, +0,79hy, )
(B.3a)
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Para o gas de coqueria

Hpeagentes = 0.067hc0, +0,024hco +0,264hcyr, +0,025hy, +0,592hyy, + 0,021hcp, +
0,007h¢,m, +a*{0.2Thg, +0,79hy, )
(B.3b)

ﬁprodutos =b*hcp, +c*gy0+d*hy, (B.4)

Todos os valores para as entalpias sdo calculados utilizando-se o sofiware EES®(2003).

Assim, o PCI ¢ calculado pela equagio (B.5)

PC1 "—‘“‘ﬁreagentes - ﬁprodutos [k¥/kmol] (B.5)

pode-se definir o PCI em base méssica, pela equagio (B.6)

PCI = (Hreagentes - jiprodutos) [k)/ke] (B.6)
mo

Os valores calculados para o PCI e 0 mol dos gases sdo mostrados na Tabetla B.3

Tabela B.3 Valores do mol e do PCI para o GAF e GCO

GAF | GCO
Mol (kg/kmol) | 31,32 9,86
PCI(kl/kg) | 2530 | 41748

Duas consideragdes feitas sdo: a entalpia de formagdo esta incluida no valor da entalpia que

o EES®(2003) fornece para os compostos em questdo; € obtido o PCI porque as propriedades
calculadas sdo referentes a gases idéias, ou seja, a entalpia da dgua formada refere-se ao estado de
vapor. O software EES®(2003) utiliza as tabelas JANAF para a determinacdo das propriedades

citadas.
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B.2 Cilculo da Exergia dos Gases Siderirgicos

O calculo da exergia dos gases siderurgicos ¢ feito conforme proposto por Szargut t. al
(1988). Considera-se que os gases combustiveis s30 uma mistura de gases ideais, € a composicio

média dos gases mostrada na Tabela B.1
A exergia de cada gés é determinada segundo a equagdo (B.7)
e = ecpy + fis B.7)
onde e, corresponde & exergia quimica do combustivel ¢ egg a exergia fisica. A exergia
quimica de cada gés € determinada segundo as equagdes (B.8)e(B.9)
Ech(GAF) = L €oXi(GAF) + RTo ZXi(GAF) 1H(Xi(GAF) (B.3)

Ech(GCO) = L CoXi(GCO) T RT, ¥ xyGCO) 1ﬂ(Xi(Gco) (B.9)

O primeiro termo das equagdes acima ¢é definido como o valor da exergia Standard definida

por Szargut para cada componente em fun¢fo de um ambiente de referéncia padrio [kl/kg], o
segundo termo ¢é chamade de exergia da mistura, onde R a constante universal do gases

[kI/kgK], T, [K] a temperatura de referencia e (xi) a frac@o massica de cada componente do gas.

A exergia fisica ¢ definida por:

efs(GAF) =1~ Ry —Tols—5o) (B.10}

efis(GCO) ™ h-hg ‘To(s_so) (B.11)

Considerando-se que a temperatura e pressdo do GAF e do GCO sejam de 40°C e 1,04 bar,
respectivamente, e adotando-se o valor da temperatura & pressao de referéncia igual a 25°C e 1

bar, respectivamente.

Os valores de entalpia e entropia foram obtidos através do sofiware EES®(2003)
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utilizando-se o modelo de gas ideal.

A exergia Standard de cada componente, a fracio massica ¢ a exergia quimica total sio
mostradas na tabela B.4 e B.S.

Tabela B 4 Exergias Standard para cada componente dos gases sidenirgicos.

Componente  €,[kJ/kg]

CO 9821
CO, 451

N2 25,71

H, 117462
CH, 51848
CHy 49861
CoHs 49852

Tabela B.5 Fragdo méssica de cada componente nos gases siderurgicos.

Componente X;

GAF  GCO

Co 0,2014 0,1903
CO, 0,2877 0,107

N, 0,4962 06,0710

H, 0,00145 0,121
CH, 0,00524 0,4295
ik 0,0597
C,Hs 0,0213

Assim so calculados os valores da exergia quimica e fisica dos gases sidertirgicos que sdo
apresentadas na Tabela B.6

Tabela B.6 Exergia, quimica, fisica e total dos gases siderirgicos.

ecnlkd/kg]  eqlki/kg] e [kI/kg]

GAF 2476 8,419 2484 41
GCO 42040 44,17 42084,17
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B.3  Calculo do Custo dos Gases Siderirgicos

O custo dos gases sidertrgicos foi determinado através de uma estimativa com o prego de
mercado do gas natural. O uso desta estimativa ¢ devido ao fato de que o GAF e o GCO ndo
apresentam um valor comercial definido. Considerando que o prego do gas ¢ estimado em funcio
do valor do poder calorifico inferior foram estimados os custos dos gases sideriirgicos nesta base.
O custo do gas natural foi estimado segundo informagdes da GASPETRO!. Os valores estimados

sio mostrados na Tabela B.7.

Tabela B.7 Custo dos Gases Siderurgicos

Poder Calorifico (kJ/Nmr) | Custo do gas (US$/Nm’)
(34s Natural 30348 0,07125
GAF 3718 0,00673
GCO 18275 0,03091°

L han/fwww. gaspetro.com britabl ns.him - acessado em 02/04/2004
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Anexo C

Custo dos Equipamentos do Ciclo Combinado

Este anexo mostra como foram estimados os custos para os equipamentos que compdem o

ciclo combinado em suas trés configuracdes.

O custo dos equipamentos que compdem o ciclo combinado foi estimado através de
informagbes obtidas com fabricantes de equipamentos e comparacdes com equipamentos de

capacidades diferentes.

A conversdo de custo em relag@o a capacidade ou tamanho do equipamento pode ser feita
seguindo a correlagdo, obviamente comparando-se equipamentos iguais e apenas de tamanho ou

capacidade diferentes.

8y V*
Cy=Cyl - (C1)

Onde:
Cy € o custo do equipamento “y” que se deseja determinar

Cx € o custo do equipamento “x” conhecido
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Sy ¢ a variavel de conversdo (tamanho ou capacidade)do equipamento “y.

LE_ 1

S, é a vaniavel de conversdo (tamanho ou capacidade)do equipamento “y”.

a é o expoente de escala que varia de acordo com o tipo de equipamento, neste caso adota-se

os valores propostos por Bejan et.al. (1996)
a) Turbina a Gas

O custo total da turbina a gas utilizada (Alstom GT11N2) no ciclo combinado foi obtido em
Gas Turbine World (1997) sendo o valor convertido para valores atuais. O custo dos equipamentos
da turbina foi dividido seguindo a proposta utilizada por Gomes (2001) mostrada na Tabela C.1. O
custo do sistema de compressio do GAF é determinado através da eq {C.1), considerando-se que a
poténcia de um compressor de referencia ¢ o compressor de ar da turbina a gas, utilizando-se o fator

“” igual a 0,95 usado para o caso de compressores, Bejan et. Al (1996).

Tabela C.1 Custo de Investimento da Turbina a Gas e sistema de compressioc de GAF(ano/2002)

Equipamento % Custo (US$)
Compressor 25  6.011.000
Cémara de Combustdo 5 1.202.000
Turbina 25  6.011.000
Gerador 45  10.820.000

Total 100 24.045.000
Compressor de GAF - 1.211.000

b) Caldeira de Recuperacido

Foram propostos sistema de ciclo combinado com caldeiras de recuperago com um, dois e
trés niveis de pressio. O custo de cada caldeira de recuperagio varia conforme o numero de
trocadores de calor (superaquecedores, evaporadores ¢ economizadores) € da complexidade em
relagiio 4 instrumentagdo, controle e montagem de acordo com a configura¢do escolhida. O custo

total de cada caldeira foi estimado segundo proposta de Rees (2003) que propde que o custo total da
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caldeira de recuperacdo seja de 11% do custo da turbina a gas para caldeira de recuperagdo com um
nivel de pressdo, 23% para dots niveis de pressdo e de 37% para trés niveis de pressio. Desta forma,
para encontrar o custo de cada trocador de calor considera-se a proposta de distribuicio de custos
utilizada por Guarinello (1997). Onde o custo de cada componente € proporcional ao calor

transferido. Os valores encontrados para os custos da caldeira de recuperacio sdo mostrados na

Tabela C.2.

Tabela C.2 Custo de Investimento das Caldeiras de Recuperagio (US$)

3 niveis de pressdo

Equipamento i 1 nivel de pressdo | 2 niveis de pressfo

SHHP 603.400 1.192.000 1.855.000
SHIP - 3.077
SHLP - 20.400 32.440
EVHP 1.040.000 2.009.000 3.266.00
EVIP - 135.400
EVLP 172.900 678.800 1.111.000

ECOHP 737.600 1.414.000 2.108.000

ECOIP - 18.790

ECOLP 91.500 245.500 391.800
Total 2.645.400 5.559.700 8.921.507

b) Turbina a Vapor

Usando a equagdo (C.1) estima-se o custo da turbina a vapor, utilizando um valor de “¢” para
turbina a vapor de 0,9. Segundo Gomes (2001} uma turbina a vapor de 265 MW tem um custo de

USS$ 52.000.000. Considerando-se estes valores de referéncia para o calculo do custo das turbinas a

vapor consideradas em cada ciclo, temos a tabela (C.3)

Tabela C.3 Custo de Investimento da Turbina a Vapor

Turbina a Vapor Poténcia (MW) Custo (US$)
1P 2P 3p 1P A 3P
TVHP 146,75 | 90,71 | 6711 - 19.827.000 | 15.117.000
TVIP - - 40 53 - - 9.603.000
TVLP - 66,00 | 5948 | 30.536.000 | 14.892.000 | 13.562.000
Total 146,75 1 156,71 | 167,12 1 30.536.000 ; 34.719.000 | 38.282.000
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¢) Condensador

O custo do condensador é calculado com base no custo obtido no sistema atual, estimado em
US$ 3.000 para cada 10kW de calor transferido. Porém a quantidade de calor transferido em cada
configuragio é diferente, portanto, utilizando-se a eq. {C.1) com um valor para o indice “a” de 0,6,

o custo para os condensadores foi obtido como mostrado na Tabela C.4

Tabela C.4 Custo de Investimento do Condensador

Condensador | Calor Transferido (kW) | Custo (US$)
1P 130.830 976.000
2P 143219 1.031.000
3P 138.714 1.012.000

d) Bombas

O custo das bombas é estimado considerando-se que uma bomba com poténcia de 315 kW
possui um custo estimado de US$ 375.000" , utilizando-se um valor do indice “a” considerado para
as bombas de 0,48. Com a eq. (C.1) calculam-se os custos para as bombas nas trés configuracoes,

mostrados na Tabela C.5.

Tabela C.5 Custo de Investimento das Bombas

Turbina a Vapor Poténcia (kW) Custo (US$)
1P 2P 3P 1P 2P 3P
Bomba de Condensado 26,55 154,791 15,38 | 114.400 | 162.000 | 88.030
Bomba de Pressdo Intermediaria - 1022 - 218.400
Bomba de Alta Pressio 1.047 | 1.046 | 940,1 | 667.500 | 667.500 | 633.800

d) desaerador

O custo do desaerador é estimado considerando-se o custo do desaerador do sistema atual

operando a uma pressdo de 8,74 bares com um custo estimado de US$ 1.773.000, o indice “a”

! hitp//www ksbbombas.com bt/
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utilizado ¢ de 0,6, podendo assim ser estimado o custo dos desaeradores de cada sistema, como

mostrado na Tabela C.6

Tabela C.6 Custo de Investimento do Desaerador

Condensador | Pressio de Operacio (bar) | Custo (US$)
1P 1,29 537.900
2P 1,72 639.200
3P 1,72 639.200

Assim pode-se estimar o custo de investimento de cada proposta de ciclo combinado,

mostrados na Tabela C.7

Tabela C.7 Custo de Investimento Total de cada Configuragio.

Configuraco | Custo de Investimento total US$ | Custo especifico (US$/kW)
1P 149.333.000 483,70
2P 166.525.000 515,50
3P 179.918.000 540,90

As consideracbes sobre custos de instalagdo, instrumentagdo, entre outros, os custos de

manutengdo, a forma de amortizagdo so estimados da mesma forma que foi feito no Anexo A. Os

valores definidos para os equipamentos s30 mostrados nas Tabela C.8, C.9, C.10e Cl1

Tabela C.8: Custos de Amortizagdo para cada equipamento (sistema de turbina a gas).

Componente Custo Investimento | Custo Total Manutenggo Amortizacdo Z
(USS) (US$) {US$/ano) (US%/ano) (US$/s)
COMP 6.011.000 9.978.260 300.550 1.464.809 0,050483
CC 1.202.000 1.995.320 60.100 292 913 0,010095
TG 6.011.000 5.978.260 300.550 1.464.809 0,050483
GG 10.820.000 17.961,200 541.600 2.636.704 0,090871
CGAF 1.211.000 2.010.260 60.550 295106 0,01017
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Tabela C.9: Custos de Amortizagio para cada equipamento (ciclo combinado 1 nivel de pressdo)

Componente Custo Investimento { Custo Total Manutengio Amortizacio Z
(US3) (US$) (USS$/ano) {US$/ano) (US$/s)
SHHP 603.400 1.001.644 30.170 147.041 0,005068
EVHP 1.040.000 1.726.400 52.000 253,435 0,008734
EVLP 172.900 287014 8.645 42133 0,001452
ECOHP 737.600 1.224.416 36.880 179.744 0,006195
ECOLP 91.500 151.890 4575 22.297 0,000768
TVHP 30.536.000 50.689.760 1.526.800 7.441.257 0,256454
COND 976.000 1.620.160 48.800 237839 0,008197
Ccp 114.400 189.904 5.720 27.877 0,000961
HPP 667.500 1.108.050 33.375 162.661 0,005606
DESA 537.900 8952914 26.895 131.079 0,004517

Tabela C.10: Custos de Amortizago para cada equipamento (ciclo combinado 2 niveis de presséo)

Componente Custo Investimento | Custo Total Manutencio Amortizacdo Z
(US$) (US$) (US$/ano) (US$/ano) (US$/s)
SHHP 1.192.000 1.978.720 59.600 290.476 0,010011
SHLP 20.400 33.864 1.020 4.971 0,000171
EVHP 2.005.000 3.334.940 100.450 489.569 0,016872
EVLP 678.800 1.126.808 33.940 165.415 0,005701
ECOHP 1.414.000 2.347.240 70.700 344 574 0,011875
ECOLP 245.500 407.530 12.275 59.825 0,002062
TVHP 19.827.000 32.912.820 991.350 4.831.602 0,166515
TVLP 14.892.900 24.720.720 744 .600 3.629.002 0,125069
COND 1.031.000 1.711.460 51.550 251.242 0,008659
CP 162.000 268.920 8.100 39.477 0,001361
HPF 667.500 1.108.050 33375 162.661 0,005606
DESA 639.200 1.061.072 31.960 155.765 0,005368
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Tabela C.11: Custos de Amortizacio para cada equipamento (ciclo combinado 3 niveis de pressio)

Custo Investimento | Custo Total Manutengio Amortizacio
Componente (US$) (USS) (US$/ano) (USS /a.nf:; Z (US%/s)
SHHP 1.855.000 3.079.300 92.750 452.041 0,015579
SHIP 3.077 5.107 153 750 0,0000205
SHLP 32,440 53850 1.622 7.905 $,000272
EVHP 3.266.00 5.421.560 163.300 795.885 0,027429
EVIP 135.400 224 764 6.770 32.995 0,001137
EVLP 1.111.000 1.844.260 55.550 270.737 0,009331
ECOHP 2.108.000 3.499 280 105.400 513.694 0,017704
ECOIP 18.790 31.191 939 4.579 0,000158
ECOLP 391.800 650.388 19.590 95.477 0,00329
TVHP 15.117.000 25.094.220 755.850 3.683.831 0,126959
vVIP 9.603.000 15.940.980 480.150 2.340.136 0,08065
TVLP 13.562.000 22.512.920 678.100 3.304 897 0,113899
COND 1.012.000 1.679.920 50.600 246612 0,008499
CP 88.030 146.129 4401 21.452 0,000739
IPP 218.400 362.544 10.920 53.221 0,001834
HPP 633.800 1.052.108 31.690 154 449 0,005323
DESA 639.200 1.061.072 31.960 155,765 0,005368
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