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Resumo

GUARINELO JUNIOR, Flavio Fernando, ‘‘Analise termodindmica de ciclo combinado

operando fora das condi¢des de projeto” Campinas, SP, Faculdade de Engenharia Mecéanica,

Universidade Estadual de Campinas, 2012, 239 p, Tese (Doutorado)

O atendimento da demanda crescente de eletricidade, associado a necessidade do
cumprimento de metas de emissdes de gases causadores do aquecimento global, sera um grande
desafio ao setor elétrico nas proximas décadas. A geragao de eletricidade ainda necessitard de
combustiveis fosseis por muitos anos € a busca por eficiéncia energética nos processos térmicos
que envolvem as usinas termoelétricas sera determinante ao cumprimento das metas de emissdes.

Neste contexto, o ciclo combinado tem sido apresentado como a tecnologia mais eficiente e
com o menor impacto ambiental quando se considera o uso de combustiveis fosseis na geragao de
eletricidade. Possui curtos prazos de instalacdo e custos relativamente baixos em comparagao as
outras tecnologias, quer facam uso de fontes renovaveis ou ndo, e tem passado por processos de
evolucdo tecnologica que permitem eficiéncias de até 62%.

Mesmo que apresente caracteristicas tdo favoraveis, o desempenho do ciclo combinado ¢
uma tecnologia sensivel quando passa a operar em condi¢cdes ambiente diferentes daquelas
especificadas em projeto. A andlise do comportamento do desempenho nestas condi¢des ¢ de
extrema importancia para fins de avaliacdo da viabilidade técnica e econdmica do ciclo no local
a ser instalado e ¢ o tema central deste trabalho. Portanto, a proposta deste trabalho ¢ analisar
termodinamicamente a operacao do ciclo combinado operando em condigdes fora-de-projeto (off-
design) através do desenvolvimento de um sistema de equagdes ndo lineares que representam
os balancos de massa e energia de cada componente e as relagdes entre si. O conjunto de
equagdes do modelo analitico ¢ resolvido através de uma ferramenta computacional
comercialmente disponivel, a qual permite a defini¢ao de variaveis independentes e das restri¢des
necessarias a uma solugdo objetiva. A ldégica empregada na solugdo do conjunto de equagdes
define uma relagdo direta entre as mesmas através da reducdo do grau de liberdade de uma

determinada variavel.
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A modelagem analitica revelou ser uma ferramenta importante na investiga¢do do
comportamento do desempenho do ciclo como um todo e a dependéncia termodindmica entre os

seus componentes.

Palavras- chave

Turbina a gés, Caldeiras, Turbinas a vapor, Termodinamica, Energia elétrica - Produgao
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Abstract

GUARINELO JUNIOR, Flavio Fernando, ““Thermodynamic evaluation of a combined cycle

operating under off-design conditions” Campinas, SP, Faculdade de Engenharia Mecanica,

Universidade Estadual de Campinas, 2012, 239 p, Tese (Doutorado)

The worldwide growing demand for electricity associated with global warming issues is
becoming a great challenge to the electric sector for the next decades. As the power generation
still depends on the fossils fuels as main source, the combined cycle is further recognized for its
better environmental performance in mitigating air pollution and by reducing the global warming
effects. Based on this perspective, the combined cycle has been presented as the most efficient
technology, by providing advantages due to its smaller environmental impact when considering
the use of fossils fuels in power generation. It is characterized by its low capital cost and short
construction lead time in comparison with other technologies, whatever type of renewable fuel is
being used or not, it has been experiencing a technological evolution that boost its overall
efficiencies to more than 62%. Even though it has been presented with such favorable
characteristics, the overall efficiency of the combined cycle is very sensitive to environmental
conditions as well as running from the base load. By analyzing all thermodynamic parameters in
the combined cycle under off - design conditions it can provide a better understanding in order to
develop a technical and economical feasibility and it is the core issue of this work.

Therefore, the proposal of this work aims to develop a system of non linear equations that
represent the mass and energy balances of all component and the thermodynamic relationships
among them. The group of equations of the analytical model is solved through a computational
tool, commercially available, which allows the definition of independent variables and all
constraint needs to reach a target solution. The logic employed in solving the system of equations
defines a direct relationship among each combined cycle’s component through the reduction of
the degree of freedom of a certain variable.

The analytical modeling revealed to be an important tool in the investigation of the
combined cycle operation behavior as a whole and the thermodynamic dependence among all

components.
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1 INTRODUCAO

As ultimas edi¢des dos relatorios anuais da AIE-Agéncia Internacional de Energia tém
destacado a crescente demanda por eletricidade em todo o mundo em conjunto a
necessidade urgente de equacionar a emissao de gases que provocam o aquecimento global.

Os combustiveis fosseis ainda terdo uma grande contribui¢do na matriz energética
global por varios anos e as tecnologias existentes, que fazem uso dos mesmos, deverdo
passar por processos de melhorias de eficiéncia tanto por questdes de competitividade
como ao atendimento as novas e complexas exigéncias ambientais.

E consenso nas previsdes e discussdes sobre tendéncias energéticas que ndo haverd
uma tecnologia predominante, mas sim uma consideravel gama de opgdes que possam
aproveitar a grande diversidade de recursos naturais disponiveis. Toma-se como exemplo o
caso do carvao mineral que tem contribuido com % do total em escala global como fonte
primaria ao longo dos ultimos 40 anos. Sera certamente, uma opc¢ao a longo prazo devido a
sua abundancia e baixos precos porém, devera ser empregado de maneira mais eficiente e
menos poluente. Neste contexto, o ciclo combinado apresenta-se como uma possibilidade
para o seu uso através da gaseificacdo integrada do carvdo com posterior captura e
seqiiestro do CO,.

Portanto, o atendimento as metas de concentracdo de CO, devera gerar acdes de
mitigacdo, praticamente concentradas no setor de geracdo de eletricidade, pois, cerca de
2/3 das emissoes globais sdo geradas por este setor. Presume-se que o setor energético nos
proximos 20 anos apresentara um perfil tecnologico muito diferente daquele que
predominou nas duas ultimas décadas, pois o novo modelo de desenvolvimento sera
fundamentado e pautado pela pressdo da opinido publica, muito mais atenta e critica as
questoes relacionadas aos aspectos ambientais.

As agdes de mitigacdao, segundo a Agéncia Internacional de Energia, deverdo ser
baseadas em rotas tecnoldgicas que favorecam a promocdo de processos de conversdo
energéticas mais eficientes, em conjunto com o suprimento de energia elétrica através de

fontes ndo poluentes e renovaveis.



Estima-se que somente o aumento das eficiéncias de conversdes energéticas, inerentes
ao setor de geragdo de eletricidade, possa contribuir com a metade das metas de reducao
das emissoes a serem atingidas em 2030. Sera a tendéncia natural na busca por processos
mais eficientes, decorrente de uma menor disponibilidade de recursos naturais e da pressao
por reducdo de custos.

Como o setor de geracdo de eletricidade tem passado por um processo evolutivo
baseado na pressao exercida pelos precos dos combustiveis, na década de 90 um novo
elemento relevante tornou-se uma questdo de sobrevivéncia as empresas: a busca por
processos que apresentassem o menor impacto ambiental. Nesta mesma década, em varios
paises o mercado de geracdo de eletricidade passou por processos de privatizagdo e
descentralizagdo, condi¢ao que favoreceu um ambiente de negdcios mais competitivo.

Ambientes competitivos criam mecanismos de desenvolvimento mais ageis e,
especialmente no setor de geracdo de eletricidade, tem se traduzido na forma de aumento
das eficiéncias.

Com a entrada em vigor do Protocolo de Kyoto, em meados de 2006, os objetivos
foram direcionados a estimular o desenvolvimento de tecnologias que permitissem reduzir
as emissdes de CO,. As opgdes disponiveis, desde entdo, tém se resumido as fontes
renovaveis e as tecnologias energeticamente mais eficientes, € o ciclo combinado pode ser
inserido neste contexto. O mesmo tem sido uma grande opcdo na expansdo da capacidade
de geracdo de eletricidade em varios paises, considerando-se, também, o Brasil. No maior
consumidor de energia elétrica, os EUA, onde praticamente congelou a instalacao de usinas
nucleares nas décadas de 90 e na seguinte, o ciclo combinado tem participado com
expressiva participacdo na expansao da capacidade de geracao.

Somente na década passada, participou com 20 % na geracdo global de eletricidade,

ante 10 % na década de 70.

Com tal cenario adverso as demais tecnologias, os ciclos combinados passaram a ser a
op¢ao mais atrativa, gragas aos seus custos de instalacdo e geracdo, os quais sao mais
competitivos que as demais opc¢des. Apresenta um prazo menor de construcao e ainda, a

seu favor, a menor relagdo carbono/hidrogénio quando utilizando o gas natural dentre os



combustiveis fosseis que, consequentemente, emite uma menor taxa de CO, por kW.h

gerado.

Composto pela associacdo da tecnologia de uma turbina a gas com um ciclo a vapor
redesenhado para a recuperacdo da energia interna contida nos gases de exaustdo, o ciclo
combinado tem sido reconhecido como o sistema de geragdo termoelétrica mais eficiente
disponivel até entdo. Eficiéncias térmicas em torno de 60% representam o estado da arte

deste ciclo.

A evolugdo tecnolédgica do ciclo combinado se resume, principalmente, as turbinas a
gas, onde o desenvolvimento de materiais metalirgicos associados a sistemas de
resfriamento das palhetas, permite elevar substancialmente a temperatura dos gases de
combustdo sem o comprometimento da resisténcia térmica destes componentes. Com tais
avangos, a eficiéncia térmica das turbinas a gés, operando de forma isolada, tem alcancado

até 40 %.

Embora haja uma série de tentativas de se aproximar o ciclo Brayton do ciclo ideal,
através do resfriamento intermediario do ar ao longo do processo de compressao, bem como
da regeneracdo dos gases de exaustdo, tais recursos raramente apresentam viabilidade
econOmica, ainda que venham a ser termodinamicamente factiveis. Raras excegdes sdo
atribuidas as turbinas de baixa poténcia.

Os fabricantes de turbinas a gas tém privilegiado tecnologias que apresentam
sistemas mais simples e robustos e nas duas Ultimas décadas o seu desenvolvimento tem
sido amplamente direcionado aos ciclos combinados. Um dos destaques compete a turbina a
gas GT 24/26, da ABB, a qual oferece um sistema de reaquecimento dos gases que visa
ndo somente aumentar a sua poténcia, mas, também, melhorar a taxa de recuperacdo na
caldeira de recuperacdo, resultando num expressivo aumento da eficiéncia térmica do ciclo

combinado.



A determinagdo do desempenho em condi¢gdes fora de projeto, diferentes daquelas
definidas na concepcdo do projeto, e relativas a 1SO: 15 °C e 101.325 kPa, é importante
para avaliar a real capacidade e eficiéncia do ciclo combinado. Tal avaliagao ¢ vital para o
operador identificar todos os cenarios possiveis ao longo de um determinado periodo de
operacdo. Entender e identificar tais efeitos sdo vitais para questionar a garantia de

capacidade da planta.

Alinhado a este conceito, o presente trabalho propde desenvolver uma rotina
computacional que permita simular as condi¢des essenciais de compatibilidade de fluxo,
energia e rotacao entre o compressor € a turbina, os quais refletem diretamente na forma de
operacdo dos demais componentes do ciclo combinado. Geralmente, os modelos de andlise
sao realizados segundo dados obtidos de abacos de desempenho, os quais sao fornecidos
pelos fabricantes das turbinas a gés com fatores de correcdo para cada variavel que possa
interferir no seu desempenho.

Os mapas das caracteristicas, termo comumente usado para referenciar os parametros
do compressor e da turbina, raramente sdo encontrados na literatura aberta.

No desenvolvimento da rotina computacional deste trabalho, dados disponiveis de
uma turbina a gas encontrada no Gatecycle (2010) foram utilizados com hipdteses
embasadas na interpretacao de informagdes obtidas em artigos relacionados ao mesmo tipo

e porte de equipamento.

A rotina computacional desenvolvida envolve os balangos de massa e energia de todos
os componentes € com vinculos as devidas relagdes termodinamicas. A rotina representa um
sistema de equagdes, geralmente nao lineares, construida na plataforma computacional
Engineering Equation Solver- EES®.

As variaveis independentes sdo calculadas em um conceito similar ao processo
iterativo e tendo estimativas iniciais e intervalos previamente definidos. A convergéncia
ocorre quando todas as condigdes sdo atendidas e respeitando-se a faixa de tolerancia
determinada. Valores de tolerdncia acima daqueles especificados sdo identificados através

de alertas e mensagens.



O conceito apresentado por esta ferramenta permite, segundo a percepcao do autor,
uma maior flexibilidade na analise termodinamica que decorre da maior possibilidade de

defini¢des de dependéncia ou ndo entre as variaveis.

O ciclo combinado considerado para o desenvolvimento da rotina computacional ¢
composto por uma turbina a gas de eixo Uinico acoplada a uma caldeira de recuperacdo de
01 nivel de pressdo e uma turbina a vapor de condensacao. As condigdes de saida do vapor
na turbina também sdo analisadas, ndo somente em relagdo ao regime de operagdo da
caldeira de recuperagdo, mas também, em relacdo a influéncia das condi¢cdes ambientais
diferentes daquelas definidas em projeto. Embora uma série de resultados seja apresentada,
¢ importante ressaltar a metodologia empregada no desenvolvimento do sistema de
equagoes de cada componente, em especial a turbina a gas. Na sub-rotina deste componente
adotou-se a parametrizagdo do mapa do compressor usando-se o conceito de coordenadas
auxiliares, que foram obtidas da superimposi¢cdo de linhas parabolicas sobre o mesmo,

técnica sugerida e utilizada por varios autores, entre eles Joachin Kurzke.

Na modelagem da caldeira de recuperagdo utiliza-se o método do “calculo de
desempenho”, apresentado por V. Ganapathy. Tal método baseia-se na determinacdo dos
perfis de temperatura bem como dos fluxos de energia, segundo critérios de corre¢do em
relacdo a condi¢cdo de projeto. A andlise da caldeira permite demonstrar como as variagdes
na operagao da turbina a gas afetam os parametros operacionais deste componente, além do
vinculo termodindmico com a turbina a vapor.

O desenvolvimento do trabalho foi desmembrado nos seguintes capitulos:

No Capitulo 2 foi apresentada uma abordagem sobre as perspectivas energéticas e
ambientais sobre os anos que virdo, com uma visdo ampla, especialmente relacionada ao
tema do trabalho. A evolucdo do consumo de energia nos ultimos anos e as percepgdes dos
diversos orgdos de estudo e analises, sdo apresentadas associando-se a questdo da demanda
crescente a necessidade de geracdao de eletricidade de maneira mais limpa e eficiente. O

capitulo ainda trata da relagdo da tecnologia do ciclo combinado onde merece destaque



gracas a sua possibilidade de contribuicio na mitigacdo dos gases causadores do

aquecimento global.

No Capitulo 3 sdo revisados os conceitos termodinamicos em conjunto com uma
pesquisa bibliografica dos trés principais componentes. As vdarias possibilidades e
tentativas em melhorar o desempenho das turbinas a gas sdo demonstradas, e a revisao
ainda ¢ reforcada com uma percepcao sobre a sua evolugdo tecnologica ao longo das duas
ultimas décadas. Os demais componentes também passam por uma revisdo de maneira
similar, especialmente em relagdo as caldeiras de recuperacdo, onde sdo demonstradas as
configuracdes relacionadas a quantidade de niveis de pressdo e os critérios de escolha das
pressdes do vapor a ser gerado. O capitulo ¢ concluido com uma revisao conceitual das

turbinas a vapor, segundo as peculiaridades relacionadas a sua operagdo, em um ciclo

combinado.

O Capitulo 4 trata de maneira mais ampla os conceitos termodinamicos envolvidos no
ciclo combinado. Nele, demonstram-se os conceitos que o tornam o mais eficiente processo
de conversdo de energia térmica em elétrica que venha a utilizar combustiveis fosseis. O
capitulo ¢ concluido demonstrando-se a contribuicdo que a tecnologia do ciclo combinado

pode oferecer aos processos de mitigagcdo de emissdo de COs,.

No Capitulo 5 ¢ demonstrada toda a modelagem do ciclo combinado de maneira bem
detalhada. As hipdteses e consideracdes a respeito do comportamento de alguns
componentes sdo apresentadas, além dos critérios de corre¢cdo em relagdo a condicao de
projeto. Quanto a modelagem da turbina a gas, o conceito das coordenadas auxiliares ¢
demonstrado como a solug¢do para contornar o problema de leitura de parametros dos mapas
de compressores. As consideragdes de projeto bem como as condigdes admitidas para todas
as equagdes envolvidas sdo apresentadas. Na turbina a gés, uma perspectiva de andlise sobre

a melhor forma de manter a eficiéncia da mesma em cargas parciais, com base no controle

de entrada de ar no compressor ¢ analisada.



No Capitulo 6 sdo apresentados os resultados da andlise termodindmica do ciclo
operando em condi¢des fora de projeto: do ambiente; onde a temperatura, pressdo e

umidade do ar sdo consideradas, e da carga a ser gerada.

O Capitulo 7 apresenta as conclusdes e as possibilidades de estudos adicionais que

poderiam estar relacionados ao trabalho.

O Anexo A apresenta o sistema de equacgdes no formato da rotina computacional,

abrangendo-se todos os componentes do ciclo combinado.

E, finalmente no Anexo B, ¢ apresentado os mapas de parametros relativos ao
compressor € a turbina, segundo o modelo maquina adotado para a andlise. Neles estdao
consideradas as linhas betas, sobrepostas as linhas de eficiéncia e rotacdo em funcdo da
relacdo de pressdo e vazdo massica, no formato adimensional e corrigido em relagdo a
condi¢do de projeto adotada. Dos mapas desenvolvem-se as tabelas parametrizadas (look
up tables), as quais fazem parte da rotina de célculos dos parametros da turbina a gas

operando fora das condi¢des de projeto.



2 AS PERSPECTIVAS E}VERGETICAS E TECNOLOGICAS
PARA AS PROXIMAS DECADAS NO BRASIL E NO MUNDO

2.1 Introducao

Os custos dos insumos energéticos aumentaram dramaticamente desde o inicio da
década de 90. Neste periodo, o processo de privatizagdo de grandes corporagdes de energia
associado a desburocratizacdo e descentralizagdo da geragdo de eletricidade, provocou o
surgimento de um ambiente mais competitivo no setor de energia. O resultado pratico deste
processo foi um incentivo a busca por processos mais eficientes.

Acredita-se, que nos proximos 20 anos, o setor energético devera ter um perfil muito
diferente daquele que predominou nas duas ultimas décadas devendo, obrigatoriamente,
desenvolver rotas tecnologicas pautadas pela pressao da opinido publica, muito mais atenta
e critica as questoes relacionadas ao meio ambiente.

Os mercados serdo regulados e direcionados por tais exigéncias e alinhados as
necessidades de criar condigdes competitivas aos investidores no setor energético. Em suma,
o grande desafio serd atender a demanda crescente por energia, porém, respeitando-se as
necessidades de reducao de emissdo de gases que venham a provocar o aumento do efeito
estufa.

A forte expansdo do consumo de energia tem sido provocada pela expansao da renda
da populacao e também, como resultado dos programas de universalizagao do consumo de
energia elétrica, principalmente nos paises em desenvolvimento.

Na década passada, entre 2001 e 2010, a capacidade instalada de geragdo de energia
elétrica apresentou um acréscimo de aproximadamente 650 GW, 20 % maior do que a
década anterior e, segundo as projecdes apresentadas nos relatérios da Agéncia nternacional

de Energia, estima-se um crescimento na ordem de 55% no periodo entre 2007 e 2030'.

! Haveria, entretanto, duas fases distintas de crescimento neste periodo, sendo entre 2005 e 2015, de 2,3 % ao
ano, e a partir de 2015 até 2030, um pequeno decréscimo situando-se em 1,4% ao ano. Esta tendéncia ¢



Prevé-se que sera um periodo turbulento e incerto, fruto da necessidade da implementagao
de politicas governamentais que possam reduzir a emissao de gases causadores do efeito
estufa. Tais politicas governamentais podem até estabelecer niveis de emissdes factiveis,
segundo os cendrios ficticios propostos” pela AIE, mas, até entdo, as negocia¢des tem sido
demoradas, pouco produtivas e polémicas. O grande obstaculo a grande maioria dos paises
sdo as outras prioridades no momento e estdo relacionadas as questdes econOmicas, que
visam equacionar os efeitos negativos da crise financeira de 2008. Estabelecer concessoes e
outros subsidios tem sido visto como um impedimento a recuperagdo econdmica.

As proje¢des de emissdes de gases causadores do aquecimento global estdo baseadas
em dois cenarios:

- 0 cendrio ficticio, que fora criado em meados de 2006, onde as politicas energéticas
atualmente adotadas seriam mantidas, mas os subsidios dados a fontes poluidoras em
determinados paises seriam eliminados gradativamente, condi¢do que naturalmente
favoreceria o desenvolvimento de tecnologias mais limpas;

- no cenario Referéncia, o carvao e o petroleo continuardo a ter uma contribuicao
significativa dentro do grupo classificado como fontes primarias e seria a perspectiva no
qual onde ndo haveria nenhuma acdo de mitiga¢do das emissdes de gases que provocam o
aumento do efeito estufa .

As fontes renovaveis poderdo dobrar a sua participagdo entre 2015 e 2030 ¢ a
biomassa, em conjunto com outros residuos, teria um incremento pouco expressivo,
segundo o relatorio anual emitido pela AIE, o World Energy Outlook de 2007.

A tabela a seguir demonstra a participagdo de cada fonte e as expectativas de
crescimento para o periodo 2005 /2030. Os valores indicados estdo expressos em milhdes

de toneladas de 6leo equivalente.

interpretada em razdo do aumento gradativo das eficiéncias energéticas em todos os setores: geracdo de
eletricidade, transportes, habitacao e industrial.

2 O Cenério Referéncia ¢ uma projecdo de como os mercados de energia global contribuirdo para as
concentragdes de CO, na atmosfera se a demanda e o suprimento de energia ndo se alterarem até 2030. Ele ¢
revisado anualmente segundo as projecdes executadas pela AIE.



Tabela 2.1-Evoluc¢ao do crescimento das fontes primarias energéticas mundiais segundo
previsdo do cenario Referéncia Mtoe.

1980 2000 2006 2015 2030 2006-

2030*

Carvio 1788 2295 3053 4023 4908 2.0%
Petrdleo 3107 3649 4029 4525 5109 1.0%
Gas Natural 1235 2088 2407 2903 3670 1.8%
Nuclear 186 675 728 817 901 0.9%
Hidro 148 225 261 321 414 1.9%
Biomassa e residuos 748 1045 1186 1375 1662 1.4%
Outros Renovaveis 12 55 66 158 350 7.2%
Total 71223 10034 11730 14121 17 014 1.6%

* Taxa media anual de crescimento
** Inclui uso moderno e tradicional

Fonte: World Energy Outlook (2008).

Analisando a tabela, constata-se que o consumo de combustiveis fosseis ainda tera
aumentos significativos nos paises em desenvolvimento, onde o consumo de energia per
capita ainda permanece muito abaixo dos paises membros da OECD’. Somente a China ¢ a
india participardo com metade do crescimento da demanda de energia para o periodo
2005/2030. Em 2010 a China ultrapassou os EUA e a India passou a ocupar a terceira
posi¢do em termos absolutos de consumo de energia.

De 2009 até¢ 2030, a China ira instalar uma capacidade de geracdo maior que a
existente nos EUA, visando atender a entrada no mercado consumidor de mais de 400
milhdes de pessoas que ainda ndo possuem acesso a eletricidade. Tal expectativa ird gerar

uma forte pressao na demanda.

> A OECD ¢ um forum constituido por trinta paises membros que trabalham em conjunto para discutir
questdes sociais, econdmicas e ambientais relacionadas ao processo de globalizagdo, sendo: EUA, Unido
Européia e Japao.

10



Tabela 2.2- Indicadores econdmicos e energéticos de algumas regides e paises, ano base
2007.

Consumo  Emissges de
. Fopulacao FIB Producéo de CDHS.L”.“D de relativo de X
Regifo/pais " 257 L S0 T eletricidade . CO;

(milhdes)  {US5 bilhdes) energia (Mtoe) TW hi eletricidade Wt de CO1

b (kW h/capita) ' bt
Mundo 6609 39493 11940 18187 2752 28962
OECD 1185 30110 3833 10048 8477 13001
Oriente Médio 193 891 1527 623 3252 1389
China 1327 2623 1814 34 2346 60T
Asia 2143 2308 1221 1514 705 2698
Ameérica Latina 461 1938 705 847 1838 1016
Brasil 19 808 215 412 2154 347
EUA 302 11463 1565 4113 13616 5769

Fonte : Adaptado do relatério anual Key World Energy Statistics(2007) da AIE.

Especificamente em relacdo ao grupo constituido pelos paises membros da OECD, o
consumo de energia tera incrementos menores do que os demais, pois o enfoque neste
grupo deverd ser pautado numa maior atengdo a busca pela eficiéncia energética, vocacao

caracteristica dos paises com maior desenvolvimento tecnologico.

Em termos de forte crescimento, a regido asiatica devera ser o destaque por um longo
periodo dado a solida e consistente evolugao do seu crescimento econdmico. Sendo a base
econOmica voltada a industria de transformac¢do e de manufatura, o consumo de petroleo e
carvao sera crescente para atender a grande demanda por energia. Em relagdao a demanda
por eletricidade as previsdes projetam uma taxa de crescimento anualizada em torno de

2,8 % ate 2030. (World Energy Outlook, 2008)

Um fator que tem provocado a instabilidade global no setor energético ¢ a forte
dependéncia dos grandes consumidores de petroleo e gas de paises exportadores, que na sua
grande maioria, apresenta uma grande instabilidade sociopolitica. O resultado desta
evidéncia tem provocado, recentemente, o favorecimento de mecanismos e politicas que

visam reduzir tal dependéncia, através da promog¢ao da diversificacao de outras fontes de
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geracdo, basicamente constituidas por aquelas caracterizadas como renovaveis: edlica, solar
¢ biomassa. Certamente, sdo fontes que passardo a ter uma participagdo importante na
matriz energética global de forma viavel, quer seja econdmica e ambiental, ainda serdo
insuficientes para atender o crescimento da demanda. Segundo as previsdes de diversos
organismos internacionais, o atendimento a demanda ainda devera ser sustentado pelas
fontes fosseis por varias décadas, conforme visto na tabela 3.1,.

No Brasil a expectativa de evolucao do consumo final de energia ¢ apresentada com
base em cenarios de altos e baixos crescimentos econdmicos no periodo compreendido
entre 2005 e 2030. A EPE- Empresa de Pesquisa Energética, vinculada ao Ministério das
Minas e Energia, publicou, em 2006, o primeiro Plano Nacional de Energia. Este
documento foi elaborado para direcionar as tendéncias e politicas publicas relacionadas ao
setor energético, através da criacdo de varios cendrios, entre eles, o mais otimista, onde se
estima que o consumo total de energia® cresca até 194% ate 2030, em comparagdo aos
niveis atuais, e o cendrio mais pessimista, com 89 % de crescimento.

No caso especifico da energia elétrica’, segundo o cenario pessimista, o crescimento
do consumo pode chegar a 137 % e para o otimista, em torno de 240%. Em termos de
projecdo de demanda, a longo prazo, as razdes para um crescimento maior da energia
elétrica devem-se a uma maior intensidade das atividades socio-econdmicas, atribuida
principalmente, a elementos catalisadores de servigos publicos; por exemplo: uma maior
disponibilidade de saneamento e iluminagdo a populagdo; o aumento do PIB e consequente
aumento da renda per capita, da distribuicio de renda®, o vetor da modernidade- que
decorre do uso de aparelhos residenciais e, principalmente, da consolidacdo da

industrializagdo distribuida no pais.

* Taxa anualizada de 4,4 % para o cenario mais otimista e 2,6 % para o cenario pessimista.
> Taxa anualizada de 5,1 % para o cendrio mais otimista e 3,5 % para o cenario pessimista

6 Programa governamental Luz para Todos, que projeta atender 2,5 milhdes de familias (12 milhdes de
pessoas) que moram nas zonas rurais e remotas do pais.
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Tabela 2.3-Evoluc¢dao dos indicadores economicos e energéticos no periodo 2005/2030
segundo os cenarios A, B1, B2 e C, propostos pelo PNE 2030.

2030

Discriminacao
2005 A B1 B2 C
Produto interno bruto (R$ bilhdes de 2005) 1.938 6.712 5.200 4.256 3.337
Variacdo média no periodo (% ao ano) - 51 4,1 3,2 2,2
Populagdo total residente (milhdes) 185 230 239 230 230
Variacdo média no periodo (% ao ano) - 1,0 1,0 1,0 1,0
PIB per capita (R$ [2005]/hab) 10,449 28.136 22.175 17.841 13.088
Variagdo média no perfodo (% ao ano) - 4,0 31 2,2 1,2
Consumo final de energia elétrica (TWh®) 362 1.245 1.047 046 250
Variacdo média no periodo (% ao ano) - 51 4,3 3,9 3,5
E. elétrica per capita (kWh/hab/ano) 1.950 5.220 4,388 3.966 3.602
Variacdo média no periodo (% ao ano) - 4,0 3,3 2,9 2,5
i’:fﬁ”;i*s; ;Let)'&ld) i 193,6 12,2 205,0 230,3 266,7
Elasticidade-renda do 100 106 12 160

Consumo de energia elétrica
M Exclusive o consumo fina[do setor energético

Fonte: Plano Nacional de Energia PNE 2030 (2007).

Nota: Cenario A — Na crista da onda; Cenario B1 — Surfando a marola; Cenario B2 — Pedalinho e Cenario C - Naufrago,
que sdo , dentre seis possiveis cendrios, aqueles que definem uma variedade suficientemente rica para analise de
possiveis evolugdes futuras comparadas as taxas de crescimento mundiais, segundo a EPE.

Segundo o Plano Decenal de Expansdo de Energia 2010-2019, a demanda crescente
serd basicamente atendida através da geragdo hidroelétrica com uma taxa de expansdo
média anual de 3.300 MW, ou 5,1 % a.a. Deve ser enfatizado que a escolha pelas fontes
hidricas baseia-se na disponibilidade do potencial ainda a ser explorado, mesmo que as
grandes unidades estejam a milhares de quildmetros dos principais centros consumidores.
As tarifas de compra, por parte do governo, com valores obtidos durante os leildes, tém
sido muito abaixo das expectativas, a priori, com desagios sobre os valores minimos
estipulados, superando e muito, as demais fontes disponiveis’.

Ja os projetos termoelétricos ndo foram mencionados, nem tampouco indicados nas

projecdes, salvo aqueles ja em construcao.

7O prego obtido durante o leildo da Usina de Belo Monte foi de R$ 77,97/ MWh. (O Estado de Sdo Paulo,
05/03/2011)
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Tabela 2.4-Evolucao da capacidade instalada no decénio 2010-2019 por fonte de geracao.

Croe o [ aon | zoia | 20> | aowe | as | aois | aovr | zore | avs

HIDRO* 83.189 B5.483 86.295 B84 89,681 04.656 104.476 104.151 108.598 116.699
URAHID 2.007 2.007 2anfs 2.007 2.007 3.412 3.412 3.412 3.412 3.412
GhS HATURAL B.Hel 356 982356 11.327 11.532 11.532 11.533 11.533 11.533 11.533
CARVAD 1.765 2485 3105 3105 3205 3.204 3405 3.205 3.205 3205
OLEC COMBUSTIVEL 3.380 4820 b2 B Eid BEB B.Bod -1 8.Hod HHB HBb4
OLEQ DIESEL 1.728 1.903 1.703 1.356 1.1449 1.149 1.149 1.149 1.144 1.149
Gihs DE PROCESSO BE S 6as [+ 687 B8y 6aEs .7 bE Y (o) 6ar
PCH 4.043 A4.116 4118 4116 5066 5.566 5816 6.066 0416 6966
BIOMASEA 5.380 6083 6.3 6.671 fon A2 1.621 £ B.121 B.521
EOLICA 1436 1.436 3441 EXCN 4.0 4.441 4.841 el 5641 6041
Tatal™ 112.455 118375 122676 130774 133.305 140.935 147.605 152.080 157.628 167.078

Motas:  Os valores da tabela indicam a poténcia instalada em dezembro de cada ano, consderando a motornizacio das UHE,
b Inelui a estimativa de importacao da UHE ltaipu ndo consumida pelo sistema elétrco Paraguaio.
B Maao considera a auloproducio, que, para os estudos energéticos, & representada come abatimento de canga,

Fonte: Plano Decenal de Expansao de Energia 2010- 2019. (2010).

Embora o Plano Decenal de Expansdo de Energia 2010-2019 ndo contemple novas
térmicas no periodo compreendido de 2010 a 2014, possiveis novas usinas térmicas a gas
natural poderiam desempenhar um papel fundamental na matriz energética, dada a
possibilidade de reducdo do volume de armazenamento dos reservatérios de usinas
hidroelétricas ja licenciadas.

Ainda, a construcdo de novas usinas térmicas a gas natural se enquadraria no regime
de operagdo emergencial, pois a possibilidade de ocorréncia de baixa intensidade de chuvas
nas bacias hidrograficas principais poderiam comprometer o planejamento a longo prazo do
operador do Sistema Interligado Nacional. Em suma, seria a opcao estratégica a garantir os

niveis dos reservatorios a fim de atender eventuais picos de demanda.

Outro aspecto a ser considerado refere-se ao equacionamento da disponibilidade de
gas natural resultante da evolucao da exploracao de petroleo na camada do pré-sal.

O risco eminente de atrasos na liberacdo de licengas ambientais, além de outros
impedimentos juridicos, deve ser considerado na expansdo da geracdo hidroelétrica,
eventos que podem favorecer a viabilizacao do uso do gas natural como uma alternativa ao

atendimento crescente da demanda nos proximos anos. A favor do uso do gas natural, a
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proximidade da bacia de Santos das grandes redes de gasodutos facilitaria a absor¢@o desta
disponibilidade que, antes de 2011, vinha sendo queimados na ordem de 1, 549 milhdes de
m?/dia em decorréncia da falta de logistica e de infra-estrutura para transporta-lo até o
continente. A conclusdo do gasoduto Gastau permitira o seu escoamento até as
ramificagdes maiores entre Sdo Paulo e Rio de Janeiro.

Segundo artigo publicado por Mello (2011), na pagina www.gasnet.com.br, a
disponibilidade de gas natural proveniente da bacia de Santos pode transformar a industria
da regido Sudeste através da criagdo de inimeras oportunidades na area de geracdo e da
cogeragdo. O artigo ainda relata as estimativas promissoras da Associa¢do da Industria de
Cogeracdo de Energia (Cogen) que, identificou mais de 400 oportunidades apenas no setor

industrial, as quais podem totalizar até 2,8 GW de poténcia elétrica a ser instalada.

2.2 As relagdes climaticas e ambientais associadas ao setor energético

Desde o inicio da era industrial, a concentracdo de gases de efeito estufa decorrente
das atividades humanas tem aumentado significativamente. Somente entre 1970 e 2004, as
emissoes de CO,, CHs, N,O, HFCs, PFCs e SF¢, conhecidos como potencializadores do
efeito estufa, aumentaram em 70 %, passando de 28,7 para 49 gigatoneladas de CO,
equivalente por ano no periodo em questdo. Somente de 1990 a 2004 o aumento foi de
24%, segundo o World Energy Outlook de 2008 que ¢ publicado anualmente pela Agéncia
Internacional de Energia.

Somente o setor de geracao de eletricidade participa com 2/3 das emissoes globais e,
tendo este peso, nao haveria politicas de controle de emissdes sem considera-lo como a
questdo central nas discussdes de politicas globais. Portanto, a relagdo entre energia e meio
ambiente serd determinante para que os esforcos politicos e tecnoldgicos estejam alinhados

aos mecanismos que possam estabilizar as concentragdes de CO; na atmosfera.
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Atencdes tém sido direcionadas a bioenergia como uma opg¢ao-chave no processo de
mitigacdo das emissdes de gases de efeito estufa, em parte, pela substitui¢do aos
combustiveis fosseis no setor de transportes.

Neste campo, o Brasil ¢ considerado uma referéncia mundial na questdo da biomassa,
gracas ao sucesso do programa PROALCOOL lang¢ado na década de 70 para diminuir a
dependéncia externa do petréleo no periodo dos choques®.A energia renovavel produzida
pelas usinas para uso externo (principalmente o etanol) ¢ cerca de nove vezes maior que o
insumo fossil utilizado na sua producdo, o que o torna como o processo mais atraente
economicamente entre os usos comerciais de energia alternativa no mundo. (HOSEIN et al
1995). Sob o ponto de vista da sustentabilidade, o setor sucroenergético nacional promove
uma redugdo de emissoes de gases de efeito estufa em cerca de 12,7 milhdes de toneladas
de carbono equivalente através da substituicao da gasolina por etanol. Somente em 2003, o
pais evitou a emissdo de 27,5 milhdes de toneladas de CO».

Nos paises membros da OECD’, o uso de biocombustiveis tem passado por
discussdes polémicas, principalmente em relagao ao seu sentido termodinamico.

Ponton (2009) e Hosein et al. (1995), apresentam uma série de perspectivas
relacionadas ao uso de biocombustiveis provenientes da biomassa e de graos originalmente
destinados ao consumo humano. Com base nestas perspectivas, ndo ha um sentido
termodinamico plausivel quando se submete toda a cadeia produtiva de graos a uma analise
energética classica. Exemplificando o caso americano, o uso de milho na produgdo de
etanol apresenta um rendimento energético liquido muito baixo e dependendo das
consideracdes envolvidas no estudo de toda a cadeia produtiva, pode até ser negativa. Na
grande maioria dos paises o uso de tais fontes somente ¢ justificado economicamente se
houver um forte subsidio governamental aos produtores agricolas.

A Comunidade Europé¢ia tem demonstrado ceticismo em relagdo a adotar politicas de
incentivo ao setor agroindustrial, as quais visam a producdo de biocombustiveis, sem que

haja uma clara defini¢do do sentido termodindmico. Além do mais, a importagdo de graos

¥ 0 uso de bagago como combustivel nas usinas de agucar e alcool equivale a 17,5 Mtoe, o que corresponde a
todo o gas natural e ao 6leo combustivel usado no Pais em 2003.

? Paises membros do OECD: EUA, Canadé, Unido Européia, Suica, Japao, México, Chile, Nova Zelandia,
Australia e Coréia do Sul.
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de paises em desenvolvimento pode trazer um efeito colateral em termos ambientais: o
risco de desmatamento de florestas nativas voltadas a abertura de novas fronteiras agricolas
destinadas a tal propdsito.

Por outro lado, a disponibilidade de areas agriculturdveis na Europa ¢ insuficiente
para a producdo de grdos ou plantas que possam ser transformados em combustiveis
alternativos visando reduzir, mesmo que parcialmente, a dependéncia do petroleo. No
contexto apresentado, ainda Ponton (2009), exemplifica o caso do Reino Unido com base
em uma analise que, caso toda a sua area agriculturavel disponivel fosse utilizada para a
producdo de graos, conjuntamente a outras fontes de biomassa, a conversao destes insumos
cobriria somente 10% do seu consumo equivalente em petroleo.

Nao seria o caso do Brasil, pois 0 uso dos residuos gerados na producao do etanol
torna o processo auto-suficiente energeticamente. Nas usinas mais modernas ocorre a
geracdo de excedentes de bagaco e desta forma passa a ser uma nova fonte de receita,
através da sua venda a outros setores industriais. Conclui-se que, salvo paises como o Brasil,
nao haveria sentido em desenvolver politicas com subsidios agricolas e isencdes fiscais que

venham a fomentar tal atividade.

No que tange ao controle de emissdes futuras, a Agéncia Internacional de Energia
emitiu em 2008, um relatorio intitulado como Suporte para o Plano de Ag¢do do G8,
documento este em que sao articuladas as a¢des de controle das emissdes de COs.

Resumidamente, o relatorio provoca toda a comunidade internacional a equacionar a
crescente demanda por energia com o cumprimento de metas de emissdo de gases
propostas para as proximas décadas.

Alinhadas a este desafio, as expectativas sao as seguintes:

- 0 aumento do consumo de energia no mundo podera ser quadruplicado até o ano de
2050 e, em algumas economias, principalmente as emergentes, podem crescer até 10 vezes
em relacdo aos niveis de 2008. Se tal acréscimo de demanda for plenamente atendido por
combustiveis fosseis, havera um aumento de consumo da ordem de 70% destas fontes,

representando um aumento de emissoes de 130 % de CO;, na atmosfera.
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A mobiliza¢ao imediata dos agentes que possam contribuir para uma manutengdo dos
niveis atuais de CO, na atmosfera devera, em um cenario otimista, estabilizar as emissoes
somente entre 2020 e 2030. Apos este periodo prevé se que as novas tecnologias, entao ja
viabilizadas, poderiam contribuir para a estabilizagdo das emissdes somente no final da
década de 30, em relagdo aos niveis gerados no ano de 2005. Os custos marginais de
geracdo que usem combustiveis fosseis serdo extremamente elevados, e podem ser
atribuidos as atividades de captura, transporte e estocagem de CO,. Podem representar um
acréscimo de US $ 50 por tonelada de CO, processada.

Uma andlise profunda deste assunto, evidentemente tdo complexo, exigird um
trabalho que envolva a participagdo ampla da comunidade internacional na busca das
melhores alternativas.

Certamente nao havera uma unica solucdo, mas a combinagdo de uma série de
possibilidades. Sera determinante, de acordo com todos os cenarios propostos que visa o
atendimento dos niveis de emissdo, uma participagdo mais efetiva de atividades que
envolvam o aumento das eficiéncias energéticas, principalmente na geracao de eletricidade

baseada em plantas térmicas, que contribui com quase 45 % do total de emissdes de CO,.

Nas discussdes politicas envolvendo os principais paises emissores de gases poluentes,

dois cenarios tém sido considerados para a tomada de decisoes:

- o Cenario Referéncia, que define uma perspectiva a longo prazo, mais precisamente até
ano de 2030. Nele, as politicas energéticas atuais ndo seriam alteradas e o modelo
econdmico do setor energético seria mantido. Nao sendo, portanto, uma previsdo, mas sim

o resultado esperado segundo as tendéncias atuais;

- 0 Cenario 450 ppm, onde se analisam as medidas necessarias para estabilizar os niveis de
concentragdo de CO; na atmosfera. Tal concentracio representa quase a metade da projecao
do aumento de emissdes, segundo a perspectiva adotada no Cenério Referéncia para 2030.
Prevé-se neste cenario uma mudanga de comportamento na economia como um todo

através da inser¢ao de novas tecnologias, entre elas a captura e seqiiestro do CO, no setor
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elétrico. Seria a fase da descarbonizacdo do setor energético com a migracdo de fontes
fosseis para as renovaveis. Para o cenario da Politica 450 ppm, ¢ estimado um aumento
de até 2 °C na temperatura média global e preconiza o emprego imediato das tecnologias de
captura e estocagem do CO,. O custo de evitar-se a emissdo de uma tonelada deste

poluente poderia chegar a US$ 180 em 2030.

Ha ainda, um terceiro cenario, menos desafiador em termos de emissoes, definido
como Politica 550 ppm. Com esta concentracdo de CO, na atmosfera, projeta-se um
aumento de até 3 °C na temperatura média global, evento que causaria uma menor impacto
nos custos médios envolvidos na mitigacdo. Entretanto, este cendrio ndo foi contemplado
no relatério da AIE de 2009.

O grafico a seguir demonstra a participacdo na mitigacdo de cada setor no que tange
ao atendimento das metas de concentracdo de CO, na atmosfera e contempla ambos os

cenarios mencionados — referéncia e 450 ppm, tanto para 2020 como para 2030.

437 Owtros

10 1 ; W Habitacio
B Indistria
307 28.8 Gt B Tranzporte

W Geracdo eletricidade

20.9 Gt

Gigatoneladas de CO2 fano
i
1

CEn&rio
430 prm

Cendrio
430 ppm

Cenario
Referéncia

Cenario
Referéncia

1590 2007

Figura 2.1-Emissdes globais relacionadas a cada setor segundo os cendrios de
concentragoes de CO,.
Fonte: World Energy Outlook (2009).
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Em ambos, as metas de reducao devem ser alcangadas com base no desenvolvimento
de tecnologias energeticamente mais eficientes em todos os setores, com especial atengdo
ao setor de geragdo de eletricidade. Outras formas podem ser representadas através de
estimulos as fontes renovaveis, entre elas a edlica, os ciclos combinados com gaseificagao
de biomassa, os sistemas fotovoltaicos ¢ a segunda geragdo de biocombustiveis. A
gaseificagdo do carvao, associada a captura e seqiiestro do CO,, seria uma das opgdes.

Entretanto, para que ambos os cenarios sejam factiveis, somente no setor de geracao
de eletricidade seriam necessarios US$ 3,6 trilhdes de investimento.

Numa maior abrangéncia, que envolveria todos os setores consumidores de energia:
transportes, habitagdo e industria; seriam necessarios US$ 45 trilhdes a serem investidos até
2050. E um montante de significativo, mesmo em termos globais, e representa a média de
USS$ 1,1 trilhdo de investimento ao ano, ou 1,1 % do Produto Interno Bruto de todas as
economias globais conjuntas.

Com estas metas, o grafico da figura 2.2, a seguir, representa a contribuigdo efetiva de
cada fonte no processo de mitigacdo e, novamente, as oportunidades de melhoria na

eficiéncia energética serdo os grandes destaques.

45
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550 ppm 450 ppm

40 g - 9% B Nuclear
2 B Captura e Estocagem
< 14% " 4ecoz (ces)
8 23% Renoviveis &
s 35 biocombustiveis
§ /__._—— \ Eficiéncia Energeética
]
§ 30 54%
]
2
4} B —
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——Cenario de Referéncia == Cenario de 550 ppm = Cenario de 450 ppm

Figura 2.2-Perspectivas de contribuicdo de cada fonte para se atingir as metas de
concentragdo de CO, na atmosfera: 450 e 550 ppm.
Fonte: World Energy Outlook (2008).
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Espera-se que somente por volta de 2020, as agdes e tecnologias de mitigagdo estejam

maduras e prontas para serem implementadas.

2.3 Bioeletricidade - potencial e estado da arte do uso da biomassa na geracio de
energia elétrica

A relagdo deste tema com a proposta deste trabalho ¢ estreita e tem como objetivo
demonstrar as perspectivas promissoras que envolvem alem do setor sucroenergético,
outros setores que tenham grande disponibilidade de biomassa que possam ser utilizadas na
geracdo de energia elétrica brasileira de uma forma mais eficiente.

No que se refere ao suprimento de fontes primarias classificadas como renovaveis, as
fontes renovaveis participavam com aproximadamente 47,5 % do total no ano de
2010( Balango Energético Nacional, 2011).

Deste total, as fontes hidraulicas apresentavam uma participagdo de 14 % e a
biomassa, com 27%.

Quanto a energia elétrica, as fontes hidraulicas apresentam uma participagao bastante
expressiva, ou seja, 73% do total do parque instalado, segundo o Plano Decenal de
Expansdo do Setor de Energia Elétrica: 2006-2015 da EPE, e até 92,7% na geragao.

O mesmo Plano menciona que a geracdo hidraulica continuard a ter a uma
participagdo significativa no total da capacidade instalada, algo em torno de 75 % do total,
e as demais fontes permanecerao praticamente inalteradas. Este perfil essencialmente
hidraulico s6 perde para a Noruega, que possui 98,5 % de sua capacidade de geragdo

elétrica baseada nesta fonte. World Energy Outlook (2008)
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Jan/2006 — 93.728 MW (*) Dez/2015 — 134.667 MW

IMPORTACAO

. IMPORTAGAO
S : OLEQ. 6% q

GAS COMBUSTIVEL  pCH, PROINFA,
9% 1%, ate.

CARVAO 3%

2% }
< Qutros
a 10%
Hml;.g:::[CA . HIDRAULICA
e 73%

BIOMASSA
0%

OLEO DIESEL
2%

(*) Consideradas as poténcias das usinas existentes nos
Sistemas Isolados que serdo interligados: Manaus/Macapa
e Rondania/Acre

Figura 2.3-Participacdo das fontes de geracdo elétrica e a expansdo do parque gerador no
Brasil no periodo 2006/2015 (percentuais de capacidade instalada)
Fonte: Plano Decenal de Expansdo do Setor de Energia Elétrica: 2006-2015 (2006)

Do total de 93 GW instalados em 2006, a biomassa participava com 4,74 GW e
mesmo a partir de 2015 a projecdo de geracao através de fontes hidraulicas ainda
continuard a ser majoritaria. De 2009 até 2015, estd contemplada a entrada em operagado de
82 usinas hidroelétricas, entre elas Belo Monte, no rio Xingu, e Jirau e Santo Antonio, no
rio Madeira.

Com base neste contexto, a biomassa participard somente com 1 % da capacidade
instalada.  Esta elevada concentracdo de geragdo através de fontes hidraulicas tem se
mostrado vulnerdvel em determinados momentos, motivado pela excessiva exposi¢do a
sazonalidade do regime de chuvas.

Com o PROINFA ', programa de incentivo a fontes alternativas, espera-se um
incremento de geracdo proveniente de fontes alternativas (grande potencial da edlica no
Nordeste, PCHs e biomassa na regido Sudeste), mas a participacdo percentual destas ainda
se mantera nos niveis atuais. A viabilizagdo de novas usinas passara a ter restri¢des
ambientais ¢ econdmicas ainda maiores, principalmente relacionadas as areas de
alagamento ( km*/kW instalado). A tendéncia é a predominancia de usinas a fio de 4gua,
porém, tal caracteristica operacional compromete o atendimento da demanda nos momentos

de baixa precipitagdao pluviométrica. Ainda ha o fato de que as novas grandes usinas

' Programa de Incentivo as Fontes Alternativas de Energia
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estejam a longas distancias dos centros consumidores, o que requer investimentos
significativos em linhas de transmissdo. A expectativa ¢ que as novas grandes usinas
hidroelétricas sejam “a fio de agua”.

A experiéncia do racionamento de 2001 favoreceu a inclusdo nos planejamentos
energéticos a longo prazo, de uma maior diversidade de fontes que visam garantir
alternativas a excessiva dependéncia das fontes hidricas. Estabeleceu-se assim um estimulo
as outras fontes renovaveis, entre elas a biomassa e a eélica.

Dentre as diversas fontes de biomassa, que possam ser aproveitadas na geracao de
eletricidade, obviamente destaca-se o bagago de cana. E um subproduto inevitavel, tanto na
producdo de acucar quanto na de etanol, e apresenta um enorme potencial de
aproveitamento combinado com outros residuos oriundos da propria colheita da cana. '
Uma das rotas possiveis para fins de aproveitamento do excedente de residuos seria a
producdo de etanol através da hidrolise enzimatica, o que possibilitaria uma produgdo extra
de até 70 litros/ton de cana colhida. Em relagdo a geracdo de eletricidade, a gaseificacio
(processo termoquimico) possibilitaria a transformacgao deste combustivel so6lido em gasoso,
com posterior utilizagdo em um processo termodinamicamente mais eficiente.

A Copersucar/CTC publicou em 2005, um relatorio relevante, que foi direcionado a
obter um panorama do potencial técnico e econdmico do aproveitamento de tais residuos
voltados a gaseificacdo com posterior uso em um ciclo combinado, o ciclo BIG-GT.
Hassuani et al (2005).

Este relatorio € especifico e abrange possibilidades de uso de tais residuos para fins de
gaseificacdo bem como quantifica o potencial e os gargalos a serem vencidos, quer seja
tecnicamente como economicamente. E muito promissor, pois a diferenca entre as
eficiéncias do ciclo a vapor convencional e a gaseificagdo, com posterior uso em ciclos
combinados, ¢ muito significativa: de 20% para até 45 %, considerando—se somente a

geracdo de eletricidade.

"0 Protocolo Agro-ambiental no Estado de Sdo Paulo prevé para 2014 o fim da pratica das queimadas e
colheita manual nas areas planas. Atualmente, 50% da colheita ja ocorre de forma mecanizada. Desta forma,
mesmo uma parte da cana permanecendo no solo para protegé-lo, ird haver um significativo aumento da
biomassa disponivel para fins energéticos.
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Embora seja um dos objetivos do trabalho, o grande enfoque ¢ dado a possibilidade de
aproveitamento dos residuos gerados durante a colheita que, contabilizada, pode representar
até 140 kg'? a mais por tonelada de cana colhida. Tais residuos seriam utilizados
exclusivamente para geracao adicional de energia elétrica através da melhoria do emprego
de técnicas de processamento das pontas e folhas da cana.

Em termos absolutos, seria possivel aproveitar economicamente em torno de 24
milhdes de toneladas de residuos da colheita'®, segundo a producio de cana de agucar em
2005. O levantamento considera que somente parte do total disponivel no campo seja
aproveitada, ou seja, pouco mais de 50 % e o restante seria mantido na propria area da
colheita, visando a prote¢ao do solo contra erosdo e conten¢ao da evaporagao.

Os aspectos mais relevantes do estimulo a desenvolver o setor sucroenergético com
vista a geracdo de eletricidade para suprir o Sistema Interligado, teriam as seguintes
qualificacdes:

1) Complementar a geracdo hidrica, em razao da sazonalidade do regime de chuvas,
principalmente nas regides Sudeste e Centro-Oeste;

1) Aumentar a competitividade em termos de custos, através da geracdo de novas
receitas;

i) Contribuir para a redugdo das emissdes de gases poluentes que causam o
aquecimento global;

1v) Estarem, as fontes geradoras, proximas aos centros de consumo e, ainda;

V) Prover maturidade ao setor sucroenergético.

O parque industrial instalado até o final de 2009, segundo a UNICA, era de 325
unidades de producgdo de agucar e etanol e o setor processou em torno de 569 milhdes de
toneladas'* de cana de acticar na safra 2008/2009 e projeta para 2030, uma producio de

1.140 milhdes de toneladas'’.

"2 Uma tonelada de cana no campo produz 140 kg de pontas e folhas e 140 kg de bagago.

"> Em base seca, o total disponivel, segundo o estudo de 2005, era de 42 milhdes de toneladas, e somente o
estado de Sao Paulo contribuiu com 24 milhdes de toneladas.

4 Somente o estado de S3o Paulo contribuiu com 346 milhdes de toneladas na safra mencionada.

15 Crescimento anual de 3,5 % entre 2006 e 2015 e 3,0 % entre 2015 e 2030, segundo o PNE 2030.
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Baseando - se na capacidade da colheita de 2009, haveria um potencial de geragdo de
residuos, considerando-se o bagago e residuos da colheita, da ordem de 70 milhdes de
toneladas em base seca. Uma usina convencional, com rendimento liquido energético de
95%, obtém toda a sua energia térmica necessdria através da queima do bagago e a
demanda de energia elétrica ¢ suprida pela autogeragcdo. Entretanto, algumas unidades
possuem processos mais eficientes que permitem a venda de excedentes de energia elétrica
durante o periodo de safra.(Planos Nacionais de Energia 2030, 2006-2007).

Para a viabilizagdo de um mercado de venda de excedentes de energia elétrica seria
necessario investir em ciclos de poténcia mais eficientes. Estudos de novos projetos de
cogeracdo baseados no ciclo Rankine sugerem a tecnologia de condensagdo, a qual
permitiria gerar significativos excedentes de energia elétrica a custos mais competitivos.
Segundo Kitayama (2008), esta tecnologia seria capaz de produzir em torno de 96 kW.h por
tonelada de cana processada e, desse total, 80 kW.h poderiam ser exportados.

Considerando-se os residuos da colheita, como as folhas e pontas, seria possivel gerar
até 200 kW h por tonelada de cana processada a um custo estimado de R$ 3.000,00 /kW
instalado.

Para o aproveitamento dos residuos agricolas ainda pende a necessidade de
aperfeicoamento tecnologico dos ciclos de poténcia. Para competir com os demais ¢
necessario uma inovacao dos processos de produgdo de actcar e alcool além da necessidade
de reducao dos custos de coleta e disposi¢ao de residuos para fins de aproveitamento
energético. Estes residuos, tdo e somente, podem responder por até 50 % do total de bagaco
oriundo do processo de moagem da cana. Mesmo tendo baixa densidade de transporte, a
recuperagdo de residuos da colheita torna vidvel seu aproveitamento na geracdo de
eletricidade. O transporte seria feito em conjunto com a cana cortada mecanicamente.

A tecnologia baseada nos ciclos combinados ja estd consolidada nos dias atuais, e
mesmo a questdo de se empregar um gas de baixo poder calorifico oriundo da gaseificacdo
da biomassa, tem sido avaliada extensivamente por diversos agentes nas ultimas décadas:
organismos de pesquisa, financiadoras de projetos, fabricantes de turbinas a gas e entidades

governamentais. Trata-se, portanto, de uma tecnologia que permitiria produzir até 270

25



kW.h de energia excedente por tonelada de cana processada, valor muito acima do ciclo a
vapor convencional.

Como referéncia de capacidade e eficiéncia, Hassuani et al.(2005) toma como
exemplo uma usina tipica com processamento de 1,3 milhdes de toneladas de cana por ano,
ou 7.000 ton./dia. Com o bagaco, seria possivel ter uma poténcia instalada de 27 MW
liquidos e exportar 197.000 MWh /ano com o ciclo BIG-GT. Com a mesma capacidade de
processamento, porém adotando—se o ciclo a vapor convencional, haveria um excedente
de energia de somente 1.469 MW.h/ano.

Para tal energia gerada seria necessario instalar uma planta com poténcia de 36 MW e
investimento de US$ 73, 120 milhdes. O custo unitario de instalagdo seria de USS$
2.031/kW'.

Llagostera (2007) estima um custo de 3186 €/KW ou, aproximadamente US$ 4.400
/kW'7, para um investimento de um ciclo BIG-GT com poténcia total instalada de 225 MW.
O aumento do custo relativo por kW instalado entre um ciclo combinado, que venha a
operar com gas natural, e um ciclo BIG-GT, seria decorrente do processo de gaseificagao
em si, da adaptagdo da turbina a gas para operar com gas de baixo poder calorifico e, ainda,
da elevacdo da pressdo da caldeira de recuperagdo, em torno de 20%. Hipoteticamente tal
custo de instalagdo poderia ser reduzido a médio prazo, considerando-se a introdugdo da
queima conjunta (co-fired ) de géas proveniente de gaseificacio de biomassa com gas
natural. Tal perspectiva permitiria a implementagdo progressiva de “ilhas” de gaseificacao,
que tecnicamente possibilitaria um desenvolvimento progressivo do ciclo BIG CC bem
como a viabiliza¢do gradativa desta tecnologia. Estas ilhas, de pequeno porte, permitiriam
criar, segundo o autor, a oportunidade de transpor a percepc¢do de alto risco observada pelos
investidores. Uma possibilidade de incremento da atratividade desta tecnologia ¢ discutida
por diversas fontes e autores, entre elas a associacdo do ciclo BIG CC a captura e
estocagem do CO, gerado neste processo, fato que permitiria uma mitigagao indireta deste

poluente.

' Uma usina convencional de cogeragio operando com bagaco de cana, constituida por caldeira de alta
pressdo e turbinas a vapor de condensag@o-extracao pode chegar a US$ 1.500/KW.
"7 Um ciclo combinado operando a gas natural tem como custo de instalagdo médio de US$ 510/kW.
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Lora (2009) comenta que o potencial de geracdo de eletricidade no setor de acucar e
etanol, baseando-se em ciclos a vapor e no uso de somente 40 % da palha oriunda da
colheita, poderia chegar a 3,85 GW com base nos dados de 2001. Ha estudos paralelos
indicando até 8§ GW.

Mesmo com perspectivas de aproveitamento do bagaco tdo promissoras, as politicas
de mercado estabelecidas pelo governo brasileiro ainda nao refletem um ambiente atrativo a
investimentos a médio e longo prazo. Mesmo que varias leis e regulamentagdes tenham
sido implementadas, visando fomentar e incentivar novos investimentos na geracao de
eletricidade através de fontes renovaveis, a alta volatilidade de pregos de compra desta
energia nova tem criado dificuldades para uma analise de viabilidade econdmica para este
segmento.

Além do setor sucroenergético, o setor de papel e celulose também deve ser
observado com aten¢do em decorréncia da expansdo da sua atividade e o enorme potencial
de expansdo, devido a disponibilidade de terras para o plantio de florestas. H& no Brasil
mais de 200 unidades industriais de processamento de papel e celulose e o setor consumiu
no ano de 2006, aproximadamente 15 TW.h de energia elétrica e apresenta uma capacidade
total de geracdo propria de 1280 MW. A possibilidade de uso de tecnologias mais
avangadas na cogeragdo poderia direcionar o setor a auto-suficiéncia através do melhor
aproveitamento dos seus residuos disponiveis: cascas de arvores, o licor negro e cavacos de
madeira. O uso de gas natural, bem como a gaseificagdo do licor negro, poderia ser o
caminho natural na busca desta auto-suficiéncia.

Outros residuos agricolas podem ser inseridos no dimensionamento do potencial, tais

como: casca de arroz, sabugo do milho, casca e talos da soja, entre outros.
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3 REVISAO DA LITERATURA

3.1 Consideracoes iniciais

Este capitulo apresenta uma revisdo dos conceitos basicos relacionados aos
componentes principais do ciclo combinado além de apresentar o estado da arte do seu
desenvolvimento tecnoldgico. Nao € objetivo apresentar uma descricdo detalhada dos
conceitos termodinamicos basicos, mas, em momentos oportunos, serdo introduzidos como
forma de auxiliar a explanagdo de algumas publicagdes relacionadas ao assunto.

Especificamente, em relagdo a turbina a gas, trés livros sdo considerados como
referéncia no meio académico, entre eles: The Gas Turbine Theory, de Saravanammutto et
al., com varias revisdes; o livro Fundamentals of Gas Turbines, publicado por Willian W.
Bathie e Gas Turbine Performance, de Phillip Walsh e Paul Fletcher. Todos foram
consultados visando uma compreensdo relacionada ao desenvolvimento da modelagem e
formulacao de uma turbina a gas operando nas condi¢des fora de projeto. Destaca-se a
publicacdo de Saravanamutto et al. pela sua objetividade na definicdo dos conceitos
termodinamicos voltados as diferentes aplicacdes das turbinas a gis, bem como as
configuragdes mecanicas existentes.

Ja o livro Gas Turbine Performance, de Phillip Walsh e Paul Fletcher, ¢ ttil no
entendimento da operagdo das turbinas a gas operando fora das condi¢des de projeto em
qualquer situagdo: regime transiente e permanente. Destaque para a apresentacdo do
mecanismo de controle de ar na entrada do compressor que foi adotado como uma fonte de
informacao que permitiu o estabelecimento da hipdtese de operacao deste componente em
cargas parciais.

Em relagdo ao ciclo combinado como um todo, o livio Handbook for Cogeneration
and Combined Cycle Power Plants, de Meherwan P. Boyce faz uma abordagem ampla dos
componentes de um ciclo combinado em relagdo aos aspectos de projeto, operagao e

manutencdo da planta. Com o mesmo intuito, mas alinhado as demandas atuais de
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compreensdo da operacdo de um ciclo combinado, Rolf Kelhofer et al/, com Combined-
Cycle Gas & Steam Turbine Power Plants, fazem uma abordagem ampla, pratica e objetiva
visando o entendimento operacional desta tecnologia. Na sua terceira edi¢do a conotacao
ambiental dos ciclos combinados ¢ valorizada, onde se percebe que tal tecnologia devera
ser predominante na geracao termoelétrica quando se considera o uso de um combustivel
fossil.

Em relacdo as caldeiras de recuperacdo, a grande referéncia em desenvolvimento de
projetos ¢ atribuida ao livro Waste Heat Boiler Deskbook, de V. Ganapathy. A
metodologia de definicdo de parametros quer seja de projeto e de desempenho, foi
amplamente utilizada no desenvolvimento da rotina computacional. Outra publica¢do do
mesmo autor, o livro Industrial Boilers and Heat Recovery Steam Generators, foi
consultada para validar parametros operacionais de uma caldeira de recuperagdo com um
nivel de pressdo.

Completam as fontes de consulta, os diversos artigos coletados em paginas da
ScienceDirect, ASME, Springerlink, entre outros e, até, de postagem de questionamentos
técnicos dos componentes do ciclo combinado em blogs especializados, como o

Engineering Tips.

3.2 Turbinas a gas

3.2.1 O ciclo simples.

r

A turbina a gas ¢ o componente principal de uma planta de ciclo combinado por
representar até¢ 2/3 do total da poténcia gerada. Este componente foi empregado por muitos
anos na forma de ciclo simples, ou seja, sem qualquer aproveitamento dos seus gases de
exaustao.

Na sua forma ideal, a turbina a gas consiste de dois processos isobaricos: no processo
de combustdo e na saida da turbina; e dois processos isentropicos: na compressdao do ar

(compressor) e na expansdo dos gases quentes (turbina).
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Resumidamente trés processos ocorrem numa turbina a gés, assim descritos: o ar
ambiente ¢ filtrado, comprimido a pressdes que podem variar entre 14 e 30 bar, onde ¢
misturado ao combustivel na cadmara de combustdo. A combustdo gera gases com
temperaturas acima de 1000 °C os quais se expandem em varios estagios.

Um estagio ¢ composto por uma fileira de aletas fixas (estator), que direciona o fluxo
de gases, e uma fileira de aletas moveis (rotor), a qual se integra ao eixo e gera a poténcia
mecanica. Quando o ar ¢ comprimido este processo consome aproximadamente 1/3 da

energia total gerada pela turbina e o restante, obviamente, a poténcia liquida produzida.

Cémara de
combustao /

2 3
Turbina
Compressor /

—> W

\4

- —

Figura 3.1-Os componentes principais de uma turbina a gas.

O aumento da temperatura dos gases de combustdo produz um salto entalpico maior,

que por consequéncia, aumenta a eficiéncia e a poténcia liquida.
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Figura 3.2-Corte esquematico da turbina a gas Westinghouse SO1D5A, com 17 estagios de
compressao, €ixo unico.
Fonte: http://www.siemens.com.

Os gases de exaustdo apoés a total expansdo nos varios estagios das turbinas contém o
restante da energia suprida pelo combustivel e pode apresentar temperaturas na faixa entre
450 e 650 °C. A determinagdo desta temperatura dependera da eficiéncia isentropica, da
relacdo de compressdao e da temperatura dos gases de combustdo na entrada da zona de

expansao.

O balango de energia, segundo a Primeira Lei da Termodinamica para o ciclo ideal ¢
dado por:
Q= —h)+(V'-VH2+W (3.1)

Onde:

- h; e hy sdo as entalpias de entrada e saida do ciclo;

- Vi e V,, as velocidades do fluxo de ar e gases, na entrada e saida, respectivamente;
- W, o trabalho realizado pelo ciclo por unidade de massa (trabalho especifico) e

- Q, o calor inserido no ciclo, também por unidade de massa (calor especifico).
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Figura 3.3-Diagramas P-v e T-s para um ciclo ideal de turbina a gés simples.

Na andlise de um ciclo ideal as seguintes consideracdes devem ser assumidas:
- os processos de compressdo e expansdo sdo reversiveis e adiabdticos, ou seja, sdo
isentropicos;
- ndo ha variagao de energia cinética dos fluidos, ar e gases de combustao, entre a entrada e
a saida de cada componente;
- ndo hé perda de pressdo em quaisquer componentes;
- 0 fluido de trabalho tem a mesma composicdo ao longo do ciclo e considera-se que seja
um gas perfeito, com calor especifico constante;
- o fluxo de gas ¢ constante e
- o calor transferido nos trocadores de calor, assumido na configuracdo contracorrente, ¢
completo, ou seja, o aumento da temperatura do lado frio ¢ a maxima possivel e igual a

queda de temperatura do lado quente. Assume-se que a camara de combustdo ¢ a fonte

quente que transfere calor ao ar comprimido
Aplicando-se a Primeira Lei da Termodinamica para cada componente do ciclo,

temos que:

No compressor: Wio=- (hy-hy) =-c¢, (T2-Ty) (3.2)
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Na camara de combustdo: Q3= (hs-hy) = ¢, (T3-T2) (3.3)
Na turbina: Wis= ( h3- h4) = ¢ ( T3-T4) (34)

A eficiéncia do ciclo ¢ dada pela relagdao entre a poténcia liquida produzida e a

energia inserida no ciclo pelo combustivel:

A~ . .. Cp(T3—T4)—Cp(T2—T1)
3 poténcia _ liquida _ (3.5)

energia _ térmica _ fornecida cp(T, -T,)

Como os calores especificos, tanto para o ar como para os gases, podem ser

considerados proximos, a equagao 3.5 pode ser rearranjada na seguinte forma:

Ica)

n=l-—h—
B T (3.6)

T(=-1

Z(T )

2
E como a relagdo de pressdo, tanto no compressor como na turbina, sdo teoricamente
iguais, observa-se que:

p = rpcompr = "Purb = (3.7

v o
o |5

Onde: rpcompr € a relagdo de pressdo entre a entrada e a saida do compressor € rpu, a
relacdo de expansdo dos gases na turbina. Ambas as relagdes podem ser definidas como

relagdo de pressao, rp.

Fazendo-se uso da relagdo pressdo—temperatura de um gas perfeito para um processo

isentropico, tem - se que:

7
T P\ P T, !

?2: — =P (38 ou ”P:Fz: Fz (3.9)

1 1 1 1
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Onde: y ¢ a relacdo dos calores especificos.

Rearranjando-se a equagdo 3.9 na equacdo 3.7, a eficiéncia do ciclo ideal aberto,

depende tao e somente da relagdo de pressdo isentropica:

-1

1
77=1—E (3.10)

Assim, o trabalho especifico do ciclo ideal pode ser expresso em fun¢do da diferenca

da poténcia especifica produzida pela turbina e pela poténcia especifica consumida pelo

compressor, por:
W=c([,-T)-c,(T,~T) G.11)

O trabalho especifico, W, também pode ser definido em fung¢do tanto pela relacao de
pressao como pela temperatura dos gases de combustdao na entrada do primeiro estagio de

expansao, T3, que ¢ a maxima temperatura encontrada no ciclo.

W 1 -
c—T:t l——= ||’ -1 (3.12)
p1 rp7

Onde: t ¢ a relagdo da temperatura dos gases de combustdo na entrada do primeiro

estagio de expansdo, Ts e a temperatura de entrada do ar atmosférico no compressor, T,
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Figura 3.4-Trabalho especifico adimensional em fun¢do da relagdo de temperatura, ¢, ¢ de
pressao, r.
Fonte: Saravanamuttoo et al.,(1996)

O valor de Tjs e, portanto, de # depende da maxima temperatura admissivel em razao
dos limites metalurgicos dos materiais que compdem os primeiros estagios de expansao da
turbina. No inicio de operagdao das primeiras turbinas a gas, por volta da década de 50, a
temperatura T; situava-se em torno de 800 °C, que representava um valor de ¢ ~3,5. Com o
avango tecnologico de ligas metalicas e sistemas de resfriamento avancados, o valor de ¢
subiu para a faixa entre 5 e 6 nos dias atuais.

Para qualquer valor de ¢ a relagdo de pressdo 6tima para o maximo trabalho especifico

y-1
pode ser encontrada diferenciando-se a equagio (3.12), em fungdo de ¥'D 4 , igualando-a

zero. A diferenciacao resulta em:

r-1
rpotima — \/; (3.13)

O trabalho especifico W ¢ zero quando 7p=1 representa o valor onde os processos de
compressao e expansdo coincidem-se. Isto pode ser comprovado no grafico da figura 3.4,
por que uma curva de ¢ constante demonstra que o trabalho especifico ¢ maximo a uma

dada relagdo de pressao.
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71

Da relagdo isentropica, 'p °~ =

2 3

, . T
, € equivalente escrever que ¢ = T X T

1 4

NN
NN

E, como ¢t =— , consequentemente, tem-se que 7, =7,.

NS

Portanto, o trabalho especifico serd maximo quando a relagcdo de pressao for tal que a

temperatura de saida do compressor, T,, seja igual a temperatura dos gases na saida da
L

turbina. Para todos os valores de 7p entre 1 e te! , T4 serd sempre maior que T, e um
trocador de calor pode ser utilizado a fim de transferir a energia contida nos gases de
exaustdo para o ar que entra na camara de combustdo. Tal recurso possibilita uma maior
eficiéncia do ciclo em decorréncia da aproximagao das duas temperaturas.
Com este recurso, o ciclo simples passa a incorporar a regeneragdo do calor contido nos
gases de exaustdo, a qual resulta no aumento da sua propria eficiéncia térmica.

No ciclo real, obviamente, as eficiéncias sdo menores que o ciclo ideal em
decorréncia das ineficiéncias dos processos internos. Considerando as ineficiéncias do
compressor e da turbina, a relagdo de pressdo 6tima para o maximo trabalho especifico W

fica:

y-1
rpoﬁma — ]—;ncomp nturb + l (3 14)
2T 2

v

A relacdo de pressdao 6tima ndo necessariamente ira acarretar na maxima eficiéncia do
ciclo, mas, sim, no méaximo trabalho especifico. Para cada temperatura Ts a eficiéncia
possui seu pico de acordo com a sua relacao de pressao correspondente.

A queda da eficiéncia em relagdes de pressdo acima de um determinado patamar ¢
decorre da reducdo do fluxo de combustivel, e ¢ uma consequéncia de uma maior
temperatura do ar na saida do compressor. Este aumento de temperatura do ar na descarga
do compressor ira implicar num consumo maior de poténcia por kg de ar comprimido
(poténcia especifica).  Assim, a relagdo de pressdo 6tima para a maxima eficiéncia difere

do trabalho especifico maximo.
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Segundo Saravanamuttoo et al.(1996) a escolha da relagdo de pressdo nao deve ser
aquela que apresenta simplesmente o rendimento térmico mais elevado, mas deve
conciliar também as questdes econdmicas (custo /beneficio). A vantagem de se empregar
temperaturas dos gases de combustdo mais elevadas possiveis, combinada as relagdes de

pressdes maiores, fica evidenciada no grafico da figura 3.5..
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Trabalho especifico Liquido (BTU/b de ar)

Figura 3.5 O desempenho de uma turbina a gas em funcdo da temperatura dos gases de
combustdo e da relagdo de pressao.
Fonte: Boyce,(2002).

O aumento da temperatura T3 possui um efeito positivo na eficiéncia do ciclo
simples de acordo com a equacdo 3.11, resultando em um aumento da razdo de poténcia
gerada pela turbina.

A figura 3.6 demonstra a tendéncia de elevacao desta temperatura desde 1950 ¢ as
técnicas recentes adotadas na protecao das palhetas dos primeiros estdgios de expansao da
turbina. Nota-se que as técnicas de resfriamento configuradas pelo uso de ar proveniente
do compressor, bem como da inje¢do de vapor nos orificios das palhetas, tem sido os

recursos mais empregados que permitem elevar a T;, aliados a uma maior resisténcia

metalurgica das palhetas.
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A importancia destes incrementos de temperatura ¢ nitida nos efeitos na eficiéncia
térmica do ciclo simples: a cada 56 °C de aumento pode haver um aumento de 8 a 13% na

poténcia liquida e de 2 a4 % na eficiéncia térmica.
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Figura 3.6-Aumento da temperatura de combustdo em decorréncia do desenvolvimento de
novas ligas metalicas associadas a técnicas de resfriamento das palhetas.
Fonte: Boyce,(2002)

3.2.2 Turbina a gas com reaquecimento dos gases de combustao, resfriamento
intermediario no compressor e regeneracio.

Intimeras possibilidades tecnologicas, associadas a processos termodinamicos,
podem ser encontradas na literatura visando aumentar tanto a poténcia especifica como a
eficiéncia de um ciclo simples. O arranjo composto pela incorporagdo do resfriamento
intermediario no compressor, do reaquecimento dos gases de combustio e a regeneragdo,
tudo num mesmo ciclo, sdo as tentativas mais praticas que possam permitir a aproximagao

da eficiéncia do ciclo simples ao ciclo ideal de Carnot.

38



A composi¢cdo de um ciclo que contemple todas as trés possibilidades permite
alcangar tanto a méaxima eficiéncia térmica como a maxima poténcia especifica, quando

comparadas a qualquer outra variante de forma isolada.

P

N

7 10

Compressor

Turbina L f

Figura 3.7-Arranjo esquemadtico e diagrama T-s de uma turbina a gas com resfriamento
intermediario, reaquecimento e regeneracdo, contemplando-se as irreversibilidades dos
processos envolvidos.

No ciclo representado no diagrama T-s acima, pode-se obter a méxima eficiéncia
quando s3ao mantidas iguais as relagdes de pressdo tanto entre os dois estdgios do
compressor como nos dois estagios do processo de expansao, que visa a aproximacgao entre
as temperaturas T,, T4 e Tjo. Para que o ciclo real tenha a maxima eficiéncia e a maior
poténcia especifica, a temperatura de saida dos gases no regenerador deve aproximar-se da
temperatura de saida do ar no compressor.

A possibilidade de desmembrar o compressor em varios estdgios € incorporar um
resfriamento intermediario visa reduzir a densidade do ar apds o seu resfriamento, que
provoca uma queda da poténcia consumida no processo de compressao (poténcia especifica
consumida fica menor — kW/kg). Embora tal recurso seja termodinamicamente viavel,
comercialmente fica restrito as turbinas de baixa poténcia e com no maximo dois ou trés
estagios de compressdo. A principal restricao estaria associada a complexidade construtiva

envolvida. No lado da turbina, o reaquecimento dos gases apds o primeiro estagio de
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expansdo deve elevar a sua temperatura ao mesmo nivel da primeira cimara de combustao,
conforme indicado pelos pontos 6 ¢ 8.

Conceitualmente similar no lado da exaustdo dos gases, a regeneragdao da sua
energia interna tem como objetivo a aproximacgdo da temperatura de saida deste fluxo a
temperatura de descarga do compressor, segundo os pontos daquela que sai de ambos os
estagios de compressdo. O que ird definir essa aproximagao ¢ a efetividade do trocador de
calor empregado.

Uma turbina a gas que contemple todas essas possibilidades expressa um ganho da
poténcia especifica na medida em que as relagcdes de pressdo se elevam em comparagdo a
um ciclo simples. A influéncia do reaquecimento dos gases, regeneracdao e resfriamento

intermediario, pode ser visto na figura a seguir.
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Reaquecimento,
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140

1204

100
Restrigbes

T1=288 K T3= 1400 K
n comp =67 % Tl(urb pot
T =89% M ey =80%

Poténcia especifica (BTU/lb)

80+
04 -89%
40+

204

Q T T T T T T T T T T T T T T
0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24 26 28 30

Relacédo de pressdo

Figura 3.8-Variagdo da poténcia especifica de uma turbina a gas com resfriamento
intermediario, regenerador e reaquecimento em funcao da relacao de pressao.
Fonte: adaptado de Bathie (1996)

Quanto a eficiéncia térmica, o seu aumento esta condicionado com o aumento da
relagdo de pressao no ciclo simples. Para o ciclo que incorpora o resfriamento intermediario,
reaquecimento e regeneracdao, a eficiéncia tende a estabilizar ou mesmo decrescer na

medida em que a relag@o de pressdo sobe, conforme visto na figura 3.9.
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Figura 3.9-Variacdo da eficiéncia térmica de uma turbina a gis com resfriamento
intermediario, regenerador e reaquecimento como uma fun¢ao da relagdo de pressao.
Fonte: adaptado de Bathie (1996).

Turbinas a gés, com sistemas de reaquecimento e resfriamento intermediério, tem
sido usados em casos excepcionais € Saravanamutto et al.(1996) sugerem que o emprego
de ambas as técnicas, associadas a regeneragdo, podem atingir eficiéncias térmicas teoricas
na ordem de 60 % para uma turbina a gas operando de forma isolada.

Entretanto, mesmo que tais técnicas venham a possibilitar ganhos e beneficios
termodindmicos inquestionaveis, a tendéncias do mercado de turbinas a gis ¢ a
padronizacgdo de projetos de concepgao, caracteristica que reduz os custos de engenharia de
desenvolvimento e fabricagdo. Solugdes complexas acarretariam custos de instalacdo
maiores e, certamente, nao seriam compensados pelos ganhos de eficiéncia proporcionados.

Atualmente, o enfoque dos fabricantes tem sido dado ao desenvolvimento
tecnologico de turbinas a gas que estabelecam vantagens operacionais € econdmicas aos
ciclos combinados. A ordem ¢ criar condi¢des tecnolégicas que permitam elevar a
eficiéncia global, conjunta aos demais componentes.

De qualquer forma, as -caracteristicas termodindmicas de cada tecnologia
empregada isoladamente, sdo apresentadas a seguir como objetivo de revisdo da

bibliografica.
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3.2.3 Turbinas a gas com regeneracio

A aproximagdo da temperatura de saida do ar do compressor a temperatura de saida
dos gases da turbina permite aumentar substancialmente a eficiéncia térmica, acompanhada
da reducao da relacdo de pressao 6tima para uma dada temperatura de combustao.

O aumento da eficiéncia térmica decorre do aumento da temperatura do ar que entra
na camara de combustdo, que obviamente ird requerer um menor consumo de combustivel
para se atingir a temperatura maxima de combustdo correspondente a relagdo de pressao.

O uso de regeneradores tem sido usado em turbinas a gas de menor porte, com
poténcias que podem variar entre 1 e 60 MW. Regeneradores para turbinas de grande porte

agregariam uma relativa complexidade (trocador de calor e dutos).
Tabela 3.1-Comparacao de alguns modelos comerciais com sistemas de regeneragao
Fonte: Adaptado de Bolland (2008) ND — Nao Disponivel
Para um regenerador que tenha uma efetividade de 80 %, o seu uso permite aumentar
a eficiéncia térmica em até 40 % em relacdo ao ciclo simples. Desta forma, o ponto de
maxima eficiéncia no ciclo regenerativo ocorre a uma relagao de pressdo menor que aquela

verificada no ciclo simples, mas a 6tima relagdo de pressdo permanece a mesma para

ambos 0s ¢asos.
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Figura 3.10-Corte esquematico de uma turbina a gas com regenerador.
Fonte: http: / www.solar.com.

A eficiéncia de uma turbina a gés ideal com regeneragdo pode ser definida, segundo

as indicacoes da figura 3.10, como:

_c(1,-T)=c,(1,-T)

n= 3.15
eT-T) 1)
T 3 ’
Trocador de +D - P
calor
Y2 B
6
J 4 ?
¢ (4

Trocador de
calor

| ™

Combustivel

S

Figura 3.11 - Ciclo simples com regeneragao — diagrama esquematico e T-s
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Admitindo—se que, com o trocador de calor regenerativo, as temperaturas T4 ¢ Ts

.. L o . L T, T ~
seriam idealmente iguais, e substituindo-se a relagdo isentrépica p-T, = =—, na equagao

(3.15) a eficiéncia do ciclo com regeneracao pode ser definida como:

y-1
e

p
T

3

n=1- (3.16)

T

1

Portanto, a eficiéncia do ciclo com regeneracdo nao ¢ independente da maxima
temperatura do ciclo e claramente aumenta na medida em que a relacdo de temperaturas
(T3/T;) também aumenta. Evidencia-se que, segundo a equagdo 3.16 e para uma dada
relacdo de temperaturas T3/T;, a eficiéncia podera ser incrementada com a reducdo da
relacdo de pressao, e ndo aumentada, como ocorre com o ciclo simples.

Por isso, segundo Saravanamutto et al. (1996), os ciclos com regeneragdo nao
requerem altas relagcdes de pressdo para se atingir altas eficiéncias, ainda mais que baixas
relagdes de pressdo irdo demandar compressores menores € menos complexos, o que
permite compensar o aumento do custo relativo do trocador de calor regenerativo.

O gréfico da figura 3.11 (b), demonstrado por Bathie (1996), permite compreender
que para uma dada temperatura dos gases de combustdo, segundo as condi¢des
apresentadas, o aumento da relagcdo de pressao a partir de um determinado ponto perde seus
efeitos benéficos, decorrente da poténcia especifica do compressor.

Outro fator importante na avaliagdo do ciclo com regeneracdo ¢ a efetividade do
trocador de calor que ird desempenhar a transferéncia de energia entre ambos os fluxos. O
aumento da efetividade deste trocador deve ser analisado em funcao do seu custo, bem
como da queda de pressdo, a qual provoca uma perda de poténcia em razdo da
contrapressdo. A figura 3.11 (a) permite ilustrar a relacdo direta da efetividade do
regenerador com a eficiéncia térmica do ciclo.

E, ao lado, a figura 3.11(b) apresenta a relagcdo da efetividade em funcao da alteracao

das temperaturas dos gases de combustao.
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Figura 3.12-(a) Efeito da efetividade do trocador de calor sobre a eficiéncia térmica do
ciclo e (b) efeito da temperatura de combustao e efetividade do trocador de calor sobre a
eficiéncia térmica do ciclo.

Fonte: Bathie (1996).

3.2.4 O reaquecimento dos gases na turbina

O termo “reaquecimento” ¢ usado para definir a utilizacdo do oxigénio remanescente
nos gases para um processo adicional de combustdo ao longo do processo de expansao,
visando estritamente a elevagdo da sua temperatura para o mesmo patamar daquela
encontrada na camara principal de combustdo. Este fornecimento adicional de energia
térmica permite, além de elevar a poténcia liquida da turbina a gas, reduzir a formagado de
poluentes como o NOy comparada aos ciclos com camara de combustdo unica.

Saravanamuttoo et al.(1996) comenta que ndo ha vantagem em reaquecer os gases
de combustao sem o uso conjunto da regeneragdo exceto, quando a turbina a gas opera em
um ciclo combinado, onde ocorre a recuperagao da energia dos gases de exaustdo. Como
visto anteriormente, a regeneracdo permite aumentar a poténcia especifica em detrimento
da eficiéncia, ao passo que com o uso do reaquecimento, a eficiéncia pode ser melhorada

desde que a energia dos gases de exaustdo seja regenerada.
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Se a turbina a gas operar somente com o reaquecimento, sem a regeneraciao, O
consequente aumento da temperatura dos gases de exaustdo ird obviamente reduzir a sua
eficiéncia térmica.

O reaquecimento nao tem sido usado de forma intensiva, apesar das suas vantagens,
face a complexidade associada a uma segunda camara de combustdo e os seus problemas
de controle associados. Ainda, a introducdo de um sistema de reaquecimento requer que a
zona de expansdo seja segregada em duas para permitir a introdugdo de uma segunda
camara de combustdo. Mesmo para aquelas maquinas que tenham o desmembramento da
zona de expansdo em varias, sendo que uma delas produza a poténcia exclusivamente
dedicada ao compressor, esta divisdo natural ndo seria o melhor ponto para que acontega o

reaquecimento e desta forma os seus beneficios nao seriam plenamente alcangados.

T

Combustivel Combustivel

WESERT

/
2 \

Figura 3.13-Diagramas esquematico e T-s, de uma turbina a gas com reaquecimento.

Segundo Bathie (1996), o melhor ponto da zona de expansdo da turbina para que

ocorra o reaquecimento ¢ dado pela expressao:

=4 P.P =P (3.17)

reaquec

Onde: P e a pressdo de saida da cAmara de combustdo principal e Pg, a pressao de saida do

ultimo estagio da turbina.

A ABB, atual Alston Power, foi a pioneira em desenvolver turbinas a gis com

combustao seqiiencial, denominagdo dada pela empresa a tecnologia de reaquecimento.
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As suas configuragcdes mais modernas, langadas em meados da década de 90, GT
24(50 Hz) e GT 26 (60 Hz), tinham o proposito ndo somente em aumentar a poténcia
especifica, mas também reduzir as emissdes de NOy , quer seja para qualquer faixa de carga.
Esta configuracdo apresenta uma temperatura de escape em torno de 640 °C, ou seja, 40 °C
acima do modelo sem reaquecimento'® (Gas Turbine World 2008 Performance Specs).
Comparativamente, os modelos industriais sem reaquecimento, apresentam temperaturas de
exaustdo na faixa entre 500 e 600 °C. (Starr, 2003)

Kehlhofer et al.(2009) salientam que as turbinas a gas com reaquecimento apresentam
grandes vantagens nos projetos dos compressores dada a simplificacdo do projeto em razdo
de relacdes de pressdo menores. O ciclo com reaquecimento faz com que a relagdo de
pressdo correspondente a temperatura de combustdo, que produziria a maxima poténcia
especifica, seja menor que no ciclo simples.

Em 2004, a Siemens/Westinghouse apresentou um programa de desenvolvimento
baseado em turbinas a gis da classe F e G, o qual propunha avaliar as condi¢des
aerodinamicas das palhetas e das emissdes de poluentes, através de testes de bancada onde
seriam gerados os parametros de escala para um modelo computacional. A ideia principal
era a simplificacdo do sistema de combustdo através da eliminacdo da complexidade de
uma segunda camara, além do aproveitamento do ar usado no sistema de resfriamento das
palhetas.

A abordagem técnica principal consistia em criar pontos de combustao em varios
estagios através dos orificios usados para o resfriamento das palhetas. O combustivel seria
injetado através dos orificios e sofreria auto-igni¢do apos a passagem no primeiro estagio
da turbina. O programa chamava-se de combustdo in-situ.

Evitando-se uma segunda camara de combustdo na zona de expansdo, reduziriam-se
as perdas de pressdo e consequentemente um ganho de poténcia liquida. Para a turbina
classe F, segundo as simulagdes apresentadas, a poténcia gerada passou de 189 para 269
MW, com uma perda de eficiéncia térmica, de 38,9 para 37,3 %. Mesmo que tais
simulagdes tenham apresentado um relativo ganho de poténcia, em detrimento da

eficiéncia, os testes de bancada mostraram que as concentragdes de NOy aumentaram em

'8 Condigdes ISO: 15 °C, nivel do mar e 60 % de umidade relativa.
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10 ppm. O escape de chama também foi detectado e sugestdes para pesquisas mais
profundas e escalas maiores de testes, usando se combustiveis com maiores teores de

hidrogénio, foram apresentadas.
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Figura 3.14-Desenho conceitual de um sistema de reaquecimento in-situ, da Siemens
Westinghouse.

Fonte: Newby et al.(2004).
O trabalho apresentou diversas perspectivas de estudos, e avaliacdes em escalas

maiores foram propostas para entender melhor as condigdes de escoamento dos gases.

3.2.5 O ciclo com resfriamento intermediario no compressor

Assim como no ciclo com reaquecimento, outra forma de elevar a poténcia especifica
¢ resfriar o ar ao longo do processo de compressdo. A redugdo da temperatura numa etapa
intermediaria do compressor aumenta a densidade do ar, fator determinante na reducao da
poténcia consumida pelo mesmo e consequente aumento da poténcia liquida da turbina a
gés. Na pratica, ¢ uma tentativa de aproximacdo a um processo isotérmico de compressao,

segundo defini¢do do ciclo de Ericsson.

48



Area 1-a-K-1=> poténcia constumnida para
a compressdo entre P1 e P2, sem
resfriamento imtermediario do ar

Area 1-c-d-e--K-1=> poténcia consumida
para a compressio entre P1 e P2, com
resfriamento imtermedidrio do ar

Area c-a-e-d-c=> poténcia economizada

4

Figura 3.15-Diagrama volume especifico-pressdo para um processo de compressdo, onde
se demonstra os efeitos do resfriamento intermedidrio, isotérmico e isentrépico de um
processo de compressao.

Fonte: Bathie (1996).

A figura 3.15 mostra um processo politropico de compressao /-a no plano P-V.

Nao havendo alteracdo da energia cinética, a poténcia consumida e necessaria para ir de P,
a P, ¢ representada pela area I-a-J-K-1. A linha de temperatura constante ¢ definida por 1-
x e seria a definicdo do ciclo de compressao isotérmico, ou seja, o ciclo de compressao
ideal, reversivel.

Se o processo de compressdo politropico for dividido em duas etapas, sendo a
primeira entre I-c e, depois, d-e, com um estagio de resfriamento a pressdo constante, entre
os pontos c-d, a poténcia consumida pelo compressor passa a ser representada pela area 1-
c-d-e-J-K-1. Graficamente, a poténcia economizada devido ao resfriamento intermedidrio €

representada pela area c-a-e-d-c.

Desde que os estados inicial e final sejam conhecidos, a poténcia consumida pelo

processo de compressao, segundo a nomenclatura indicada, pode ser definida por:

(3.18)

-W.= jvdp
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O resfriamento intermedidrio tem um efeito similar ao do ciclo com reaquecimento:
aumento da poténcia especifica, ainda que ocorra uma perda adicional de pressdo
decorrente do trocador de calor, porém com uma significativa reducao da sua eficiéncia
térmica.

A queda da eficiéncia térmica da turbina a gas decorre de uma menor temperatura de
saida do ar no compressor, que ird requerer uma maior quantidade de combustivel. Porém,
tal impacto negativo na eficiéncia pode ser eliminado com a adicdo de um regenerador,
através da recuperacdo do calor dos gases de exaustdo, acrescendo uma quantidade de
energia ao fluxo de ar sem a necessidade de combustivel adicional.

O ciclo com resfriamento intermediario ¢ muito utilizado em aplicagdes navais devido
a grande disponibilidade de dgua do mar, porém, para outras aplicagdes, a complexidade
gerada e consequente perda das caracteristicas compactas inviabilizam a sua aplicacao de
forma intensiva. Bathie (1996) citava a existéncia de uma unica turbina a gas operando com
um resfriamento intermediario.

O uso deste recurso requer que o compressor seja dividido em dois ou mais niveis de
pressao, porém mantendo-se a mesma relagdo de pressao global.

Analogamente ao ciclo com reaquecimento, o ponto de inser¢do do trocador de calor ¢

definido pela expressao:

=4 B.P, (3.19)

resfr 1 2

Onde: P € a pressdo intermediaria onde ocorre o menor consumo de poténcia pelo
compressor, P; a pressdo de entrada do primeiro compressor e P,, a pressdao de saida no
segundo compressor. Assume-se que as temperaturas de entrada em ambos os

compressores sejam iguais.
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3.2.6 Categorias de turbinas a gas

As turbinas a gas podem ser classificadas de acordo com a concepgao de projeto:
aeroderivativas e industriais; do nimero de eixos e do tipo do fluxo do ar e dos gases.
Porém, ¢ mais comum distinguir os tipos de turbinas a gas em aeroderivativas e industriais.

O primeiro tipo € auto-explicativo, enquanto o segundo ¢ voltado para classificar
todas as outras turbinas que nao se enquadram na primeira categoria.

As turbinas aeroderivativas tém sua concep¢ao de projeto voltada as aplicacdes que se
enquadram na propulsdo aerondutica e se caracterizam pela grande relagdo poténcia /peso.
Este conceito de turbina possui dois componentes basicos, quando utilizadas na geragao de
poténcia mecanica ou de eletricidade: um gerador de gases quentes € uma turbina de
poténcia, mecanicamente desacoplada dos demais.

O gerador de gases quentes ¢ composto por uma turbina aeronautica adaptada para
queimar gas natural ou outros combustiveis destilados, que acoplada a uma turbina de
poténcia, ao invés de um bocal, configura, em si, uma turbina a gas.

Ja& as turbinas a gis com projetos concebidos para aplicagdes industriais, ou de
geracdo de eletricidade, apresentam caracteristicas mecanicas muito proximas das turbinas
a vapor. As primeiras turbinas a gas industriais possuiam poténcias na faixa de 10 MW e
eficiéncias térmicas proximas de 30 %. Os avangos tecnoldgicos das turbinas aeronduticas
acabaram propiciando uma atratividade aos modelos industriais no sentido de desenvolver
unidades com poténcias maiores. Atualmente, os modelos aeroderivativos tém sido
predominantemente empregados em sistemas de bombeamento em dutos de gas e petroleo,
bem como de geracdo de eletricidade, porém com limitagdes de poténcia elétrica e

propulsao naval.
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Tabela 3.2-Sintese comparativa entre turbina a gas aeroderivativas e industriais.

Turbina a gas aeroderivativas Turbinas a gas industriais (heavy duty)

Concepgao voltada a jato propulsao. Maiores intervalos para manutengdo, mais
robustas.

Alta relacdo poténcia /peso =>compacta. Baixas relagdes poténcia/peso => pouco
compactas.

Tecnologias avangadas em relagdo aos Tecnologias convencionais.
materiais construtivos.

Altas relagdes de pressao (até 35 em alguns Moderada relacdo de pressao (10 a 20),
€asos). porém, langamentos recentes apontam para
valores proximos a 35.

Temperaturas dos gases de escape mais Mais silenciosas.
baixas que as industriais.

Entretanto, nos dias atuais tem ocorrido uma aproximag¢do tecnoldgica de ambos os
conceitos e ,tal movimento, deve-se ao natural aproveitamento dos avangos dos modelos
aeroderivativos aos modelos industriais. Estes ultimos podem atingir poténcias elétricas de

até 340 MW na condigao ISO.

3.2.7 - Arranjos construtivos

3.2.7.1 Turbina a gas de eixo Unico (Single shaf?)

Se uma turbina a gas for requerida para atender a uma carga de poténcia e rotacdo
fixas, como ¢ a grande maioria das plantas de geracdo de eletricidade, o melhor arranjo
construtivo ¢ a configuragdo de “eixo unico”. A sua grande vantagem ¢ a facilidade de
controle da sua rotacdo quando ocorre a variacdo da carga despachada, evento que poderia
desencadear uma aceleragdo momentinea e consequente variacdo da frequéncia elétrica.
De fato, na pratica, este risco ¢ minimizado e controlado pela alta inércia do conjunto
composto pelo compressor e gerador elétrico.

Praticamente todas as turbinas a gas, classificadas como industriais, sao

desenvolvidas com esta configuracdo, ndo importando a escala de poténcia. Entretanto,
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prevalecem as faixas de poténcia acima de 100 MW, com rarissimas excecdes caso da Titan
130 da Solar Turbines '’ de 15 MW, que apresenta ambas as configuragdes construtivas:
eixo livre e Unico.

Para aplicagdes em ciclos combinados, as turbinas a gas modernas de eixo Unico
recorrem ao controle de vazdo do ar para manter a temperatura de escape dos gases no
maior patamar possivel, visando melhorar a taxa de recuperacdo da energia interna (dos

gases) na caldeira de recuperacao.

Compressor Turbina

Figura 3.16-Configuracdo de uma turbina a gas de eixo Unico.

Atualmente, o mecanismo de controle do fluxo de ar mais usual ¢ realizado por um
conjunto de guias (aletas) ajustaveis, ou IGVs em inglés, localizadas no bocal de entrada de
ar do compressor; e por guias (aletas) dos estatores, também ajustaveis (VSVs, em ingl€s).
Assim, quando as turbinas a gas operam em cargas parciais, o controle da vazao de ar
permite adequar a operacdo da turbina a gés a melhor condi¢do de eficiéncia, ou seja, na
maior temperatura dos gases de combustdo possivel e, por consequéncia, uma temperatura
de escape mais alta.

Além de possibilitar uma melhor eficiéncia térmica do ciclo combinado durante a
operagdo em cargas parciais, os IGVs e VSVs permitem partidas mais estaveis. Esta
configuracdo pode operar com a reducdo de vazao de ar entre 10 e 30%, correspondendo

entre 20 e 50 % de redu¢do de carga. (Kim et al., 2003)

' A Solar Turbines apresenta este modelo tanto na configuragio de eixo tunico como de eixo duplo, de acordo
com a aplicagdo (Kim et a/,.2003)
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Vazdes menores que 50 % da condi¢do de projeto, mesmo com o uso destes
mecanismos, resulta em uma velocidade axial do ar muito baixa, causando a perda de
sustentagdo (stall) (da vazao), bem como da oscilagdo de pressdo (surge). Cada fabricante
possui sua preferéncia tecnologica neste controle de vazao de ar, caso da GE que tem
favorecido o uso de IGVs para controle de vazao mesmo para turbinas aeroderivativas. Esta
preferéncia € justificada através da possibilidade de se atingir a maxima eficiéncia térmica
para uma dada carga parcial mantendo a da temperatura dos gases na camara de combustao

a mais alta possivel. (Saravanamutto et al., 1996)

3.2.7.2 Turbina a gas de eixo livre (free shaft)

Quando a flexibilidade na operacao ¢ de extrema importancia, como por exemplo, o
acionamento de um compressor de gas natural para recompressdao em gasodutos ou, ainda, a
propulsdo maritima, o uso de uma turbina de poténcia mecanicamente independente pode
ser mais apropriado para tal finalidade. Neste arranjo, denominado de eixo livre, a turbina
de alta pressdo aciona o compressor de ar, mecanicamente acoplados, configurando um
gerador de gases quentes. Os gases quentes exauridos por este conjunto acionam, a sua
jusante, uma outra turbina denominada de “poténcia”. Em motores a jato, os gases quentes
se expandem em um bocal de propulsdo, ao invés da turbina de poténcia.

Turbinas a gas de eixo livre e aeroderivativas podem ser usadas para a geragdo de
eletricidade com a turbina de poténcia girando a uma rotagcdo constante, de acordo com a
freqiiéncia do alternador: 3000 ou 3600 rpm, correspondendo, respectivamente, as
freqiiéncias de 50 e 60 Hz. Com esta configuragdo evita-se o uso de redutores de velocidade,

extremamente caros € mecanicamente complexos.

54



turbina de alta
pressao

compressor

gerador de gases turbina de
quentes poténcia

Figura 3.17-Componentes de uma turbina a géas de eixo livre.

O dimensionamento de sistema de partida para grandes turbinas a gis deve ser
cuidadosamente analisado e ¢ particularmente importante, pois plantas de geracdo que
operam em regime emergencial requerem uma resposta rapida a disponibilidade de
poténcia.

Modelos de eixo tnico de grande poténcia necessitam de um gerador diesel ou mesmo
uma turbina a vapor com aproximadamente 3 MW para dar a “partida”.

Por outro lado, a desvantagem do modelo de eixo livre ¢ o seu controle complexo da
rotagdo da turbina de poténcia que pode decorrer da variacdo brusca da demanda elétrica,
evento que pode acarretar em uma rapida aceleragao.

O controle da carga a ser desenvolvida em ambos os modelos ¢ similar, porém a
rotacdo do compressor na turbina a gas de eixo livre se comporta segundo a equiparacao de
parametros termodindmicos existentes entre os dois componentes do gerador de gases
quentes (compressor e turbina de alta pressdo). Embora ambas as configuragdes tenham
comportamentos diferentes quanto a rotacdo do compressor, tanto a relagdo de pressao
como as temperaturas maximas dos gases de combustao caem, na medida em que a
poténcia for reduzida em relagdo a sua condicao de projeto. O resultado ¢ uma forte

deterioragdo das eficiéncias térmicas a cargas parciais para ambas as configuracdes..
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Figura 3.18-Linhas de equilibrio e eficiéncia em fung¢do do ponto de operacao.
Fonte: Saravanamutttoo et al. (1996)

Quanto ao impacto que ambas as configuracdes provocam no ciclo combinado
durante a operagdo em cargas parciais, Kim ef al. (2003) indicam que o desempenho de
modelos de eixo livre, com a modulacdo das guias de entrada moveis (IGVs), sdo mais
eficientes. Considerando-se a sua operagdo em ciclos combinados, o modelo de eixo livre
em cargas parciais, ndo parece ter a eficiéncia demasiadamente comprometida pela

modulagdo dos IGVs.

3.2.8 Fatores que influenciam o desempenho

Segundo a pratica na industria, as turbinas a gas sdo identificadas quanto a sua
poténcia de acordo com as condi¢cdes ISO: pressdo atmosférica de 101,325 kPa,
temperatura de 15 °C e 60 % de umidade relativa do ar e, ainda, com carga continua
acima de 6000 horas/ano. O gas natural deve ser o combustivel padrao a ser utilizado pelas

unidades industriais e os combustiveis destilados para propulsdao maritima.
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A poténcia ¢ indicada para geragdo de eletricidade como aquela disponivel nos
terminais do gerador, ou na ponta do eixo, esta tltima mencionando-se o seu acoplamento a
equipamentos mecanicamente acionados, tais como: bombas, compressores de gas e eixos
de propulsao de navios.

Em todos os casos, a poténcia mencionada em catdlogo ndo considera as cargas
auxiliares, as perdas mecanicas de redutores, as perdas de pressdo em filtros de ar e dutos
de entrada, bem como dos dutos de exaustao.

Em termos de desempenho, as turbinas a gas que venham a operar fora das condi¢des
definidas pela norma ISO sdo fortemente afetadas pela temperatura do ar ambiente e
pressdo atmosférica, segundo a descri¢ao a seguir:

. Temperatura — a cada 1 °C, a poténcia liquida pode cair entre 0,6 ¢ 1% em
relacdo a condi¢do ISO, com um aumento proporcional na relagdo de calor™- kJ/kWh.

A poténcia ¢ alterada em funcdo da variagdo da densidade do ar e cada turbina a gas tem
sua propria curva dos efeitos da temperatura ambiente sobre o seu desempenho. Com o
aumento da temperatura ambiente reduz-se a densidade do ar e, consequentemente, o fluxo

massico no compressor, pois € uma maquina que opera a volume constante.
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Figura 3.19-Desempenho de uma turbina a gés em fungao da temperatura do ar.
Fonte: Brooks, (2010).

 Heat rate: energia do combustivel por kW.h, base PCI.
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Na medida em que a temperatura do ar sobe, reduz-se o fluxo de ar em decorréncia
da reducdo da densidade. A relacdo de pressdo no compressor fica menor.

O comportamento do desempenho do ciclo combinado difere de cada configuragdo de
projeto, mas em geral a eficiéncia global fica comprometida tanto acima como abaixo das
condi¢des ISO. Tal comportamento pode diferir em razdo das caracteristicas de projeto dos
componentes do ciclo combinado.
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Turbina a gas
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Figura 3.20-Eficiéncia relativa tipica da turbina a gés, ciclo a vapor e ciclo combinado em
funcdo da variag¢do da temperatura do ar ambiente em relacao as condi¢des ISO.
Fonte: Adaptado de Kehlhofer ef al (2009).

Embora a eficiéncia térmica do ciclo combinado tenha uma pequena reducido quando
opera abaixo de 15 °C, inversamente, a poténcia gerada pode apresentar um aumento
significativo.

Arrieta (2005) apresenta uma analise da influéncia da temperatura ambiente em um
ciclo combinado compensando-se a perda de poténcia ocorrida na turbina a gas através da
queima suplementar na caldeira de recuperagdo. Esta possibilidade atenua os efeitos
negativos provocados pelo aumento da temperatura acima de 15 °C em termos de poténcia,
mas com prejuizos a eficiéncia térmica do ciclo combinado. Seu uso seria viavel e restrito
tdo e somente se o custo operacional composto pela instalagdo e combustivel fosse menor

que a receita gerada pela poténcia excedente.

58



. Altitude e variagdo da pressao atmosférica — os fabricantes de turbinas a gas

apresentam propostas técnicas e comerciais com garantias de desempenho na pressao
padrao de 101.342 kPa, valor que se refere a pressao do nivel do mar. Diferentes condi¢des
climaticas e variagdo na altitude de instalagdo provocam uma alteracdo de desempenho da
turbina a gas. A cada 300 metros de elevagdo acima do nivel do mar ocorre uma reducao de
3.3 % na poténcia gerada.

A pressdo atmosférica ndo afeta a eficiéncia térmica da turbina a gas se a temperatura
ambiente for constante, mesmo tendo influéncia na densidade do ar de maneira similar a
temperatura. Entretanto, a eficiéncia de uma planta de ciclo combinado permanece
constante porque tanto a energia fornecida, como o fluxo de ar, variam na propor¢ao da

variacao da pressao do ar atmosférico.
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Figura 3.21-Fator de corregdo tipico da poténcia de uma turbina a gas em fungao da altitude.
Fonte: Brooks, (2010).

Quanto a poténcia especifica, a mesma sofre um expressivo incremento na medida em
que ocorre uma elevagao da pressdo atmosférica. Por outro lado, com a reducdo da pressao
atmosférica, aumenta o volume especifico do ar, provocando uma reducdo da vazao

massica no compressor e da poténcia da turbina a gas.

o Umidade relativa do ar — o seu aumento provoca um aumento de poténcia tanto

da turbina a gas como do ciclo combinado, desde que as demais condi¢cdes atmosféricas
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permanecam inalteradas. A razdo para isto ¢ que um nivel de umidade maior permite

aumentar o calor especifico dos gases, resultando em um salto entdlpico ligeiramente

maior.
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Figura 3.22-Poténcia especifica e eficiéncia térmica para varias temperaturas em fungao da
umidade relativa. Relac¢do de pressao e temperatura de entrada na turbina constante.
Fonte: El Hadik, (1990).

Em ambas as figuras, para as temperaturas indicadas, -23, -3 ¢ 17 °C, nota-se que nao
ha nenhum efeito da umidade relativa sobre a eficiéncia térmica e poténcia especifica. Para
temperaturas do ar maiores (acima de 37 °C) a redu¢@o na umidade relativa provoca uma
redugdo tanto na eficiéncia térmica como na poténcia especifica.

A umidade relativa também afeta diretamente a operacao da torre de resfriamento
aberta, pois umidades relativas mais baixas favorecem a redu¢do do vacuo no condensador

em razao de uma menor temperatura da dgua de resfriamento.
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3.3 Caldeiras de recuperacao (HRSG)

Ha muitas e variadas configuragcdes de unidades de caldeiras de recuperagdo que
utilizam os gases de exaustdo de turbinas a gas. Possuem sec¢des elementares de uma
caldeira convencional, do tipo aquatubular, quando projetada a geracao de eletricidade: pré-
aquecedor, economizador, evaporador e superaquecedor. Excecdo cabe ao modelo de
passagem Unica onde ndo ha se¢des definidas nem mesmo um baldo de evaporagdo. A fim
de unir de forma eficiente o ciclo Rankine com turbinas a gas avangadas que possuem altas
temperaturas dos gases de exaustao, novas caldeiras de recuperagao tém sido desenvolvidas,
mais adequadas a recuperagao do calor (energia interna).

Desta forma, o desenvolvimento mais importante no projeto de caldeiras de
recuperagdo foi a introducdo no mercado de um segundo nivel de pressdao. Este nivel de
pressdo adicional permitiu um aumento na eficiéncia térmica do ciclo combinado em
aproximadamente 4 pontos percentuais através da reducdo da temperatura dos gases de
saida na caldeira.

Gerar vapor a pressoes elevadas exige projetos construtivos complexos das caldeiras,
pois basicamente grande parte da energia recuperada ocorre quando a agua evapora.
Exemplificando dois pontos de evaporagao, a 60 bar em 275 °C e 100 bar a 311 °C, a estas
pressoes subcriticas, a temperatura do lado do vapor ndo se altera até que a agua se
transforme em vapor. A adi¢do de um novo conjunto de evaporador, economizador e
superaquecedor, no intermédio do conjunto de alta pressdo, permite uma maior taxa de
recuperagdo da energia interna dos gases através de uma maior aproximacgdo das

temperaturas de ambos os fluxos considerados.
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Figura 3.23-Perfis de temperaturas tipicos: caldeiras de um e dois niveis de pressao.

Projetos mais recentes de caldeiras ja passaram a adotar até 3 niveis de pressao,
resultando em mais 1 ponto percentual adicionado a eficiéncia térmica do ciclo combinado.

E importante frisar que o desenvolvimento do projeto das plantas de ciclos
combinados deve levar em consideragdo, entre tantas varidveis, o desempenho, a
disponibilidade de recursos financeiros e, principalmente, os critérios econdmicos que
justifiquem o seu investimento.

Na visdo dos economistas, a melhor taxa de retorno estd diretamente ligada a
eficiéncia térmica/desempenho. Embora projetos complexos sejam os mais custosos € em
geral os mais rentdveis, a percep¢ao natural dos agentes envolvidos € buscar a simplificagao
da instalacao.

Kehlhofer et al.(2009) demonstram que a evolugdo das turbinas a gés, aplicaveis a
ciclos combinados, esta direcionada a modelos que apresentam ndo somente temperaturas
de combustdo mais elevadas, mas também de configuracdes construtivas da zona de
expansao que exaurem os gases a niveis adequados a um bom rendimento do ciclo
combinado como um todo. Isto permite reduzir significativamente as vantagens obtidas
pelas caldeiras com multiplos niveis de pressdo e assim, para alguns casos, simplificar as

instalag¢des do ciclo a vapor.
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Figura 3.24-Desempenho dos ciclos combinados em fung¢dao dos niveis de pressdo na
caldeira e temperaturas dos gases de exaustao da turbina a gas.
Fonte: adaptado de Kehlhofer ez al. (2009)

Segundo Boyce (2002), a selecdo do tipo da caldeira de recuperacao depende de
varios fatores, entretanto, ressalta-se essencialmente, o seu custo inicial e a eficiéncia
global da planta. Grosso modo, um aumento de 1 % na eficiéncia pode absorver de 3 a 4 %

no aumento de custo.

Tabela 3.3 Aumento de custos e eficiéncia relativos em plantas de ciclos combinados

Tipo de caldeira e processo Aumento de  Aumento de Aumento na
custo eficiéncia poténcia

01 nivel de pressao 1.0 1.0 1.0

Passe unico (Once Through) 0.98 1.0 1.0

02 niveis de pressao 1.025 1.015 1.015
03 niveis de pressao 1.03 1.02 1.02
02 niveis de pressao c/reaquecimento 1.04 1.035 1.035
03 niveis de pressao c/reaquecimento 1.035 1.027 1.027

Fonte: Boyce (2002)

Uma variante construtiva refere-se a caldeira de um unico estagio onde a dgua circula
por um Unico componente, ou seja, ndo possui economizadores, evaporadores e

superaquecedores. Desta forma eliminam-se os baldes e bombas de recirculagao.
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Este conceito construtivo tem suas vantagens para a geragao de vapor a altas pressoes e
com grande freqliéncia de ciclos de partida, pois, os baldes criam imposi¢des a tais
condigdes operacionais.

Em inglés é conhecida como Once Through e pode ser configurada tanto na posi¢ao
vertical como horizontal. Pode ser instalada em areas confinadas, ou de pequeno espago e
em termos de seguranga operacional, pode ser operada com falta de 4gua nos tubos sem
provocar danos aos mesmos, caracteristica que absorve com seguranga as oscilagcdes da
operacdo da turbina a vapor. Tal caracteristica encarece os custos de instalagdo, porém o
investimento € recuperado em funcdo da eliminacdo das valvulas de desvio dos gases e de
uma chaminé adicional para este proposito.

Possui uma operagao simplificada, pois seu sistema de controle de vazao resume—se
numa valvula de controle de vazdo, que ¢ comandada pela temperatura de saida do vapor
superaquecido. As caldeiras de recuperagdo sdo classificadas nas configuragdes quanto a
sua forma construtiva: vertical e horizontal.

Na tabela a seguir, as principais comparagdes entre ambas.
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Tabela 3.4 — Comparagdo construtiva e operacional entre as caldeiras horizontais e verticais.

I

Poténcia e eficiéncia Idéntica Idéntica
Area superficial de | Similar, exceto as se¢des de o
troca para a mesma | reaquecimento e superaquecimento,
poténcia que requerem um pouco mais de area
de troca devido a desfavoravel
distribuicdo de fluxo dos gases com
relacdo a temperatura e fluxo massico
Area de base Aproximadamente exige 30 % a mais | Base

que a configuracdo vertical devido a
necessidade do duto de entrada,
chaminé, redutores cataliticos e segdo
de queima suplementar.

Controle de emissoes

Requer um maior comprimento

Requer maior altura

Operacio ciclica Problemas severos nos estagios de | Menos  vulneravel, se  projetada
superaquecimento e reaquecimento apropriadamente
Custo Similar Similar

Circula¢io da agua
/vapor nos tubos e
baldes

Circulagdo natural nos evaporadores,
provocando uma vigorosa recirculagdo
com a disposigdo vertical dos tubos.
Entretanto, circulagdo forgada permite
a construcdo de feixes de tubos mais
finos.

Pode ser projetada sem a necessidade de
bombas de recirculagdo nos
evaporadores. Menor porte dos baldes e
menores espessuras dos tubos dos
trocadores, menor sensibilidade a
bloqueios de fluxo nos economizadores
durante a partida.

Embora a maioria das caldeiras de recuperacdo venha a operar sem recorrer a

queima suplementar, ha situagdes em que tal recurso pode ser tecnicamente justificado pela

necessidade de atendimento a um pico de demanda, podendo ser de energia elétrica ou

mesmo térmica.
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Geralmente, se faz uso da queima suplementar somente quando o combustivel a ser
utilizado neste componente apresentar baixo custo, ou apresentar baixa pressdo e baixo
poder calorifico. Em alguns casos, sendo o ciclo combinado parte de um processo
produtivo, a demanda de vapor pode variar independentemente da demanda elétrica, o que
faz necessario uma queima suplementar na caldeira para atender esta necessidade.
Resumindo-se, a importancia da queima suplementar em caldeiras de recuperagdo tem
diminuido nos ultimos anos em razao do aumento da temperatura dos gases de exaustao das
turbinas a gés.

O projeto de uma caldeira de recuperagdo com queima suplementar ¢ idéntica
aquela que ndo a possui e o limite de geragdo de vapor ¢ condicionado ao teor de oxigénio
disponivel nos gases de exaustdo da turbina a gas desde que seja respeitado o limite de

resisténcia metaltrgica dos tubos e das palhetas da turbina a vapor.

3.3.1 Caldeira de recuperaciao com 01 nivel de pressao (Single Pressure HRSG)

Este tipo de caldeira de recuperagdo representa o conceito mais basico em termos
de producao de vapor para fins de geragao de eletricidade. O nivel de pressdo de vapor a ser
gerado depende de uma série de fatores, pois uma alta pressdo de vapor nao
necessariamente significa a maxima eficiéncia do ciclo combinado.

Sabe-se que, a expansdo do vapor a altas pressdes ird resultar num maior salto
entalpico, porém, com uma maior temperatura de evaporagdo, uma menor geracao de vapor
ocorrera e, consequentemente, a temperatura dos gases na saida da caldeira serd maior. A
melhor condi¢do deve estar situada em um ponto onde estas duas influéncias apresentam o

melhor desempenho ao ciclo a vapor.
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Figura 3.25-Efeito da pressdo do vapor na poténcia da turbina para um ciclo combinado de
01 nivel de pressao.
Fonte: Kehlhofer et al.(2009).

Ainda, o titulo do vapor na saida da turbina, ou na entrada do condensador, deve ser
considerado na defini¢do da pressdo de saturacdo. Valores proximos de 84% (umidade de
16%) estdo proximos do limite em razdo da possibilidade de erosdo das palhetas, tanto do
rotor como do estator nos ultimos estagios, provocada pelo impacto de pequenas goticulas
nas superficies.
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Figura 3.26-Diagrama energia transferida x temperatura de uma caldeira de um nivel de
pressao, comparando-se a recuperacao de energia na pressao de 40 e 105 bar.
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Portanto, a definicdo do nivel de pressdo deve considerar quais fatores técnicos e
econdmicos devam prevalecer na analise: a maxima poténcia ou a maxima eficiéncia. A
pressao de vapor mais elevada pode ser traduzida em vantagens econdOmicas ao ciclo
combinado, pois a se¢ao de exaustdo da turbina a vapor tende a ficar menor, bem como de
todo o sistema de distribui¢do de vapor. Também, o fluxo de dgua de resfriamento deve ser
considerado na analise do ciclo combinado, através da contabilizagdo da poténcia das

bombas e dos ventiladores das torres de resfriamento.

3.3.2 Caldeira de recuperac¢ao com 02 niveis de pressao (Dual Pressure HRSG)

A defini¢do das pressdes de uma caldeira com dois niveis de pressdo, tanto de “alta”,
como de “baixa”, devem ser definidas para atingir a maxima poténcia na turbina a vapor,
embora a principal razao para incluir multiplos niveis em caldeiras ¢ aumentar a eficiéncia
do ciclo combinado.

Em uma caldeira, com dois niveis de pressdo, os circuitos podem ser independentes
um do outro, embora possam ser alimentados por um unico desaerador, comuns entre si,
através de duas bombas dedicadas: de alta e de baixa. Em alguns casos, a se¢do de alta
pressao pode ser alimentada do ponto de saturacao da se¢do de baixa pressdo, ou seja, pelo
fundo do baldo de evaporagdo, configurando-se um arranjo em cascata (Dechamps et al.
1995).

A pressao do vapor no circuito de alta deve ser relativamente elevada para que
ocorra uma boa utilizagdo exergética dos gases de exaustdo. J& o circuito de baixa deve
apresentar um valor da pressdo de saturacdo tal, que promova uma maior poténcia gerada
pela turbina a vapor, através de uma melhor recuperagdo da energia interna dos gases.

Entretanto, a pressao no evaporador de “baixa” nao deve ser menor do que 3 bar,
pois o salto entdlpico na turbina se tornaria muito pequeno nao justificando-se

economicamente. (Kehlhofer e al. 2009)
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Figura 3.27-Arranjo tipico de uma caldeira de recuperacao com 02 niveis de pressao,
circulagdo forcada nos baldes dos evaporadores, sem queima suplementar.

A primeira se¢do da caldeira com dois niveis de pressdo consiste do economizador de
baixa, que posteriormente alimenta o baldo de evaporagio de mesmo nivel. E a
configuragdo mais usual.

A circulagao de agua nos baldes pode ser forcada ou natural. Segundo Pasha (1995),
baldes de vapor com circulacdo forgada evitam a formagdo do fenomeno de steaming no
economizador em uma ampla faixa de carga. Por outro lado, caldeiras com circulacio
natural podem permitir tal fendmeno nos economizadores em cargas abaixo de 20 %%.
Mesmo assim, Nessler et al. (2001) salientam que hd o predominio das caldeiras de
circulagdo natural, mesmo que a grande espessura dos tubos desta categoria ndo permita
grande flexibilidade operacional, que pode ocorrer em razdo da sua fadiga térmica.
Basicamente, a operacao da caldeira tipica de dois niveis de pressdo pode ser representada
pelo fluxograma da figura 3.27. Pequenas variagdes no arranjo podem ser encontradas em
razao de tecnologias adotadas por cada fabricante.

A alimentacdo de ambas as secdes partem de um ponto em comum, o sistema de

desaeracdo. Do fluxograma ¢ possivel compreender a complexidade enfrentada no
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processo de detalhamento de projeto com a disposi¢ao de trocadores, os quais representam
cada secdo.

A agua do sistema de baixa pressdo, proveniente do desaerador, passa por um
economizador, componente no qual em que se recupera em torno de 5 % do total de energia
interna entra pela caldeira. J4 o economizador da secdo de alta (pressdo) recupera
aproximadamente 10% da energia interna total. Deste ponto, a agua pressurizada e
aquecida, ligeiramente abaixo da temperatura de saturacao, segue para o evaporador de alta
pressao e em seguida para o superaquecedor.

Da mesma forma, da parte superior do baldo de baixa pressdo, o vapor saturado
passa por um superaquecedor de baixa pressdo, seguindo para a turbina a vapor. Na entrada
da turbina deve haver uma valvula de controle de pressao, que regula e mantém a pressao a

um nivel constante.
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Figura 3.28-Diagrama temperatura/energia para uma caldeira de recuperacao de dois niveis
de pressdo sem reaquecimento. Temperatura dos gases de exaustdo da turbina: 647 C;
Pressdo de vapor: seccdo de alta = 113 bar; de baixa = 5.4 bar.

Fonte: adaptado de Kehlhofer ez al.(2009).

A pressdao do vapor de baixa pressdo ndo deve ser menor que 3 bar por duas razdes: o

salto entalpico na turbina passa a ser muito pequeno e a vazao volumétrica se torna muito
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elevada. A figura abaixo demonstra o efeito da pressao de baixa no ciclo a vapor com uma
caldeira de dois niveis, em fung¢do do nivel de pressdo de baixa.

86.5
86.0

85.5

85.0
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Pressio do circuito de baixa (bar)

Figura 3.29 — Efeito da pressao de baixa na eficiéncia da caldeira de recuperagao.
Fonte: Kehlhofer et al. (2009).

Ja no lado do circuito de alta pressao, diferentemente do ciclo com 01 nivel de
pressdo, o aumento da temperatura acarreta um aumento substancial da poténcia da turbina.
Os mesmos argumentos para a caldeira com 01 nivel de pressao sdo validos para a se¢do de
alta pressao da caldeira com dois niveis de pressao, onde se verifica uma pequena perda de
poténcia na turbina em decorréncia do aumento da temperatura do vapor superaquecido.

Também, o aumento da temperatura do vapor de baixa pressdo pode trazer beneficios
interessantes a turbina a vapor, possibilitando um titulo do vapor adequado no ultimo
estagio. Embora este aumento de temperatura provoque um aumento da superficie do
superaquecedor de baixa, as areas relativas ao evaporador € economizador serdo menores,
devido a uma menor vazao massica de agua.

A definicdo da configuragdo de uma caldeira com dois niveis de pressdo requer uma
andlise construtiva por parte do projetista, no tocante as condi¢cdes de pressdo na secdo de
baixa quando a caldeira opera com queima suplementar. Ganapathy (2003) destaca que
caldeira de recuperacdo que atendam simultaneamente uma turbina a vapor € um processo
produtivo requer uma analise mais profunda a fim de justificar o investimento nesta segao.

Pressdo de vapor abaixo de 6 bar em ciclos combinados que atendam a demanda térmica de
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um processo produtivo, pode justificar a eliminag¢do desta se¢do, pois um nivel (de pressao)
somente atenderia as necessidades do processo através de uma estagcdo redutora de pressao,
evitando-se investimentos desnecessarios. Dai, conclui-se que a definicdo do numero de

segoes de pressao de uma caldeira de recuperagao deve ser profundamente analisada.

3.3.3 Caldeira de recuperacio com 03 niveis de pressio (7riple Pressure HRSG)

Caso um terceiro nivel de pressao de vapor for adicionado a um ciclo com dois niveis,
a consequéncia direta ¢ uma maior recuperagdo da energia interna dos gases de exaustao da

turbina a gas.
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Figura 3.30-Arranjo tipico de uma caldeira de recuperacao com 03 niveis de pressao,
circulagdo forgada nos baldes dos evaporadores, sem queima suplementar.

Embora seu projeto seja complexo e o custo adicional, em relagdo a um ciclo de dois
niveis se eleve em torno de 3 %, esta configuracao proporciona um ganho de eficiéncia de

até 0,5 ponto percentual.
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Duas bombas centrifugas alimentam e pressurizam o sistema. No exemplo acima, as
pressoes finais de cada bomba se configuram como: de alta e média pressdao. Nota-se que
do circuito de média ha uma derivagao para o circuito de baixa, passando por uma valvula
redutora, a qual se propde a ajustar a pressdo de baixa. Tal recurso permite uma maior
flexibilidade operacional e mobilidade durante os ciclos de partida e desligamento do ciclo
combinado.

No circuito de baixa pressao, a agua flui para o evaporador, e em seguida tem sua
temperatura levemente superaquecida antes de seguir para a secdo de baixa pressdo da
turbina. No circuito de baixa pressdo, o vapor pode fluir diretamente para a turbina, em
caso de condicdes de baixa carga, ou ser desviado para o desaerador ou para o condensador
em baixas cargas. O fluxo massico de agua deve ser controlado automaticamente, de acordo
com a demanda. No circuito de média pressdo, a agua ¢ aquecida em dois economizadores,
segmentados a jusante e a montante do evaporador de baixa pressao.

Dai segue para o evaporador de média pressio e por um conjunto de dois

superaquecedores, separados entre si pelo terceiro economizador e evaporador de alta

pressao.
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Figura 3.31-Diagrama T-s para o processo de geracdao de vapor em uma caldeira de
recuperagdo com 03 niveis de pressao

Finalizando, no circuito de alta pressdao a &agua pressurizada passa por trés
economizadores, espalhados ao longo da caldeira, antes de ser evaporada.
Os efeitos benéficos desta série de economizadores, considerando-se todos os niveis

de pressdo, possibilitam a reducdo das diferengas de temperatura entre os fluxos de
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agua/vapor e os gases de exaustdo. Além disso, ¢ o circuito de alta pressdo que recupera a
maior parte da energia interna dos gases de exaustdo, em torno de 90%, dada as condi¢des
de saida do superaquecedor e da vazao proporcional em relacdo aos demais circuitos. Os
circuitos de baixa e de média pressdo representam aproximadamente 5 % do total, cada.
Otimizar o projeto de uma caldeira de recuperacdo com 03 niveis de pressdo ¢ uma
tarefa complexa dada a interdependéncia dos seus parametros, considerando-se todos os

seus componentes internos, com os da turbina a vapor.
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Figura 3.32-Diagrama temperatura/energia para uma caldeira de recuperacao de trés niveis
de pressdo sem reaquecimento. Temperatura dos gases de combustdo na turbina, 1500 K
Pressodes de vapor: de alta = 110 bar; de média= 26 bar e de baixa = 5,4 bar.

Fonte: Bassily (2007).

A maioria dos trabalhos que envolvem a otimizacao de caldeiras com 03 niveis de
pressao, contempla a andlise de todos os componentes do ciclo combinado em conjunto,
dada a influéncia da temperatura dos gases de exaustdo da turbina a gas no desempenho.

A definicdo do nivel de pressio de cada secdo e a temperatura do vapor
superaquecido deve considerar a influéncia destes dois parametros, pois havera uma
configuragdo onde as eficiéncias combinadas, tanto da turbina a vapor como da caldeira de

recuperagao, estabelecerao uma condicao 6tima para o ciclo combinado.
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A defini¢do das condi¢des do vapor deve ser criteriosa, pois na medida em que a
pressdo do mesmo sobe, o comportamento da temperatura se torna mais assintdtica e, desta
forma ¢ necessario um aumento de pressdo substancial para se ter um aumento modesto da
temperatura.
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Figura 3.33-Temperatura de saturagdo do vapor em funcdo da pressao.
Fonte: Inkson (2006)

Nesta linha de raciocinio, Pasha (1995) apresenta um processo de otimizagdo
combinando-se a andlise de geracdo de vapor dos trés niveis de pressdo, tendo como
premissa a definicdo da pressdo e temperatura maxima admissivel na se¢do de alta.
Partindo-se de um conjunto de 4bacos, onde pode ser encontrada a vazao massica em
funcdo da pressao e de curvas de temperatura correspondentes, determinam-se as vazoes de
vapor para os demais niveis de pressdo: média e baixa pressdo com a variagdo das
temperaturas. O processo de calculo evidencia qual serd a melhor condigdo de operagao,
mediante a determinagdo da maxima poténcia obtida na turbina a vapor em funcdo da
menor temperatura dos gases na saida da chaminé. Vale lembrar que, as condigdes do vapor
na saida da turbina, ¢ uma premissa importante na definicdo das condi¢des de operagdo da
caldeira de recuperagdo, onde a temperatura de condensacdo também deve ser considerada.
Temperaturas de condensagdo mais baixas permitem aumentar a poténcia da turbina em
fungdo de um maior salto entalpico, desde que seja respeitado o titulo maximo permitido

pelo fabricante da turbina.
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A otimizagdo da caldeira de recuperagdo ¢ um dos elementos chave para aumentar a
eficiéncia do ciclo combinado, pois fica evidenciado que a disponibilidade no mercado de
turbinas a géas, com diferentes parametros operacionais, requer um dimensionado
apropriado deste componente.

Woudstra et al. (2010) fazem uma analise comparativa de um ciclo combinado,
abrangendo os efeitos da recuperacdo da energia em caldeiras com 01, 02 e 03 niveis de
pressdo. E notdrio que ,a energia (calor) contida nos gases, é fortemente afetada pelo
numero de niveis de pressao encontrado na caldeira. No caso de uma unidade com 03 niveis
de pressdo, o fluxo de calor direcionado ao ciclo a vapor pode chegar a 18 % maior que a
de Unico nivel. Tal efeito reduz as perdas de exergia do ciclo a vapor e tem como
consequéncia uma temperatura menor dos gases na saida da chaminé.

Ja Mansouri et al. (2012) comparam 03 ciclos combinados com 03 configuragdes
de caldeiras de recuperagdo quanto aos niveis de pressdo (02 niveis, 03 niveis sem
reaquecimento e 03 niveis com reaquecimento) a fim de avaliar e identificar em quais
componentes internos provocam a maior destruicao de exergia. A configuracdo com 03
niveis de pressdo e reaquecimento apresenta a menor destruicdo de exergia tanto na caldeira
de recuperag@o como na turbina a vapor.

Em geral, quando o projeto 6timo de um ciclo combinado ¢ desenvolvido, o processo
de dimensionamento pode ser extremamente complexo, devido ao grande numero de
variaveis de decisdo envolvidas e da inerente natureza nao linear do problema. Decompor o
ciclo combinado em subsistemas pode ser uma alternativa, conforme demonstra Franco et
al. (2006).

O ciclo a vapor apresenta uma interacdo termodindmica com a turbina a gas através
dos seguintes parametros: fluxo de massa, temperatura e pressao dos gases de exaustao.
Estes parametros podem ser obtidos como um resultado da otimizagdo de todo o ciclo ou
das especificacdes de projeto da turbina a gas selecionada.

Uma vez que a temperatura dos gases de exaustdo esteja definida, a otimizag¢do da
caldeira de recuperagdo pode ser desenvolvida em dois niveis de complexidade, obtidos por

procedimentos hierarquicos conforme visto na figura 3.34.
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No primeiro nivel o subsistema composto pelo ciclo a vapor ¢ analisado e a caldeira é
decomposta em varios outros subsistemas como, por exemplo, as se¢des de aquecimento,
identificadas pelos fluxos de agua-vapor e dos gases. Assim, a otimizacdo leva em
consideragdo os parametros operacionais determinados ndo somente pela termodinamica,
mas também em relagdo as questdes econdmicas.

No segundo nivel, a otimizagdo envolve o projeto detalhado das se¢des da caldeira de
recuperagdo baseada em um modelo térmico e fluidodindmico. Neste nivel, a funcao
objetivo ¢ minimizar o porte da caldeira (volume, altura, peso, etc.) ou a minimizacao das
perdas de pressdo, segundo o fluxo de energia interna dos gases definido no primeiro nivel.
Neste segundo nivel hd ainda, a possibilidade de ocorrer um outro desmembramento:
variaveis termofluidodinamicas e geométricas. Um fluxograma ilustrativo sobre a

metodologia pode ser visualizado na figura a seguir.

Nivel Sistema CICLO COMBINADO Configuragao do sistema
OTIMIZAGAD - g = -
o RGN Sintese Illlter ..relaqoe.s |3lo sub- sistema
relacgao de poténcia
‘ TG ———=HRSG +TV * eficiéncia do sub-sistema
*taxa de fluxo de gases

~

; HRSG + TY
1o nivel Configuragao do sub- sistema

. Sintese *tipo e quantidade de secies de aquecimento
OTIMIZACAQ DE * gde de niveis de pressao
SUB-SISTEMA |

== Parametros operacionais do
sub -sistema
*pressies de vapor

Projeto
Termodinamico

! | *temperaturas do vapor
HRSG -
. - Estrutura interna do componente
2o nivel Sintese - o
C tipo de superficie
OTIMIZAl;AO Do T.]___,/ *arranjo de fluxo de gases

COMPOHENTE
Projeto detalhado | Projeto
Termo-fluidodinamico

Detalhes do componente
i *velocidade dos gases
Projeto . .(_Il.m.ensao :-:1 f.a:l(llelll -71 o
geométrico area superficial do trocador

Figura 3.34-Fluxograma de otimiza¢do da caldeira de recuperacdo: do ciclo combinado
completo até a componente caldeira de recuperagao.
Fonte: adaptado de Franco (2006)
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3.3.4 Ciclos com reaquecimento do vapor

Uma condi¢do que limita o desempenho dos ciclos combinados, especialmente em
relag@o ao ciclo a vapor, € o titulo do vapor na saida da turbina. Os fabricantes das turbinas
a vapor exigem um limite para este parametro, em razao do risco da erosdo prematura das
palhetas provocada por goticulas de agua que fluem em alta velocidade pelos ultimos
estagios. Além de garantir uma maior recuperagdo da energia interna dos gases, 0
reaquecimento proporciona uma operagcdo com menor temperatura do vapor superaquecido
na se¢ado de alta pressao, bem como da se¢do intermediaria conforme demonstrado na figura
3.35.

Em um ciclo com 03 niveis de pressdo, o vapor apos escoar pela se¢do de alta pressao
da turbina, retorna a caldeira onde ¢ reaquecido a uma temperatura similar ao estagio inicial.
E, posteriormente misturado ao vapor superaquecido da secdio de pressdo intermedidria,

formando um tnico fluxo a entrada da turbina de pressdo intermediaria.

1000 | . :
turbina de alta reaquecimento
pressiao
A A |
% o /\)/f ‘ turbi 1 | adi
© ] urbina de média
= 126 bar / " pressio
£ 600 r saida do L |
= condensador = 33 bar "/ turbina de baixa
g. i J"‘ ____/’ P " pressio
< / —
- s 5 bar| \\_\\—h,_______ﬁ_h
200
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Entropia especifica [kJ/kg K]

Figura 3.35-Diagrama T-s para o processo de geracdao de vapor em uma caldeira de
recuperagdo com 03 niveis de pressdo e reaquecimento.

A introducdo do reaquecimento do vapor de média pressdo no ciclo com 03 niveis
de pressao acrescenta em média 0.5 ponto percentual comparado ao ciclo com os mesmos
niveis de pressao que nao tenha reaquecimento.

O ciclo combinado que apresenta 02 niveis de pressdo na caldeira de recuperagdo e

com o reaquecimento, possibilita eficiéncias térmicas proximas as dos ciclos combinados
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com 03 niveis de pressdo, desde que sejam adotados modelos de turbinas a gis com
temperaturas dos gases de exaustdo mais elevadas. Em termos construtivos, um ciclo a
vapor constituido por uma caldeira de recuperacdo com dois niveis e reaquecimento ¢ mais

simples do que um sistema com 03 niveis sem reaquecimento.

3.3.5 Efeitos do Approach e Pinch Points

No processo de transferéncia da energia interna dos gases de exaustdo, o ideal seria
que a sua temperatura sofresse uma queda a uma taxa constante e gradual ao longo de todas
as secOes da caldeira. Isto ndo ¢ possivel em razido do processo de evaporacao da agua.

Uma queda de temperatura dos gases a uma taxa constante s6 ¢ factivel ao longo das
se¢oes de superaquecimento e do aquecimento no economizador. No primeiro, a agua ja
esta na fase de vapor e no segundo, ainda estd na fase liquida. No evaporador, a
temperatura dos gases sofre uma queda constante na medida em flui pelo feixe de tubos do
evaporador, e do lado da 4gua o processo de evaporagdo ocorre a temperatura constante.

Na secao de aquecimento da dgua no economizador a sua temperatura de saida deve
estar abaixo da condicdo de saturacdo, a fim de evitar a sua fervura®'. Esta diferenca de
temperatura, conhecida como approach em inglés, deve ser considerada no projeto do
economizador, pois a ocorréncia da formagdo de bolhas de vapor na saida deste
componente pode ser desastrosa, em razdo de um superaquecimento nos tubos. Pode
ocorrer ainda um bloqueio na saida do economizador, devido ao aumento do volume
especifico da mistura dgua /vapor.

Jé& a diferencga entre a temperatura dos gases na saida do evaporador e a da saturacdo da
agua na entrada do evaporador, deve ser equacionada considerando-se dois aspectos: a
eficiéncia térmica do ciclo a vapor e o custo da caldeira. A determinagdo desta diferenga de
temperaturas, conhecida como pinch point em inglés, deve ser obtida, além da consideracao

dos aspectos anteriores, por meio da simula¢do operacional do ciclo combinado tanto em

I Em inglés é conhecida como steaming.
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cargas parciais como em conjunto as condi¢des ambientes diferentes daquelas definidas em
projeto. Esta avaliacdo ¢ crucial para identificar cenérios de operacdes extremos a fim de
evitar-se a aproximacdo demasiada destas temperaturas, ou mesmo, 0 seu cruzamento.
Alguns projetistas adotam diferenciais muito baixos, entre 4 ¢ 8°C, o que acarreta em

construcdes de caldeiras relativamente grandes.

T Approach
| Sub -resfriamento

Superaquecedor

Temperatura

Evaporadaor Economizador

Energia transferida

Figura 3.36-Perfil de temperatura tipico de uma caldeira com 01 nivel de pressao.

Uma série de combinacdes pode ser possivel entre estes pardmetros como, por
exemplo, um pinch de 10 °C e um approach de 5 °C que teria a mesma geragdo de vapor
daquela com um pinch de 5 °C e um approach de 10°C. Entretanto, a area nao seria a
mesma em cada caso, devido a diferenga de temperatura logaritmica no trocador e o ponto
otimo deve ser aquele em que haveria a limitacdo de geracdo de vapor no economizador,
em qualquer regime de operacao.

Faixas estreitas de pinch point provocam um enorme impacto nos custos das caldeiras.
Uma redugdo deste pardmetro de 8 para 6 °C provoca um aumento de 10 % na area de
transferéncia, e o beneficio na geracdo de poténcia da turbina a vapor seria insignificante,

1 % de aumento somente. Starr (2003)
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Figura 3.37-Efeito da mudanca do pinch point no custo e recuperacao de calor.
Fonte: Subrahmanyam et al. (1995).

Na medida em que os custos dos insumos energéticos apresentam aumentos
considerados, o investimento em caldeiras com maiores areas de transferéncia de calor
torna-se viavel. Subrahmanyam et al. (1995), comentavam que os valores praticados na
década de 90 situavam na faixa entre 8 e 10 °C, bem acima dos pardmetros atuais, ao redor
de 5 °C.

O pinch point nas caldeiras com 02 niveis de pressao possui uma menor influéncia do
que nas unidades com 01 nivel de pressdo somente. A justificativa é que a energia ndo
recuperada no evaporador de alta pressdo passa a ser (recuperada) na se¢do de baixa
pressdo. Entretanto, transferindo a recuperacdo de energia da se¢do de alta para a de baixa
pressdo provoca perda de exergia, pois o vapor de alta pressdo ¢ mais valorizado
termodinamicamente (maior salto entalpico na turbina) do que o de baixa pressao.

Os valores de pinch point entre estas duas se¢des, de alta e de baixa pressdo, estdo
inter-relacionados: uma redu¢@o do seu valor na se¢ao de alta pressdo provoca um aumento
da area de transferéncia de calor tanto no evaporador como no economizador. Isto tem
como consequéncia uma queda da temperatura dos gases na saida desta se¢do e uma menor
geracdo de vapor ocorrera em razao da menor disponibilidade de energia interna dos gases
para a secdo de baixa pressdo. Assim, para uma caldeira com dois niveis de pressdo, o

pinch point de ambas as secdes, de alta e de baixa pressdo, tem um menor efeito na
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poténcia gerada pela turbina a vapor do que o pinch point de uma caldeira com um nivel de
pressdo. Se o mesmo valor economico for atrelado a eficiéncia, o pinch point escolhido
para a caldeira com dois niveis sera maior do que aquele para a caldeira com um unico
nivel de pressdo. Desta forma, as caldeiras com dois niveis de pressdo sao selecionadas
somente onde a eficiéncia for um critério a ser valorizado na defini¢do da planta, o que
significa que os valores de pinch point se mantém similares (entre le 2 niveis de pressao).
(Kehlhofer et al.,2009)

Os valores de pinch e approach sao selecionados sempre no modo de operagdo “de
projeto”, sem queima suplementar.

Na medida em que ocorre uma variagdo do fluxo e da temperatura dos gases, tais
parametros sofrem variacdes e devem ser consideragdes e avaliados na definicdo das

condig¢des de projeto. Portanto, eles ndo podem ser arbitrariamente selecionados.

3.3.6 Perdas de pressao dos gases ao longo da caldeira

Uma excessiva perda de pressdo na caldeira de recuperagdo pode provocar uma perda
de desempenho na turbina a gés. Por outro lado, perdas de pressdo baixas requerem areas
de transferéncia de calor maiores, implicando em custos mais elevados.

A referéncia de projeto encontrada em diversas literaturas ¢ de aproximadamente 25
mbar de perda de pressdao. Segundo Nessler ef al. (2001) caso se adote 50 mbar, a area
superficial de troca térmica pode cair em até 12 pontos percentuais em relagdo a condi¢ao

de referéncia.

3.3.7 Pré-aquecimento da agua de alimentacio
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H4 uma enorme diferenca entre as caldeiras convencionais e as caldeiras de
recuperagdo, no que se refere a temperatura da agua de alimentacdo. Numa caldeira
convencional a eficiéncia ¢ maior na medida em que a temperatura da agua de alimentagado
for maior, condi¢do que pode ser alcangada gracas ao uso de pré-aquecedores que
recuperam a energia interna dos gases apos o economizador. Como resultado, a quantidade
de vapor gerado neste tipo de caldeira depende da temperatura da agua de alimentacao.

Este conceito ndo ¢ valido para as caldeiras de recuperagdo, pois a energia
remanescente apds o economizador, ¢ perdida para a atmosfera. Desta forma, para se obter
uma boa utilizagdo da energia dos gases de exaustao da turbina a gés, a temperatura da agua
de alimentacdao deve ser mantida em niveis mais baixos possiveis, criando-se uma maior

diferencial de temperatura no lado frio do economizador.(Ganapathy, 2003)

3.3.8 Parametros de projeto e fatores limitantes

Segundo Nessler ef al.(2001), a tendéncia de desenvolvimento das caldeiras de
recuperagdo sempre esteve relacionada a rentabilidade da planta de poténcia. A superacao
de limites construtivos nas ultimas décadas tem permitido avancos consideraveis na
concepcao de caldeiras, principalmente em relagdo aos componentes metalirgicos
submetidos a pressoes e temperaturas elevadas.

Algumas das caracteristicas atuais disponiveis pelos fabricantes:

e (aldeiras com 03 niveis de pressdao e com reaquecimento do vapor;
e Pressao de alta ao redor de 130 bar, nivel que representa a viabilidade econdmica da
caldeira, embora a viabilidade técnica esteja ao redor de 180 bar, com

reaquecimento;
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e Temperatura do vapor superaquecido, pressao de alta, 565 °C, patamar econdmico.
Valores acima requerem o emprego de ligas metélicas especiais, caracteristica que
inviabilizaria economicamente a instalagao;

e (apacidade de geracao de vapor, de até 74 kg/s sem queima suplementar e 120 kg/s
com queima suplementar. Considera-se um pinch point de 8 a 15 °C no evaporador
de baixa pressao, e de 6 a 8 °C no evaporador de alta pressdo, approach de 2 a 4 °C
nos economizadores, tanto de alta como de baixa pressdo. Alguns autores sugerem
valores maiores, porém o projeto deve considerar o escopo do projeto definido pelo
contratante: menor custo de instalacdo ou maxima eficiéncia;

e Temperatura da dgua de alimentacao da caldeira: gas natural em torno de 50 °C;
oleos destilados leves com baixo teor de enxofre, ao redor de 110 °C, a fim de evitar
a a¢ao corrosiva dos condensados acidos na chaming;

e Temperatura minima dos gases na chaminé, 80 °C, para combustiveis isentos de
enxofre, ou 110 °C para combustiveis que apresentam enxofre em sua composicao;

e Perda de pressdo no lado dos gases, 25 mbar, ou 35 mbar se redutores cataliticos
forem usados.

e Ciclos de partidas. Os fabricantes consideram os seguintes ciclos de partidas na
concepgdo do projeto: 300 partidas a frio ao longo da vida operacional, com
freqliéncia mensal; 1300 partidas aquecidas, freqiiéncia semanal e 9000 partidas

quentes, freqiiéncia diaria.

3.3.9 Desempenho de caldeiras de recuperacio

Embora as caldeiras de recuperagdo, para fins de geragdao de poténcia, apresentam
inimeras configuragdes construtivas, os conceitos de avaliagdo de seu desempenho nao
diferem entre si.

A efetividade global da caldeira, a sua poténcia térmica, o fluxo e as temperaturas de

entrada e saida dos gases, sdo parametros bdasicos necessarios para avaliar o seu
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desempenho sob diferentes condi¢des operacionais. O método de avaliagdo referéncia,
segundo a percepc¢do na literatura, ¢ representado pela norma ASME Power Test Code 4.4

(PTC 4.4) expressa por:

*

Energia _transferida _ao _vapor

~ Fluxo _gases _x _entalpia de entrada + fluxo de comb x PCI

(3.20)

A eficiéncia global da caldeira deve considerar também as descargas de fundo dos
baldes para fins de determinagdo da energia cedida ao lado da 4gua/vapor, que nio ¢
aproveitada na geracdo de eletricidade. Valores de referéncia indicam eficiéncias entre 70 e
85 %. Valores proximos de 85 % referem-se ao modo de operagdo com queima

suplementar.

3.4 Turbinas a vapor

As turbinas a vapor, usadas em ciclos combinados, sio maquinas relativamente
simples. Antigamente, o nivel de pressdo do vapor adotado por modelos empregados em
ciclos combinados era relativamente baixo em comparacdo as plantas convencionais (ciclo
Rankine). Entretanto, com o aumento das temperaturas dos gases de exaustdo das turbinas a
gas, as caldeiras de recuperagdo evoluiram de tal forma que promoveram modificagcdes dos
conceitos construtivos das turbinas a vapor: varias se¢des de pressao e maior flexibilidade
operacional.

Plantas modernas de ciclos combinados adotam turbinas a vapor com até 03 niveis de
pressdao e, nem sempre, o numero de niveis de pressao das caldeiras de recuperacdo estao
atrelados a quantidade de se¢des de pressdo na turbina a vapor de condensagdo, como € o
caso da caldeira com dois niveis de pressdo, que venha a utilizar combustiveis com algum
teor de enxofre. Nesta configuracdo, o vapor de baixa pressdo ¢ direcionado exclusivamente

ao desaerador, componente que atua exclusivamente como um pré-aquecedor da agua de
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alimenta¢do da se¢do de alta pressdo. Em ciclos convencionais as turbinas a vapor possuem
extragdes, ou “sangrias”, direcionadas aos sistemas de pré-aquecimento, ao passo que, em
aplicagdes em ciclos combinados, pode ocorrer um redirecionamento do vapor de escape da
secdo de alta para reaquecimento ao mesmo nivel de temperatura da secdo de alta pressao.
Geralmente em um ciclo com 03 niveis de pressdo o vapor de escape da secdo de alta
pressdo da turbina ¢ encaminhado para um reaquecimento a0 mesmo nivel de temperatura
da secdo de alta pressao. O fluxo do vapor reaquecido se mistura com o fluxo de vapor
proveniente do superaquecedor da secao de média pressdo e segue para a secdo da turbina
com pressao correspondente. Em seguida, o vapor que escapa pela se¢do de baixa pressao
flui diretamente para o condensador, fisicamente acoplado ao duto de descarga da turbina.
Na entrada do condensador, a pressao pode variar entre 0,13 e 0,033 bar de acordo com a
carga da turbina e da temperatura da dgua de resfriamento. Quanto menor for a pressao de
condensagdo maior sera a poténcia a ser gerada, todavia devem ser tomados os devidos
cuidados na definicdo desta pressdo a fim de evitar —se elevada umidade do vapor nos

ultimos estagios da se¢do de baixa pressao.

3.4.1 Transferéncia de energia na turbina

A forma como o vapor flui ao longo dos estagios da turbina a vapor ¢ normalmente
modelado como uma expansao adiabatica, isentropica, pois o contato com as palhetas, tanto
do rotor como do estator, ¢ muito breve (0.1 a 1 ms) dada a sua velocidade. Desta forma a
quantidade de energia transferida entre o vapor e as palhetas, na forma de calor, pode ser

negligenciada em relacdo ao trabalho gerado.
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Figura 3.38-Ciclo térmico real de um ciclo a vapor no diagrama T-s, considerando-se um

nivel de pressdo.
Fonte: Inkson, (2006).

A expansdo real ndo ¢ adiabatica, pois fluxos de calor do vapor em dire¢do as palhetas
criam um gradiente de temperatura nas diregdes axial e radial de cada estdgio. Camadas
limites se formam desde a parte central do eixo que suporta as palhetas até¢ a extremidade
da mesma, originando gradientes de temperatura e velocidade na diregao radial.

O fluxo ¢ altamente turbulento em todas as dire¢des e uma pequena quantidade de
vapor escapa pelas inevitaveis frestas encontradas entre as partes girantes, criando uma
recirculacao local chamada de fluxo secundario. (Inkson, 2006)

Todos estes fendmenos provocam as irreversibilidades que levam a geracdo de
entropia, que implicitamente degradam uma parcela da energia interna contida no vapor.
Graficamente, uma expansdo nado ideal ndo pode ser representada no diagrama de Mollier,
pois os detalhes locais da geracao de entropia de cada ponto (pressdo e temperatura) sao
desconhecidos. Os pontos representativos das condi¢des de entrada e saida podem ser
conectados através de uma linha levemente concava a direita conforme figura 2.38,

representada pelos pontos e-g. (Sciuba, 2004)
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O salto entdlpico real ¢ menor que a isentropica e a relagdo de ambos define a
eficiéncia (isentropica).

Caso a expansao final do vapor ocorra na zona de mistura vapor/liquido (umida) o
calor sera igual ao produto entre a temperatura de condensacao T, ¢ a variagdo de entropia
As.

Assim, a relagdo entre o salto entalpico real e o disponivel ¢ dada por:

— hl — hz

nisoentrop - hl _ h2 (3.21)

isoentrop

Onde: h; e h, s3o, respectivamente, a entalpia do vapor na entrada e saida da turbina a
vapor na expansio real € hyisenirop € @ entalpia do vapor na saida da turbina, segundo a

expansao isentropica.

No caso da expansdo ocorrer até o ponto onde houver a mistura de vapor/liquido, a
eficiéncia isentropica fica:

con As
nisoentrop =1- hj (3.22)

Onde: Tc ¢ a temperatura de condensagao do vapor.

Na determinagdo da eficiéncia global da turbina a vapor deve ser considerado ndo
somente as perdas inerentes ao fluxo do vapor, mas também das perdas mecanicas: atrito
das partes mdveis, rolamentos, mancais, caixa de engrenagens e acoplamentos.

Desta forma, a eficiéncia da turbina a vapor fica computando-se a poténcia elétrica

liquida fica:

nTVznisoenlrop nmec nger (3.23)

Valores tipicos para a eficiéncia mecanica situam-se em 98% e dos geradores
elétricos, em torno de 97 %. Referéncias de eficiéncias isentropicas situam-se entre 80 e

90%, de acordo com as condicdes de carga.
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3.4.2 A relacao poténcia /consumo de vapor ou relacao de calor (heat rate)

Uma relagdo termodindmica bastante comum para avaliar o desempenho térmico da
turbina a vapor ¢ a expressdo inversa do conceito de eficiéncia térmica, definida pela
diferenca de entalpias especificas (kJ/kg) entre a entrada e a saida por unidade de energia

elétrica, a e dada pela expressao:

h —h k]k
Relacio de calor =——— = g
- kWh

lig

(3.24)
Onde: h, ¢ a entalpia do vapor na valvula de controle da turbina e hy a entalpia do liquido,
na pressao de condensagao.

De maneira analoga a turbina a gas, esta relacdo pode ser definida pela unidade de

energia térmica consumida baseada no PCI do combustivel.

3.4.3 Critérios para defini¢ao da pressao e temperatura do vapor

Para qualquer pressao de operacao selecionada ha uma Unica curva de evaporacao
e superaquecimento correspondente e ndo hd, teoricamente, um limite para o
superaquecimento do vapor. O superaquecimento do vapor deve ser dimensionado de
acordo com as condi¢des admitidas no escape da turbina a vapor, ainda, considerando-se a

sua eficiéncia isoentropica.
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Figura 3.39-Linhas de superaquecimento 6timas para uma turbina a vapor de condensagao.
Fonte: Inkson (2006).

Na verdade, quando se trata do processo de conversdao da energia interna do vapor,
demonstrado pelo diagrama T-s, entretanto, ¢ que ha um limite para o superaquecimento
para uma dada pressdo em funcdo tanto da eficiéncia da turbina a vapor como das
condi¢cdes na se¢ao de exaustao/condensacgao.

Deve ser considerada, no projeto da determinacdo da temperatura do vapor

superaquecido, a taxa de fluxo volumétrico em razao da variagdo do seu volume especifico.

No ciclo a vapor que seja parte integrante do ciclo combinado, o aumento da
temperatura na se¢ao de alta pressao pode provocar um significante aumento da poténcia da
turbina. Os niveis de pressdo e as temperaturas do vapor em cada secdo devem ser
analisados na operagdo conjunta entre a caldeira de recuperagdo e a turbina a vapor, pois o
objetivo € encontrar o equilibrio termodindmico e econdémico deste conjunto, de acordo
com os objetivos do projeto: maior eficiéncia ou a maior poténcia. Em um ciclo combinado
com um unico nivel de pressdo, segundo Kehlhofer (2009), pode apresentar o seguinte

comportamento operacional em fung¢ao da pressdo de saturacao:

90



98 20

96 118
LN Turbina a vapor 18
92 1 - 14

90 1 Umidade 112

88 -
86 -

o
Umidade do vapor (%)

84 -
82 1

Poténcia daturbina a vapor (MW)

Eficiéncia da caldeira de recuperacao (%)

8
6
Eficiéncia caldeira 1l 4
2
0

78 : —
10 20 30 40 50 60 70 80 90 100 110

Pressdo do vapor (bar)

Figura 3.40-Efeito da pressdao de saturagcdo sobre a poténcia da turbina a vapor para um
ciclo combinado de um nivel de pressdo. Pressdo de condensacgdo constante= 4,5 kPa.
Fonte: adaptado de Kehlhofer (2009).
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Fonte: adaptado de Kehlhofer (2009).
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Adotando-se a pressio de vapor de 105 bar, a variagio da temperatura de
superaquecimento pode causar os seguintes efeitos: no caso de aumento, uma pequena
queda da poténcia pode ocorrer em decorréncia de um menor salto entalpico (titulo do
vapor maior) e por outro lado, uma maior temperatura ird provocar uma menor geragao de
vapor. Segundo o autor, este segundo efeito ¢ dominante e, ainda, a temperatura do vapor
ndo pode ser reduzida para uma dada pressdo em razdo do titulo do vapor na descarga da

turbina.

J& em ciclos a vapor convencionais, a determinacdo da pressio do vapor e
temperatura de superaquecimento estd geralmente atrelada a minimizacdo do consumo de
combustivel.

Embora as turbinas a vapor antigas fossem desenvolvidas com uma tnica secao de
pressdo, devido as limitagdes tecnoldgicas dos processos de fabricacdo, os modelos atuais
consistem de diversas se¢des, obviamente relacionadas aos arranjos construtivos da caldeira

de recuperacao.

Os cinco tipos principais de arranjos construtivos e da forma do involucro de turbinas

a vapor sao esquematizados na tabela a seguir.
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Tabela 3.5-Arranjos principais de turbinas a vapor.

Tipo e esquema

Caracteristicas principais

Fluxo simples

Alta

pressaoc @

Extracao ¥
Condensadaor

O vapor entra por um lado, flui pelo arranjo de
estagios, axialmente, e na extremidade final entra no
condensador.

E o tipo mais comum para pequenas e médias
poténcias

Fluxo composto

Media
‘!/ pressao

—®

Alta
pressao

| J
Condensador

E o termo aplicado & maquina que possui fluxo de
vapor em sequéncia em duas unidades separadas,
expandindo-se separadamente em cada uma. Estéo
acopladas entre si por um Unico eixo. Na maioria dos
casos O vapor da segdao de alta passa por um
reaquecimento antes de seguir para a segéo
intermediaria, ou de baixa pressdo. O vapor sai da
turbina de menor pressdo diretamente para um
condensador.

Fluxo composto cruzado

Media
'/ pressao

—®

Alta
pressio

L J
Condensador

Possui dois ou mais compartimentos, acoplados em
serie, com eixos separados e os rotores de cada
unidade podem operar em rotagdes diferentes, mas
ndo de forma independente, pois estdo
aerodinamicamente acoplados entre si. E mais caro,
mas possui uma relacao de calor mais interessante.

Fluxo duplo ¢/ reaquecimento

Caldeira

Anta
pressio

Média
pressio

Baixa
pressio

Alta
pressao

Condensador Condensador

Sao caracteristicas tipicas de seg¢des de baixa
pressdo, onde o fluxo se divide em dois sentidos,
paralelos e diregdes opostas, por causa das
condicbes do vapor e das limitagdes praticas do
comprimento das palhetas. Tipicamente pode
acomodar grandes fluxos volumétricos. E um arranjo
que pode assegurar um bom balanceamento
mecanico. As se¢des de alta e média pressao podem
operar de forma independente e a seg¢do de baixa
pressdao pode operar com o vapor exclusivamente
com o escape da segao de média.

Fluxo de extracido

Alta

pressao C: )

v
Extracio em diferentes niveis
e pressao para processo

E o termo aplicado para as turbinas onde o fluxo de
vapor pode ser extraido em estagios intermediarios
para fins de uso em processos de aquecimento ou
chillers por absorcdo. E o tipo mais usado em
cogeragao.

3.4.4 Caracteristicas de expansio nos estagios das turbinas a vapor
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O tipo de expansao do fluxo de vapor mais comum encontrada em turbinas a vapor ¢
o fluxo axial do vapor, que pode ser dividido em duas categorias: impulso e reagao.

Na turbina com estagios de impulso, o vapor tem sua queda de pressdo ao longo das
palhetas estacionarias (estatores). O impulso do fluxo ird mover o rotor ao passar pelas
palhetas e este jato flui com uma velocidade relativa constante. Assim, a queda de pressao
nos rotores € praticamente zero € o trabalho ¢ produzido a custa da perda de velocidade

absoluta do fluxo.

velocidade absoluta

pressan
Pz

palheta mivel — —

gw |- palheta mdvel
A
N

haocais 7| N w’i? |+ palheta estacionaria
palheta /A\‘\t:::?
estacionaria AW

e =—

entrada de vapor | exaustao

——y
= palheta movel

%
L]\

Figura 3.42-Turbina a vapor com estagios de impulso.

hocais —

Ja na turbina de reacdo, o vapor se expande nos bocais moveis (rotor) e através da
resisténcia, geram rotagao, e resultam na perda de pressdo na medida em que escoa pelos
mesmos. Em um projeto de turbina com reacao simétrica, a queda de pressao ocorre tanto
na série de palhetas mdveis como nas estaciondrias, resultando numa turbina com 50 % de

reacao.
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Figura 3.43-Diagrama de pressdo, velocidade do vapor e disposi¢do de bocais em uma
turbina de reacao.

A turbina mais comum encontrada no mercado combina as seguintes caracteristicas:
0s primeiros estagios sdo geralmente de impulso e os demais com reagdo a 50%. Neste caso,
a turbina de impulso produz por volta de duas vezes mais poténcia que as de 50 % de
reacdo. Em contrapartida, esta ultima ¢ mais eficiente. Portanto, combinando tais
caracteristicas, primeiro estagio de impulso, e os demais com 50 % de reacgdo, resulta em

uma turbina com alta poténcia e, ainda, eficiente. (Boyce, 2002)

3.4.5 Operacao das turbinas a vapor fora das condicoes de projeto (off design)

As turbinas a vapor ndo sdo adequadas a acompanhar grandes variagdes de carga.
Uma mudanga nos parametros termodindmicos (pressdo e temperatura) do vapor provoca
alteracdo no seu volume especifico afetando diretamente as condigdes de escoamento ao
longo das palhetas. As perdas de pressdo na entrada, os perfis de velocidade e as perdas
secunddrias, aumentam invariavelmente se o ponto de operagdo desviar do ponto de projeto.
A reducdo da taxa de fluxo massico de vapor na entrada de cada estagio ¢ refletida na

variacdo da pressdao e volume especifico na saida, resultando em uma penalidade da
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eficiéncia. A carga ¢ normalmente controlada pelo estrangulamento da valvula de entrada
no primeiro estagio e tal pratica ¢ termodinamicamente desfavoravel, pois reflete na
variacdo da pressao e volume especifico na saida, acarretando em uma penalidade da

eficiéncia devido ao aumento do atrito.

A poténcia gerada pela turbina ¢ dada pela expressao:

P=mAhn . (3.25)

Uma variagdo das condi¢des de entrada, ou seja, na entalpia, ira alterar a forma como

0 vapor se expande na turbina.

P entrada

/ P entrada’

P saida

/)
T entrada jﬁf;_hﬁx\\ isotérmica ///f ff
/ Nl

)

% Redugdoda /
\
\
1)

1 tanel
i poténcia
!{ \ 4 1
1
1
L
[

B

J isotérmica A
T saida J‘

T saida’

Expansdo da
turbina

Figura 3.44 — Diagrama T-s comparando-se dois pontos de opera¢do em uma turbina a
vapor
Fonte: adaptado de Bressolin et al. (2006)

Bresolin et al. (2006) apresentam um estudo comparativo entre trés opgoes de
controle de carga: valvula de estrangulamento; pressao deslizante na caldeira e valvulas de
controle localizadas na entrada dos bocais. Segundo a andlise apresentada pelos autores,

baseada em uma turbina hipotética de 160 MW, condic¢des de vapor de 18 MPa e 530 °C, a
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mesma foi submetida a uma variagdo de carga entre 40 ¢ 100 %*. Dependendo da faixa de
poténcia, cada meio de controle apresentou suas vantagens em termos de eficiéncia:

- entre 80 e 100 %, o sistema de pressdo deslizante na caldeira de vapor se mostrou mais
interessante;

- abaixo desta faixa, as valvulas de controle de bocais foram mais eficientes quando
comparadas as demais op¢des, conforme visto no grafico a seguir.

0.60 -

Eficiéncia
»
[ ]
p

¥ w, —&— Pressio deslizante
g = Valvula de
s estrangulamento

pan A —e— Valvulade controle
de bocais

0356 4 - - 1
4 05 0.6 0.7 0.8 0% 10

Carga (%)

Figura 3.45-Eficiéncia térmica de um ciclo Rankine segundo trés estratégias de controle de

carga.
Fonte: Bresolin et al. (2006)

Em um ciclo combinado, as turbinas a vapor diferem significativamente das unidades
em operacdo de plantas térmicas convencionais, devido ao comportamento dos parametros
termodinamicos em condi¢des fora de projeto. Em caldeiras convencionais, a pressdo de
saturacao e a temperatura do vapor superaquecido ndo se alteram em cargas parciais. Nos
ciclos combinados mais modernos predomina a operacdo em modo de pressao deslizante
(sliding pressure). Este recurso confere uma operagdo parcialmente controlada da caldeira
de recuperagdo, quer seja em termos de pressdo, como da capacidade de geragdo de vapor.
As propriedades termodinamicas do vapor passam a ser governadas basicamente pela forma
de operacdo da turbina a gas (vazdo massica e temperatura dos gases de exaustdo).

Consiste, grosso modo, em manter a queda de pressdo do vapor a uma relagdo diretamente

2 Embora o patamar minimo praticavel pelos fabricantes seja 50 % da poténcia nominal.
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proporcional a reducdo da poténcia da turbina a vapor em até 50 % da condi¢do de projeto,
conforme visto na figura 3.46 a seguir. A faixa de operagdo demonstrada ¢ controlada por
valvulas que limitam a pressdo em regime de cargas parciais.

Ainda, manter artificialmente a pressao do vapor na saida da caldeira através de
valvulas de estrangulamento, quando operando em cargas parciais, provoca uma queda de
pressdo acentuada na entrada da turbina (primeiro estadgio), condicdo que pode gerar um
aumento significativo do titulo nos ultimos estagios da turbina.

O emprego de valvulas de estrangulamento deve ser justificado somente se o nivel
minimo de pressao for requerido para a operacdo da caldeira (Deschamps, 1995)

A simplificagdo dos céalculos da operagdo do ciclo a vapor pode ser obtida usando-se
as relacoes entre as propriedades definidas na condig¢ao de projeto e a as propriedades fora
de projeto.

Vérios modelos sdo apresentados na literatura, entre eles: o modelo de Stodola, ou Lei
dos Cones, e o modelo de Scheglidiev (1985), adotado na modelagem deste trabalho, ¢

apresentado pela expressao:

(3.26)

M proj 1proj

Onde: m ¢ a vazdo massica na nova condi¢do de operagao; m,,,; a vazao massica de projeto;

P; e T; a pressdo e temperatura, também na nova condi¢do de operagao € Py € Tiproj, @
pressdo e temperatura na condi¢@o de projeto.

A representacdo grafica do perfil de pressdo na caldeira sob condi¢des de cargas

parciais teria o seguinte comportamento tipico.
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Figura 3.46-Diagrama de pressao deslizante na caldeira de recuperagao.

3.4.6 O impacto da temperatura do meio de resfriamento no desempenho das turbinas
a vapor a condensacio.

O vapor na saida da turbina de condensagdao contém uma enorme quantidade de
energia interna que precisa ser transferida ao ambiente externo através de um sistema,
composto por um condensador e unidades de resfriamento do meio circulante. O sistema
predominante baseia-se em torres de resfriamento abertas para a rejeicao desta energia, pois
possui vantagens em relagdo aos demais, devido as boas propriedades de transferéncia de
calor caracterizadas pelo processo de resfriamento evaporativo. Entretanto, requer grandes
volumes para atender as exigéncias térmicas das grandes usinas, podendo chegar a 100
vezes o volume de vapor de escape da turbina.

Para locais onde as disponibilidades de dgua sdo baixas, ou mesmo indisponivel, o
sistema de condensagdo com resfriamento a ar da agua circulante ¢ a opgdo natural. E uma

op¢do que possui a desvantagem de apresentar altos custos de instalacdo e tem a

99



inconveniéncia de resultar em pressdes de operagdo no condensador mais elevadas,
implicando em uma menor poténcia gerada pela turbina a vapor.

Locais em que a quantidade de 4gua seja limitada, condigao que pode estar associada
as restricoes de formacao de pluma visivel, uma combinagao do sistema seco ¢ imido pode
ser a solucdo mais adequada. Este sistema consiste em circular a 4gua quente proveniente
do condensador na parte superior da torre de resfriamento resultando no aquecimento do ar
umido gerado pela parte inferior, antes de ser aspergido na se¢do inferior da mesma. O
efeito deste recurso impossibilita a formagdo da pluma visivel.

A temperatura do meio de resfriamento possui grande impacto na eficiéncia do ciclo a
vapor e quando opera em cargas parciais, o efeito torna-se mais evidente com o sistema de
resfriamento a ar (air cooler). Uma comparacao resumida entre as diversas opgdes pode ser
vista na tabela 2.6.

A temperatura do meio de resfriamento possui um grande efeito na eficiéncia do ciclo
a vapor com condensa¢do: quanto menor a sua temperatura maior sera a sua eficiéncia a ser
obtida devido a uma menor pressao no condensador, permitindo um maior salto entalpico
na turbina. Esta tendéncia ¢ verificada de forma similar nos ciclos a vapor desde um até trés
niveis de pressao.

Além da temperatura do ar, caso seja adotado o sistema com torre de resfriamento
umida ou aberta, a temperatura de bulbo umido pode determinar uma variacdo da
temperatura da 4gua circulante. Os melhores sistemas, ou aqueles que conseguem baixas
pressdes no condensador, sdo baseados no resfriamento direto da 4gua, ou seja, em torres
abertas. Os piores sistemas sdo aqueles baseados na condensa¢do a ar principalmente

quando a temperatura do ar ambiente supera os 20 °C.

100



Tabela 3.6-Comparagdo do desempenho de um ciclo combinado para diferentes sistemas de

resfriamento e temperaturas ambiente.

Condigoes de operacio

Projeto, temperatura | Fora de projeto,
ambiente de 6 °C. temperatura ambiente de
30 °C.
Tipo de resfriamento do fluido Poténcia Eficiéncia | Poténcia Eficiéncia
(MW) (N%) (MW) (n%)
Sistema com torre de resfriamento
(tmida)
411,7 57,5 363.,5 56,1
408,1 57,0 3454 53,3
A EFAUTIY] ?;—/q/‘—;/e)ﬂ‘/ff
&
N

Fonte: Informagdes adaptadas de Kehlhofer et al (2009)
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4 CICLOS COMBINADOS

4.1 Introducao

O primeiro ciclo combinado que entrou em operagdo data de Junho de 1949, em uma
planta de poténcia localizada no estado de Oklahoma, EUA*. Era composto por uma
turbina a gas de 3,5 MW, e operou continuamente até 1980. Os gases de escape da turbina a
gas eram aproveitados para pré-aquecer a agua de alimentagdo de uma caldeira
convencional e o vapor gerado acionava uma turbina a vapor. A poténcia elétrica instalada
era de 35 MW. A partir dai, estava configurada a combinacdo dos ciclos Brayton e
Rankine.**

A viabilizacdo econOmica da integragdo de ambos os ciclos foi creditada ao
desenvolvimento da produgdo de caldeiras com tubos aletados, fato que veio permitir
maiores taxas de recuperacdo de calor. Até entdo, as caldeiras de recuperagcdo de calor,
eram construidas com tubos sem aletas e predominantemente utilizadas nas industrias
quimicas e de refinamento de petréleo. (Boyce, 1996).

Entretanto, o seu grande desenvolvimento veio a ocorrer somente no inicio da década
de 70 através de uma planta denominada “recuperativa”, a qual seguia os mesmos conceitos
atuais: recuperar os gases de exaustdo de uma turbina a gas, em uma caldeira projetada para
gerar vapor e posterior uso no acionamento de uma turbina a vapor. Foi a primeira planta
baseada em um ciclo combinado com pré-projeto detalhado para este propdsito, ou seja, os

objetivos estavam claramente definidos antes da sua instalagdo. A GE e a Westinghouse®

2 Segundo Horlock (1995), os principios basicos relacionados ao conceito de recuperagdo/regeneracio de
calor forma apresentados por Emmet W.L.R. em um seminario da ASME em 1925. Emmet denominou o
sistema de processo mercurio — vapor, que inicialmente considerava o superaquecimento de um ciclo a vapor
€ um aquecimento regenerativo ideal.

** A primeira planta que usava o conceito de geragdo de vapor através da recuperagdo do calor dos gases de
exaustio da turbina a gis e sem queima suplementar, foi na Austria em meados da década de 70, na planta de
Kournenberg A. Esta planta possuia uma turbina ABB GT 12, de 25 MW, com 32,6 % de eficiéncia. (Power
Engineering International, Maio 2010)

2 A divisio de turbinas a gas da Westinghouse foi incorporada pela Siemens. J4 a divisdo de turbinas da
Brown Boveri foi incorporada pela Alston.
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foram as primeiras a adotar tal conceito nos EUA, e a Brown Boveri, em seguida, na
Europa.

Na década de 70, a maior planta estava localizada na Austria, com poténcia de 75
MW e 33 % de eficiéncia térmica, tendo uma caldeira de recuperacdo com queima
suplementar. (Horlock, 1995).

O numero de plantas térmicas baseadas em ciclos combinados tem passado por um
rapido crescimento, desde o final da década de 90. Este fendmeno mercadologico foi
induzido, principalmente, pela desregulamentacdo do mercado gerador nos EUA e na
Europa. A desregulamenta¢do do mercado fez surgir a produ¢do independente, favorecendo
a escolha por opgdes mais eficientes e com rentabilidades maiores, em detrimento aos
ciclos a vapor movidos a carvao.

Somente nos EUA, os ciclos combinados representavam em 2000, 10 % do total da
sua capacidade instalada e 16 % da eletricidade gerada. Para o periodo 2000/2010, a
expectativa era de uma contribuicdo de 90 % na participacdo no total de poténcia a ser
instalada. (Nessler et a/,2001).

Outro fator que proporcionou um forte crescimento na participacdo dos ciclos
combinados pode ser atribuido ao desenvolvimento das turbinas a gas industriais de
grandes poténcias, que passaram de 250 MW, desde o final da década 90, para niveis
proximos de 330 MW, caso do modelo M701 G2 da GE. (Gas Turbine World, 2004-05
GTW Handbook)

Com a sua turbina a gas modelo SGT5-8000H e 375 MW de poténcia, com 40 % de
eficiéncia, a Siemens entregou em Agosto de 2009, a instalacdo da planta de ciclo
combinado, Irsching 4, na Alemanha, com 570 MW de poténcia total. O grande diferencial
desta planta ¢ a eficiéncia de 60 % em regime de operacao continua. (Fischer, 2010)

Niveis de eficiéncia térmica proximos de 60 % tem sido o grande atrativo da
combinagdo de ambos os ciclos, traduzindo-se em alta rentabilidade e forte apelo ambiental.
Sdo valores muito acima daqueles encontrados em plantas termoelétricas, baseadas nos
ciclos a vapor convencionais, onde a média usual das eficiéncias situa-se entre 25 e 35 %,

dependendo do nivel de pressao de vapor. (Boyce, 1996)
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Para efeitos de comparagdo a usina termoelétrica baseada no ciclo a vapor mais
eficiente, a Avedore II, situada na Dinamarca, apresenta 48 % de eficiéncia térmica, com
290 bar e 582 °C. E uma situacio tnica, pois tal planta possui conotagdo experimental face
a tecnologia metalurgica empregada na construcao da caldeira e da turbina a vapor. Nesta
mesma unidade, a Unido Européia pretende instalar uma planta piloto com uma caldeira
com 375 bar e 700 °C, tendo o objetivo de alcancar uma eficiéncia térmica de 55 %.

O diagrama abaixo ilustra claramente os efeitos positivos decorrentes do
reaproveitamento do calor. O gas quente exaurido pela turbina possui ainda uma
quantidade significativa de energia interna, equivalendo a 60% do montante fornecido pelo
combustivel a camara de combustdo. Desta energia residual, aproximadamente 1/3 sera
convertida em eletricidade pela turbina a vapor. Os outros 2/3 serdo rejeitados ao ambiente

através da exaustdo pela chaminé e, principalmente, pelo condensador.
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Figura 4.1-Diagrama de distribuicao de energia de um ciclo combinado.
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Altas eficiéncias em caldeiras de recuperagdo tém sido alcangadas com o uso de gés
natural, pois possuem baixos teores de enxofre, permitindo a méaxima recuperacdo da
energia interna sem que ocorra o problema de corrosdo prematura dos tubos internos
decorrentes de temperaturas menores na chaminé.

Porém, o montante de energia a ser recuperada pela caldeira dependerd de uma série
de parametros, entre eles:
- as condig¢des do vapor a ser gerado;
- da area disponivel para troca de calor e, ainda;
- da quantidade de niveis de pressdo que determinard a aproximacdo das diferencas de
temperaturas tanto na entrada como na saida, dos gases e o vapor.

Minimizar as irreversibilidades nas caldeiras de recuperacdo tem sido uma
caracteristica predominante no desenvolvimento dos ciclos combinados, através da adogao
de dois ou trés niveis de pressao de vapor. Em alguns casos, ¢ surpreendente verificar que
o grau de sofisticagdo proporcionado por uma caldeira com trés niveis de pressdo traga um
ganho pouco expressivo, comparando-se a uma unidade com dois niveis. De um nivel de
pressao para dois niveis, pode se obter um ganho de até 4 pontos percentuais na eficiéncia
global do ciclo combinado. Porém, de 02 para 03 niveis de pressdo o ganho alcangado ¢
relativamente irrisorio, face a complexidade agregada. Contabiliza-se em média 1 ponto

percentual a eficiéncia global do ciclo combinado. (Horlock, 1995) e (Nessler ez a/,2001)
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Figura 4.2 Arranjo tipico de um ciclo combinado com 01 nivel de pressao na caldeira, sem
queima suplementar.

Os ciclos combinados também se apresentam como plantas que emitem os mais baixos
niveis de NOx e CO por kWh gerado, quando comparado aos demais ciclos térmicos de
poténcia que venham a utilizar combustiveis fosseis.

Partidas rapidas, alta flexibilidade operacional e baixo custo relativo de instalacdo, na
faixa entre US$ 600 e US$ 900/KW, sdo caracteristicas marcantes atribuidas aos ciclos
combinados. Para plantas mais avancadas, com caldeiras de recuperagao de 03 niveis de
pressdo e com reaquecimento do vapor, os custos de instalagdo podem variar entre US$ 800
e US$ 1.000 por kW instalado. A faixa de poténcia de interesse econdmico varia entre 30 e
1000 MW, porém predominam-se plantas com grandes escalas de poténcia. Escalas
menores, ainda que sejam instaladas, sdo direcionadas as operagdes combinadas de geragao
de eletricidade e calor no ambito distrital, definidas pelo acronimo em inglés, CHP. O
grafico da figura 4.3 demonstra a sensibilidade dos custos relativos (US$/kW) de instalagao

em fungdo da poténcia para ciclos combinados operando a gés natural®®.

%% Os valores apresentados no grafico representam somente os custos relativos a equipamentos e podem variar
em fungdo da localizagdo, estratégias de O&M, licencas e compensacdes ambientais e outras despesas
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Figura 4.3- Custos médios de equipamentos de plantas de ciclos combinados.
Combustivel: Gas natural e freqiiéncia de 60 Hz.
Fonte: Gas Turbine World 2004-05 GTW Handbook (2004).

Em termos de competitividade, poténcias abaixo de 30 MW sdo mais interessantes
aos ciclos com motores a diesel. Para ciclos a vapor que venham a utilizar o carvao como
combustivel, os custos de instalagdo podem variar entre US$ 800 ¢ US$ 1, 000/kW. Usinas
nucleares apresentam custos entre US$ 1.800 e US$ 2.000 por KW instalado, entretanto,
apresentam tempos de instalagdo relativamente altos, em torno de 04 anos.

A flexibilidade da montagem que permite a operagdo modular ¢ uma outra
caracteristica favoravel aos ciclos combinados. Considerando-se que a turbina a gas possa
operar primeiramente como um ciclo simples, antes da conclusdo da fase de geracdo de
vapor, a possibilidade de geracdo de receita, antes da conclusdo final, pode apresentar um
diferencial financeiro ao projeto. O seu tempo médio de instalagao ¢ de 20 meses.

No que se refere aos custos do MWh gerado, os ciclos combinados tem se

apresentado como uma tecnologia bastante competitiva quando se avalia o fator de

extraordinarias, bem como outros sistemas agregados, tais como catalisadores de gases de exaustdo,
reservatorios de combustiveis liquidos como forma de back up, sistema de resfriamento da agua usada na
condensagdo, etc.
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anuidade, ou seja, o tempo de utilizacdo anual com base na disponibilidade horaria de
0perag5027.

Logicamente, o custo da eletricidade gerada ¢ proporcional ao custo especifico do
combustivel e inversamente a eficiéncia da instalacdo. Entretanto, a estrutura de formagao
dos custos de geracdo serd em funcdo do tempo equivalente de utilizagdo e do pre¢o do
combustivel utilizado. A formagdo dos custos também poderda depender do modelo
predominante do mercado de energia elétrica, se regulado ou ndo. Em um mercado
desregulado, a formagao de prego ndo ¢ baseada no custo da eletricidade média gerada, mas,
sim, na combina¢do da demanda disponibilizada (contratada pela concessiondria) e o seu

suprimento a rede.
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— 30 MW - Termoelétrica com geradores diesel

Figura 4.4-Dependéncia do custo da eletricidade em fung¢do do tempo de utilizacdo
equivalente. Referéncia de uma planta com poténcia instalada de 100 MW. Preco do GN ~
USS$ 2,70/ MBTU.

Fonte: Kehlhofer et al. (2009).

Nos ciclos combinados, a participacdo do combustivel na composi¢ao dos custos pode
representar em torno de 60 %, em média. O custo de capital, onde se agrupam todos os
custos relativos a instalacdo do projeto, situa-se em torno de 25 %. E, finalmente, na
parcela varidvel, estdo os custos de operacdo e manutencdo da planta - O&M, que

representa em média 15% da composicao final do custo. (Walter, 2007)

" Horas de operagdo em funcdo da disponibilidade anual.
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Obviamente, a participagdo do custo do GN pode variar em fun¢do das condic¢des de
mercado e afetar sensivelmente a composicao do Custo da Eletricidade gerada. Mas, sendo
um ciclo térmico baseado no uso de um combustivel com pregos relativamente volateis, a
sua rentabilidade pode ser comprometida em relacao aos demais ciclos e combustiveis. Do
grafico a seguir, nota-se que ciclos combinados sdo muito mais sensiveis as variagdes dos
precos do gés natural, quando comparados a um ciclo a vapor convencional, devido a

grande participagao do combustivel na estrutura de formacao do Custo da Eletricidade.
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—d— 250 MVV Turbina a gas G
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30% Alteragao no Prego do Combustivel

Figura 4.5-Dependéncia do custo da eletricidade gerada em fungao do custo do combustivel.
Fonte: Kehlhofer et al. (2009).

Ao longo dos ultimos 25 anos, o géas natural tem passado por aumentos significativos
no seu preco no mercado internacional, passando de US$ 2,00 /MBTU em 1985, para US$
7,00/MBTU, em 2006. J& o preco do carvao mineral se manteve praticamente estavel, em
torno de US$ 2,00/MBTU. Esta estabilidade de pregos se deve as grandes reservas
disponiveis a exploragdo pela China, EUA, Europa e Australia. A disponibilidade deste
combustivel, nos paises e regides mencionados, tem provocado um grande interesse na
gaseificacdo deste combustivel para acionamento de turbinas a gas. Ciclos combinados com
gaseificadores integrados de carvao permitem eficiéncias bem maiores que os ciclos a

vapor convencionais, comparativamente, com o mesmo combustivel.
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Para poténcias menores do que 30 MW, as plantas baseadas em motores a diesel
apresentam eficiéncias™ mais interessantes para condi¢des de operacdo em cargas parciais,
pois tais instalagcdes podem ter multiplas unidades, fato que permite uma maior
flexibilidade para operagao. Ambientalmente, apresentam a desvantagem de serem mais
poluentes, tanto em termos de NOx como hidrocarbonetos ndo queimados e materiais
particulados.

A proporc¢ao que cada componente de um ciclo combinado participa no total gerado
também deve ser ressaltada quando o ciclo opera fora das condi¢des de projeto. A definicao
do perfil de carga em que o ciclo ird operar ¢ primordial para especificar a turbina a gas,
seja com um Unico eixo ou de multiplos.

Tipicamente, a turbina a gas pode gerar em torno de 60 % do total produzido pelo
ciclo combinado, e a turbina a vapor, os restantes 40%. Havendo queima suplementar na
caldeira, tendo em vista a maximizacdo da geragdo de poténcia pela turbina a vapor, ou
ainda, de vapor, esta relagdo pode chegar a 50/50. Outro fator que pode alterar
drasticamente esta propor¢ado € a operacao da turbina gés fora das condi¢des de projeto (off
design®).

O grafico a seguir demonstra uma participacao tipica de cada turbina no total gerado

por um ciclo combinado.

* Motores diesel de grande porte podem atingir 45 % de eficiéncia térmica em condigdes ISO.

¥ Vale lembrar que o comportamento de ambas as curvas no grafico pode apresentar variagdes em razio das
caracteristicas construtivas da turbina a gas considerada: eixo unico ou multiplos eixos, controle de vazdo de
ar no compressor em cargas parciais, reaquecimento dos gases, entre outros.
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Figura 4.6-Participagao tipica de cada turbina no total de poténcia gerada ao longo da faixa
de operacao de um ciclo combinado.
Fonte: Boyce (2002).

O comportamento das curvas pode variar em funcdo do tipo de turbina a gas
empregada no ciclo combinado. Sistemas de controle de vazdo do ar de entrada no
compressor podem ser ativados quando as turbinas estiverem operando em cargas parciais,
de forma a manter as temperaturas dos gases de exaustdo praticamente inalteradas, em
relacdo a condicdo de projeto. Desta forma, a participacdo da turbina a gas no total
produzido, ndo ¢ reduzida, o que ¢ interessante em termos de desempenho do ciclo

combinado como um todo.

O tipo de aplicacdo das turbinas a gés ird determinar a faixa de temperatura de saida
dos gases de exaustdo. Quando a turbina a gas estiver operando na configuracao de ciclo
simples o objetivo ¢ a reducdo, ao minimo possivel, da temperatura dos gases de exaustao;
ao passo que em ciclos combinados, o melhor valor deve ser avaliado em conjunto com os
demais componentes. As turbinas a gas aeroderivativas apresentam os menores valores
relativos, entre 450 e 550 °C, ao passo que as industriais situam-se entre 500 e 650 °C.

Na grande maioria dos ciclos combinados empregam-se as turbinas a gas industriais,

ao invés dos modelos aeroderivativos. Uma distingdo importante entre estes dois tipos de
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turbinas, neste tipo de aplicagdo, ¢ que as turbinas a gas aeroderivativas podem operar a
pressdes muito maiores (25 bar ou acima), se comparadas as industriais. Esta caracteristica
decorre do seu histérico de desenvolvimento tecnoldgico de materiais, voltado a atender a
demanda da industria aerondutica por motores mais potentes e eficientes. Assim, tendo
como base as aplica¢des aeronduticas, apresenta um teto de poténcia maxima, em torno de
60 MW. (Kehlhofer ef al.,2009)

Quanto as relagdes de pressdes maiores encontradas nos modelos aeroderivativos, tal
caracteristica ¢ resultado da necessidade de otimizagdo do desempenho de sistemas de
propulsdo a jato, tendo, inicialmente, o claro proposito de redug@o de peso. Por outro lado,
as turbinas industriais t€m concepc¢des construtivas mais robustas, as quais possibilitam
intervalos de manutengcdo mais longos, alem de serem mais apropriadas a operacao em

conjunto com a caldeira de recuperagao.

4.2 A contribuic¢do do ciclo combinado no parque gerador de energia elétrica

A partir do final da década de 90 os ciclos combinados passaram a ter uma
participagdo maior no parque gerador de eletricidade em todo o mundo. Sua participacao
passou de 5 para 20 %, destacando-se sua relevancia competitiva em termos de tecnologia
mais eficiente, e consequentemente mais limpa. Criar condigdes tecnoldgicas que
permitam maiores eficiéncias térmicas serd fundamental neste setor, pois em termos de
geracdo de eletricidade, quase 65 % do total provém de ciclos térmicos e somente o carvao
contribui com 40 % do total. A participacdo na geracdo global dos ciclos combinados
atinge por volta de 10 % da energia gerada, e com capacidade instalada em torno de 17 %
do total, considerado até o final de 2007. De 1997 a 2007, a participacao dos ciclos
combinados na capacidade global passou de 5 para 20 % do total, ou em termos absolutos,

820 GW.

112



A grande diferenca anotada entre a capacidade instalada e a eletricidade gerada para
os ciclos combinados se deve a sua principal finalidade: atender aos picos de demanda da
rede distribuidora através da atuagao como sistemas de reserva.

As preocupagdes ambientais tem sido relevantes na determinagdo dos processos de
escolha de novas plantas de poténcia ao redor do mundo. Mesmo usinas hidroelétricas tém
sofrido argumentac¢do contraria por parte de 6rgdos ambientais, em razdo dos impactos
decorrentes das areas alagadas.

No Brasil, as possibilidades de geracdo através das fontes hidraulicas estdo
localizadas em regides remotas, longe dos grandes centros consumidores, situacdo que
requer grandes investimentos em linhas de transmissao.

Usinas nucleares apresentam custos de instalagdo e riscos elevados, além do
gerenciamento dos residuos radioativos ao longo de milhares de anos.

A preferéncia pelo gés natural tem sido atribuida a sua disponibilidade a precos
competitivos com os demais combustiveis fosseis. Soma-se a isso a sua combustdo “limpa”
em razdo da alta relagdo hidrogénio/carbono. Na Europa espera-se que os ciclos
combinados possam representar até 71 % nas novas instalacdes de geracdo e na América
Latina, 73 %.

Nos EUA espera-se que em 2020, 43 % do total de eletricidade gerada seja
proveniente de ciclos combinados: seja através do uso do gés natural ou da gaseificacdo do

carvao mineral. (Boyce, 2002)

4.3 Os avancos tecnologicos e os seus impactos nas eficiéncias térmicas do ciclo
combinado

Além da preferéncia do uso do géas natural, o grande interesse por este ciclo de
poténcia se deve principalmente aos avancos tecnoldgicos que todos os seus componentes
tém passado. A operacdo das turbinas a gas com temperaturas de combustao mais elevadas,
através do emprego de técnicas de resfriamento das palhetas, ¢, entre inumeras

possibilidades, o que tem permitido ganhos de eficiéncias significativos.
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Assim como as turbinas a gés, as caldeiras de recuperacdo também passaram a
demandar avangos tecnoldgicos e arranjos construtivos com o nitido propdsito de
maximizar a recuperagao energética contida nos gases de exaustdo. Pode-se citar o grande
avango nas configuragdes das caldeiras de recuperacdo, as quais passaram a adotar varios
niveis de pressdo para otimizar a recuperagao do calor e utiliza-lo de forma mais eficiente
na turbina a vapor.

Plantas de ultima geracao, e com poténcias entre 250 ¢ 400 MW, t€ém operado com
eficiéncias em torno de 58-59%, e para o periodo 2010-2015 ¢ estimado em torno de
60%""-. Este valor representa quase que 50 % de aumento sobre as eficiéncias praticadas no
final da década de 80. O grande desafio em relag@o as turbinas a gas ¢ o desenvolvimento
de materiais resistentes a altas temperaturas associados a sistemas de resfriamento das
palhetas dos primeiros estagios da zona de expansao. Nenhuma outra possibilidade pode
oferecer tanto em termos de aumento da eficiéncia como a elevacdo da temperatura dos
gases na saida da camara de combustdo, ou a entrada do primeiro estagio de expansdo. O
aumento da temperatura ¢ predominante, entre as varias frentes de desenvolvimento, pois
para cada incremento de 55,5 °C, a poténcia especifica na turbina a gas ¢ elevada em 10% e
pode corresponder a 1,5 ponto percentual no aumento da eficiéncia.

Em 2010, a Mitsubishi viabilizou tecnicamente maquinas com temperaturas de
combustdo ligeiramente acima de 1500 °C, comparado as turbinas mais modernas que
operam entre 1300 e 1350 °C. A referida fabricante ja disponibiliza em seu portfolio o
modelo G-type, que pode na faixa de 1500 °C, mas ja estd desenvolvendo um modelo que
possa atingir 1700 °C por volta de 2015. A empresa destaca o apelo ambiental que tal
incremento, na eficiéncia térmica possa acarretar, através da reducao das emissdes relativas
de CO,. A associacdo entre eficiéncia e reducdo de emissdes serd determinante na
aprovac¢dao de novos projetos, ndo somente em razao de uma maior rentabilidade, mas
também com a divulgacdo da imagem de uma tecnologia avangada, mais alinhada as

exigéncias ambientais atuais. (Ishikawa et al., 2008)

3% A Siemens entregou em 2010, uma planta de ciclo combinado de 530 MW, operando com a turbina SGT5-
8000H que atingiu 60% de eficiéncia térmica. Fonte: http: /www.siemens.com.
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Excluindo-se a oportunidade em aumentar a temperatura dos gases de combustdo, a
primeira op¢do disponivel com tecnologia viavel ¢ incrementar a eficiéncia do ciclo

combinado através da otimizacao conjunta da caldeira de recuperagdo e o do ciclo a vapor.
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Figura 4.7-Eficiéncia do ciclo a vapor em fun¢do da temperatura de entrada dos gases na
caldeira. 3 niveis de pressao com reaquecimento do vapor.
Fonte: Casarosa (2002).

Otimizar a operacdo da caldeira de recuperacdo ¢ um processo crucial dentro do
ciclo combinado, pois ¢ este componente que define o elo de ligagdo entre a turbina a gas,
na forma de ciclo simples, com a turbina a vapor. Neste caso, a expressao otimizacao
refere-se a definicdo da temperatura dos gases de entrada da caldeira, que para uma dada
condicao de vapor gerado, haverd uma restricdo determinada pela eficiéncia isoentrépica da
turbina a vapor.

Isto significa que, acima de uma determinada temperatura dos gases a sua entrada, os
ganhos deixam de ser significativos, conforme mostrado no grafico da figura 4.7.

Dentre uma série de inovagdes tecnologicas e termodindmicas que possam ser
introduzidas, entre elas o resfriamento intermediario, a regeneracdo e o reaquecimento dos
gases na turbina a gas, tanto a viabilidade economica como técnica podem ser
comprometidas face a complexidade agregada. Em turbinas a gas de pequeno porte

algumas destas inovagdes podem ser viabilizadas.
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Outras propostas inovadoras como os ciclos HAT (Humid Air Turbine) e o ciclo STIG,
onde efetivamente o ciclo Rankine ¢ inserido dentro da turbina a gis, podem ser
consideradas como possibilidades concretas visando o aumento das eficiéncias dos ciclos
combinados (Poullikkas,2005). A melhor aplicacdo para o ciclo STIG deve estar atrelada a
cogeracdo, onde o vapor excedente pode ser utilizado para aumentar a poténcia elétrica.
Entretanto, mesmo que estas propostas avancem os valores de eficiéncias térmicas
associadas a elas serdo superadas ja pelas proximas geragdes de ciclos combinados
avangados, segundo Horlock (1996).

A eficiéncia térmica de 60% pode ser considerada como o estado da arte e equivaleria
a aproximadamente 75 % da (eficiéncia) méxima teorica considerando-se uma temperatura
dos gases de combustdo de 1500 °C e a temperatura ambiente a 25 °C (reservatorio frio).

O grafico da figura 4.8 mostra como o avango tecnoldgico tem permitido a
aproximacao das eficiéncias do ciclo combinado em relagdo a eficiéncia tedrica do mesmo
ciclo, principalmente através da exploracao do potencial de elevagao das temperaturas dos

gases de combustdo e da introdug@o de caldeiras com multiplos niveis de pressdo de vapor.

_—
80 Eficiéncia tedrica do ciclon_ e
— — ¢ Mitsubishi  estima
atingir 1700 C antes
de 2015
70
03 niveis de presséo ? ]
60 o = o e 60 % - limite econAmico 7 mm mm mm mm e mm e e e e e e e !
=]
% 02 niveis de pressdo 4 f
= 50
0 | |
c
@ ~TT%
2 404 ~10% da eficiéncia
% 01 nivel de presséo da eficiéncia tedrica do ciclo
* teérica do ciclo
30 ~52%
da eficiéncia
% tedrica do ciclo
0= \
| | T 1 T | '
1980 1985 1990 1995 2000 010 2019

Ano

Figura 4.8-A elevagdo das eficiéncias dos ciclos combinados ao longo das tltimas décadas.
Fonte: Adaptado de Smock (1995).
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Portanto, as vantagens termodinamicas do conceito da combinagdo de ambos os ciclos
Brayton (simples) e Rankine (vapor) permitem niveis de eficiéncias térmicas jamais
alcancadas por qualquer outra tecnologia de geragao que faca uso de combustiveis fosseis.

Em conjunto com o baixo investimento por kW instalado, curtos prazos de instalagdo
e alta flexibilidade operacional, estes fatores tém resultado em baixos custos de geracdo de

eletricidade.

4.4 Processos termodinamicos de um ciclo combinado

Por vérios anos a turbina a gas foi predominantemente usada na geracdo de
eletricidade através da operacdo de forma isolada, ou seja, segundo o ciclo simples
(Brayton). Considerando-se o ciclo combinado, o ciclo a vapor (Rankine) ¢ adicionado ao
ciclo simples para recuperar a energia interna contida nos dos gases de exaustdo, ao invés
de descarta-lo a atmosfera. Por razdes 0bvias, o aproveitamento desta energia contida nos
gases de escape, para a geracdo de vapor e posterior acionamento de uma turbina a vapor,
permite elevar significativamente o aproveitamento energético do combustivel em relacao
ao ciclo simples operando de forma isolada.

Baseado na definicdo de eficiéncia de Carnot, a combinacdo de ambos os ciclos
mostra que este processo de recuperacdao do calor, associado a posterior rejeicao de calor a

temperaturas mais baixas, permite eficiéncias térmicas bem mais elevadas.

T
77 Carnot :1_% )
Onde:
Ncamor= €ficiéncia de Carnot (%);
T.mp= temperatura absoluta do ambiente considerado [K];

Tq= Temperatura absoluta da fonte quente ou da energia fornecida [K].
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O grande interesse nos ciclos combinados recai sobre tal consideragdo e ndo hd um
ciclo térmico, operando isoladamente, que possa elevar a eficiéncia térmica de forma tdo
significativa.

No ciclo simples, o calor ¢ fornecido de forma direta, sem troca de calor e a altas
temperaturas, assim como a energia rejeitada pela turbina a gas também ¢ relativamente
elevada.

Ja no ciclo Rankine, a temperatura maxima de processo ¢ mais baixa do que no ciclo

Brayton e a sua temperatura correspondente de rejei¢ao, também € muito mais baixa.

Tabela 4.1 Pardmetros termodindmicos de processos em turbinas a gas turbinas a vapor e a
combinacao entre ambos.

Turbina a Turbina a Vapor Ciclo Combinado

Gas
Temperatura média do 1500 ~1650 640 ~700 1500 ~ 1650
calor fornecido (K)
Temperatura media do 750~800 310 ~350 310 ~350
calor rejeitado (K)
Eficiéncia em relagao ao 45 ~50 45 ~57 65~78

Ciclo Carnot (%)

Fonte: adaptado de Kehlhofer ez al. (2009).

A demonstragdo da utilizagdo do diferencial de temperatura entre ambos os ciclos

Brayton e a Rankine, pode ser visualizada no digrama T-s a seguir.

118



Ciclo Brayton Ciclo Rankine
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Figura 4.9-Diagramas Temperatura-Entropia (T-s) para o ciclo Brayton, Rankine e a
combinagdo de ambos.

A eficiéncia do ciclo combinado, 7)cc, € definida pela relagdo entre o calor fornecido a

turbina a gas, Qrg € as poténcias geradas por ambas as turbinas, a gas, Wrg, e a vapor, Wry.
Conceitualmente, as poténcias relativas a equipamentos auxiliares estdo consideradas na

definicao da eficiéncia do ciclo combinado.

77 WrG +Wry
cc =t "1V
016 +90s (4.2)

Havendo queima suplementar na caldeira de recuperacao, o total da energia fornecida
ao ciclo passa a considerar a energia relativa ao fluxo de combustivel inserido neste

componente, identificado como Qqs.
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Ha varias razdes para que uma caldeira de recuperacdo opere com queima suplementar
e provavelmente a mais comum seja o atendimento a eventuais picos de demanda, quer
seja térmica, caso faga parte de uma planta de cogeragcdo, ou elétrica. Neste modo de
operacdo, considera que a turbina a gas seja dimensionada para atender a carga base e com
a queima suplementar, um consequente aumento da geragdo de vapor permitiria aumentar
a poténcia do ciclo a vapor.

Além de atender eventuais picos de demanda, a queima suplementar tem a vantagem
de aumentar a taxa de recuperagao do calor. Normalmente os gases de exaustao da turbina
a gas entram na caldeira na faixa entre 500 e 650 °C e com a queima suplementar pode
atingir niveis proximos a 900 °C. Este incremento de energia nos gases de exaustdo
permite aumentar a geracao de vapor entre 100 e 150%. O fluxo de combustivel deve ser
compativel com o teor de oxigénio remanescente, em torno de 15 %, ndo sendo, portanto,
necessario recorrer ao insulflamento de ar atmosférico adicional. (Boyce, 2002)

Grosso modo, um aumento de 50 % de calor inserido no sistema através da queima
suplementar pode elevar a capacidade na recuperacdo do calor em até 94 %, o que significa

um aumento de 59% na recuperacdo da energia interna dos gases.

100+ Aumento da poténcia

or
i)

30

Taxa de recuperacao

B0

40+

204

B |

Aumento de potencia e taxa de recuperacao

Queima suplementar
L

50 % 100 %
Percentual de queima suplementar %
Figura 4.10-Relagdo de recuperagdo da energia interna dos gases e poténcia de uma

caldeira de recuperagdo com queima suplementar.
Fonte: Boyce (2002).
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Mesmo que a queima suplementar permita uma maior taxa de recuperacao da energia
contida nos gases quentes, este recurso ndo necessariamente ird apresentar vantagens
termodindmicas ao ciclo combinado como um todo. Qualquer que seja a melhoria imposta
a um dado componente, este, mesmo passando a operar na sua maxima eficiéncia nao
necessariamente ird provocar um aumento da eficiéncia térmica global do ciclo combinado.
E fundamental que uma analise termodinamica do ciclo combinado considere a operagio
conjunta de todos os seus componentes.

Ja as defini¢des de eficiéncias para cada componente do ciclo combinado,

especificamente para o ciclo simples, a eficiéncia de Primeira Lei ¢ dada por:

QT < (4.3)
Onde:
Nrc= eficiéncia da turbina a gas (%);
W1g= poténcia liquida produzida pela turbina a gas;
Qrg= a energia fornecida pelo combustivel (PCI).
No ciclo Rankine, a defini¢do ¢ dada de forma similar, porem tendo como fonte de

calor os gases de escape da turbina a gas.

/4

v

My = 4.4
QExaustaoTG + QQS ( )

Onde:
Nrv= eficiéncia da turbina a vapor (%);
Wry= poténcia liquida produzida pela turbina a vapor;

Qrg= a energia fornecida pelo combustivel (PCI) a turbina a gas;

Qqs= a energia fornecida pelo combustivel na caldeira de recuperacdo, se houver.

Como o fluxo de energia interna dos gases de exaustao da turbina a gas ¢ uma fungao

da eficiéncia da mesma, tal grandeza pode ser definida como:
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QExaustaoTG = QTG (1 -1 TG) 4.5)

Portanto, combinando-se as equacdes (4.4) e (4.5), a eficiéncia do ciclo Rankine ¢ uma
funcdo da energia, na forma de combustivel, inserida na turbina a gas e da sua eficiéncia
térmica:

/4

0. (1-n1,)+0,, (#6)

Considerando-se todo o ciclo combinado, nota—se que do ponto de vista

Ty

termodindmico € mais eficiente queimar combustivel somente na turbina a gas. Portanto, a
introducdo de uma nova fonte térmica no ciclo a vapor, decorrente da queima suplementar
na caldeira de recuperagdo, deve ser justificada somente do ponto de vista econdmico onde
combustiveis baratos ou, mesmo, de baixo poder calorifico (gés de coqueria, por exemplo),

possam ser empregados.

Combinando-se as equagdes (4.4) e (4.6) na equagdo (4.2) temos que a eficiéncia do
ciclo combinado, TMcc, pode ser expressa como uma fungdo das eficiéncias da turbina a

g3s, Nre , € da turbina a vapor, nry, na seguinte forma:

nCC — 77TG + 77TV (1 o 77TG) 4.7)

A equagdo (4.7) permite mostrar a estreita relacdo entre os ciclos simples e a vapor
quando operam de forma conjunta. Um maior aproveitamento energético na turbina gas
pode acarretar numa perda de eficiéncia no ciclo a vapor, pois a disponibilidade de energia
contida nos gases de exaustdo para a caldeira de recuperagdo seria menor. Exemplificando,
um aumento de 30% para 35% na eficiéncia térmica da turbina a gés, consequentemente

provoca uma queda de 30% para 27% na eficiéncia do ciclo a vapor.
Ja Casarosa (2004), define que a eficiéncia maxima de um ciclo combinado somente

ocorre se toda a energia quimica do combustivel for inserida na cdmara de combustdo da

turbina a gas:
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ece

_ N6 T M1y [77HRSG (I=176)+ Ty — 1)]

rp term

(4.8)

Onde: rp.m € a relacdo entre a poténcia térmica total inserida no ciclo combinado pela

poténcia térmica inserida na turbina a gas, Q
term TG

alcancada quando 7py., tender a 1.

Q term

A equacdo (4.8) considera, portanto, que a maxima eficiéncia somente pode ser

Uma abordagem de aplicacdo de turbinas a gis em ciclos combinados deve

considerar o desempenho da mesma em conjunto com os demais componentes. Mesmo que

a maxima eficiéncia possa ser alcancada na turbina a gés, isto ndo implica que a eficiéncia

do ciclo combinado serd também a maxima.

A figura a seguir demonstra que para uma planta de poténcia baseada em um ciclo

Brayton a eficiéncia ¢ determinada pela relagdo de pressdo; ao passo que numa planta de

ciclo combinado, a eficiéncia passa a ser determinada pela temperatura de entrada na

turbina, porém com relagdes de pressao menores que aquelas encontradas no ciclo Brayton.
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Figura 4.11-As eficiéncias de um ciclo Brayton e de um ciclo combinado, em fun¢do da
temperatura de entrada na turbina-TET e da relagdo de pressao.

Fonte: Horlock, (1995).
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Segundo Starr (2003), turbinas a gas operando com relagdes de pressdes mais baixas,
na configuracdo de ciclo simples, apresentam a vantagem de gerarem um trabalho
especifico maior. Caso operem em um ciclo combinado, tais turbinas a gas geram um

menor volume de gases com consequente reducao do porte da caldeira.

Os fabricantes de turbinas a gas industriais tém disponibilizado maquinas ao mercado
com temperaturas de exaustao dos gases na faixa entre 500 e 600 °C. A tendéncia ¢ elevar

as relagdes de pressdes com o correspondente aumento da temperatura dos gases de

combustéo.
Turbinas industrais
|
700 |
v } ABB GT24 ¢/ reaquecimento
E 650 J ¥
]
¢ 600 oH—
9 o WMiggy ¢
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Figura 4.12-Niveis de temperatura dos gases de exaustdo
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Relagdo de presséo

compressdo de algumas turbinas a gas comerciais.
Fonte: Starr (2003).
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No grafico da figura 4.12, os dois pontos redondos e vermelhos referem-se as turbinas
a gas aeroderivativas, as quais apresentam relacdes de pressdes bem mais elevadas que os
modelos industriais.

Sdo maquinas desenvolvidas a aproveitarem ao maximo a energia do combustivel,
resultando em temperaturas dos gases de exaustdo bem menores que aquelas encontradas
nos modelos industriais. O quadrado azul representa a turbina a gas industrial ABB
GT24/26, que recorre ao reaquecimento dos gases através de uma segunda camara de
combustao situada entre dois estagios de expansdo: alta e baixa pressao.

Ja os efeitos provocados pela temperatura dos gases de exaustdo na eficiéncia térmica

em ambos os ciclos, simples e combinado, sdo apresentados na figura 4.13.
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Figura 4.13 Eficiéncias de um ciclo simples e de um ciclo combinado, em fun¢do da TET
e TST.
Fonte: Kehlhofer et al. (2009).

O efeito negativo provocado pela alta relacdo de pressdo na eficiéncia térmica do
ciclo combinado pode ser compensado se a turbina a gas for projetada para ter um
reaquecimento dos gases ao longo da zona de expansdo. Esta alternativa permite aumentar
o trabalho especifico da turbina a gas e mantém relativamente alta a temperatura dos gases

de exaustdo, caracteristica que passa a ser vantajosa ao desempenho do ciclo combinado
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como um todo. Embora ocorra uma perda da poténcia e eficiéncia da turbina a gés, por
outro lado uma maior recuperagdo da energia interna dos gases ira acontecer na caldeira.

Para este caso a turbina a gas tera uma eficiéncia ligeiramente menor do que o ciclo
Brayton operando isoladamente, considerando-se uma mesma relagdo de pressao, mas a
eficiéncia do ciclo combinado serd maior em razdo da maior recupera¢do da energia
interna dos gases de exaustdo na caldeira. E a abordagem adotada pelo modelo GT24/26 da
ABB e, segundo Starr (2003), prevé-se que tal configuragdo predominara na aplicagdo em
ciclos combinados no futuro. Esta configuragcdo apresentada pela ABB representou um
marco na pratica em projetar turbinas a gds com altas relagdes de pressdo a serem
aplicaveis em ciclos combinados.

Os critérios empregados para o dimensionamento dos componentes de um ciclo
combinado devem ser baseados na disponibilidade oferecida pelos fabricantes. Segundo a
percepcao de Kehlhofer et al. (2009) a tendéncia do mercado ¢ produzir maquinas
padronizadas, com pequenas variagdes construtivas as quais possam ser adequadas a sua
aplicacdo principal, quer seja no formato de ciclo simples ou no formato de ciclo

combinado. Tal tendéncia ¢ a exigéncia de um mercado mais aberto e competitivo.

4.5 A relacdo eficiéncia térmica -reducao das emissoes de CO; nos ciclos combinados

Como o ciclo combinado resulta em altas eficiéncias de conversdo energética,
consequentemente ha uma relagao direta entre as taxas de emissoes de kg de CO, por kWh
gerado.

A associagdo do gas natural, que possui uma alta relagdo hidrogénio/carbono na sua
composicao(CHy), com as altas eficiéncias térmicas, torna esta alternativa uma tecnologia
promissora na mitigacdo das emissdes de CO; no setor de geragdo de eletricidade.

Outra vantagem atribuida a este combustivel ¢ a sua baixissima concentra¢ao de
enxofre que apds a combustdo gera niveis despreziveis de SO,. As rea¢des de combustdo

nas camaras das turbinas a gés ocorrem sob niveis de oxigénio bem acima da relagdo
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estequiométrica, que dependendo do modelo da méquina por situar-se entre 10 e 15 % em
volume, condigdo que garante niveis irrisorios de emissdo de hidrocarbonetos nao

queimados bem como de mondxido de carbono.
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Figura 4.14-Emissoes relativas de CO, por tecnologia de geragdo de eletricidade
Fonte: Adaptado de Kehlhofer ef al. (2009).

Entretanto, os poluentes mais criticos gerados pelo processo de combustdo de uma
turbina a gés sdo os 6xidos de nitrogénio - NOy. Estes poluentes, em particular, reagem
com a presenga da luz solar formando uma névoa com tons amarronzados, facilmente
identificada em grandes concentra¢des urbanas. Tais 6xidos podem causar a formacao de
chuvas 4acidas quando combinada com a umidade da atmosfera, além de provocar a
reducao da camada de ozonio.

Nos ciclos de poténcia que empregam combustiveis fosseis, algumas possibilidades,
que permitam a reducdo das emissdes de CO,, tém sido amplamente estudadas e podem ser
divididas em duas categorias:

- reducdo da emissdo relativa kg de CO,/kW.h em decorréncia do aumento das
eficiéncias térmicas da turbina a gas e

- a captura e estocagem do COx.
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4.5.1 Reducido da emissdo de CO, por kWh gerado

Como as usinas termoelétricas respondem por 1/3 do total das emissdes de CO,,
aumentando—se as efici€ncias ocorre uma consequente e efetiva reducdo deste poluente
(World Energy Outlook, 2008). Com um forte apelo ambiental, a Mitsubishi esta
desenvolvendo uma turbina a gas que possa atingir 1700 °C na entrada do primeiro rotor
da zona de expansdo, muito acima do atual estado da arte, que ¢ de 1550 °C. O modelo G,
da propria fabricante pode atingir 1500°C, temperatura que permite uma eficiéncia do ciclo
combinado por volta de 59 %. Operando a 1700 °C*', a eficiéncia podera chegar a 65 %.

Supondo-se a simples evolugdo das temperaturas de combustao em turbinas a gas de
1400 para 1500 °C e operando com gas natural, tais caracteristicas permitiriam evitar a
emissdo de 200 milhdes de toneladas de CO, anuais no ano de 2030. Projetando-se a
temperatura de combustao para 1700 °C, entre 500 e 700 milhdes de CO, poderiam ter o
seu lancamento evitado na atmosfera. Estes valores correspondem a uma geracao térmica
de eletricidade projetada, para o referido ano, de 10.000 TWh em escala global

considerando-se a utiliza¢do do gés natural.
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Figura 4.15-Emissdes estimadas de CO, baseada na temperatura dos gases de combustio
para ciclos combinados a géas natural. Base de geracao de 10.000 TWh/ano. Ano projetado:
2030.

Fonte: Ishikawa et al. (2008).

3! Meios de controle de NO, devem ser empregados quando na medida em que a TET se eleva. Projetos
avancados de cAdmaras de combustdo sdo requeridos para atender as legislagdes ambientais vigentes.
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A evolucdo das temperaturas praticadas nas camaras de combustdo tem sido
alcangada gragas aos sistemas de resfriamento das palhetas, tanto nas partes méveis (rotor)
como nas estacionarias (estator) em associagdo ao avango tecnologico dos materiais que
compdem estas partes criticas. Diversos fabricantes t€ém dado uma maior atengao a sistemas
que empreguem o vapor ao invés do ar no resfriamento devido a tendéncia de uso das
turbinas a gds em ciclos combinados ( vapor oriundo da caldeira de recuperacdo).
O resfriamento a ar das palhetas do estator ¢ menos eficiente do que o sistema com vapor
caracteristica que pode ser atribuida ao distirbio do escoamento provocado pela mistura de
ambos os fluxos: frio e quente. Ainda, o vapor ¢ mais eficiente em razdo do seu maior calor
especifico e apresenta uma menor deterioracdo da eficiéncia de expansao.

Destavoravel ao uso do vapor ¢ a criagdo de uma estreita relagdo de dependéncia
entre a turbina a gés e o ciclo a vapor, que em alguns momentos pode restringir a operagao
da planta como ciclo simples.

O inconveniente do uso do vapor para tal proposito ¢ a perda da flexibilidade
operacional decorrente dos tempos de partida de toda a planta. O ciclo a vapor deve estar
apto e pronto a fornecer vapor para funcionamento a plena carga da turbina a gés.

Outra variante sofisticada do resfriamento a vapor ¢ a inclusdo das palhetas do rotor,
além daquelas localizadas no conjunto de estatores. Nesta configuragdo, o vapor circularia
por labirintos localizados nas suas extremidades, com o estrito propdsito de minimizar os
efeitos das altas temperaturas dos gases na superficie de contato. O grande desafio seria
prover uma estanqueidade segura ao sistema e equacionar o problema de descarte de vapor

na atmosfera.
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4.5.2 A captura e estocagem de CO;

Por volta de 60 % do total das emissdes de gases que teoricamente causam o
aquecimento global, decorrem de plantas de poténcia, refinarias de petrdleo e plantas
industriais. Uma planta de geracao elétrica a carvao que tenha uma poténcia instalada de
1.000 MW operando em tempo integral e a plena carga, emite em torno de 6.000.000
toneladas anuais de CO,.

Em plantas modernas de ciclos combinados a gas natural por volta de 4 a 8 % do
total em volume de gases emitidos € CO,, Sao valores relativamente baixos devido a baixa
propor¢ao carbono/hidrogénio presente neste combustivel e do excesso de ar. Em relacao
a aquelas acionadas a carvao, o CO; pode chegar a 15 %. O restante ¢ composto por N; e
vapor d’agua.

Embora varias possibilidades de captura estdo tecnicamente disponiveis, até 2010,
havia somente 04 plantas operando em carater experimental®’’. O projeto que merece
destaque ¢ o Weyburn- Midale, no Canada, localizado nas imediacdes dos Grandes Lagos,
regido que detém a maioria das plantas de poténcia geradas a carvao naquele pais. Ainda no
Canada, o governo patrocinou em 2004 um estudo para investigar a viabilidade técnica e
econdmica de injecao, em carater experimental, de 14.000 toneladas de CO; liquido em
pocos de petroleo desativados. Este montante equivale a emissao anual de uma planta de
poténcia de 500 MW acionada a carvao (Gupta,2003).

Segundo o relatorio anual emitido pela AIE — o World Energy Outlook (2008),
havia em torno de 20 plantas em constru¢ao ou planejadas para avaliacao experimental e
espera-se que somente em 2020 esta tecnologia venha a se tornar comercialmente
disponivel. Os custos das instalagcdes sdo extremantes altos e o objetivo principal ¢ a
definicdo da tecnologia mais eficiente em termos de consumo de energia € menos complexa.

Em termos ambientais sera um paradoxo para o setor, pois ird implicar em queimar mais

32 O relatorio da AIE, 2009 menciona 04 grandes projetos em operagdo. Trés deles utilizam o CO, extraido
do processamento de gas natural; Sleiper e Snovit, na Noruega e Salah, Algeria. No projeto Weyburn -Midale,
utiliza-se 0 CO, obtido do processo de gaseificagdo de carvao, para fins de obtencdo de gas de sintese. Neste
ultimo, o CO, ¢ injetado em um poco de petréleo em esgotamento.

Fonte: Carbon Capture and Storage 2009 report. Disponivel em http://www.iea.org.
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combustivel por unidade de energia convencionalmente produzida, reduzindo

drasticamente as eficiéncias dos ciclos térmicos.

4.5.2.1 Tecnologias de captura do CO;: pré-combustio, oxyfuel e pés-combustio.

A ideia de capturar o CO, dos gases de combustdo de plantas de poténcia ndo
esteve originalmente relacionada as preocupacdes ambientais. Entretanto, tal ideia ganhou
atencao especial quando se tornou um método efetivo na extensdo da vida econdmica de
pocos que venham a apresentar pouca mobilidade do petréleo na sua fase de esgotamento,
método, este, configurado pela injecdo de CO, dentro dos reservatérios. Também pode ser
um método viavel para elevar a capacidade de extracdo mesmo durante o auge da
capacidade produtiva do poco. Esta técnica ficou conhecida como aumento da recuperagao
de petroleo- EOR, em inglés.

A captura de CO, ja ¢ uma tecnologia madura desde o final da década de 70 e tem
sido empregada principalmente no processo de estratificacdo do gés natural que, em
alguns casos, pode apresentar até 20 % na sua composi¢ao.

Atualmente, todas as plantas comerciais que possuem processos de captura de CO,
sdo baseadas em absor¢do quimica. O fluxo de gases de combustdo entra em contato com
estes solventes e com a afinidade quimica absorve o CO,, o qual posteriormente ¢
separado por processos de regeneragao.

Sendo um processo consumidor intensivo de energia, pode provocar uma reducao da
geragdo liquida de poténcia das usinas termoelétricas. Como exemplo, uma planta de
poténcia de 500 MW pode ter sua capacidade reduzida em at¢ 100 MW, montante que
representa uma penalidade energética de 20 % (Kane,2001).

A questdo chave para os projetos em andamento € evitar o contato do carbono com o
nitrogénio na combustdo ou produzir correntes de gases de combustdo com alta

percentagem de CO, na sua composic¢ao.
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Basicamente as tecnologias de captura de CO; podem ser divididas em trés categorias:
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Figura 4.16- Formas e caminhos de captura de CO, em diversos processos de conversao de
energia.
Fonte: Modificado de Jordal et al. (2003).

Na pré-combustdo, o processo de captura se baseia em descarbonizar o combustivel
antes da sua combustdo. Neste caso, através de gaseificacdo (oxigénio ou ar controlado) ou,
ainda, da reforma a vapor, o combustivel ¢ separado em duas correntes: mondxido de
carbono (CO) e hidrogénio (gas combustivel). A concentracdo de CO, gerado neste caso €
maior do que em um processo convencional e pode situar-se entre 25 e 40 %.

Processos onde a captura na pré-combustdo pode ser empregada incluem, basicamente,
os ciclos IGCC — sigla em inglés de ciclos combinados de gaseificagdo integrada. Neste
ciclo, conceitualmente, emprega-se combustiveis pouco nobres e que possam ser
gaseificados: carvao, 6leo residual ou coque de petréleo. Para este caso (captura na pré-
combustdo) nao ha ainda um nivel de confiabilidade comprovada para longos periodos de
operagdo. O subproduto hidrogénio, gerado na separacao do oxigénio, poderia ser utilizado
no acionamento de turbinas a gas como ja ¢ feito em refinarias.

Ja na pds-combustdo, ou também chamado de tratamento posterior, incluem-se as

caldeiras e os processos de aquecimento. Em ambos, os combustiveis fosseis sao
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queimados com excesso de ar na forma convencional e resulta em um fluxo de gases com
concentragdes baixas de CO, (de 12 a até¢ 15 % em volume para carvao e de 4 a 8 % para o
gas natural). O CO, contido nestes gases pode ser capturado em uma variedade de
processos e técnicas, entre eles, a absor¢do por aminas, separagdo por membrana e
criogenia.

Ha, ainda, uma variante do processo de captura posterior — o oxyfuel, que se apresenta
como uma alternativa interessante em termos de viabilidade econdmica as tecnologias de
absor¢do comumente empregadas, pois utiliza o oxigénio puro ao invés de ar. Se o
nitrogénio ¢ removido do processo, o fluxo de gases de combustdo ird conter uma
concentragdo muito maior de CO,, que implica numa redu¢do dos custos de captura. Além
do mais, as emissdes de NOy e SO, sdo significativamente reduzidas no processo oxyfuel.
Apresenta grande interesse tecnoldgico mesmo com o custo elevado de separagdo do
oxigénio do ar por meio da criogenia. (Rowshangohar, 2005 )

Bolland et al.(2005) apresentam uma comparagdo de nove conceitos de captura de
CO, destacando entre eles, o oxyfuel/ em um ciclo combinado. O ciclo consiste em queimar
0 gas natural com o oxigénio puro e pressurizado numa camara de combustdo, onde os
gases quentes se misturam com o CO,; circulante, conforme visualizado na figura 4.17.
Aproximadamente 90 % seria recirculado e o restante comprimido para transporte em dutos

e posterior estocagem em reservatorios subterraneos.

Oxigénio Caldeira d:a
recuperacao

pressurizado Condensador

GN —

83%CO
15 % H,0
18% 0,

CO, para compressao

L

Turbina a gas Gerador
g Turbina ge%%Hcgi
a vapor
p 21%0,

= 00% de recirculagao

Figura 4.17 - O ciclo combinado baseado no oxyfuel tendo o CO, como fluido de trabalho.
Fonte: Bolland et al. (2005).
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Gabrielli (2005) também cita esta variante tecnoldgica de captura de CO, como
Conceitos de Plantas de Ciclos Combinados com Emissdo Zero e Circuito Quimico, pois

destaca a caracteristica de captura e uso o gas carbonico como fluido de trabalho.

Resumidamente, os ciclos baseados no conceito oxyfuel apresentam perdas
significativas nas eficiéncias devido a enorme quantidade de energia requerida no processo
de criogenia, a qual ¢ utilizada na separacdo do oxigénio do ar. Por volta de 8 pontos
percentuais sao subtraidos da eficiéncia da planta em razao da poténcia consumida por uma
unidade de separacdao de O,. Bolland ef al. (2005), que possuem uma extensa publicaciao
nos meios académicos dedicados a captura de CO, , concluem que a diversidade de opcdes
em estudos apresenta grande dificuldade para efeitos comparativos devido a enorme
complexidade agregada e a pequena maturidade tecnoldgica.

Gabrielli (2005) cita tal penalidade referente ao consumo de energia destinada a
produgdo de O, para a pré-combustdo, mas uma analise do cenario tecnolégico aponta que
membranas de transporte de ions pode ser uma op¢do mais promissora para prover
atratividade econdmica ao sistema oxifuel.

Quanto aos custos da eletricidade gerada, estimativas indicam um acréscimo entre 35
e 55%, em decorréncia dos processos de captura na pré-combustio, e entre 35 e 70 %
quando ocorrer a captura no processo pos-combustao.

O interesse maior das estratégias de emissdes zero de processos de combustdo que
venham a queimar combustiveis fosseis ¢ capturar o CO, de maneira econdmica, transporta-
lo com seguranga e, ainda, evitar agregar emissdes indiretas e adicionais ao processo em si.

A inclusdo deste novo processo nas plantas de poténcia ira criar novas perspectivas ao
modelo de negocio existente, onde, além do preco do combustivel, haverd a consideracao
entre a concentragdo de CO, nos fluxos de gases de combustdo e o custo de sua captura.
Tal consideragdo apresenta uma relagdo inversa entre ambos: fontes com altas
concentragdes de CO, sdo, e serdo de longe, os processos candidatos a predominarem neste
novo contexto.

A partir de agora os modelos econdmicos devem comparar também os diversos ciclos

de poténcia e os impactos financeiros no prego da energia elétrica decorrente da introducao
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de novos processos relativos a captura, transporte e estocagem do CO,.

Uma andlise comparativa deve ocorrer entre uma planta “referéncia” e aquela “com
captura”, independentes entre si, mas em bases operacionais iguais, tanto no porte como no
tipo de combustivel.

Em termos de analise econdmica, além das trés variaveis de entrada consideradas em
uma planta de referéncia: custo de capital (investimento/kW instalado); custos de
operacdo e manutencao (custo/kWh) e a taxa de calor em kJ/kWh; aparecem, agora, as
variaveis pertinentes ao processo de captura:

- custo incremental de capital, devido as instalagcdes de captura, em custo/kg/h de CO,

processado;

- custo incremental da eletricidade de operacdo e manutengdo das instalagdes de captura,

em custo monetario/kg de CO, processado e, finalmente,

- aenergia necessaria para mover o processo de captura, em kWh/kg de CO, processado.
Mesmo com tais incrementos nos custos de geracdo associados a captura, transporte

e estocagem do CO,, estimativas preliminares indicam que o preco da eletricidade gerada

serd ainda competitivo se comparado a outras fontes, até mesmo as renovaveis.
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Figura 4.18-Referencial de custos de geracdo para diversas tecnologias - com e sem
captura de CO, projetados para o ano 2020, nos EUA. Base de referencia: geragao
hidraulica.

Fonte: adaptado da pagina da Agéncia Internacional de Energia, 2002.

http://www.lea.org
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4.6 Perspectivas de integracio de gaseificadores aos ciclos combinados

4.6.1 Ciclos combinados integrados a gaseificadores de carvao

O conceito de gaseificacdo abre a tecnologia do ciclo combinado ao uso de
combustiveis considerados ambientalmente “‘sujos”, tais como o carvao, o coque de
refinaria e outros residuos  originados do refinamento do petroleo. A grande
disponibilidade do carvao mineral nos paises desenvolvidos e na China, ainda permite a
exploracdo em grande escala deste insumo.

Gaseificam-se tais combustiveis para, posteriormente, através de processos de
purificacdo, serem empregados no acionamento de turbinas a gas. A gaseificagdo consiste
em um processo de oxidagdo parcial que converte qualquer matéria prima carbondcea,
inclusive a biomassa, em produtos combustiveis gasosos. O gés gerado passa a ser
chamado de gas de sintese e consiste basicamente de CO e H,, além de uma grande
quantidade de N, caso seja usado o ar atmosférico no processo de oxidacao.

Este gés, apoOs ser submetido a um processo de limpeza, onde se remove o alcatrdo,
cinzas e compostos sulfurosos, ¢ comprimido a uma pressao requerida para sua inje¢ao na
camara de combustdo de uma turbina a gas.

O ciclo IGCC apresenta uma reducdo significativa da relacdo de kg CO,/kWh em
comparagdo ao ciclo a vapor, que utilize o mesmo combustivel. Tal redugdo ¢
consequéncia direta de eficiéncias térmicas maiores.

A desvantagem deste ciclo ¢ seu alto investimento inicial por kW instalado e a sua
viabilidade econdmica somente ocorre em plantas de grande poténcia, onde o ganho de
escala se faz presente.

Em maio de 2010, a concessionaria publica de energia Mississippi Power Co. decidiu
implementar, ap6s um longo processo de avaliagcdo pelas autoridades governamentais dos
EUA, uma planta de IGCC com 582 MW de poténcia ao custo estimado de US$ 3,2
bilhdes. Este investimento representara um custo relativo de US$ 5,500/kW instalado e

contemplard a captura de mais de 50 % do CO, gerado pela planta, montante que equivale

136



a emissdo de uma planta de mesmo porte que venha a utilizar o gads natural como

combustivel. Sua operacado inicial é esperada para meados de 2014. (Gnutek, 2010)

A gaseificagdo do carvao, para fins de aplicagdo em geracao de eletricidade, embora

represente uma nova fronteira tecnologica, ainda possui poucas unidades em operacao,

conforme mostrado na Tabela 4.1. A baixa confiabilidade, o custo de instalagdo, bem como

da sua baixa flexibilidade operacional®, tornam os investidores céticos em relagio em

relagdo a esta tecnologia.

Tabela 4.2-Plantas comerciais em operagao baseadas no ciclo IGCC.

Projeto-local- Pais Ano Poténcia (MW) Combustivel Eficiencia (%)
Nuon (Demkolec) — Holanda 1994 250 carvao/biomassa 43
Wabash (Global/Cinergy) — USA 1995 260 carvao/coque 39
Tampa Electric Company — USA 1996 250 coque de petroleo 41
Frontier Oil, Kansas — USA 1996 45 coque de petrdleo nd
SUV — Republica Checa 1996 350 carvao lignita 44
Schwarze Pumpe — Alemanha 1996 40 carvao lignita nd
Shell Pernis — Holanda 1997 120 alcatrao nd
Puertollano — Espanha 1998 320 carvao/coque 42
ISAB: ERG/Mission — ltalia 2000 510 asfalto nd
Sarlux: Saras/Enron — Italia 2001 545 alcatrdo nd
Exxon Chemical — Singapura 2001 160 alcatrao de etileno nd
API| Energia — ltalia 2001 280 alcatrao nd
Motiva LLC — Delaware, USA 2002 160 coque de petréleo nd
Nippon Refining — Jap&o 2003 342 asfalto nd

Fonte: disponivel em http://www.doe.gov

No seu relatorio de avaliacdo de mitigacdo das emissdes de CO, de plantas de

geracdo de eletricidade, a AIE publicou a projecdo da entrada em operacdo de todos os

projetos em andamento, sendo que do total de 18 projetos em construcdo, 11 sdo baseados

nos ciclos IGCC com a captura do CO; na fase de gaseifica¢do do carvao.

3 A baixa flexibilidade operacional deve-se ao tempo de partida exigido para operar a planta a plena carga,
contrario ao ciclo baseado a gas natural, que pode atender os picos de demanda com partidas relativamente

rapidas.
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Tabela 4.3-Identificagdo de plantas projetadas e em construgdo baseadas no ciclo IGCC
com captura de CO,.

Custo

Ano previsto estimado US$
Projeto-local- Pais para operacdo Poténcia (MW) Combustivel milhGes
Powerfuel/Hatfield -RU 2010 900 carvao nd
BP DF2 Carson USA 2011 500 coque de petrdleo 1.000
E.ON, Killingholme -RU 2011 450 carvao 1.500
Futuregen-USA 2011 275 carvao 1.000
Nuon/Eemshaven-Holanda 2011 1200 carvao/biomassa/GN nd
Siemens/Alemanha 2011 1000 carvao 1.700
Centrica /Progressive Energy-RU 2012 800 coque de petréleo 1.500
Stanwell/Queensland-Australia 2012 100 carvao nd
RWE- Alemanha 2014 450 carvao 1.200
China Huaneng-China 2015 100 carvao nd
GE/Polish Utility -Polonia nd 1000 carvao nd

Fonte: Adaptado de Global Assessment Workshop Report —AIE 2007.

Nao ha grandes diferencas construtivas entre o ciclo combinado convencional e o
IGCC. Na turbina a gas ha a necessidade de ajustes de vazao de ar no compressor dada a
necessidade em adequar as condi¢des de combustdo e expansdo a um gas combustivel
com altas relacdes de nitrogénio em sua composi¢ao. Nos demais componentes, caldeira de
recuperagdo e turbina a vapor, as caracteristicas construtivas permanecem inalteradas. Tal
tecnologia se apresenta viavel economicamente somente em altas poténcias e a eficiéncia ¢
determinante na defini¢do dos parametros da caldeira. Para esta tecnologia ¢ dada a
preferéncia na geracao de vapor com trés niveis de pressao.

Dentre as modificacdes necessarias, Kehlhofer et al. (2009) citam que as cAmaras de
combustdo precisam ser adequadas a minimizar a formacao de NOy, bem como reduzir a
instabilidade da chama provocada pela combustdo do hidrogénio, que participa com até
30 % da composi¢do volumétrica do gas de sintese. O gés de sintese deve ser diluido com
nitrogénio e aquecido para, posteriormente ser umidificado, em torno de 10%.
Modificagdes no compressor também sao requeridas para evitar a operagdo proxima da
linha de surge, por exemplo, a sangria do ar no ultimo estagio. Uma outra op¢ao ¢ modular

as guias dos sistemas de controle de vazdo de ar (IGVs) na entrada do compressor.
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4.6.2 Ciclos combinados integrados a gaseificadores de biomassa

De forma similar ao ciclo IGCC, grandes esfor¢cos académicos tem sido empregados
no desenvolvimento dos ciclos combinados que possam agregar gaseificadores de biomassa
— o ciclo BIG-GT, em inglés. Apresenta boas perspectivas pois tem potencial para elevar
substancialmente a eficiéncia de conversao energética da biomassa em eletricidade quando
comparada aos ciclos a vapor atualmente em operagao.

Estudos relacionados a tecnologia BIG-GT tém sido freqiientes em todo o mundo e
inimeros projetos de gaseificadores ja foram testados em diversas escalas. Entretanto,
somente uma unidade de gaseificacdo veio a operar de forma integrada a uma turbina a gas,
e por curto periodo de tempo (3600 horas). Esta unidade operou em 1995, em Varnamo,
na Suécia, gerando poténcia elétrica de 6 MW e 9 MW de poténcia térmica destinada ao
aquecimento distrital (CHP) (Consonni,1996).

Porém, foi descomissionada em 2000 por ndo conseguir rentabilidade suficiente
para cobrir os custos.(Walter,2007).

No Brasil, durante a década de 90, varios projetos foram previstos para demonstrar e
avaliar a gaseificagdo de residuos de madeira patrocinados pela CHESF e Shell, porém

nenhum projeto se concretizou segundo avaliagdo na literatura.
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Figura 4.19- Fluxograma basico de um sistema de gaseificacdo de biomassa.
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A biomassa em geral ¢ mais reativa do que o carvdo mineral, o que permite maiores
eficiéncias e temperaturas menores no processo de gaseificagao.

A seu favor, a biomassa possui uma pequena ou nenhuma quantidade de enxofre,
caracteristica oposta encontrada nos processos de gaseificagdo do carvao, onde este
contaminante gera grandes obsticulos a sua remocdo em razdo da operagdo em
temperaturas bem maiores que aquelas encontradas em gaseificadores de biomassa.
Resumidamente, segundo o diagrama da figura 4.19, o processo de gaseificacdo da
biomassa passa pela adequacdo do tamanho da particula, pré-secagem, seguida da
gaseificagdo, resfriamento e limpeza final do gas de sintese. Apods, deve ser comprimido
até o nivel de pressdo determinado pela relagdo de pressdo da turbina a gas, de tal forma
que possa ser injetado na camara de combustao. .

O gés de sintese obtido da gaseificacdo da biomassa ¢ classificado como de baixo
poder calorifico, algo em torno de 5 — 6 MJ/Nm’, contra 35-40 MJ/Nm® do gas natural.

Estudos investigativos iniciais indicavam que os ciclos BIG/GT, baseados na
gaseificagdo do bagago de cana, teriam restricoes de porte e de capacidade em razdo do
alto custo relativo de transporte da matéria prima (baixa densidade volumétrica e
energética®®). (Larson,1996)

Em termos operacionais, Consonni (1996) cita que had trés questdes a serem
consideradas na avaliacdo do uso do gas de sintese em uma turbina a gas aeroderivativa:
- a estabilidade de chama;
- a magnitude da perda de pressdo no sistema de injecao e,

- o limite do fluxo massico de ar e gases ao longo de toda a turbina.

3 Uma eventual planta de geragdo baseada no ciclo BIG —GT e destinada a consumir bagago de cana, devera
absorver o proprio residuo gerado no processo de fabricagdo do agucar e do etanol, se houver, bem como
daqueles provenientes da colheita nas suas imediagdes. A poténcia definida para o estudo baseou-se na
disponibilidade dos residuos encontrados em uma planta tipica de producdo de agucar e etanol: em torno de
1.300.000 toneladas/ano de cana processada. Hassuani et al. (2005). Segundo Larson (1996), os estudos
preliminares desenvolvidos indicavam plantas com escalas modestas, na faixa abaixo de 100 MW devido a
natureza das fontes de suprimento de residuos serem muito dispersas.
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A primeira questio refere-se ao enorme volume de gas® de sintese necessario para
prover a energia equivalente ao combustivel convencional. Quanto as turbinas a gas
industriais, gases combustiveis de baixo poder calorifico tem sido utilizados desde a
década de 50, periodo em que a Brown Boveri desenvolveu a tecnologia na camara de
combustio adequada a queimar gases provenientes de fornos sidertrgicos ( PCI em torno
de 3 a4 MJ/Nm®). Porém, nio hd experiéncia em operagio com modelos acroderivativos,
salvo estudos de desempenho de camaras de combustdo desenvolvidos pela GE,
especificamente os modelos LM 500 e LM 2500 PH (Neilson,1998).

Ja a segunda questdo refere-se ao impacto que a perda de pressdo associada a
injecdo de um enorme volume de combustivel pode provocar na eficiéncia. Algumas
pequenas modificagdes nas camaras de combustdo seriam necessarias nos modelos
aeroderivativos a acomodar tal incremento de volume de gases.

E a terceira questdo relata o aumento expressivo da vazdo massica de gases de
combustdo ao longo da turbina. Pressupde-se que a maioria das turbinas a gas opera em
condi¢des de choking e o aumento da vazao de gases de exaustao somente poderia ocorrer
se houver um aumento da relagdao de pressao. Outra forma de controlar a vazao de gases de
combustdo seria uma redugdo compulséria da vazdo do gas combustivel, com
consequéncias negativas a eficiéncia da turbina a gas.

E importante lembrar que o aumento da pressdo na entrada da turbina pode mover o

ponto de operacdo do compressor para uma regido de instabilidade rotacional (stall*’

)ea
solucdo seria “sangrar” o ar no ultimo estdgio de compressao (esta sangria pode alimentar
o processo de fluidizacdo do gaseificador). Algumas imposi¢des sdo relatadas, ainda por
Consonni (1996), na modelagem operacional da turbina LM 2500, que para se atingir a
temperatura de entrada na turbina de 1232 °C com gas de sintese, certamente o

compressor passaria a operar nas proximidades da zona de perda de sustentacdo (stall) e

% Um gas de sintese tipico oriundo de gaseificadores de biomassa apresenta elevado teor de nitrogénio
decorrente do insulflamento de ar. A composi¢cdo média de um gas de sintese obtido através da gaseificagdo
de bagaco de cana peletizado em leito fluidizado pode apresentar os seguintes percentuais em volume:

H, = 14.8%; CO=18.1%; C0O,=13.8%; CH4=3.2%; C,H;=0.7 ¢ N,=49% (Hassuani et al.,2005)

3% Instabilidade rotacional do compressor, ou rotating stall, segundo Walsh (2004), decorre quando o fluxo de
ar se separa da superficie de sucg¢do em razdo do aumento da relag@o de pressdo . Esta instabilidade se
propaga na forma de onda principalmente na dire¢do radial do fluxo de ar ao longo compressor em geral em
rotagdes proximas de 50 % da condicdo de projeto.
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inaceitaveis condigdes de instabilidade da chama estariam presentes. Assim, uma
alternativa para este modelo seria uma redu¢do da TET para 1100 °C - processo que ¢
conhecido como derating, e aumentar a relacao de pressao de 18.8 para 19.3.

A composicao quimica dos gases provenientes de gaseificadores de biomassa também
deve ser analisada, pois afeta diretamente a estabilidade da chama na camara de combustao.
Dentre os principais componentes: CO e CH4, com percentuais volumétricos de 20% e
2.5 %, respectivamente, ambos favorecem a estabilidade da chama, mas, em contrapartida,
uma alta percentagem de H, pode apresentar o risco do “engolimento” da mesma em
camaras de combustido especialmente projetadas a emitir baixos teores de NOy (dry-low
NOy). Este conceito de camara de combustdo permite o teto maximo de 5% de H; na sua
composi¢ao.

Comparando-se os dois tipos de turbinas a gas: aeroderivativa e industrial, a primeira
tem ligeira vantagem dada a sua maior eficiéncia em escalas menores, além de possibilitar
uma margem de operagdo mais ampla sem que ocorra a perda de sustentacdo do
compressor, decorrente da instabilidade ou oscilagdo de fluxo do ar na dire¢ao axial. Por
outro lado, o modelo industrial pode apresentar uma melhor tolerancia aos desvios
significativos das condi¢cdes de operacdo em relagdo aquelas de projeto, todavia em
detrimento da eficiéncia.

Um trabalho voltado exclusivamente a analisar possiveis estratégias de operacdo de
turbinas a gas com gases de baixo poder calorifico operando em um ciclo combinado ¢
apresentado por Rodrigues et a/.(2007). Do ponto de vista do desempenho da planta,
grandes penalidades s3o discutidas em fun¢do das possiveis estratégias de operagdo das
turbinas. A redugdo da temperatura dos gases de combustao — derating, é apresentada
como a pior estratégia para o ciclo combinado como um todo, pois implica numa redugao
da poténcia entre 20 e 30 %. Segundo os autores, a melhor estratégia seria redimensionar a
geometria do expansor da turbina, ou retrofiting, para acomodar uma maior vazao de gases
sem interferir na operacdo do compressor.

O potencial de uso de gases de baixo poder calorifico ¢ grande face a disponibilidade

do bagaco de cana no setor sucroenergético, porém ha de se buscar tecnologias que
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possibilitem uma reducdo dos investimentos envolvidos no processo de gaseificagdo,
imprescindivel a tornar o ciclo BIG/GT competitivo face o mercado de eletricidade atual.

Questoes técnicas, tais como o processo de limpeza do gas, deverao ser testadas para
efeitos de demonstracdo em longos periodos de operacdo. Mas, somente demonstrar a
tecnologia ndo serd suficiente para atrair investidores para este novo conceito, pois 0s
custos envolvidos sdo altos e as estimativas de eficiéncias sdo apresentados na literatura
com grande variagdo, o que gera incertezas. Encontram-se valores desde US$ 1,100 a US$
2,370 por kW instalado e eficiéncias térmicas entre 30 e 45 % , segundo Consonni (1996).

Ja Rhodes (2005) define em US$ 1.250 o custo do kW instalado e em torno de US$
59,00/ MWh da eletricidade gerada, baseada numa planta de 149 MW de poténcia elétrica.
O trabalho apresentado por Hassuani et al. (2005) considera o custo da instalagdo de uma
planta de 36 MW em US 76,12 milhdes,o que representa um custo relativo de US 2,110 o
kW instalado. Ja o custo do MW. h gerado pode variar em func¢do do porte, mas o estudo
deste autor indica em torno de US$ 55.00.

Walter (2007) sugere que o uso de gas de sintese em conjunto com o gas natural pode
ser uma solucdo viavel para romper as barreiras impostas decorrentes da adaptagdao e
operacdo das turbinas a géas. Este conceito, queima em conjunto gas natural-gés de sintese,
seria uma forma segura de aumentar o conhecimento tecnologico em longos periodos de
operacdo e reduzir os riscos dos investimentos envolvidos no sistema de gaseificagdo em
pequena escala. Na medida em que o conhecimento tecnoldgico fosse desenvolvido e
dependendo do custo do gas natural e da biomassa envolvida, um ciclo BIG/GT puro
poderia alcangar um razoavel nivel de viabilidade em relag@o as outras opcdes de geragao

de eletricidade.
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5 MODELAGEM DE OPERACAO NAS CONDICOES “FORA
DE PROJETO”

5.1 Introducao

A forma como as plantas de poténcia baseadas nos ciclos combinados respondem as
mudangas externas, as condi¢des ambientais e as variagdes de demanda ¢ de grande
importancia para avaliar a viabilidade técnica e econdmica, pois ¢ nesta condicdo que o
ciclo opera na maior parte do tempo.

O comportamento da operagdo de plantas de ciclo combinado difere entre si e
depende estritamente dos parametros estabelecidos no momento da defini¢cdo das condi¢des
de projeto. Avaliar o perfil de operagdo predominante ¢ importante para fins de
determinagdo da disponibilidade de poténcia e da viabilidade econdmica da planta.

Como no ciclo combinado os componentes possuem uma estreita interacao
termodinamica entre si, entender como a turbina a gas ira responder as variagcdes ambientais
e de carga ¢ de suma importancia. A variacdo de um Unico parametro operacional neste
componente interfere diretamente no desempenho do ciclo como um todo, sendo, assim, ¢
mais efetivo medir os seus valores globais do que dos componentes de forma individual. A
maxima eficiéncia obtida na turbina a gas ndo necessariamente ird configurar-se na maxima
eficiéncia do ciclo como um todo.

Os parametros operacionais considerados nas corre¢cdes do desempenho do ciclo
combinado sdo:

- acarga de poténcia da planta;

- a temperatura ambiente;

- a pressao atmosférica;

- a umidade relativa do ar;

- a temperatura da dgua de resfriamento, caso se adote o resfriamento direto( 4gua de rio ou

oceano) €
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- 0 tipo de combustivel e a qualidade do mesmo.

Outros fatores podem contribuir para afetar as condi¢cdes de operagdo, definidas no
projeto referéncia:
- freqliéncia da energia elétrica;
- fator de poténcia e

- extragdo de vapor do ciclo a vapor, se a planta configurar uma planta de cogeragao.

A modelagem do ciclo combinado neste trabalho consiste em trés sub-rotinas as quais
representam os trés principais componentes: a turbina a gas, a caldeira de recuperacdo e a
turbina a vapor. Todos serdo analisados conjuntamente em uma completa interagdo, pois a
variacdo de um Unico pardmetro na turbina a gas provoca significativas alteracdes nos

demais. Assim, as sub-rotinas configuram um modelo tnico de solugao.

O desenvolvimento da modelagem computacional de todo o conjunto baseia-se em
um sistema de equagdes algébricas nao lineares, as quais representam 0s parametros € as
relacdes termodindmicas de cada componente. A ferramenta adotada, o Engineering
Equation Solver —EES®, resolve o sistema de equagdes algébricas com a grande vantagem
de apresentar uma biblioteca de fungdes para calculos das propriedades termofisicas de
cada variavel. Segundo Klein (2000), a sua dindmica operacional automaticamente
identifica e agrupa as equacdes, o que permite a solugdo do sistema de forma simultanea.
Esta ¢ uma caracteristica que o difere dos demais programas de solucdo de equagdes
numéricas.

A convergéncia da solugdo para o conjunto de equagdes ¢ baseada nas estimativas de
intervalos das variaveis nao conhecidas e sdo definidas pelo proprio usuario. Portanto, a
logica empregada define uma relacdo direta entre as varidveis através da reducdo do seu
grau de liberdade.

O EES® usa uma variante do método de Newton para resolver o sistema de
equagdes € emprega a matriz Jacobiana para avaliar numericamente cada iteragdo. A

eficiéncia do método de solucdo e as propriedades de convergéncia sdo refinadas usando-
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se a técnica Tarjan, a qual desmembra o problema em pequenos blocos, considerados como

subsistemas.

5.2 A descricao do ciclo combinado a ser analisado

O desenvolvimento do sistema de equagdes que compde a simulagdo foi baseado em
uma turbina a gas de eixo Unico, modelo V84.3 A, comercialmente denominado de SGT6
4000F- Siemens. Varios autores t€ém publicado artigos que contemplam esta turbina em
razao da disponibilidade de dados de seu desempenho fora das condigdes de projeto. Trata-
se de uma turbina a géas industrial de porte médio/grande que vem sendo largamente
utilizada em ciclos combinados desde a década de 80, quando foi introduzido o modelo
V64.3, de 60 MW. O modelo V84.3A decorre basicamente do aumento da escala da V64.3.

Na caldeira de recuperagdo foi adotado um nivel de pressio somente. Segundo
Kehlhofer et al. (2009) ¢ uma configuracio que deve ser avaliada quanto ao seu
investimento em relagdo as demais configuragdes dada a tendéncia de elevacdo das
temperaturas dos gases de exaustdo das turbinas, caracteristicas que podem diminuir as
vantagens econdmicas dos modelos com multiplos niveis de pressao. Desta forma, a turbina
a vapor possui esta mesma configuragdo, sem reaquecimento obviamente. Nao ha qualquer
ponto de extragdo de vapor na turbina e todo o vapor de escape ¢ condensado em um
condensador a vacuo, com pressao variavel segundo as condi¢des atmosféricas.

O esquema do ciclo combinado a ser analisado ¢ demonstrado a seguir:
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Figura 5.1-Fluxograma do ciclo combinado a ser analisado com os principais pontos
identificados.

A 4gua que circula pelo condensador ¢ resfriada em uma torre de resfriamento aberta,
configuragdo na qual permite analisar o impacto que a temperatura ambiente ¢ a umidade
relativa do ar exercem sobre a poténcia liquida da turbina a vapor.

Todas as sub-rotinas de modelagem apresentam as equagdes que definem as
condi¢des de projeto bem como aquelas que representam as condi¢des fora de projeto.
Fatores de correcdo sao inseridos para determinar as novas condi¢des de operagao.

Resumidamente, o sistema de equacdes foi desenvolvido adotando-se modelos para
cada componente:

- turbina a gas, que utiliza a técnica de equiparagdo de parametros;

- caldeira de recuperagao, que utiliza o célculo de desempenho em relacdo a condigdo de
projeto;

- turbina a vapor, avaliado segundo o modelo de comportamento apresentado por
Schegliaeiv (1995) e

- condensador, com fatores de corre¢ao baseado no método do HEI para a nova condicao de
temperatura e vazao do vapor.

A interagdo termodinamica entre os componentes pode ser visto na figura a seguir.
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Figura 5.2-Interacdo termodinamica para fins de modelagem do ciclo combinado.

5.3 Modelagem da turbina a gas

A previsdo da variagdo do desempenho de uma turbina a gis ao longo de uma
completa faixa de operagdo de rotacao e poténcia ¢ importante tanto do lado da aplicagao
pratica como do ponto de vista de pesquisa.

O balanceamento dos seus principais componentes: compressor, camara de
combustdo e turbina pode ser obtido através do estabelecimento de uma equiparagdo e
interacdo termodindmica entre os mesmos. Esta forma de balanceamento ¢ conhecida
como técnica de equiparagao de parametros, em inglés, Matching Technique. O problema
esta em encontrar os pontos de operagdo correspondentes quando a turbina a gas estiver
operando fora das condi¢des de projeto para cada rotagdo, ou em equilibrium, como ¢
freqiientemente referenciado.

Os pontos em equilibrium de uma série de rotacdes podem ser plotados no mapa do
compressor e conectados entre si de tal forma que configurem um diagrama de operacgao,
lembrando que o mesmo pode possuir diferentes formas de acordo com o tipo de turbina e

carga.
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O diagrama de operagdo também mostra a proximidade da linha de operacdo com a
linha de surge. Se a linha de operagdo interpuser-se a linha de surge, a turbina a gas nao
serd capaz de ser conduzida a plena rotagcdo sem recorrer a artificios de controle.

Este diagrama de operagdo tem a importancia de mostrar a regido de eficiéncia mais
apropriada a operagao do compressor.

Assim, com a técnica de equiparagdo ¢ possivel prever os efeitos nocivos as
eficiéncias térmicas decorrentes das variagdes da temperatura ambiente, pois as turbinas a
gas podem ser instaladas em locais com temperaturas desde -60 °C no Artico, como até
+ 50 °C. A pressdo atmosférica, determinada pela altitude, também afeta drasticamente o
desempenho do compressor, pois menores densidades do ar implicam em uma menor
vazao massica. A operagdo em carga parcial também afeta os parametros de operacdo em
relacdo as condic¢des de projeto e sera analisada.

Todas as defini¢cdes e calculos de operagdo “fora de projeto” dependem que as
condigdes essenciais: compatibilidade de fluxo massico, balanco de energia (poténcia) e

velocidade rotacional, entre o compressor € a turbina, sejam satisfeitas.

Combustivel
¥ R
@) A
\..\:' Camara de //
combustio

— ®
|~ T~

Compressor Turhina

Figura 5.3-Componentes principais de uma turbina a gas de eixo unico.
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Considerando-se uma turbina a gas de eixo unico, empregada na geragdo de energia
elétrica, e segundo a figura 5.2, a equiparagdo de cada componente deve atender as
seguintes condicoes:

1 - a velocidade rotacional (N) do eixo do compressor ¢ igual a do eixo da turbina

=N, =N (5.1)

compr turb
i1 — o fluxo massico de gés, que flui na turbina, ¢ a soma dos fluxos massicos do ar e do

combustivel :
m3 = mZ + mcomb (52)

1ii- assume-se que a perda de pressdao na camara de combustdo seja um percentual da
pressdo de descarga do compressor, identificada como &.. Neste trabalho, adota-se uma

perda de 4 % da pressdo de descarga do compressor.
p=q,.P (53)

v —assume-se que a perda de pressao na entrada do compressor,&. , decorrente de filtros e
dutos seja de aproximadamente 1,5 kPa. Na saida, adota-se uma contrapressdo decorrente
da perda de carga dos gases ao longo da caldeira de 2,5 kPa. As demais perdas estdo

relacionadas a poténcia, e estdo descritas na Tabela 5.1.
v- parte da poténcia gerada pela turbina ¢ consumida pelo compressor, sendo o restante, a

poténcia liquida da turbina a gas.

5.3.1 Operacio da turbina a gas fora das condicdes de projeto (off- design)

As caracteristicas construtivas de uma dada planta de poténcia sdo definidas no
momento da sua concep¢do como condicdo “de projeto”. Qualquer outra condi¢do de
operacdo, que difere daquela determinada em projeto, altera o comportamento das

variaveis envolvidas entre os dois componentes principais: compressor € turbina.
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Os novos parametros: relagdo de pressdo, fluxo massico de ar e de gases, eficiéncia e
velocidade rotacional precisam ser determinados para calcular a nova capacidade da
turbina a gas.

Entender a dindmica operacional de uma turbina a géas exige a compreensao da forma
como sdo apresentados os pardmetros nos mapas, tanto do compressor como da turbina.

O mapa de operagdo do compressor ¢ convenientemente apresentado com as linhas
de eficiéncia ao longo das linhas de rotagdes constantes, plotadas em func¢ao do fluxo

massico e da relacao de pressao.

P4
P2 nc ///f

Contornos de eficiéncia ‘S'/-I.j
constante do compressor :‘ i

aumentando

Q
1= /f 3 =cte
» ) }\/ T
© eixo livre i I
=3 g i “ e o
® linha de surge 7 eixo unico
i~ (oscilagdo) \\ ,‘]
= gl »
'S 7 P P T
L] — A
E fﬂ_f’},/
S
) -
A\

fluxo massico corrigido MY Toi/Pos

Figura 5.4 - Mapa de um compressor axial em funcdo do fluxo massico e da relagdo de
pressao.

Na pratica, segundo Saravanamuttoo et al. (1996), as turbinas ndo apresentam
variacoes significativas no fluxo adimensional em relagdo a rotacdo adimensional € na
maioria dos casos a operagdo da turbina € severamente restrita as condi¢des de escoamento

nos bocais, que determinam como os gases irao se expandir.
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Figura 5.5- Mapa da turbina em fungdo da relagdo de expansdo e vazdo massica corrigida
relativa a condi¢ao de projeto.

Nesta condi¢do, a vazao ¢ considerada como “estrangulada”, ou choked em inglés, e
a relacdo de pressdao tende a aumentar devido ao aumento da pressdo de descarga no
compressor. A condi¢do de estrangulamento representa o ponto onde qualquer que seja a
alteracdo na temperatura dos gases na camara de combustdo, a vazao madssica corrigida,

VI, o . N .
m P > serd maxima, ou seja, este parametro ¢ admitido como constante acima deste
03

mY © p = cte

03

ponto:

A obtencdo do ponto de operacdo de equilibrium deve considerar a compatibilidade
de parametros adimensionais entre todos os componentes. A sua solugdo requer um
procedimento iterativo para obtencdo do ponto de operacdo em que ocorre a equiparagdo
de todos os parametros, ou seja, a rotacdo e os balancos de massa e energia devem ser

satisfeitos.
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Estando o compressor e a turbina acoplados por um eixo comum, a compatibilidade
das rotacdes adimensionais entre estes dois componentes requer que a expressdo seja

satisfeita:

T

N _ N L
1, 1T, oY

Nesta expressdo ¢ possivel identificar como a temperatura dos gases na camara de

combustdo,To3 , pode influenciar na operagdo do compressor. Portanto, o regime de
operacdo do compressor estd condicionado as condi¢des encontradas na camara de
combustdo. Assim, a compatibilidade de fluxo massico entre o compressor e a turbina ¢é

expressa pela equagao:

m:mlﬁp01 poz T03 m3

m3
pO} pOl p02 p03 TOl ml

(5.5)

A relacdo de pressdo entre os pontos 2 e 3 refere-se a perda de pressdo na camara de
combustao.

O balango de energia na camara de combustao ¢ dado por:
mcombPC] + mzhz = mahs (5.6)

Onde, h;, a entalpia dos gases de combustdo, ¢ obtida segundo as fracdes molares de
cada componente:

A determinacao do ponto de equilibrium tem seu ponto chave na determinacdo da
temperatura dos gases de combustdao a saida da camara, de tal forma que os parametros

N

operacionais sejam equiparados. Com os valores de /T e a relacdo de expansdao na
03

P

turbina, D’ ambos obtidos no mapa, a queda de temperatura ao longo da turbina pode
04

ser encontrada pela expressao:
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A]-;)34 - 77turbT 1_ s (57)

03 p %
Pos J

A poténcia mecanica produzida pela turbina correspondente ao ponto de operagdo

fica:
Wturb =m CpgasesA]-(')M (58)
De forma similar, o aumento da temperatura do ar ao longo do compressor:
71
e
AT = ]—;)1 Py —1
012 59
ncompr p()l ( )
E, estando as equacdes 5.4 e 5.5 vinculadas entre si pela relagdo de temperaturas
T

03 r r . ~ ~
T € possivel determinar o ponto de operagéo para a rotagdo dada.
01

A poténcia consumida pelo processo de compressao ¢ dada pela simplificagdo da

Primeira Lei:

W:ompr - nentradam CparA]—(;IZ (510)

Finalmente, a poténcia liquida gerada pela turbina ¢ dada por :

w,=w.,-W (5.11)

lig turb compr

E importante ressaltar que na determinacio da poténcia consumida pelo compressor
devem ser consideradas a variacdo de pressao do fluxo de ar decorrente dos filtros na
entrada, dutos de escoamento e mancalizagdo. Tais perdas ndo sdo consideradas nas
poténcias apresentadas pelos fabricantes, porém sdo evidenciadas na modelagem deste

trabalho. Da mesma forma para a turbina, onde as perdas associadas ao escoamento em
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dutos de saida, mecénicas (mancais e outros componentes) e do gerador elétrico, também
sdo consideradas.
O processo descrito pode ser representado pelo diagrama de blocos a seguir, que

identifica as relagdes entre os trés componentes:

P,-P

01 04
m a T01 PU1 N comp

Compressor

T, P,

A 4 A 4

comb

— || Camara comb.

A

T03 P03

> Turbina
mg=ma+mcomb

Wcompr Wturb T04

y y

Compatibilidade de fluxo e poténcia

]

Figura 5.6-Diagrama de fluxo de informacdes em uma solucdo para determinar o ponto de
equilibrium de uma turbina a gas.

Portanto, num procedimento de calculo para obter o ponto de equilibrium devem ser
especificadas as condi¢des de entrada: a rotagdo, a relagdo de pressdo, o fluxo de ar méssico
e a eficiéncia do compressor, obtidos do mapa do compressor e da condicdo ambiente.

Na camara de combustdo determina-se qual a vazao massica de combustivel que
atenda a equiparagdo de parametros entre o compressor ¢ a turbina.

E, finalmente, no bloco da turbina, com a eficiéncia obtida do mapa e sabendo-se a
pressdo e temperatura de entrada, as condi¢des de descarga, Pos € Tos podem ser
determinadas.

O equacionamento de uma turbina a gas pode diferir quanto aos seus arranjos

construtivos:
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- se a turbina a gas for de eixo uUnico e dedicada a geracdo de eletricidade, configuracao
em que o compressor ¢ turbina estdo acoplados mecanicamente, a rotagdo deve ser
controlada pela injecao de combustivel e deve ser compativel com a freqiiéncia da energia
elétrica gerada;

- no caso das turbinas a gas de eixo livre, o conjunto composto pelo compressor, camara de
combustdo e turbina de alta pressdo forma o gerador de gases, cuja fungdo ¢ fornecer um
fluxo de gases quentes de forma continua, com pressao e temperatura adequadas a expansao

numa turbina de baixa pressao (turbina de poténcia).

Combustivel

N '
@1 O @ 1e | RPM 7é RPM,
\g_ Camara de // __,.;-/

combustio

—— ——®

| RP My "~ ~—— RPM,

Compressor Turhina de
alta pressao

Turbina de
poténcia

Figura 5.7-Arranjo esquematico de uma turbina a gas de eixo livre.

Neste arranjo a rotagdo da turbina de poténcia estard condicionada a necessidade da
carga e, sendo um gerador elétrico, terd uma rotacdo constante, compativel com a
freqiiéncia (50 ou 60 Hz) da rede. O gerador de gases terda um regime de rotagdo
independente da turbina de poténcia, porém mantém as consideracdes de rotagao e fluxo da
turbina a géas de eixo Unico. O balango de energia ¢ dado pela simples equiparacdo entre a
poténcia consumida pelo compressor com a poténcia gerada pela turbina de alta pressdo,

W, €xpressado pela equacao:

mep. AT ZMCpWAT (5.12)

gases 034 012
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A determinacdo das condi¢des de operacdo entre a turbina de alta pressdo e a de
poténcia ¢ obtida estabelecendo-se a compatibilidade de fluxos massicos, da relagdo de
pressao e as relagdes de temperatura entre ambos. Desconsideram-se as rotagdes corrigidas,
pois ndo ha uma relagdo mecanica entre as mesmas. Admite-se que a turbina de alta
pressdo ird operar na condi¢do de chocking em qualquer situacao.

Portanto, a compatibilidade de fluxos ¢ dada por:

m, \/To4 . m, To3 P T04 — cte
- - 5.13
p04 p03 p04 TO3 ( )
Lo _ [y Alw | ar, |, __1
Onde: T03 To3 e T 7. » %
p04

A relagao de pressdo correspondente ao longo da turbina de poténcia pode ser
estabelecida considerando-se todas as demais relagdoes de pressao e envolvem todos os

componentes:

p04:p02 p03 p04
P, Py Pyp Py

Com o valor encontrado da relagdo de pressao na turbina de poténcia, pos/pa, 0 valor

(5.14)

T
do fluxo massico corrigido, /7 b P pode ser obtido do mapa da turbina de poténcia
04

desde que seja equiparado ao valor obtido da equagdo 5.12. E um processo iterativo tipico,
onde o valor admitido para a compatibilidade de fluxo deve ser repetido até a sua
convergéncia, ou seja, que a compatibilidade de fluxo (de gases) entre o gerador de gases

e a turbina de poténcia seja atendida.
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N
Portanto, para cada linha de rotacdo corrigida, /T , ho mapa do compressor

01

havera somente um ponto que atenda tanto a poténcia necessaria a acionar o gerador de
gases como o fluxo compativel com a turbina de poténcia.

Tendo estes pontos calculados para cada linha de rotagdo, e os mesmos unificados
entre si, configura-se, assim, a linha de operagdo em equilibrium do gerador de gases que
pode ser demonstrada pela linha vermelha da figura 5.3.

A apresentagdo da modelagem da turbina a gas de eixo livre neste trabalho tem
carater meramente informativo e tem o estrito propdsito de identificar as diferencas entre
ambos os arranjos construtivos. Nao serd, portanto, contemplado qualquer detalhamento a

respeito.

5.3.2 Representacio dos mapas do compressor e da turbina na simulacio
desenvolvida

A simulacdo da operagdo de uma turbina a gas, abrangendo todos os seus parametros,
ndo pode ser desenvolvida sem os mapas do compressor e da turbina. Alguns fabricantes
disponibilizam somente &bacos que representam fatores de corre¢do para as diversas
condi¢des atmosféricas (altitude, pressao, umidade relativa e temperatura) e de carga. Nao ¢

usual encontrar os mapas de caracteristicas, como sao chamados.

Compressor

Numa simulagdo matemadtica, os dados obtidos do formato padrio do mapa do

compressor nao podem ser usados diretamente no calculo de desempenho por duas razoes:
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N

-0S mapas possuem segmentos verticais para valores de rotacdo corrigida, | T 08 quais
01

ndo permitem determinar a relagdo de pressdo para um dado fluxo massico corrigido,

-

P

01

N

-em baixas rotagdes corrigidas, /T , para uma dada relacdo de pressdo podera haver
01

T

p-__,./p1 |

dois valores de P -
0

1

-—

— @

e ﬁwg

l

I‘I1'-.|'T1

Py

Figura 5.8-O problema de leitura de um mapa de compressor axial.

Uma solugdo para contornar este problema ¢ apresentada por Kurzke (1996), obtida
através da introdugao de coordenadas auxiliares, as quais sao constituidas pela interse¢ao
de linhas imaginarias com os parametros disponiveis sobre o mapa. Tais coordenadas ndo
possuem qualquer significado fisico e podem ser arbitrariamente distribuidas. Sao

preferencialmente parabodlicas e eqiiidistantes entre si ao longo das linhas de rotagdo

N

constante, .
VT,
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Tais linhas denominadas pelo autor como linhas beta (), criam uma rede de pontos
sobre o mapa, tornando, assim, possivel “ler” os parametros de modo automatizado.
Valores intermedidrios de fluxo massico corrigido e relacdo de pressdo e eficiéncia, entre
dois valores subseqiientes de beta e rotagdo corrigida, sdo obtidos através de uma
interpolagdo linear bidimensional. Quanto maior o numero de linhas, maior serd a

acuracidade durante o processo de interpolagdo entre dois pontos.

le/P1 I

Figura 5.9- Demonstracao de uma rede de linhas beta sobre o mapa do compressor.
Fonte: Kurzke (1996).

Portanto, com o mapa de coordenadas ¢ possivel estabelecer uma relagdo matematica
entre o fluxo massico, a rotagdo, a eficiéncia isentropica através das linhas beta. Sendo
uma confronta¢do bidimensional com a coordenada beta em comum, a vazao massica ¢ a

rotagdo podem ser determinadas:

M g o
1 s s = 5.15
. T (5.15)
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A eficiéncia isentropica e rotacao:

S\ Mo s B ﬁ

N

(5.16)

E, finalmente, contemplando a rela¢do de pressdo, rotagdo e linhas beta:

N

f;p02’ﬁ,

01

=0

JT,

(5.17)

Com as relacdes estabelecidas torna-se possivel, entdo, a criacdo de tabelas de

parametrizacdo de dados que representam todas as caracteristicas tanto do compressor

como da turbina. Sendo especificado um valor de qualquer parametro relacionado com a

linha beta, o programa ird determinar os outros dois (parametros), representados na tabela

de parametrizagdo com o seguinte formato:

Linha beta (B)

v

B1 B2 B3 p4 Bi

o
% (NVTO1)1
e (NNTO1)2 Parametro de fluxo
= massico corrigido
o (NNTO1)3
s |-
E | [(NvTO1)a >
E v

(NVTO1)i

Figura 5.10-Representacdo dos parametros:
corrigida, em fun¢do das linhas beta.

fluxo madssico corrigido versus rotagdo
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Figura 5.11-Representagao dos parametros: relacao de pressdo versus rotagdo corrigida, em
funcdo das linhas beta.

Linha beta (B) >
p1 p2 B3 p4 pi

o

% (NVTO1)1

° Parametro de

:, (NTO1)2 eficiéncia do

©

o (NNTO01)3 compressor

g |-

& | [(NVrons >

gV

(NNTOD)i

Figura 5.12-Representagdo dos parametros: eficiéncia do compressor versus rotacdo
corrigida, em fun¢do das linhas beta.

Turbina

Assim como para os compressores, também ha uma série de tipos de formatos de
mapas de parametros de turbinas. Neste componente, porém, o desenvolvimento dos
programas de calculos de desempenho ndo se depara com os problemas de leitura de
parametros em determinadas regides de operagao. Com a rotagdo corrigida e a relacao de
pressao ¢ possivel obter tanto a eficiéncia como o fluxo massico corrigido. Desta forma, ¢
conveniente usar o conceito de coordenadas auxiliares, i.e., linhas beta, por que na regido

de baixa rotacdo as linhas de eficiéncia apresentam faixas muito estreitas entre si, o que
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impede um bom nivel de precisdo nos célculos. A sugestdo de Kurzke (1996) ¢ que para
relacdes de pressdes baixas em fun¢do da rotacdo, esta também baixa, um maior nimero de
dados pode ser obtido. Entretanto, para relacdes de pressao baixas e estando relacionadas a

rotacdes mais elevadas, ndo se faz necessario conforme visto na figura 5.13.

¥ 1,01
17
b 1,00
S | 0.98 1.05
2 1 097 / /
i)
£ 09! ' 095 ,
=09 | ) Z
s ] 0.87
S o8
§or] / y
g 0.7 0,76 g
'-E 064 043y 9 //
2 5] / L{:j/é;
= 0, 1 / : é?%%f
0.4 - //ﬂﬁ%
; //// W e, e 1.10
! / f’gﬁf’ééﬁ# 0.90 1,00 '
o /‘a—fﬁgg_ﬁoﬁu 0.70 080 Y-
0.10 0.20 0.30 040 050 ™ '

Rotacdao corrigida relativa a condicao de projeto

Figura 5.13-Mapa tipico de uma turbina com as linhas de eficiéncia isentropica em funcdo
do fluxo massico corrigido e relagdo de pressao.

O formato do mapa da turbina ¢ comumente apresentado em fung¢do da rotacdo
corrigida em funcdo da relacdo de pressdo. Se apresentado em funcdo da vazao massica
corrigida em fungdo da relagdo de pressdo, conforme formato do mapa do compressor,
pode se encontrar os mesmos problemas de leitura. Isto se deve a fato de que na regido
proxima da condicao de projeto as linhas de rotacdo ficam muito proximas entre si, se

interpondo as vezes e, obviamente, as linhas de eficiéncia constante ndo podem ser lidas.
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5.3.3 Estratégias de operacio de turbinas a gas em cargas parciais

Quando as turbinas a gas sdo aplicadas na geragcdo de eletricidade, a rotagdo no
gerador elétrico deve ser mantida sempre constante. Nas turbinas de eixo livre, o gerador de
gases pode variar sua rotacdo e a turbina de poténcia, que aciona o gerador elétrico, deve
girar a uma rotagao constante de acordo com freqiiéncia exigida, 3000/3600 rpm, 50/60 Hz,
respectivamente. Nas turbinas de eixo unico todos os componentes estdo acoplados
mecanicamente a um eixo comum e, assim, a rotacdo deve ser constante em qualquer
regime de operagao.

A manutencao da rotagdo constante deste tipo de turbina pode apresentar duas
formas:

- o controle da taxa de fluxo de combustivel que entra na cdmara de combustdo, forma
mais simples e que nao envolve qualquer modulagdo da vazao de ar.

- modulagdo da taxa de fluxo de ar através de mecanismos que limita a sua entrada no
compressor. Sao denominados de guias de entrada varidveis, ou IGVs em inglés.. Nesta
forma de operagdo o objetivo ¢ modular a temperatura dos gases na camara de combustio
em func¢do da temperatura desejada na saida da turbina a gas. Tem o proposito de melhorar

a taxa de recuperacao de calor na caldeira em cargas parciais.

1‘1 1) L) L ' L] L] T | Ll L) L] I L L] L] I T L] L)
Temperatura dos
1.0 gases de exaustdo u ., sEmAmn .'_' '.
7] \ . Vd - "./.—’.‘.
g 0.9 - ’ ’ ’_ * -
= Fluxo de _Jid
T exaustao
g 08 |- u ’. ,Temp.dos gases 1
$ ¢ na cam. de comb, <
;6 0.7 Y. amhy -
O
>
0.6 relacdo de pressdo =
0_5 [ N TUNNY NUNNY TN T WU SUNNY TN RN S T
0.0 0.2 0.4 06 0.8 1.0

Poténcia relativa

Figura 5.14-Os parametros de desempenho de uma turbina a gas V64.3, da Siemens, em
cargas parciais.
Fonte: Kim (2004).
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Além das guias de entrada varidveis, algumas turbinas podem apresentar estatores
com posicionamento variavel (VSV, em inglés) nos primeiros estdgios do compressor.
Com este recurso ¢ possivel uma modulag¢do mais ampla do fluxo de ar e pode chegar a até
50 % da carga, contra 20 % se houvesse somente a modulagao na entrada do compressor.

Portanto, a modulagdo do fluxo de ar no compressor tem como recurso pratico
manter tanto a temperatura dos gases na camara de combustdo como da temperatura dos
gases de exaustdo mais altas possiveis.  Isto permite uma maior eficiéncia ao ciclo

combinado operando em regime de cargas parciais.

Segundo Kim (2004) alguns fabricantes adotam os seguintes controles da taxa de
fluxo de ar:
- controles amplos, adotando-se tanto o IGV como o VSV, e temperatura dos gases de
exaustao constante;
- controles estreitos, adotando-se somente o IGV como meio de estrangulamento da vazao

de ar. A temperatura dos gases na cdmara de combustdo ¢ mantida constante.

Somente a primeira situagdo serd analisada neste trabalho.

Uma alternativa ao uso do controle de vazao de ar ¢ feita pela “sangria” do ar
comprimido a saida do compressor. A escolha entre as guias mdveis € um sistema de
sangria ¢ complexa. Em termos de custo, este ultimo ¢ mais barato em termos de
desenvolvimento e instalagdo. Entretanto, segundo Walsh (2004), isto implica em uma
perda decorrente do ndo aproveitamento do ar comprimido, que pode representar até 25 %
da poténcia liquida da turbina a gis. A sangria de ar comprimido também ¢ usada em
estagios intermedidrios do compressor a fim de evitar a operagdo proxima da linha de surge.

Com base ainda nas indicagcdes de Walsh (2004), a variagdo do angulo de entrada
do ar resulta na modificacio do comportamento fluidodindmico do compressor e,

portanto, das curvas caracteristicas, de acordo com a figura 5.15.
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Figura 5.15-Efeito das guias de entrada variavel nos compressores axiais.
Fonte: adaptado de Walsh (2004).

Em baixas rotagdes, as linhas (de rotagdo) movem-se aproximadamente num plano
horizontal e a linha de surge tende a esquerda. Em altas rotagdes, as guias moveis fazem
com que as linhas (de rotagdo) se movam para um plano inferior, a esquerda, com
alteracdes na relagdo de pressdo e fluxo massico de ar, conforme demonstrado na figura
5.15.

E importante notar que a linha de equilibrium, ou de operagdo, ndo se altera,

mantendo-se a mesma relagdo entre a relagdo de pressao e o fluxo massico.

A estimativa do comportamento do compressor sob atuagdo das guias moéveis de

entrada e das guias moveis dos estatores pode ser representada pelas expressoes:

m\T,  (myT,
R

(5.18)
1 proj
P2 _ b P2
P P (5.19)
proj
nisoentr = C(nisoentr )proj (520)
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Onde, os indices a, b e ¢ expressam a correcdo dos pardmetros em fun¢do do
posicionamento das guias moveis. O indice proj representa a abertura maxima das guias

de entrada e dos estatores segundo a condicao de projeto.

5.3.4 O equacionamento da turbina a gas

A modelagem da turbina a gas, considerada neste trabalho, ¢ desenvolvida através
das equagdes de balango de energia, de massa e dos parametros de cada componente,
formando um conjunto de equagdes algébricas. Nao importa qual seja a carga, a rotagao
nominal, N, serd sempre constante.

O modelo representa o mapa de caracteristicas do compressor KV84.3, que compde a
turbina a gas V84.3A. O mapa do compressor foi obtido segundo os parametros relativos
obtidos na biblioteca de curvas do Gatecycle (2010), com a faixa de abrangéncia
operacional de rotagdo corrigida segundo as condi¢des ambientais admissiveis a turbina,
entre 81 e 107 % da condicdo de projeto.

O desenvolvimento do equacionamento da simula¢do requer a adocdo de alguns
ajustes pertinentes as perdas mecanicas, do gerador elétrico e, principalmente, da taxa de
ar comprimido necessario a atender as necessidades do sistema de resfriamento. Esta
ultima pode ser considerada como uma tarefa complexa, pois sdo informacdes raramente
fornecidas pelos fabricantes. Ja as perdas nos componentes mecanicos e elétricos sdo
consideradas similares entre as diversas turbinas a gas e sdo contemplados na tabela a

seguir.
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Tabela 5.1 Parametros de projeto da turbina a gas V84.3, 60 Hz, Siemens.

Poténcia nominal 153 MW
Rotacgdo 3600 RPM
Fluxo massico de ar nominal na saida do compressor 433 kg/s
Relagdo de pressao 16.3
Eficiéncia na condi¢ao ISO 36,1 %

Temperatura dos gases de combustdo na entrada na turbina ~1170 °C (1443 K)
(TET)*’

Temperatura dos gases de exaustio na turbina (TST)*® 550 °C

Vazdo percentual de ar destinada ao resfriamento das

palhetas (*) % sobre a vazio total de descarga do compressor > 12 %

Eficiéncia nominal isoentropica do compressor(*) 75 %

Eficiéncia nominal isoentropica da turbina (*) 82 %

Perda de pressdo na cdmara de combustdo (*) 4 %

Eficiéncia da combustio (*) 99 %

Perdas na entrada em % da poténcia total(*) Duto 2%
Filtro de ar -2 %

Perdas na saida em % da poténcia total (*) Engrenamento- 1,5%
Auxiliares -5%
Gerador 2%
Duto de saida -2 %

Taxa de calor (Heat rate) 9450 BTU/kWh

Perda de pressdo na entrada (mmca) 100 mmca /1 kPa

Perda de pressao na descarga (mmca) 300 mmca /3 kPa

Controle de fluxo de ar na entrada do compressor 04 conjuntos de guias

moveis nos primeiros 04
estagios. (IGV /VSV)

PCI do combustivel Gas natural, 50.000
kJ/kg.

(*) admitido.

37 Em temperaturas do ar ambiente abaixo de 15 °C, a temperatura maxima admitida considerada ¢ de 1443
K (1170 °C).

¥ Admite-se que a TST sofre uma ligeira variagdo nas condi¢des de operacao fora de projeto na ordem de
1% na faixa compreendida da temperatura do ar ambiente, entre o ¢ 35 C .

3% Comparativos :Polyzakys (2007)- 25 %; Saravanamutto (1996) 6,5 %.
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A determinacdo da temperatura dos gases de combustdo na entrada da primeira
fileira de bocais da zona de expansdo foi determinada com respeito a relagdo de pressao, a
vazdo de ar massico e a poténcia elétrica liquida, segundo os dados fornecidos pelo
fabricante. A perda decorrente do gerador elétrico foi considerada constante, embora possa

variar em fungdo da carga a ser despachada.

p?/p & N
1 linhas de T;; constante

TI]I

1 relagio de pressio
T de projeto

Figura 5.16- A equiparacao de parametros para determinar o ponto de operacao de projeto
da turbina a gas V84.3 A.

A norma ISO 2314, de 2009, que compreende o escopo de avaliagdo de desempenho
de turbinas a gas e testes de aceitacdo, define a TET como a temperatura média
equivalente da mistura entre o fluxo de gases provenientes da camara de combustiao e o
fluxo de ar de resfriamento.

O combustivel foi assumido como metano puro ¢ o modelo de combustdo adotado
baseia-se em Van Wylen (1976), que considera a combustdo completa sem dissociagao.
Os produtos da combustdo sdo calculados tendo como base a relagao ar/combustivel com
temperatura de chama adiabatica na camara de combustao.

O mapa do compressor ¢ apresentado na sua forma adimensionalizada, sendo que a
relacdo de pressdo, o fluxo massico corrigido, a eficiéncia isentrdpica e a rotacdo corrigida

sdo apresentados nas condigdes de projeto, identificados como 1 no mapa.
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Esta abordagem possibilita o uso do mapa deste compressor para outros modelos,

desde que escalaveis entre si € com 0 mesmo comportamento fluidodindmico.
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Figura 5.17-Mapa de parametros do compressor KV 84.3 adimensionalizados.
Fonte: adaptado segundo dados numéricos obtidos no Gatecycle (2010)

A modelagem da operagdo em cargas parciais foi elaborada segundo as defini¢des do
comportamento da relacdo de pressao, fluxo méssico corrigido e eficiéncia, e sao dadas por
Walsh (2004). Outras definicdes foram adotadas, entre elas o comportamento do

compressor em cargas parciais obtidas do mapa apresentado por Maghon et al.(1993).
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Figura 5.18-A operagdo da turbina

entrada variaveis.
Fonte: Maghon et al. (1993)
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Sabendo-se do comportamento do fluxo méssico de gases e da relagdo de pressao em

funcdo da variacdo de carga, as linhas de rotagdo podem apresentar o seguinte

comportamento conforme o grau de abertura do conjunto IGV ¢ VSV.

1,6

1,5

14
13

12

1,14

Yo,

0,9 1

0,8

0,7 1

RP relativa

0,6

0,5

0,41

| IGV e VSV totalmente abertos|

03

IGV e VSV totalmente fechados|

0,2

1,00

1,00

0,1

0,5

0,6

08 0,9 1
Fluxo massico corrigido relativo

0,7

Figura 5.19-Comportamento estimado das linhas de rotagdo em fun¢do da operacdo do
conjunto IGV e VSV segundo a figura 5.17.
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Em relagdo a eficiéncia isentropica foi adotado o comportamento similar a turbina
V64.3 segundo estudos de desempenho da turbina V64.3 em regime transiente, apresentado

por Chacartegui et al. (2011).
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Figura 5.20-Desempenho em regime transiente de uma turbina V64.3, da partida a 108%
da carga .
Fonte: Chacartegui et al (2011).

O modelo dindmico da avaliacdo do desempenho da turbina a gis ¢ baseado no

regime de carga a ser gerada e tem duas hipdteses de controle:

- do fluxo massico de ar, através do sistema IGV. A modulagdo do fluxo de ar pode ser
simulada com o auxilio do modelo matematico simplificado para abertura e fechamento
do angulo dos IGVs;

- controle de injecdo de combustivel, considerando que a temperatura dos gases de exaustao

da turbina deve ser mantida constante na faixa compreendida entre 50 e 100 % da carga.
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Na primeira parte da redugdo de carga, compreendida entre 50 e 100 %, um valor ¢é
atribuido para o angulo de abertura do IGV e a temperatura de saida dos gases da turbina ¢
mantida constante, ou seja, ¢ uma varidvel controlada neste modelo  adotado.
Complementando, ressalta-se que todas as propriedades termodinamicas do ar e dos gases
de combustdo sdo calculadas considerando-se a variagdo da temperatura média entre os
dois pontos analisados.

Os dados para obten¢ao das propriedades termodinamicas das espécies CO,, Oy, Ny €
CHs sao obtidos da biblioteca disponivel no EES®, através da informagdo uma unica
propriedade independente. As propriedades sdo baseadas nos valores de referéncia de:
Bonnie J. McBride, Michael J. Zehe, and Sanford Gordon "NASA Glenn Coefficients for
CalculatingThermodynamic Properties of Individual Species"NASA/TP-2002-211556, Sept.
2002.

Da 4gua, em todos os seus estados, o EES® adota as correlagdes das propriedades
termodinamicas de Harr, Gallagher, and Kell, NBS/NRC Steam Tables, Hemisphere
Publishing Co., 1984, validas até a pressdao de 815 bar e sua determinagdo requer duas
propriedades independentes. Os valores de entalpia e entropia sdo referidos a 0 para o
liquido saturado a 0 °C . A entalpia da agua gerada na combustdo ¢ baseada na
correlagcdo do calor especifico a pressdo constante, na faixa entre 250 K até 3500 K, do
livro Fundamentos da Termodinamica Classica, 3* edi¢dao, 1986. O estado de referéncia
para a entalpia especifica ¢ baseada na entalpia de formagdo relativa aos elementos (-
241,815 kJ/kmol) a 25 °C . O estado referéncia para a entropia especifica ¢ baseado na

Terceira Lei da Termodinamica (zero absoluto).

5.4 O equacionamento da caldeira de recuperacio

As equagdes basicas para a simulagao da caldeira de recuperagdo de um ciclo com
um nivel de pressao sao apresentadas na forma de balancos de energia, de massa, fatores

de correcao termodinamicos e de transferéncia de calor.
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A abordagem apresentada por Ganapathy (1992) ¢ utilizada na sub-rotina que
representa o sistema de equagdes deste componente. Desenvolve-se o perfil de
temperaturas para a condi¢do de projeto e determinam-se os fatores de correcdo, os quais
serdo usados para relacionar os coeficientes de transferéncia de calor na condigdo de
projeto com a condi¢do “fora de projeto* ou, aqui denominado, no modo de desempenho.

A vantagem desta abordagem ¢ que os célculos na condi¢do “fora de projeto”
podem ser feitos utilizando-se os fatores de correcao determinados na condi¢ao de projeto,
em funcdo das novas propriedades termo fisicas, ¢ determinadas pela média das
temperaturas entre os dois pontos considerados.

A simulacdo da condi¢do de projeto serd baseada na condicdo sem queima
suplementar e na temperatura ambiente mais baixa encontrada para o local da instalagao,

tendo como objetivo evitar a geracao de vapor no economizador.

Tabela 5.2 — Dados para calculo na condicao de projeto da caldeira de recuperagdo.

Fluxo de gases (kg/s) 440
Temperatura dos gases de entrada (°C) 550
Pressao do vapor (kPa) 10.746
Temperatura do vapor superaquecido (°C) 520
Temperatura da 4gua de alimentacgao (°C ) 45
Descarga de fundo (%) 2
Perdas por irradiacdo % 2
Perda de carga no lado dos gases (kPa) 2
Pinch point (°C)) 27
Approach point (°C) 30
Geragao de vapor (kg/s) 49
Temperatura ambiente (°C ) 15

Em um ciclo combinado, uma alta pressdo de saturacdo do vapor ndo ird

necessariamente garantir uma elevada eficiéncia do ciclo como um todo. A expansdo do
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vapor a pressdes mais elevadas permite gerar poténcias maiores devido a um salto entalpico
maior ao longo da turbina a vapor. Por outro lado, a elevagdo da temperatura de saturacao
do vapor denota em uma menor capacidade de geragdo, além de acarretar em temperaturas
de exaustao dos gases na chaminé maiores. No sentido oposto, pressdes menores permitem
gerar uma maior quantidade de vapor, mas com menor salto entalpico. Desta forma a
otimizagdo termodinamica deve combinar ambas as influéncias.

Os parametros adotados para definir as condigdes de projeto da caldeira de
recuperacdo envolve uma interagdo termodindmica entre a turbina e o condensador e

estabelece as seguintes varidveis como independentes na sub-rotina:

- titulo do vapor na saida da turbina em torno de 0,85;
- eficiéncia isoentrdpica da turbina em torno de 85%;

- temperatura do vapor superaquecido em 520 °C.

O valor encontrado da pressdo de saturagdo deve atender as premissas acima
definidas, respeitando-se os balancos de energia de todos os componentes do ciclo a vapor
bem como associando-se a pressao a avaliacao do pinch point. O valor deste parametro foi
definido avaliando-se o seu comportamento ao longo de diversas condigdes de operagao da
turbina a gas de tal forma que fosse evitado o cruzamento entre as temperaturas de
saturacdo do vapor e dos gases a saida do evaporador. O valor de approach também foi
adotado como aquele que ndo permitisse a formacdo de steaming no economizador na
condicdo de operacao da turbina a gas onde a vazdo de gases fosse a maior encontrada
(temperatura do ar ambiente proxima a 0 °C ). O titulo de 0,85 foi baseado em uma
recomendacao de Kehlhofer er al. (2009) que define tal valor maximo como aquele que
evitaria a erosdo das palhetas dos ultimos rotores da turbina a vapor. A temperatura do
vapor superaquecido foi estabelecida tendo como base um approach de 30 °C em relagao a
temperatura dos gases de exaustdo da turbina a gas.

Além das consideragdes anteriores, podem—se considerar as seguintes vantagens na
operagdo com pressdes mais elevadas na caldeira de recuperacao:

- uma secdo de exaustdo menor na turbina a vapor;
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- menor fluxo volumétrico, que resulta em tubos e valvulas também menores;
- um sistema de resfriamento da d4gua menor.

- palhetas menores nas primeiras se¢des da turbina a vapor.

—» Temp. agua alim.?

Tgases escape
Temp. gases \ ?

V:zao dehgases s » K17 Fatores de corregéo
pproach ——— ., |——» K2?—>»  doUAdesemp. de
Pinch —> caldeira | , K3?— cadasegéo

Temp v. super —

]

Press. saturagao? . L
Vazao massica de vapor ?

!

Eficiéncia Definigao de
RN ‘ I
isoentropica. Turbina parametros de

Titulo vapor descarga—» @ Vapor Pl'OjetO

' o]

Poténcia

Temp. ar
Range Amb.=15C

—» Mag —> i
T.resfr Condens. " YArrei 2 ———>Cilculo de desempenho

T ‘|‘ emps > Pcond proj ?

Approach UR

Figura 5.21-Ciclo a vapor: 16gica do desenvolvimento da sub-rotina na condi¢ao de projeto.

A modelagem da caldeira de recuperacdo, em conjunto com os demais componentes
do ciclo a vapor, tem os seguintes balancos de massa e energia ¢ inicialmente considera a
determina¢do da temperatura dos gases apoOs o evaporador e estd relacionada a pressao de
saturacdo do vapor e do pinch point admitido. Assim, a temperatura dos gases apds o

evaporador ¢ dada por:

T, =T,+(Pinch _pomt) (5.21)
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O fluxo de calor no superaquecedor e no evaporador ¢ dado pelo balango de energia

entre o superaquecedor e o evaporador:

Quper +Qvap gases pmedm( g5 o 7) (522)
= mvapor(hl3 o hlo) + m, (hll o th) (5.23)

(7, -T)+ ( -7)
=UAAT,,, =UA -1 (524)

(10 )

O balanco de energia englobando o superaquecedor e o evaporador permite calcular o
fluxo de calor nestes dois componentes. Nao ha qualquer consideracdo a respeito de
transferéncia de calor por radiagdo em razdo dada a auséncia de queima suplementar na
entrada da caldeira de recuperacdo. A condi¢do de saida do vapor no superaquecedor
determina a capacidade de geracdo da caldeira bem como do coeficiente global de ambos os
componentes.

Sabendo-se a vazdo de vapor a ser gerado € possivel determinar o fluxo de calor no

superaquecedor e a queda de temperatura dos gases ao longo do superaquecedor:

quper = mvapnr(hl3 o h12) (5.25)
= mgasescpmedio(z;S _];6) (526)
(7, -T)+(T, - T)

—(U. AT U.
( A)super DMLT ( A)super ( T) (5.27)

(13 T)

Com a temperatura dos gases no ponto 6 ¢ possivel determinar o fluxo de calor no

evaporador:
Qevap = mvapar(hlz o hlo) —m, (hn o hw) (5.28)

- mgasescpmedio(];é - ]-;77) (529)
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({7, —T)+( ,—T)
( 1) (5.30)
( 10 7)

A temperatura da dgua na fase liquida, que sai do economizador, estd ligeiramente

- (UA) evap DMLT (UA) evap

abaixo da condic¢ao de evaporacao no evaporador e deve ser considerada a fim de evitar-se
a formacao de steaming. A diferenca entre estas duas temperaturas serd o approach point

no evaporador.

(Approach _ point) -1 (5.31)

proj 10

E, finalmente no economizador:

Qecon - mvapar(hlo o hQ) (532)

=M, P T —T,;) (5:33)
(7, -T )+(T )
= (U4 =(U. :
( )mm DMLT ( A)econ ( ) (5.34)
(73 T)

A temperatura Ty sera determinada pela condig¢ao de projeto envolvendo a analise da
turbina a vapor, que tem influéncia direta da condicdo ambiente, que determina as
condig¢des operacionais do condensador a vacuo.

Com estas equagoes, 5.22 a 5.34, obtém-se o perfil de temperatura das condigdes de
projeto, que possibilita o dimensionamento das areas de troca de cada componente.

A avaliagdo da caldeira de recuperacdo operando fora das condigdes de projeto
demanda o uso de coeficientes de correcdo de transferéncia de calor, que sdo necessarios
para determinar o novo coeficiente global. Esta metodologia ¢ apresentada por Ganapathy
(1992) e ¢ denominada de calculo de desempenho.

Segundo a metodologia, a correcdo dos coeficientes globais de cada segdo ¢
determinada por fatores que envolvem as condi¢des termodinamicas definidas na condigdo

de projeto.
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Na se¢do do superaquecedor, o coeficiente global ¢ corrigido pelo fator K; e pela
relacdo entre as vazdes de gases na condi¢do fora de projeto e de projeto.
Este fator ¢ determinado usando —se os parametros de transferéncia de calor na

condi¢do de projeto, expresso por:

_ (qup)pwj
AT, (m_)""(F.)

DMLT sup / proj

(5.35)

Onde, Fy,p, ¢ uma relacdo da variagdo das propriedades dos gases ao longo do

superaquecedor, determinado por:

B Cp0,33k0,67
(F,) —7 (5.36)

Para a equagdo 5.36, c,, € o calor especifico; k, a condutividade e p, a viscosidade
dindmica dos gases na temperatura média entre a entrada e a saida do superaquecedor.E
importante notar que o parametro F ¢ inserido na corre¢do do coeficiente global abrangendo
ambas as condig¢des: de projeto e de desempenho.

O novo coeficiente global no superaquecedor, ou de “desempenho”, ¢ dado por:

(m,_ )
gases / proj

(5.37)
(m gases ) desemp

Na se¢do do evaporador, o coeficiente global ¢ corrigido pelo fator K,, andlogo ao

0,15

(UA):::W”P = (m gases )desemp (F;up ) proj Kl

método de correcao adotado no superaquecedor:

_ Q..
" AT, .(m, )(F.),, (5-38)

DMLT *

Onde: Fey,p € uma relagdo da variacdo das propriedades dos gases ao longo do

evaporador:

cpo,33ko,67
(F.,)=—""—""" 5.39
" (5.39)
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Nesta equacdo, ¢, 0 calor especifico; k, a condutividade e p, a viscosidade dos gases,
sdo determinados com base na temperatura média entre a entrada e a saida do evaporador.
O novo coeficiente global para o evaporador, segundo as novas condi¢des de

operagao ¢ dado por:

desem, >
(UA ) evap ’ = (m gases ) Ze::mp (F:zvap ) desemp KZ (5 . 40)

Para o economizador, as novas condi¢des de operagdo sdo determinadas mediante a

corre¢ao do coeficiente global através do fator Kj e de Fecon:

_ Q)"
C AT, (m, )C(F), (41

DMLT proj °

Onde, Fec.on € arelacdo da variacao das propriedades dos gases ao longo do evaporador:

B Cp0,33k0,67
( econ) T ﬂ0,32 (542)

Onde: c,, o calor especifico; k, a condutividade e , a viscosidade dindmica dos gases na
temperatura média entre a entrada e a saida do economizador.
Finalmente, o coeficiente global no economizador, corrigido em relagdo a condicao

de projeto, ¢ dado por:

A" =(m )00 (F) e K, (5.43)

Com estas equagdes, as quais identificam todos os componentes principais:
superaquecedor, evaporador e economizador, a analise térmica da caldeira de recuperagao
de um nivel de pressdo estda matematicamente definida.

Desta forma, serd possivel determinar a operacdo fora das condi¢des de projeto
sem a necessidade de se saber a geometria de cada componente.

Na solugdo da condigdo de operacao da caldeira de recuperagdo operando no modo

de pressao deslizante, a capacidade de escoamento da turbina a vapor ¢ considerada

(swallowing  capacity). A solugao da nova condicdo de operagdo da caldeira sera
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determinada ndo somente pelas propriedades dos gases provenientes da turbina a gas, mas

também pela capacidade de escoamento da turbina a vapor.

Caso fosse adotada uma simulacao na operagao da caldeira com queima suplementar,
os fluxos de gases provenientes da turbina a gés permitiriam tal incremento na temperatura
dos gases na entrada do superaquecedor dado o teor de oxigénio remanescente, que pode
chegar a 15 % em volume.

Desta forma a queima suplementar seria determinada por fatores limitantes
relacionados @ méaxima temperatura admissivel para o vapor superaquecido em turbinas a
vapor, atualmente estabelecido em torno de 570 °C. Valores acima de 600 °C requerem o
emprego de materiais com propriedades metalargicas especiais, e resultaria num aumento

significativo do custo da caldeira.

A pressao do vapor no evaporador serda dada segundo a operacdo em pressao
deslizante e estd condicionada a carga na turbina a vapor e¢ da sua capacidade de

escoamento em fun¢do dos novos pardmetros.

Com a queima suplementar o balanco de energia e massa abrangendo o queimador
suplementar serd dado pela Primeira Lei :

Do, [ +an], = don,, [ +an] (5.44)

Reagentes Produtos

Onde, a somatoria refere-se, respectivamente, a todos os reagentes e produtos da
reacdo da combustao.
O sistema de equagdes ¢ configurado a determinar os valores da entalpia dos

produtos em funcao da temperatura dos gases de combustao.
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Figura 5.22- Ciclo a vapor: l6gica do desenvolvimento da sub-rotina na condi¢ao fora de
projeto.

5.5 O equacionamento da turbina a vapor e do condensador

A definicdo da forma como o vapor expande pela turbina ¢ dada pela eficiéncia
isentropica. Ela mensura as perdas por atrito do escoamento do vapor ao longo da turbina,
as perdas por vazamento entre os canais, as perdas por radiacao e convecgao das superficies

externas.
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A eficiéncia isentropica de uma turbina a vapor pode variar em razao das condigdes
de operagdo na caldeira de recuperagdo e das condigdes atmosféricas do local de operagdo,
desde que adotadas torres de resfriamento abertas para refrigeracdo da agua que circula

pelo condensador.

77 — (h13 - h14)
isoTV (h _ h ) (5.45)
13 14iso
Onde, h;3 ¢ a entalpia do vapor na entrada da turbina e hj4¢ hjsiso S30 as entalpias de
saida do vapor na expansao real e isoentropica, respectivamente.

A entalpia do vapor na saida ¢ determinada em funcao da pressao de condensacao e ¢

governada pelas condigdes ambientais.

Tabela 5.3-Condi¢des de projeto da turbina a vapor.

Fluxo de vapor (kg/s) 48,00
Temperatura do vapor na entrada (°C ) 520
Pressdo do vapor superaquecido (kPa) 10.746
Eficiéncia isentropica (%) 86,0
Titulo do vapor no condensador 0,85
Pressao de condensagao (kPa) 8,25
Temperatura ambiente (°C ) 15
Umidade relativa do ar (% ) 60
Poténcia elétrica (MW) 49,15

Obs.: Condigdes ISO @ 15 °C e 101,325 kPa e turbina a gas a 100% de carga.

A hipotese considerada na andlise do ciclo combinado admite que a caldeira de
recuperagdo opera parcialmente no modo de pressdo deslizante (sliding pressure) e sugere
que o controle de poténcia na turbina a vapor esteja relacionada exclusivamente com a

sua capacidade de escoamento do vapor (swaolling capacity).
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Vérios modelos matematicos expressam a capacidade de escoamento do vapor em
uma turbina quando venha a operar nas condi¢des fora de projeto, entre eles, destacando-se
a Lei de Stodolla, ou Lei da elipse e de Scheglideiv (1978). Os dois conceitos relacionam
as propriedades termodinamicas do vapor com a capacidade de escoamento como
referéncia a condi¢do de projeto com base na temperatura do vapor e da sua pressao..

Bresolin et al.(2006) comparam ambos os modelos e concluem que os resultados
obtidos sdo muito similares, com uma pequena variagdo em relagdes de vazao massica
(m/my,;j) proximas de 0,7.

Neste trabalho foi adotado o modelo de Scheglideiv (1978) para determinar as
condicdes de operacdo da turbina a vapor e indiretamente da caldeira de recuperacao, pois,
esta, ¢ logicamente afetada pela capacidade da turbina quando operando na condigao de
pressao deslizante.

O modelo expresso por Scheglideiv (1978) ¢ dado por:

m, (Rj _Rj) _U(Rz _R3 )2
r,,- b, )-o@b, b )

12 proj 12proj 12 proj

(5.46)

Onde o fator o expressa as relagdes de pressdo projeto/operacao e depende do
coeficiente isentrépico da turbina. Sendo uma turbina de condensagdo, onde a pressao de
descarga ¢ muito baixa se comparada a condi¢do de entrada os termos G (P12-P13)2 e
G(Plzproj-Plg,proj)z podem ser negligenciados.

Portanto, a equagdo 5.46 fica:

m P

12 12 12 proj

- T (5.47)

12 proj 12 proj 12

Desta forma fica estabelecida a condicdo de operagdo tanto para a turbina a vapor
como para a caldeira de recuperagao, assim determinada pela relacdo entre a vazdo, a
pressdo e a temperatura do vapor.

A poténcia elétrica da turbina a vapor ¢ dada por:
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VVTV - niAvoTVnmecTVnGerTVm(hU o h13 ) (548)

Onde, NMmectv € Neertv, 530 0 rendimento mecanico € do gerador elétrico da turbina a
vapor, respectivamente.

Ja no condensador, o fluxo de calor é expresso por:

Qcond = mvapo,,(hm - hls) (lado do vapor) (5.49)
=m,_. (h17 - hlg) (lado da agua) (5.50)
(7, -T,)
—(U. AT —(U. 17 18
( A)cond DMLT ( A)cond IHL_T;&%) (5.51)
(]'114 - 7-1'7)

O coeficiente global do condensador na condi¢do de operagdo fora de projeto deve
ser corrigido em funcdo da temperatura da agua que circula entre a torre e o condensador,
bem como do fluxo de vapor que escapa da turbina a vapor. Adota-se para a corre¢ao do
coeficiente global do condensador o método desenvolvido pelo HEI (Heat Exchange
Institute), através de curvas de corregdo. ( Kern ,1987).

O coeficiente global para qualquer outra carga e temperatura diferente da

condi¢do de projeto € expressa por:

desemp __ proj desemp gV desemp
U - Ucond C'L C'T (552)

cond

Onde C;. ¢ o coeficiente dado em fun¢do da carga e Ct o coeficiente em fun¢do da
temperatura da agua de alimentagdo. Os demais coeficientes, relacionados a incrustagao na
superficie externa dos tubos e a variacao de velocidade da agua no interior dos mesmos, sao
negligenciadas.

O valores de C. e Ct sdo convencionados em 1 para a condicdo de projeto e, para
qualquer outra carga e/ou temperatura, o coeficiente global deve ser corrigido em relagao

a condicao de projeto. Portanto, a temperatura de projeto da agua de alimentagdo foi
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estabelecida em 21,1 °C e a carga relativa a area de transferéncia por hora, admitida ¢ Cr,

¢ 9,45 x 10~ kg/m?/h.

Temperatura de entrada da agua de alimentagdo, (°C)
1,1 44 10 15.5 211 26,7 32,2 378

Carga x 10° (kgim’ Ih)

1,35 2.70 4,05 5.40 6,75 8,10 9.45 10.80
b _,...--""-""'""--'-—
1.0 ] S S
curva da ___,_...---"""""_F_—-
0.9 carga
=} -__',.,.--"'

o
g ,.-—""'f /

0.7 /

[P —
0.6 / curva da
L~ temperatura

0.5

Figura 5.23-Coeficientes de corre¢do para condensadores de superficie.
Fonte: adaptado de Kern (1987), segundo norma do Heat Exchange Institute
O mesmo método ¢ adotado pelo Gatecycle (2010), que utiliza a Gltima versao da

norma Standards for Steam Surface Condensers, 9° edi¢do.

5.6 A modelagem da torre de resfriamento

O resfriamento da dgua de refrigeracdo do condensador ¢ realizado por meio de uma
torre aberta e com acionamento mecanico através de ventiladores axiais no topo.

Raramente ha qualquer referéncia as condi¢des da agua de resfriamento dos
condensadores, ou mesmo o tipo de resfriamento nesta parte do ciclo combinado (Gas

Turbine World 2008 Performance Specifications).
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A diferenca de temperatura da dgua de entrada e da saida da torre, definida como
range de temperatura, ¢ mantida constante, através do ajuste de vazdo entre a torre € o
condensador. Também o parametro approach, que ¢ a diferenga entre a agua fria que sai
da torre e a temperatura de bulbo umido do ar de entrada da mesma, ¢ assumido como

constante. Admite-se ar saturado na saida do topo da torre.

5.7 Modelagem das bombas da caldeira e de circulacio torre/condensador

Adota-se a formula de Darcy (universal) para calculo da poténcia de ambas as
bombas.

Para a bomba do circuito torre -condensador presume-se um coeficiente de perda de
carga constante, baseado na hipotese de que o escoamento da dgua nos tubos do
condensador seja completamente turbulento. A altura manométrica requerida na
determinagdo da poténcia elétrica da bomba de circulacdo de agua no condensador ¢ uma
funcdo da variag¢ao da velocidade da 4gua no interior dos tubos do condensador. Neste caso,
o numero de Reynolds, dada a rugosidade relativa, terd pouca influéncia no coeficiente de
perda de carga.

Ja para a bomba da caldeira, a pressao de descarga sera aquela definida pela operacao
da caldeira de recuperagao, segundo a Formula de Darcy, formatada para as unidades

adotadas:
y.P.m
nbomba neletr

Onde, a poténcia da bomba de alimentag¢ao da caldeira ¢ dada em MW; P a pressao

VVbombacald@ ira - 1’3 6 'XI O h

em MW (5.53)

de saturagdo do vapor no evaporador, em kPa, m a vazdo massica de agua, Moomba, O
rendimento da bomba igual a 70%, considerado constante, € Neierr 0 rendimento elétrico do
motor que aciona a bomba, entdo considerado em 90%. Admite-se constante a densidade

da agua.
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6 RESULTADOS

6.1 Introducao

A modelagem apresentada pelo sistema de equagdes nao lineares demonstra ser uma
ferramenta flexivel e agil na anélise de operacao do ciclo combinado em condi¢des fora de
projeto.

A forma como as equagdes sdo apresentadas no desenvolvimento do algoritmo
permite solugdes com inimeras opgdes de escolhas dentre as variaveis envolvidas, que ora
podem ser consideradas dependentes, ora independentes. A formulagdo das equagdes sem
uma ordem definida permite alteragdes simplificadas quando se deseja atribuir
independéncia a uma determinada varidvel e a sua relagdo com o comportamento das
demais.

Sao consideradas varidveis independentes: a pressdo atmosférica, a qual ¢
determinada pela altitude em relagdo ao nivel do mar, compreendida entre 0 a 3000 metros;
a temperatura ambiente, entre 0 e 35 °C, a umidade relativa, entre 20 e 100% e a poténcia
elétrica liquida a ser gerada. A poténcia elétrica a ser gerada, representando uma demanda
ficticia, determina qual deve ser o grau de abertura do sistema de controle de ar no
compressor, o IGV, e as consequentes corregdes: vazao massica corrigida de ar, relacao de
pressao e eficiéncia isoentropica.

A dinamica de operacdo ¢ determinada Unica e exclusivamente pela condi¢ao de carga
a ser gerada pelo ciclo combinado, notadamente relacionada as condi¢des atmosféricas
consideradas.

O ciclo a vapor tem sua forma de operagdo condicionada a forma de operacdo da
turbina a gés, consequéncia da sua modulacdo de carga, bem como pelas condi¢des
atmosféricas.

No condensador ¢ possivel identificar como a temperatura e a pressao atmosférica
influenciam na poténcia da turbina a vapor, quando considera a influéncia da temperatura

da dgua de resfriamento na pressdao de condensacao do ciclo a vapor.
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A formulacdo da modelagem ¢ representada por um sistema com aproximadamente
440 equagdes, agrupadas em 187 blocos.

O primeiro bloco agrupa todas as equagdes que tenham informagdes de entrada
preliminares, ou seja, todas aquelas que determinam as condi¢gdes de contorno.

Os demais blocos sdo virtualmente solucionados de forma seqiiencial, observando-se
o numero de iteragdes necessarias a atingir a tolerancia desejada. A solucdo ocorre em
blocos através da convergéncia de resultados, onde as relagdes entre as variaveis sao
satisfeitas obrigatoriamente entre si e dentro da tolerancia e do numero de iteragdes. Estes

parametros sdo definidos na janela de preferéncias (critérios e parametros de parada).

6.2 Analise da modelagem dos componentes: comparacio de resultados para
validacio

Embora os parametros da turbina a gés adotados tenham sido tabulados de uma
ferramenta de analise conhecida, se faz necessdrio uma comparagdo dos principais
resultados com o propdsito de avaliar a amplitude dos desvios e, enfim, validar a
metodologia. O trabalho de Maghon et al (1993), publicacao com a chancela do proprio
fabricante da turbina a gés, foi adotado como a fonte de referéncia para fins de comparacao.
Nele estao apresentados os dbacos que determinam os fatores de correcdo relacionados com
cada condicdo operacional dentro da faixa compreendida entre 60 e 100 % da carga
nominal. A carga de 60 % do valor nominal foi adotada como o valor minimo para fins de
andlise e baseia-se no comportamento do sistema de controle da TST apresentado no
trabalho do autor acima citado.

Na tabela a seguir resumem-se € comparam-se os parametros para duas condigoes
de carga. Embora o trabalho mencionado considere somente as condi¢des ISO, a simulagao
para validag¢do desconsidera as perdas de pressao do duto na entrada do compressor e na

saida.
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Tabela 6-1 Comparativo dos principais parametros da turbina a gas em 100 e 60 % de carga,
em condigoes ISO.

100 % de carga 60 % de carga
Calculado Referéncia Calculado Referéncia
(relativo a (relativo a
projeto) projeto)
Poténcia (MW) 152,4 152 - -
Eficiéncia (%) 36,2 36,1 0,88 0,86
Vazao de gases (kg/s) 435 433 0,77 0,76
Temperatura de descarga do 420 ~410 372 n/d
compressor ( C)
TET (C) 1170 ~1180 1083 n/d
Relagdo de pressdo no 16,2V 16 0,67 0,69
compressor

Nota: (1) desconsiderando-se as perdas de dutos na entrada e saida

Seguindo o exemplo apresentado por Maghon et a/ (1993), para fins de valida¢ao dos
fatores de correcao e segundo uma operagdo hipotética diferente das condi¢des ISO, dois
pardmetros foram adotados com o proposito de avaliar a acuracidade da sub-rotina da
turbina a gas: temperatura do ar ambiente de 35 °C e altitude de 610 m acima do nivel do
mar. Para tais condi¢des, a vazao massica de gases encontrada foi de 375 kg/s, perante 382
kg/s do valor apresentado pelos autores, o que representa uma diferenca de 1,8 %. Ja em
relagdo a temperatura dos gases de exaustdo, a diferenca foi de 6 °C ( 564 °C contra 570
°C, valor, este, encontrado no EES®).

Para validar os resultados da caldeira de recuperacdo, a metodologia do Célculo de
Desempenho, segundo o livro Waste Heat Boiler Deskbook, de V. Ganapathy (1991), foi
reproduzida em uma sub-rotina, também desenvolvida no EES®, que simulasse os
parametros de projeto e dados operacionais do exemplo do Capitulo 4(caso 2). Toda a
estrutura de equagdes, que representasse os balancos de massa e energia bem como dos
fatores de correcdo dos coeficientes globais, foi desenvolvida com base nos parametros
fornecidos. Mesmo o perfil de temperatura dos gases precisa ser calculado na condicao de

projeto para fins de determinacdo dos fatores de correcdo, os quais sdo necessarios para
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determinar os novos parametros na condi¢do fora de projeto, segundo a metodologia do
Célculo de Desempenho.

As mesmas condi¢des de operacdo informadas no livro foram adotadas. Em termos
de acuracidade, na condicdo de projeto a variagdo do fluxo de vapor foi de 2,5 % (8.606,
contra 8.396 kg/hora). Embora identificada, pode-se atribuir tal diferenca a uma maior
precisdo dos célculos das propriedades fisicas dos gases, que neste trabalho sdo corrigidos
entre os dois pontos analisados, ao passo que o autor adota somente valores fixos. Na
condicdo fora de projeto, o fluxo de calor transferido apresentou uma varia¢do de 1% e a
temperatura de saida dos gases da caldeira apresentou uma variacao de 3 °C (190 e
188,9 °C,  respectivamente para a sub-rotina do EES e do livro). Em termos de

transferéncia de energia entre o vapor e os gases, a diferenca apresentada foi de 4 %.

6.3 O comportamento do ciclo combinado em diferentes condi¢oes atmosféricas

As alteracdes do desempenho, decorrentes da variacdo da temperatura do ar ambiente,
sdo provocadas diretamente pela variacdo da densidade do ar. Sendo o compressor uma
maquina que opera em volume de deslocamento constante, a consequéncia direta ¢ a
variagdo do fluxo massico de ar a ser comprimido. A sua densidade aumenta com a queda
da temperatura.

Mesmo que o aumento da densidade do ar provoque um aumento da sua vazao
massica com um consequente aumento da poténcia mecanica consumida pelo compressor,
a sua poténcia especifica - kW/kg de ar, comporta-se de maneira inversa.

O aumento da poténcia liquida da turbina a gés, em func¢do da queda de temperatura
do ar ambiente decorre, resumidamente, dos seguintes eventos:

- aumento de vazdo massica de ar;
- aumento da relagdo de pressdo na descarga e

- da redugdo da poténcia especifica consumida (kW/kg de ar) pelo compressor.
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Figura 6.1-Comportamento da poténcia especifica do compressor e da vazao massica de ar
em func¢do da temperatura do ar ambiente.

No sentido inverso, na medida em que a temperatura do ar ambiente se eleva, a vazao

massica de ar tende a diminuir, assim como a pressao de descarga do compressor, sendo

que este parametro esta intrinsecamente relacionado com a condicdo de chocking na

turbina.
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Os parametros adimensionais do compressor podem ser visualizados no mapa a seguir,

segundo a linha de operagdo para a faixa de temperatura do ar ambiente, entre 0 e 35 °C.
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Figura 6.3-Linha de operagdo do compressor para o intervalo de temperatura do ar
ambiente entre 0 e 35 °C, pressdo atmosférica de 101.325 kPa. Parametros
adimensionalizados relativos a condi¢do de projeto. Mapa elaborado segundo os dados
obtidos do Gatecycle (2010).

Sendo valores adimensionais, as condi¢des de projeto definidas na tabela 5.1,
permitem obter os parametros operacionais entre 0 ¢ 35 °C. A vazdo madssica de ar
apresenta uma variacdo de até 10 % da condi¢do correspondente a 0 °C quando comparada

a condicdo de projeto. E importante lembrar que a modelagem da turbina a gis considera

uma condicdo de chocking na turbina em qualquer faixa de operagao
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Tabela 6.2- Parametros dimensionais do compressor e da turbina entre 0 e 35 °C.

Compressor
Temperatura T N T - N -
doar m ) ® m Eficiéncia m T N Eficiéncia
ambiente rp ] T [Vazio massica isoentropica [——— | T03(C) | T04(C) isoentropica
c) ]31 ]:” il de ar compressor P 3 T03 turbina
0 74,15 17,23 3,631 2,294 450,1 0,757 10,29 1164 537,7 1,5828 0,833
5 73,48 16,93 3,599 2,275 442 0,762 10,29 1164 541,8 1,5817 0,833
10 72,87 16,63 3,567 2,253 434,4 0,7671 10,29 1164 543,4 1,56828 0,833
15 72,27 16,39 3,536 2,238 4271 0,773 10,29 1169 550 1,5800 0,833
20 70,64 15,87 3,505 2,218 413,9 0,7761 10,29 1169 554,1 1,5800 0,834
25 70,02 15,6 3,476 2,200 406,8 0,7756 10,29 1169 558,2 1,5800 0,833
30 69,7 15,4 3,447 2,181 401,6 0,7752 10,29 1169 562,3 1,5800 0,83
35 69,35 15,24 3,419 2,164 396,3 0,7747 10,29 1169 570,6 1,5800 0,829

Os pontos indicados no mapa da figura 6.3 sdo apresentados na tabela 6.2,
adimensionalizados, e s3ao determinados pela equiparagdo dos parametros entre o
compressor ¢ a turbina. Os parametros atendem a compatibilidade da velocidade rotacional
e o fluxo massico entre o compressor ¢ a turbina.

O comportamento da temperatura TET deve respeitar o valor maximo admitido para
este modelo de turbina a gas, segundo a defini¢do da ISO 2314. Na faixa de temperatura
acima das condig¢des ISO, supode-se que a TET esteja atrelada ao controle (automatico) da
TST, de tal forma que seja respeitado o limite da temperatura admissivel a entrada na

primeira fileira de rotores da zona de expansao.
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Figura 6.4-Comportamento dos principais pardmetros da turbina a gas em funcdo da
temperatura do ar ambiente, umidade relativa de 60%. Poténcia méaxima disponivel em
fun¢do da temperatura ambiente.
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A redugdo da temperatura do ar ambiente apresenta, sempre, condigdes favoraveis a
melhora de desempenho e aumento da poténcia, tanto para a turbina a gds como para o
ciclo combinado. E uma consequéncia benéfica da menor poténcia especifica consumida
pelo compressor em razdo do aumento da densidade do ar.

Estando a caldeira de recuperacdo acoplada termodinamicamente a turbina a gas,
alteracdes nas condi¢cdes ambientais provocam variagdes significativas da vazao massica de
gases que fluem pela caldeira, bem como na sua temperatura. Esta alteragdo nas
propriedades dos gases reflete diretamente tanto na capacidade de geragao de vapor, como

na pressdo de saturagdo e da temperatura do vapor superaquecido.
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Figura 6.5-Variacdo da pressdo de evaporacdo e taxa de geracdo de vapor em fungdo da
temperatura do ar ambiente. Temperatura do vapor superaquecido variavel — 502 a 552 °C
para a faixa de temperatura do ar ambiente compreendida.

Entdo, um novo regime operacional passa a vigorar ao longo da caldeira de
recuperagdo que afeta por completo todo o ciclo a vapor. Vazdes de gases maiores, que
aquelas determinadas em projeto, resultam em uma menor recuperacdo da sua energia
interna com consequente aumento da temperatura de escape na chaminé. No sentido oposto,

com vazdes de gases menores, a relacdo da area de transferéncia de calor nas diversas
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secOes fica mais favoravel, e pode resultar em um pinch point muito pequeno.
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Figura 6.6-O comportamento do pinch e approach em funcdo da temperatura do ar
ambiente, turbina a gas a plena carga.

O grafico da figura 6.6 evidencia a consideracdo que Ganapathy (1991) apresenta
sobre os valores de pinch e approach de projeto, que ndo podem ser arbitrariamente
selecionados sem avaliar o seu impacto em todas as condigdes de operagdes possiveis. A
amplitude operacional, a variagdo da carga e as condi¢des atmosféricas, a que ¢ submetido
o ciclo combinado, devem ser contemplados na escolha tanto do pinch como approach na
condicdo de projeto. Temperaturas do ar mais baixas devem ser consideradas como a base
de referéncia na definicdo do approach de projeto e tem como objetivo evitar a formagao

do fendmeno de steaming no economizador.
Ao longo de toda a faixa de temperatura do ar ambiente considerada, a variacao da

vazdo massica do ar altera significativamente o perfil de temperatura dos gases e das

condig¢des do vapor, comportamento que pode ser ilustrado pelo diagrama a seguir.
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Figura 6.7-Diagrama energia transferida e temperatura na caldeira de recuperacdo em
fun¢do da temperatura do ar ambiente, a plena carga para a condi¢ao ambiente.

A relagdo de pressdo na turbina a gas também sofre uma alteracdo com a variagdo da
temperatura do ar ambiente embora a TET permanega praticamente constante acima de 15

°C.

O impacto provocado pelas alteragdes na turbina a gas nos demais componentes pode

ser visualizado na figura a seguir.
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Figura 6.8-As eficiéncias relativas da turbina a géas, turbina a vapor, da caldeira de
recuperagao e do ciclo combinado, em fungdo da temperatura ambiente.
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Figura 6.9-Comportamento da TET, TST e vazado de gases na turbina a gas em funcdo da

temperatura ambiente.
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Em termos de variagdo de poténcia ao longo da faixa de temperatura do ar ambiente, a
turbina a gas apresenta uma menor perda em relacdo a sua condicdo de projeto, do que
aquela apresentada pela turbina a vapor. Embora o desempenho da caldeira nao seja
comprometido com as variacdes das condi¢cdes ambientes, a eficiéncia do ciclo a vapor
apresenta uma queda mais acentuada na medida em que a temperatura do ar ambiente em
decorréncia da influéncia da temperatura da agua de refrigeracdo no condensador. Com o
aumento da temperatura da agua de refrigeracdo a entrada do condensador, a pressdo de
condensagdo aumenta resultando em um menor salto entalpico na turbina a vapor.

A variacdo da pressdo de condensagdo também provoca uma alteracdo nas condig¢des
operacionais da caldeira devido a condi¢ao de saturagdo do liquido/condensado. Pressao de
saturacao mais baixa implica em uma temperatura de condensado mais baixa, situacao que
favorece uma operagao mais efetiva em termos de recuperagao da energia interna dos gases.

Na modelagem considera-se um fluxo de agua circulante variavel, de acordo com a
carga térmica praticada no condensador. Na prética recorre-se a tal recurso para maximizar
a recuperagao da energia interna dos gases através da manutengdo de uma pressao de
condensagdo mais baixa possivel, logicamente, observando-se o limite admissivel do titulo

do vapor na saida da turbina.
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Figura 6.10-Parametros de operacdo no condensador em fun¢do da temperatura do ar
ambiente, umidade relativa de 60%.
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Figura 6.11-A influéncia da temperatura do ar ambiente sobre a pressdo de condensagdo e a
poténcia relativa da turbina a vapor.

Sendo um ciclo a vapor com um sistema de resfriamento da dgua de refrigeracao
aberto, a temperatura do ar ambiente tem um efeito significativo na sua eficiéncia.

Para fins de ilustragdo, duas condi¢des sdo comparadas na figura 6.14. A figura
6.14 (A) apresenta uma pressdo de condensacdo hipoteticamente fixa e a figura 6.14 (B)
tem uma pressao de condensagdo atrelada as condigdes de operagdo da torre de
resfriamento aberta, segundo a modelagem proposta. O comportamento do ciclo a vapor
sugere que para ciclos combinados instalados em locais onde predominam temperaturas do
ar ambiente muito elevadas (acima de 15 °C), a operagao do condensador com pressoes de

condensagao fixa ¢ mais favoravel.
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Figura 6.12-Variacdo das poténcias relativas da turbina a gis e a vapor e do ciclo
combinado, considerando-se pressdo de condensa¢do constante e em fungdo da
temperatura do ar ambiente.

Jano que se refere a influéncia da umidade relativa do ar, a variagao desta propriedade
interfere, embora de forma sutil, em ambas as turbinas. Na turbina a gds, uma maior
umidade contida no ar resulta em um fluxo com maior calor especifico, condi¢do
termodinamica que se caracteriza como favoravel tanto a sua eficiéncia térmica como a
poténcia. J& no ciclo a vapor, sendo um sistema de resfriamento da dgua de refrigeracao
aberto, a umidade relativa do ar altera de forma direta o nivel de pressdo de condensagao,
pardmetro que diretamente altera a temperatura e titulo do vapor na entrada do
condensador. Umidades relativas baixas sdo sempre favoraveis ao ciclo a vapor que

contemple uma torre de resfriamento aberta.
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Embora o aumento da umidade relativa do ar venha a melhorar tanto a eficiéncia
como a potencia da turbina a géas o resultado liquido do ciclo combinado ¢ negativo, dada a

maior influéncia do ciclo a vapor.

A abrangéncia da andlise sobre os efeitos das condi¢des atmosféricas ¢ concluida com
a verificacdo do impacto que a altitude local da instalacdo pode provocar na turbina a gas e
nos demais componentes. As consequéncias decorrentes da variacdo da pressao atmosférica,
em razao da altitude, podem ser limitadas a fase de concepcao do projeto e, em geral, sao
suficientes para avaliar seu impacto sobre o desempenho do ciclo combinado.

Normalmente, a variagdo de pressdo decorrente de outros fatores atmosféricos ¢
negligenciada em razdo de sua pequena interferéncia.

Para uma determinada altitude entre 0 ¢ 2500 m, e para turbinas a gas estacionarias, a
densidade do ar cai aproximadamente 25% em relacdo a atmosfera padrio na mesma
temperatura. Esta queda da densidade do ar resulta em uma menor vazao massica dos gases,

e dai, uma queda na potencia da turbina a gés.
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Figura 6.15-Poténcia relativa da turbina a gas e do ciclo combinado em fun¢do da altitude.
Representagdo para temperatura do ar ambiente para 15 °C.
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A variagdo da pressdo do ar atmosférico ndo provoca grandes perdas da eficiéncia

da turbina a gas desde que a temperatura do ar ndo se altere.

6.4 Operacido em cargas parciais

Ao longo do item 6.2 foi possivel demonstrar a sensibilidade a que o ciclo combinado
estd sujeito segundo a variacdo das condigdes atmosféricas. O conceito de andlise
termodindmica baseada em um sistema de equacdes ndo lineares se caracteriza pela sua
facilidade em alterar as principais relagdes entre as variaveis sem a necessidade de grandes
intervengdes na sub-rotina.

Em ciclos combinados que operem sem a queima suplementar, a sua eficiéncia se
baseia principalmente nas condi¢des operacionais da turbina a gas e a alteragcdo de carga de
todo o ciclo sera sempre determinada com base nas condi¢des operacionais deste
componente. A modelagem de todo o ciclo combinado foi desenvolvida relacionando-se a
vazao de ar, que flui pelo compressor, e a sua relagdo de pressao, tendo as condi¢des ISSO
como referéncia. Fatores de corregdo foram empregados para a obtencdo de todos os
pardmetros da turbina ao longo da faixa de carga considerada: entre 60 e 100 % da carga
nominal.

O grafico a seguir demonstra esta relagdo segundo a abertura das guias de entrada
variaveis (IGV) entre 0 %, totalmente fechadas, que representa 60 % da carga, e totalmente

abertas, a 100 % da carga. Estes valores sdo relativos as condigdes ISO.
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Figura 6.16-Simulacdo da vazdo massica de ar em fun¢do da abertura do IGV, condi¢des
ISO.

A atuacdo deste sistema de controle de vazao de ar denota em um deslocamento do
ponto de operagao no mapa do compressor. Dois fatores de corre¢dao sao considerados para
um pequeno ajuste dos seguintes parametros: da eficiéncia isentropica do compressor e da

temperatura de exaustdo dos gases na turbina.
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Figura 6.17-O deslocamento do ponto de operagdo do compressor entre 60 ¢ 100 % de
carga na turbina a gas para as condig¢des ISO.
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Variando—se a carga de 60 a 100 %, a vazdo massica de ar apresenta uma queda de
427 para 340 kg/s e a relagdo de pressao passa de 16,4 para 12,6.

Significativas perdas de eficiéncia térmica se tornam presentes resultado direto da
queda de pressao na descarga do compressor, que por sua vez reduz a TET ( cai de 1169
para 1070°C). Sendo a TET determinada pela equiparagdo de todos os parametros entre o
compressor € a turbina e para uma TST com pouca variagdo, o salto entalpico dos gases
torna-se menor.

Com a queda de vazao de gases, dois efeitos opostos ocorrem no ciclo a vapor: na
caldeira de recuperacdo, a sua eficiéncia aumenta devido a uma relacdo “drea de
transferéncia/vazao de gases” mais favoradvel. Este melhor aproveitamento da energia

interna disponivel nos gases reflete na participagdo de cada turbina no total gerado pelo

ciclo combinado.

50 - .
Ciclo combinado . emem=—T T
a5 e ]
X
~— 40 - ]
£ cc=nretnrv(i-nTe
o ———
c
D 60 % carga TG
2 35
LLl \' Turbina a gas
30r Cicloavapor e
25 : w ,
%0 70 80 90 100

Carga relativa do ciclo combinado(%)

Figura 6.18-Eficiéncias relativas em cargas parciais da turbina a gas, turbina a vapor e do
ciclo combinado, condigdes ISO.

Embora uma redu¢@o na carga na turbina a gas provoque uma queda da pressdo de
saturacdo na caldeira de recuperagdo, o vapor superaquecido apresenta um aumento da sua
entalpia de 3.417 para 3.481 kJ/kg. Este aumento de entalpia na entrada da turbina a vapor

ndo necessariamente ira resultar em um salto entalpico maior, pois o titulo do vapor no duto
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de descarga serd também maior. Para uma carga de 60 % na turbina a gas o titulo na saida

da turbina a vapor ¢ 0,93 e representa uma eficiéncia de 78 %.
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Figura 6.19- O comportamento do titulo do vapor na entrada do condensador para 100 % e
60 % da carga da turbina a gas em funcdo da carga da TG..
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Figura 6.21-Relacdo de poténcia entre as duas turbinas em fun¢do da carga do ciclo
combinado.

Em relacdo ao comportamento das propriedades termodindmicas da caldeira, com
base no regime de operacdo da turbina a gés, o vapor superaquecido sofre uma elevacao da

sua temperatura na medida em que a taxa de geracdo de vapor diminui.

O conjunto de equacdes que compdem os balancos de energia de todo o ciclo a vapor
¢ solucionado por um processo nos quais os valores de cada varidvel, dependentes entre si,
apresentem uma solu¢do unica, de forma analoga a um processo iterativo. Neste processo
de calculo, vale lembrar que os balancgos de energia de todos os componentes da caldeira de
recuperagdo devem considerar todos os parametros segundo a capacidade de escoamento
da turbina a vapor, determinada pelo modelo Schegliaév (1976).

A influéncia que a vazao de gases tem sobre a o superaquecimento do vapor pode ser

representada no grafico a seguir.
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Figura 6.22-O comportamento das propriedades termodindmicas do vapor em fun¢do da
carga do ciclo combinado. Condig¢do ISO.
As linhas pontilhadas representam a tendéncia para os valores de carga abaixo de 60

% da nominal e estdo coerentes com os graficos apresentados por Maghon ef al (1993).

Uma nova condicdo de vazdo de gases fluindo pela caldeira também afeta o
comportamento tanto do pinch point como do approach point. A variacdo do pinch point
¢ mais acentuada e tende a um cruzamento na medida em que a vazao de gases diminui. A
possibilidade em demonstrar tal comportamento reforca a recomendagao de Ganapathy
(1990) para definir os critérios de escolha do pinch na condigdo de projeto. Simulacdes
com valores menores do que 30 °C apresentavam o ““ cruzamento” das temperaturas do
vapor saturado e dos gases na saida do evaporador. Ganapathy (1990) ainda comenta que
valores maiores do pinch point podem ser selecionados caso a geracdo de vapor venha a
sofrer uma grande queda em relagdo a condigao de projeto.

O comportamento do pinch point em baixos niveis de carga apresentou-se de forma
similar a andlise do ciclo combinado quando submetido a uma operagdo em altas

temperaturas do ar ambiente.
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A figura 6.24 revela como a eficiéncia do ciclo a vapor ¢ afetada em razdo da queda da
pressdo na caldeira, que pode ser atribuida a redugdo da vazdo de gases provenientes da
turbina a gas. Mesmo que o desempenho da caldeira seja maior a eficiéncia do ciclo a vapor

¢ prejudicada em decorréncia do aumento do titulo do vapor na saida da turbina.
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Figura 6.25-Taxa de geracao de vapor, titulo na entrada do condensador e eficiéncia
isoentropica da turbina a vapor em fungao da carga do ciclo combinado.
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recuperagao ao longo da faixa de carga analisada.
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As parcelas de recuperagdo de energia ao longo das 03 seg¢des da caldeira ndo
apresentaram variagcdes expressivas mesmo com a enorme alteracdo do fluxo de gases
provenientes da turbina a gas. No evaporador, na medida em que pressao de saturacao
diminui, a entalpia do vapor aumenta, resultando numa maior transferéncia de energia nesta
secdo mesmo com a queda na geragdo (de vapor). Comportamento inverso € constatado no
economizador na medida em que a pressdao de saturagdo diminui (a entalpia do liquido na

saida do economizador diminui com a queda da pressao de saturacao).
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7 CONCLUSOES

A geragdo de energia elétrica baseada em ciclos combinados tem se apresentado como
uma tecnologia muito eficiente quando se empregam os combustiveis fosseis para tal
proposito. E um sistema térmico de geragdo que explora o potencial da elevagdo das
temperaturas nas camaras de combustao das turbinas a gas (fonte quente) em conjunto com
as baixas temperaturas alcancadas no processo de condensag@o no ciclo Rankine. Embora
seja uma tecnologia que utiliza combustiveis fosseis, o trabalho procurou demonstrar que
os ciclos combinados se configuram como uma tecnologia com baixo impacto ambiental e
se apresentam adequados a locais de grande concentragdao populacional devido aos baixos
niveis de emissdo de poluentes.

Como ¢ freqlientemente utilizado para atender grandes variacdes de cargas, entender
o seu comportamento nas condi¢des fora de projeto ¢ importante para o operador de uma
planta de poténcia e tem como objetivo principal fornecer subsidios para um planejamento
operacional ao longo do tempo.

Portanto, ferramentas computacionais que visam avaliar o comportamento de um
ciclo combinado que passe a operar fora das condigdes de projeto sdo extremamente uteis
para entender o seu desempenho e a disponibilidade de energia elétrica em qualquer

situacdo de operagao.

Nesta direcdo a metodologia para a modelagem e simulagdo das condicdes
operacionais de um ciclo combinado foi apresentada como um recurso ao entendimento do
comportamento de todos os seus componentes com base nas relagdes termodindmicas

consideradas.

Na constru¢do e desenvolvimento de todo o conjunto de equagdes, que constitui todo
o cddigo computacional, a sub-rotina que deve ser destacada ¢ a da turbina a gés, em razdo
das ferramentas empregadas na automatizacdo dos cdlculos. Os problemas de leitura de

dados, comuns aos mapas dos compressores, os quais impedem uma simulagdo
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automatizada, foram superados através do uso de coordenadas auxiliares imaginarias
(linhas beta). Este recurso permitiu a criacdo de tabelas baseadas nos principais pardmetros,
0s quais estdo inter-relacionados pelas coordenadas auxiliares.

O método se apresentou como uma ferramenta Util e confiavel na previsao de
desempenho para uma faixa de operacdo sugerida. Ainda, a forma adimensionalizada
como as sub-rotinas foram desenvolvidas, permite o seu uso em analises de turbinas a gas
escalaveis. Ressalta-se no desenvolvimento das sub-rotinas, a facilidade na representagao
da técnica de equiparagdo (matching technique) no sistema de equagdes no ambito do EES,
bem como a possibilidade de estabelecer relagdes de dependéncia entre as variaveis e a
restricdo dos graus de liberdade mediante imposi¢ao de intervalos de interesse.

O trabalho nao se propos a buscar a melhor condi¢do de projeto ou, ainda, uma
modelagem direcionada a qualquer processo de otimizagdo de seus componentes, embora

a fungdo minimo/méximo na ferramenta EES® possa ser empregada para tal proposito.

A modelagem da caldeira de recuperacdo demonstrou ser mais complexa em razao da
quantidade de graus de liberdade encontrados no sistema de equagdes. Embora ndo seja a
configuracdo que representa niveis de eficiéncia do estado da arte em caldeiras de
recuperacdo, a modelagem deste arranjo visava compreender o comportamento do seu
desempenho, que ¢ diretamente afetado pelo modo de operagao da turbina a gas.

No ciclo a vapor, as condigdes ambientais também foram analisadas, pois baseado no
sistema de condensacdo, a temperatura ¢ umidade relativa do ar interferem diretamente no
desempenho da turbina a vapor.

Pode—se concluir que uma modelagem de um ciclo combinado apresenta inumeras
consideragdes que decorrem das suposi¢cdes escolhidas além dos meios de controle
supostamente adotados.

Por exemplo, o controle da pressdo do vapor e o fluxo de gases que entram na caldeira
que, mesmo na condicdo de operagdo deslizante, pode apresentar variagdes tecnoldgicas

entre os diversos fabricantes.
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A grande quantidade de suposi¢cdes, além dos graus de liberdade possivel em um ciclo

combinado, permite desenvolver outros trabalhos e poderiam estar relacionados a:

- sistemas de resfriamento da agua de recirculagdo no condensador. Analisar o
desempenho do ciclo a vapor com sistemas abertos ou fechados. Relacionado a este
topico, o impacto ambiental decorrente da evaporacdo da dgua em torres abertas também
deve ser uma proposta de analise interessante para grandes plantas ou, ainda, a relagao
kWh gerado e taxa de evaporagao ao longo do ano;

- desenvolvimento da modelagem com outras configuracdes para a caldeira de
recuperagdo, segundo os varios niveis de pressdo tecnicamente possiveis;

- modo de operagdo do ciclo a vapor com nivel de pressao constante na caldeira e valvulas
de estrangulamento para controle de poténcia na turbina a vapor;

- 0 impacto da variacdo dos valores de pinch e approach points na condi¢ao de projeto da
caldeira;

- resfriamento evaporativo do ar na entrada da turbina a gas, para condi¢des em que as
temperaturas do ar ambiente estejam elevadas e com baixa umidade;

- otimizacdo da pressdo de projeto e a temperatura do vapor superaquecido e
- uma andlise complementar com base na Segunda Lei da Termodinamica, identificando as

principais fontes geradoras de irreversibilidades.
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ANEXO A — DESENVOLVIMENTO DO SISTEMA DE EQUAGCOES

abertiGV = Interpolate1 ('correcaolGV'; 'PTG'; 'abertiGV'; 'PTG' = cargapctencias )

RPCcorricy = Interpolated ('correcaolGV'; 'PTG'; 'corrRPC'; 'PTG' = cargapctenciass )
massaCopercorricy = Interpolated ('correcaolGV'; 'PTG'; 'corrvazar' ; 'PTG' = cargaptenciass )
eficienciaCoporcorricy = Interpolated ('correcaolGV'; 'PTG'; 'correficcompr’ ; 'PTG' = cardgapatenciaw )

Tempgq = 15
Pprojin = 101,325

altitude = 0

Paim = Interpolate1 ('altitude x pressao atmosferic 'Alt"; 'Pressao atm' ; 'Alt' = altitude )
rhy = 0,6

hcpae = h('CH4A'; T =Tgper )

hosre = h('02'; T =Toperz)

hrore = h('N2'; T =Tgperz )

hcose = h('CO2'; T =Tez)

hHooe = h('H20'; T =Te3)

hyape = h('N2'; T =Tg3)
hozpe = h('02';T=Tg3)

_  MMar
®1mgar T ——
MMH20
Cegr = O1molar * VAZA0mglaraR
massaC
O oper
MMar - 2
be = ae
ce = - ae + cegr

2
ro, = 2 - ae

massaC .-
vazaomaarap = — 0Pl
MMar
_ massagympo
vazaOmglarcomb =~ ——MM ——
MMCH4

MMar = MolarMass ('Air')
MMO2 = MolarMass ('02')
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MMN2 = MolarMass ('N2')

MMH2O = MolarMass ('H20'")

MMCO2 = MolarMass ('CO2')

MMCH4 = MolarMass ('CH4')

MR, = ae - MMCH4 + ro., - MMO2 + ro. - 3,76 - MMN2

MP. = be - MMCO2 + ce - MMH20O + ro, - 3,76 - MMN2
rog - MMO2 + rog - 3,76 - MMN2

Acesteq =
ae - MMCH4
massaCpqr
massacombesteq = TR
ACesteq

HR., = ae - hgpge - MMCH4 + rog - MMO2 - hogpe + 1o - 3,76 - hyore - MMN2
HP, = be ' hcose * MMCO2 + ce - hysge - MMH20 + ro, - 3,76 - hyspe © MMN2
HP, = 0,92 - HR,
bo = ao
co = 2 -ao + ceg
rog = VazaomglaraR
210, =2-a0 +2- a0 +2-X
MR, = ao - MMCH4 + ro, - MMO2 + ro, - 3,76 - MMN2 + cey - MMH20
MP, = bo - MMCO2 + co - MMH20 + ro, - 3,76 - MMN2 + X - MMO2
hcoses = h('CO2'; T =Tgpers — 273)
hHzoas = h('H20'; T =Tgpers = 273)
hozpes = h('02"; T=Tgperz — 273)
hrzpea = h('N2'; T =Topers — 273 )
hpoo2 = h('H20'; T =Toperz — 273 )
HR, = ao - MMCH4 - hcpge + rog - MMar - hozpe + rog - MMar - 3,76 - hyoge + cez - MMH20 - hyzon2
HP, = bo - MMCO2 - heeaes + €0 - MMH20 - hyzoes + rog - MMar - 3,76 - hyopoz + X - MMO2 - hgopos
HP, = 0,9 - HR,
ro, - MMO2 + ro, - 3,76 - MMN2

ACgper =
ao - MMCH4
massaC
massacempe = oo oPer
0,73 - ACqper
Toperz + Toper
Toper‘l2med = _oere | oRerl
2
CPoperizmed = CP (CCAIr'; T =Toper12med )
Voperizmed = CV (AN T =Toperizmed )
gama = CPoperi2med

CVoperiZmed
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massaCper
1000

hopeM - hoper2

|

WComp -
e
Lossgpir

Weompressor = = Weompr

WCompr i
223,2

100

POtreI;Compr =

Weompressor
Potecp-compr = _SOMmpresser
massaCgper

5T eficienciaToper * Topers -~ | 1

RPT gper

Topers = Topers + 817

Toper4grausc = Toper4 - 273
FM

bo + co + X + ro, - 3,76

garna

8T o Topen (RPCgper {
eficienciaCgper

Toperz = Toper1 + 8Tc

RPCoper * Popert
h (CAir'; T =Toperr — 273 )

Poperz

hopeM

h (CAIr'; T =Toperz — 273)
= ToperQ - 273

hoper2

TopengrausC

densidade 51 p('Air'; T =Typert ; P =Patm )

FMipass = bo - MMCO2 + co -

bo - MMCO2
FMmass

co - MMH20
FMmass

Cmass

Dmass

X - MMO2
FMFHE!SS

EI’T\SSS

gama — 1

g

]—1)

MMH2O + ro, -

ama —

garma

|

MMar - 3,76 + X - MMO2
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ro, - MMar - 3,76
FMmass

Fmaas

O2yazz0massica = Emass - massaTgper
CO2yqzaomassica = Crmass -~ MassaTlgper
H20sza0massica = Dmass - massaTgper
N2yazaomassica = Frass - MassaTgper

TOtalgasesmassico = O2vazaomaasioa + Cozvazaomaasioa + Hzovazaomassioa + N2vazaomasaica

Coz\ISZEOmSSSICS

CO2yaraomolartc =
MMCO2
H20
H20yazaomolarte = T veRaomassies
MMH20
02
O2yzzaomolartc = ZTvaranmAssea

MMO2

szazaomassma

MMN2

N2yezaomolarTs

TOtalgasesmolar = CO2yraomolartc  + H2Owazaomelartc  + O2vazaomolartc  + N2vazacmelerTe
hcosea = h('CO2'; T =Tgpers — 273)

hHaoes = h('H20"; T =Tepery — 273 )

hoopos = h('02'; T =Tgpera — 273)

hnopos = h('N2' T =Topers — 273 )

Nopers = Crmass  NCcozo4 + Dmass * MH2004 + Emass - hoopod + Frogss - Muopas

Ropera = Crass ~ Ncozoz + Dmass  MH2003 + Emass * hooros + Fress - Minzpos

Sopert = S ("Air'; T =Tempzrq ; P =paim )

Soperz = S ('AIr; T =Tgperzgrausc + P <Poperz )

(massaCoper + Massacombe ) - (Nopers = hopers )
1000 - 0,925

Wrirpat =

Wre = (Wrymar + Weompr ) - Losspoa
Lossgnyr = 0,99

Lossgeraq = 0,94

Lossa,x = 0,94

LosS;qqa = 0,94

Lossgesr = 0,94

LosSiye = 0,86

PCly, = 50056

b = W 10000

massacompn - PClig

Nroty,; = 60
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Nrot
rotacaoCpry = "0

05
Tproﬂ
Tprgit = 15 + 273,15

massaCprg = 433
oo °F
ro)
vazaoCpry = massaCpr - 000
Pproj1
RPCprg = 16
Pproiz = RPCpro - Pproj
Tproz = 1443
Nrot
rotacaoTprg;
T. .05
proj3
0.5
T .
vazaoTpr, = MmassaTpyg; o LR
Pproj3
eficienciaCp-,; = 0,75
massaTprg = massaCprg + 6
Toper1 = Tempgr + 273
Nrot = 60
Topart ©°
vazaoCoper = MassaCoper - Pl
Poperi
Nrot
rotacaoCgper
T 05
operl
Popert = Patm — 1
vazaoC
vazaoCoperagm = — o0
vazaoCprg;
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ToperagrausC = Topers — 273
Topera = (550 + 273) - FF - TEX
FF = Interpolate1 ('tempexaustac’; ‘temp'; 'FF'; ‘temp'= Tempa )
TEX = Interpolate1 ('tempexaustaoA’; ‘carga’; 'GG'; 'carga’ = cargapgtencias )
massacgmbe * 3600 - PClyg - 0,9478171

W1z - 1000

BTUppnts =

rotacaoC
rotacaoCaqy = OpEr

rotacaoC

RPC.4n, = Interpolate2DM ('pressure ratio x rotational s ; pc; rotacaoC,qp )

RPCoper = RPCadm ’ RPCproj ’ RPCoorr\G\f
vazaoCoperagm = Interpolate2DM ('mass flow x rotational speed’ ; pc; rotacaoCaqm) - massaCoper-corricy
eficienciaC,y,, = Interpolate2DM ( 'efficiency x rotational speed ; Bc; rotacaoCqm)
eficienciaCoper = eficienciaCoqy, - eficienciaCpry - eficienciaCoper corricy
Nrot
rotacaoT gper =
T 0.5
operd
rotacaoT
rotacaoTgm = o
rotacaoT pr

massaT e = MassaCyper + MasSaAgompo

vazaoTpy, = vazaoCoper '71 .| Topers ]OS
RPToper Toper1
8Peam = 0,96
RPToper = RPCyper - 8Pcam
eficienciaT,,; = 0,82
RPT4qm = Interpolate2DM ('pressure ratio x rotational s ; pr; rotacaoTzqm)
RPToper = RPTagm * RPCprgj - 8Pcam
eficienciaT 4, = Interpolate2DM ('efficiency x rotational spee ; pr; rotacaoTqm)
eficienciaTper = eficienciaTogn - eficienciaTpr

Combustao adiabatica do CH4 na HRSG, a 25 C misturado aos gases provenientes da turbina a gas. Os gases estdo na temperatura
Toper4

assume -se que nao ocorre dissociacdo.

/ll/Reacdo na operagio de FIRED

IhxxCH4 +aa02 +nnN2 +ccCO2 + hhH20 <--> yy CO2 + nnN2 + zz02 +ww H20

O2ygzaomolarTs
CO2yazaomolarT
H20\azaomolarTe
N2yzzz0molarTG

XX +cC = yy

= aa

= cc
= hh

= nn
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2-aa+2-cc+hh =2 yy+2- -2z+ww
MRprse = x¢ - MMCH4 + aa - MMO2 + nn - MMN2 + cc - MMCO2 + hh - MMH20
yy - MMCO2 + nn - MMN2 + zz - MMO2 + ww - MMH20

MPHrse

MRirse = MPhrsc
xmas = xx - MMCH4

aamas = aa - MMO2

nn - MMN2

nnmas

cemas cc - MMCO2

hhmas = hh - MMH20

yymas = yy - MMCO2

Zzmas = z - MMO2

wwmas = ww - MMH20

Tg1pF = Toperd = 273

Topersc = Topera — 273

HRprse = xmas - h('CH4'; T =Tempg ) + aamas - h('02'; T =Topersc ) + nAmas - h('N2'; T =Tqperac ) + comas - h('C
HPrpss = yymas - h('CO2'; T=Tgizr ) + nnmas - h('N2'; T=Tgqpr ) + zzmas - h('02"; T =Tgipr ) + wwmas - h ('H20'
HRirse = HPrmsc

TotalgasesHrse = Yymas + nnmas + zzmas + wwmas

mas
XCO2pe = _ WMaS
Total gagesrse
wwmas
yHZOpF SR
TotalgasesHrse
nnmas
ZN2PF =

W02PF - ZZmas
TotalgasesHrsG
XCO2,; = 0,03745
yH20,, = 003195
N2y, = 0,7614
W02, = 0,1692
mgproi = 440 [kals]
Tgipy = 550 [C]
Peipry = 10800

TOaproj = tsiproj + PPprg
PPory = 32
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APPy = 30

tstproj = Tsat ('Steam'; P =Pgqprg) )

twzpro) = ta1proj = APPproj

tyiprgg = 43 [¢]

tooprp = 510 [C]

Psoproj = Pstproj - 0,98

huzpreg = h('Steam’; T Fyzprg; x=0)

hsrprop = h('Steam'; T =g1proj; P =Psiproj )
Nogproj = h('Steam’; T 2gaprgj; P =Poiprj )
huipreg = h('Steam’; T Fyproj; X =0)
Qizproj = MUproj © CPgasproj1z * (T91prej — T93proj) - 0,98
Quzpraj = MSproj - (hsaproj = waprg ) - 0,98
Qiproj = MSprgj * (Ngaproj — hgtproj ) - 0,98

Qizpre) = MOproj - CPgasproji2 - 8T1prey - 0,98
Qoaprop = MSpro; - (Nsiprop — hweprg ) - 0,98
T92praf = T9iproj — 8T 1prg

T9iproj + T92prgj

T912pro) =

proj 2
Cpcozpreiiz = Cp('CO2'; T =Tg12prg )
Cprzoprojiz = Cp ('H2O'; T =Tg12prq) )

Cprzpropiz = Cp ('N2'; T =Td12prg) )
Cpozprojiz = CP('O2'; T =Td12prg )
CPgasprojiz = XCO2prgj - Cpcozprojiz + YH20prg - CPHzoproj12 + 2N2prgi - CPrzproj1z + WO2prg - CPozprejiz

Tg1pro) + TU3prgj
2

Tg13prqj

Cpcozproiz = Cp('CO2' ;T =Tg13prg; )

Cpraoproiiz = ©p ('H20'; T =Tg13prq; )

Cprzprojta = Cp('N2'; T =Tgq3prqj )

Cpozprejiz = Cp ('02'; T =Tg13prgj )

Cpgasprojiz = XCO2prgj - Cpcozprojtz + YH2Oprg - CPH20proj1a + 2N2prgj - Cprzprojiz + WO2p5ry - Cpo2prejiz
Qi4proj = MSproj - (hy2proj = Pyproj ) - 0,98

Qretaiprey = Qazproj + Qaapro) + Qazapre)

Tgapro) + TUaproj
2

Tgz4proj

Cpcozprops = Cp('CO2'; T =TUs4pro) )
Cprzoprojza = Cp ('H20'; T =Tgs4pro) )
Cprzproga = Cp('N2'; T =Tga4pro) )
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Cpogprgy = CP('02'; T=Tg120rq) )

CPgassuperproj = XCO2prg = Cpeozpre) + YH2Opro) + CpHzcproj + 2N2prj + CPNzproj + WOZproj - CPGzprg)
kcozpraj = K('CO2'; T =Tg12pr0) )

Knoopro) k('H20"; T =Tg2pro )

Knzprgp = K(ON2'; T =Tg13pm )

Kozprgp = K('02'; T =Tg12pro))

Kgassuperprj = XCO2pro) + Kcozpro) + YH2Oproj + KHoopr + 2N2pro) - Kzproj + WO2prgj - Kozprg
Roozpro) = Visc ('CO2'; T =Tg3pr)

RH20prep = Visc ('H20'; T =Tg 200 )

Rrzpr = Vise (N2 T=Tg2pr )

Wozprgy = Visc('02'; T =Tgq2prj)

Wgassuperpre) = Xcozproj © WCoZpra) * VHzopmJ " UH20pro) * ZszmJ " Whzprop * WozpmJ * WO2proj

- Tg1pr0j - tsaprOJ - (T92prOJ - t51pr0j)

8T logproj =
TQ1prg) - tsaprcq]
In| = +-% =9
Taopre) = ts1prg
Q
Ki = 12proj

0,65
MUproj 8T liogprey - FOsuperproj

033 kgass ;07
- . asSLperpro
nguperprOJ = CpgasSuperproj L

HgasSuperproj &

T = T92pro) + TQ3prg

2
Chcozprovan = Cp('CO2'; T =Tg23prg )
CpHzoprojevep = CP ('H20"; T =Tg23pro) )
Chnzproivap = CP ('N2'; T =Tg2zprgj )
CPOQprojEvap = Cp('02;T =T923PFOJ )
CpgasEvapproj = XCO2prgi - Cpoozproevap  + YH2Oproj - CPHzoproEvap  + 2N2prgj - CPrzprofevap + WO2pro) - CPozprojEvap
kcozpropvep = K('CO2'; T =Tg23pr )
Khzoprovap = K('H20'; T =Tg23prg )
Knopreievap = K('N2'; T =TQ2aprg) )
Kozprojgvap = K('O2'; T =Tg23prgj )
Kgasevappray = XCO2prgy - Kcozprogvap + YH2Opro) + Knzoprogvap + 2N2proj - Knzprovap + WO2prg) - Kazprojgvep
WCOZprojEvap = VisSC('CO2'; T =Tgaapry )
RH20projEvap = Visc ('H20"; T =Tga3prg; )
WnzproEvan = VisC ('N2'; T =Tgozprq; )
WoZprofEvap = Visc ('02'; T =TQz3prg )
MgasEvappra = XCO2prq - ncosprobvap  + YH2Oprg) - pHzoproEvap + 2N2prg) - BoproEvan + WOZprg) - HOZprojEvap
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Ta2proj — tstprel — (T9aproj — twzpro) )

STZ\ogprm =
T -t
In| _92erel = Zsterol
T93pra) — tw2proj
K2 = Q23proj
0,65
MYproj © 8T20gproj  * FOEvapproj

033 KgasE Bt/
= ' - KgasEvapproj
FOEvapproj = CPgasEvapproj _gasbvapprol

NgasEvapproj 022
CPcozprocon = CP('CO2'; T =Tgaaproj )
CPHzoprofEcon = €P ('H20'; T =Tgz4prqj )
CPrzprogcon = CP('N2'; T =TQaapre; )
Cpozprejcon = Cp ('02'; T =T@3aproj )
CPgasEcorprei = XCO2prq - Cpcozprogcan + YH20pro - CPrzoproiecon + 2N2prg) - CPrzprojEcon + WO2prgi - CPO2projEcan

kcozpragcon = K('CO2'; T =Tg3uprg )
Krzoproigcon = kK ('H20'; T =Tgaqprq) )
Knoprogcon = K('N2'; T =Tdzqprq) )

kKooproecon = K('O2'; T =Tga4pro) )

KgasEconprej = XCOZproj  Kcozprocon + YH2Oproj + Knaoproiecon + 2N2proj + Knzprejecon + WO2proj - KozprojEcan
tcozprofcon = Vise ('CO2'; T =Tgaaproj )

WH20proiEcon = ViSC ('H20'; T =Tgaaprg) )

WprojFcon = Vise ('N2'; T =TQz4proj )

Wozprofcon = Visc ('02'; T =Tga4prg) )

HgasEconproj = Xcozproj * LCOZprojEcon + szoproj " UH20projEcon * ZN2proj * WNZprojfEcon  *+ WozprOj * OZprojEcon
T3 = TgAprOJ - tw1pr0j - (Tg3proj - tw2proj)
il logproj =
In T94proj = twiprg ]
Tazpr0j = twprg
K3 = Q34pmJ
0,65
MApro - 8T3i0gprej - FOEcomprof
033 Kgase 057
F9Econproj = CPgasEconproj g R
HgasEconproj
TQ1prg + 25
TdweEn = e
2
Cpcozprot = €p('CO2'; T =TgimeD )
CPHzoprojt = €p ('H20'; T =TgmED )
Cprzprot = C©p ('N2'; T =TgymeD )
Cpooprojt = Cp ('O2'; T =Tg1meD )
Cpgasipraj = XCOZprg) - Cpcozproft + YH2O0prg - CPH2oprojt + 2N2prg - Cpnzprot + WOZ2prg) - CPo2proj
EFICca Dproj = Qotpro; - 100

MAproj - Cpgas'lprOJ : (Tg‘lproJ - 25)

mgpr = TotalgzgesHrss
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mapF
MpF rel = - 100
439

8 = Tdipr — teaPF

mspe - hyworF + Whompacals © 1000 = mspr - hyipr
twipr = T('Steam'; h =hypr ;x=0)

twapr = tsipr — APPpr

tsgpr = T ('Steam’; P =Pgipr ;x=1)

Psopr
= Psipr
0,98
P.ier = Interpolate ('pressao x carga’; ‘vazaodegases' ; 'Pressao’; 'vazaodegases'= mgpF)

hsipe = h(*Steam’; P =Pgipr ; x=1)

Qisuperpr = mspr - (hsapF — hgipr ) - 0,98
QisuperrF = MApr - CpgassurerpF - (Td4pr — Tdopr ) - 0,98
Qisuperrr = UAsuperpr - 8T1iegpr ¢ 0,98
0,15
0,65 MmspF '
UAsuperer = Imgpe | - Fgsuperer - K1 - | |0
mSp,—oj
5T1 _ Ta91pF = tsapr + Tdopr = tsipr
logPF =
2
Tazpr + Tgapr
TgipF = —— —

2
Cpcossurerrr = Cp('CO2'; T =Tg12pF )
CpHaosuperrr = Cp ('H20'; T =Tg12pF )
Cprnosurerpr = Cp (N2 T =TgqopF )
CpozsuperrF = Cp('02'; T =TgqzpF )
Cpgassuperrr = XCO2pr - Cpcozsuperer + YH2O0eF - Cproosurerer  + 2N2pF
kcossurerer = k('CO2'; T =Tgqzpe )
knzosuperpr = K('H20'; T=Tgq2pF )
Knzsuperrr = k(N2 T=Tg1opF )

Koosuperrr = K('02'; T =TgqzpF )

- CpnosuPERPE + WO2pF -

Cpozsuper

Kgassuperpr = XCO2pg - keoosuperpr + YH20pr - Kiposuperee + 2N2pr - Kpsuperpr + WO2pr - Koosuperpr

ncozsuperrr = Visc ('CO2'; T =TgqzeF )

wzosuperpr = Visc ('H20'; T =Tg1zpF )

mrosuPERPE = Visc ('N2'; T =Tgq2pr )

nozsuperpr = Visc ('02'; T =Tgqzpf )

NgasSUPERPF = XCO2pg - pcozsupcrer + YH20pr - wpposuepcrer + 2N2pr - unosuperer + WO2pE - O2SUPERPF

0,57
_ 033 KgassuperpF
FgsuperrF = CPgassUPERFF S sl E

032
HgasSUPERFPF
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Qzevappr = Mspr - (hstpr = hyopr ) - 0,98 + 0,02 - mspr - hyopr
Qoevappr = UAEyerpF - 8T210grF - 0,98

065
UAgveprr = mgpr 7+ Foevappr - K2

Tgorr — tstpr + Ta3rF — tuorr
2

§T209pF

Taspr + Tdspr
2

Tgaspr =

Cpcaseveppr = Cp('CO2'; T =Tgzzpr )

Cprzoevappr = Cp('H20'; T =Tguspr )

Cpnogvappr = Cp(N2'; T =Tgzapr )

Cpozeyeppr = Cp('02'; T =Tgospr )

Cpgasevaprr = XCO2pr - Cpcosevappr + YH20pr - Cprzoevaprr + 2N2pr - Cppevapps + WO2pr - CPosEvAPPF
kcoseyappr = k('CO2'; T =Tgazpr )

khaoevaprr = k('H20'; T =TgaspF )

Knoevappr = K('N2'; T =Tgospr )
Koseveppr = k('02'; T =Tgsspr )

Kgaseveppr = XCO2er - Koospweppr + YH20pe - Kipoeveppr + 2N2er - knoevappr + WOZpF - Kooeyaprr
ncosevappr = Vise ('CO2'; T =Tgaapr )

praoeyappe = Visc ('H20'; T =Tgoaer )

mzevappr = Vise (N2 T=Tgaspr )

nozsveppr = Visc ('02'; T =Tgaspr )

NgasEvappr = XCO2pr - ncosevappr + YH20pF - npzosvappr + 2N2pr - nnoevappr + WO2PF - noopyappr

CPaasEvarrr 0+ Kaasgvappe 0
Foevappr = 9 <
0.32
HgasEvVAFPFF
Tgzpr = PPpr + tsipr
Tdapr + Tdapr
Tgaapr = — "=
2
Cpcozeconpr = Cp('CO2'; T =Tga4pr )
CpHzoEconpr = Cp ('H2O'; T =Tgz4pr )
Cprzeconer = Cp('N2'; T =TQz4pr )
Cpozeconpr = Cp('O2'; T =Tgaspr )
Cpgasecompr = XCO2pr - Cpcozecompr  + YH20pr - CpHzoecompr  + 2N2pr - Cprzeconpr  + WO2pr - Cpozecaner

kcoseconpr = k('CO2'; T =TgaapF )
Krooeconpr = K('H20'; T =Tgszapr )
knzeconpr = kK ('N2'; T =Tgaapr )

koseconpr = K('O2'; T =Tgaapr )
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Koaseconpr = XCO2pr - keozeconpr  + YH20pr - Kizoeconer  + 2N2pr - Knoeconer + WO2pr - kozeconer
teozeconpe = Visc ('CO2'; T =Tgaapr )

wH2oEconpr = Vise ('H20'; T =Tgaqpr )

moeconpr = VisC (N2 T =TQs4pr )
nooeconpr = Visc ('02'; T =Tgaqer )

Ngastconer = XCO2pr - peozeconer + YH20pr - pwooeconpr + 2N2pr - poeconpr + WO2pr - pooeconer

0,67
033 KgasECONPF
Faeconer = CpPgassconpr SR S

0,32
HgasECONPF

0,65
UAcconpr = MYpr - Foeconer - K3

= Tgspr = twirr * Tapr — tworr
2

8§T3j0gPF

Qszconpr = UAgconpr - 8T3jpger - 0,98
hyopr = h('Steam’; T 2yopr ; x=0)

Qzeconpr = MOpr * Cpgaseconpr * (T9spr — Tgspr) - 0,98
Qrotarr = Qisuperpr + Quevaprr + QaeconeF

Q13 = Qisuperrr + QuEveprF
Qrotare = MSpF - (hegpr = Myipr ) + 0,02 - mspr - hyopr
Qretarr = Qrotalver

Taipr + Tgspr
TQ1zpF = —

CpcosHrscpr = Cp('CO2'; T =Tgyapr )
ChrzoHrsepr = Cp ('H20'; T =Tg14pF )
CpnoHrseeF = Cp('N2'; T =Tg1apF )
Cpozhrscer = Cp('02'; T =TguapF )

Cpgastrscpr = XCO2pr - CpcosHrserr  + YH2Opr - Cpuzorrserr + 2N2pr - CproHrserr + WO2pr - CpooHracPr

Tgipr + 25
2

Tgirrr =

Cpcozer1 = Cp('CO2'; T =TgqppF )
Cp ('H20'; T =Tg1ppF )

CPH20PF1
Conzerr = Cp('N2': T =Tgippr )
Cpozpr1 = Cp('02'; T =Tg1ippF )
Cpgasipr = XCOZ2pr - Cpcoapr1 + YH2Ope - Cphaoprt + 2N2pr - Cpropri + WO2pr + Cpozprs

QrotalPF
mgpr - Cpgasipr - (Tg1pF — 23)

- 100

EFICaswErF =
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Q1surERPF

PERCSUPER = _ """ -100
Qrotalpr
PERCoyapor = ZZEVAPPE L 40p
Qrotarr
_ Qaeconer
PERCgcoy = ——~ - 100
Qrotalpr

PERCiys = PERCgper + PERCgyapor + PERCecop
hegpr = h('Steam'; T =szpF ; P =Psypr )

Ssapr1 = S('Steam’; T =teapr ; P =Peipr )

VeapF1 = V('Steam'; P =Pgzpr ; T HsarF )

tsaprk = toapr + 273

mspe = 50 - Porr 773
10800 toapFK
MSPF . 100

Relyapor proj.PF =
Xyapcondiso = X ('Steam’; s =Sgzprq ; P =Pvapcond )

SsaPF1 = Ssaiso

Range = 16

ApPrigrreprg) =

ticrorre1 = Whiarp1 + APPTiorreproj

w1 = o ('AIrH20"; T =Tempgr1; R =thq; P =pam )

hars = h('AirH20"; T =Tempgr1 ; R=rhy ; P =gy )

Whiermp1 = WB (CAIrH20"; T =Tempgrq ; W =w1; P atm )

Tyapcondrear = Tsatcorr
Pyapeona = P ('Steam'; T =Tsatcorr ; s =Sggi50 )
tigtarrez = Range + tjigrorreq

higeond1 = h('Steam'; T Hjiqiorret s X =0)
hiigcondz = h('Steam'; T FHjgtorrez ; x =0)
Mgy = Interpolate ('vazao de agua x vazao de vapo ‘'vazaovapor' ; 'vazaodeagua' ; 'vazaovapor' =

Qoomd;proﬂ\f’ = Mgy - (hllqcond2 - hhqoonm)

hywipr = h('Steam’; P =P gpoong s X =0)

Qeondpromy = Mspr - (hyapcondreal = hwipr )
Xcondreal = X ('Steam’; P =Puapcond 5 h =hyapcondreal )
Xcondreal% = Xcondreal - 100

W, = mspg - 0,88 - heapr — hvapcondrea\
1000
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mspr
relacaoyaporgas =

marF
h - h
fiso = saPF vapcondreal - 100
heapr - hvapcondwso
1000
tRarkine = Wy - — - 100
mspr - Nggpr
energidgases = MApr - Cpgasipr - (Tg1pr — 25)
1000
eciclovaper = Wpy - — - 100
energiagases
Ryapcondiso = h('Steam'; s =Scaiso ; X HXyapcondiso )
Syapcondreal = S ('Steam’; h =hyapcondreal ; T =Tsatcorr )
Vyapcondreal = V ('Steam’; P =Pyapcond ; X Xcondreal )

UAgrojcong = 7200

F1C Interpolate1 (‘fatorcarga’; 'vazaovapor' ; 'F1'; 'vazaovapor' = mspr )

F2C Interpolate1 (‘fatortemp’; 'temptorre’; 'F2'; 'temptorre’ = tjigtorrat )

Qtorreproj = Martorreproj - (harz = harp)

thy =1

wz = o ('AirH20"; T =Temps>; R =thz; P am )

haz = h('AirH20"; T =Tempg2; R =ths; P Fpatm )
Whigrmpz = WB (AIrH20"; T =Tempars ; W =w2; P g )
vazaoumidar; = Marorreproj © @1

vazaoumida-z = Martorreproj © ®2

Magevap = Martorreproj - {"32 - "’1]

Parproj = p('Air'; T=15; P =101,325 )

parpr = p('AIr'; T=Tempgr; P *pam )

corrp = Parproj
ParPF
COIT, * Martorreproj - 12 . 0,735
75 - 0,7
Woert =
1000

UAcond = UAgrgoong - FIC - F2C

t\|qtorre2 - tl\qtornﬂ
teta
In !
teta,

tetay = Tvapcondreal = Hiigtorre

Qcond‘projT\f = UAcond -

teta; = Tvapcondreal = tigtorre2

Qtorreproj = Qcond,proﬂ\/
Martorreproy = 2600 [kals]
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Martorreproj

vazaos =
ParPF
paguacald = p('Water'; P =101,325 ; T =Tyapcondreal )
10,33
Potpr - 101,325
ms ,
Whombacald = Paguacald PE .
1000 75 - 09 - 0,7 - 1000
Paguatorre < p('Water'; P =101,325 ; T Hiigtorre )

2
Spcond = 0,71 - | M@ | .15
1000

oo Mgy 3p;cond
1000 75 -09 -0,7 - 1000

Wbombatorre = Paguatorre

WTG - 1000 + WTV - 1000 - ernt - Wbombatorre - Wbombaca\d

gcc = - 100
massacompo - PClig + xmas - PClig
ECC
ECCrel = - 100
47,77
ERankine
ERankineREL = — - 100

30,53

Wrgtar = Wre + Wy

W
ratioW‘TG = 1
Wrg
W
ratioTG.T\; = e
Wy
W
cargace re = Totalnet | 100
196,35
RelTG:TOT = Wi - 100
WTota\met
W
Relry o1 = _ Y . 100
Wrotainet

Wrgtanet = Wrotal — (Wyent + Whombatorre  + Wrombacald )

Wrotainet
Wrgtanetrel = ———— - 100

196,17

Massaggmpo - 3600 - PClyg - 0,9478171
Wtz - 1000

BTUjawn,cc

T .
Toper&re\ = operd;grausC | 100
1169

mgpr

Fluxo gases:rel
4355

Ty = Toper3,grausc
1169

RPC. = RPCoper - 100

16,39
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ETG

eﬂcretTG = - 100
35,72

Potrg e = Wre 400
148,8

massaCoperrel = massaCoper . 40q

427,13

Potory = TV 100
5022
P

Poprrel = —2 - 100
10531

EFIC
EFICASMEPF el = — —~MEPE . 100
62,86

densidade 4
0,629

densidade ;e =
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ANEXO B - MAPAS PARAMETRIZADOS

RP relativ
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Compressor KU 84.3 - Mapa parametrizado com linhas betas
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Turbina - Mapa parametrizado com linhas betas
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