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Hesumo

PINTO, Claudio Meneghetti Engler, Um Modelo para Andlise Termodindmica de Sistemas de
Poténcia Incluindo o Resfriamento da Turbina a Gds, Campinas, Faculdade de Engenharia

Mecanica, Universidade Estadual de Campinas, 2002, 199 p. Dissertacio (Mestrado)

Este trabalhc € resultado do desenvolvimento de um programa computacional para
modelagem termodindmica de sistemas de poténcia equipados com turbinas a gés. A metodologia
adotada para a modelagem e as equagBes utilizadas para andlise termodindmica de Primeira e de
Segunda Lei sfo descritas para cada equipamento de um sistema térmico de poténcia. A evolugdo
na eficiéncia térmica das turbinas a gis observada nas Gltimas duas décadas, impulsionada pelo
desenvolvimento de novos materiais ¢ de novos métodos de resfriamento das partes quentes da
turbina, motivou a implementagio de um modelo de resfriamento dos estigios de expansao para
andlise do efeito dos parfmetros de transferéncia de calor sobre as caracteristicas de desempenho
da turbina a gds isolada ou acoplada com um ciclo a vapor num ciclo combinado. Foram aqui
demonstrados os beneficios causados pela elevacio da temperatura limite do material das pés da
turbina e de diferentes técnicas para reducdo do fluxo de resfriamento necessirio. O modelo
desenvolvido possibilitou a avaliacio de técnicas modernas de resfriamento utilizadas em

turbinas a gas de Ultima geragio, incluindo o resfriamento por vapor em circuito fechado.

Palavras Chave

- Modelagem Computacional, Turbina a Gés, Andlise Termodinimica, Andlise Exergética,

Resfriamento a Ar, Resfriamento por Vapor em Circuito Fechado.



Abstract

PINTO, Claudio Meneghetti Engler, A Model for Thermodynamic Analysis of Power Systems
Including Gas Turbine Cooling, Campinas, Faculdade de Engenbaria Mecanica,

Universidade Estadual de Campinas, 2002. 199 p. Dissertacio (Mestrado)

This work is the result of a computer program development for thermodynamic analysis of
thermal systems equipped with gas turbines. The modeling strategy and equations for analysis
based on the First and Second Thermodynamic Laws are described for each equipment of a
thermal system. The evolution in gas turbine efficiency seen in the two last decades, caused by
new materials and hot parts cooling techniques, motivated the implementation of a cooling model
in the gas expansion process in order to investigate the effects of heat transfer parameters over the
gas turbine performance characteristics, either isolated or coupled with a steam cycle in a
combined cycle. The benefits of increasing gas turbine blade material temperature and different
techniques for reduction of required cooling flow are demonstrated. The developed modeling
allowed the evaluation of latest gas turbine cooling techniques, including the case of closed-loop

steam cooling.

Key Words

- Computational Modeling, Gas Turbine, Thermodynamic Analysis, Exergetic Analysis, Air

Cooling, Closed-Loop Steam Cooling.
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Momenclatura

Letras Latinas

A - drea da secglo transversal de escoamento ]

2 - coeficiente dos polindmios do calor especifico, entalpia e

entropia

B - segundo coeficiente virial para avaliacfo da equac8o de estado

Bi - fator de Biot {capiiulo 5)

€ - corda da palheta [m]

€p - calor especifico a pressdo constante, em base molar (kl/xmol. K]
v - calor especifico a vohumne constante, em base molar fkl/kmol.K]
D - didmetro [m]

ds - elemento infinitesimal de superficie do volume de controle [m?]

Ex - gxergia kil

ex - exergia na base molar kJ/kmol]
exf - exergia total de escoamento [ki/kg}

f - relacdc combustivel-ar do combustor da TG, em base massica

H - gltura da palheta {m]

h - entalpia especifica em base molar ou [kJ/kmol]

coeficiente de TC por convecgdo (capitulo 5) [kW/m>X]

hf - entalpia de formacg3o da substinciaa 25°C e 1 atm [kJ/kmol]}
I - irreversibilidade k1]

I - taxa de irreversibilidade [kW]

k - condutividade térmica [kW/m.K]
yir) - fluxo de massa [kg/s]

Ma - nimero de Mach

] - numero de moles

0. - velocidade especifica dos estagios de compressfio ou expansio

NUT - nimero de unidades de transferéneia de caler

P - pressfo [kPa] ou [bar]
Pe - presso do ponto critico do vapor d’agua = 22,088 MPa

Pr - nimero de Prandtl

Q - calor transferido num processo 4]

q - taxa de calor por unidade de massa que cruza a fronteira do ki/kg]



volume de controle

] - taxa de calor por unidade de superficie do volume de controle
{capitulo 5)

r - grau de reaglo {capitulo 5)

R - constante universal dos gases = 8314,2 J/kmol.X

Re - namero de Reynolds

S - entropia

s - entropia especifica

0 - entropia especifica absoluta em base molara 1 am

Sg - entropia gerada num sistema ou volume do controle

SP - Size Parameter — Pardmetre de Dimens3o

T - temperatura

Te - temperatura do ponto critico do vapor d’agua = 374,136°C

u - energia interna especifica (capitulo 3) ou

velocidade tangencial periférica das pas da turbina (capitulo 3)
v - Vazdo ou
velocidade
v - vohume especifico
VA - umidade absoluta do ar atmosférico em base molar
W - trabatho
w - umidade absoluta do ar atmosférico, base méssica (capitulo 3)
ou velocidade angular (capitulo 5)

ou trabatho especifico

W - poténcia

y - frac8o molar do componente de mistura de gases

va - fragdo molar do ar seco

yv - fragBio molar do vapor no ar atmosférico

Z - pardmetro de tecnologia de TC por convecgio nas palhstas

Letras Gregas

o - coeficiente de ar tedrico em base molar (capitulo 4) ou
angulo de inje¢éo do fhuxo de resfriamento (capitulo 5)

B - raz&o de pressdo de um estigio de compressdo ou de expansio

A - diferenca aritmética

AG, -funcio de Gibbs da reagio quimica

Ag, - funcHo molar de Gibbs de formacio

€ - Efetividade do trocador de calor

¥ - razdo de calores especificos a pressfo e a volume constantes

il - Eficiéncia

) - fator de vazdo (capitulo 5)

b - umidade relativa do ar atrmosférico

[kWhn]

[kJ/k]
[klfkgK]
[kJ/kmol K]
[kJ/k]

fm]

K]

[ki/kg]

[m/s]

[m®/s]

[m/s]

fm’/kg]

{mol HoO/mol ar}
[kJ]

tkg HO/kg ar]
[rad/s]

[kJ/kg]

kW]

[graus]

[kJ]
[kJ/&kmol]



o - densidade [kg/m']
u - viscosidade absoluta [Pa.s]
v - coeficiente estequiométrico dos componentes da reacio [kJ/k]
W - eficiéneia racional da 2° Let da Termodinamica
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Superescritos

g - estado de referéneia padrio: 25°Ce | atm

cp - relative ao célculo do calor especifico a pressio constante

I - relativo ao cédlculo da entalpia

s - relativo ao célculo da entropia

Subscritos

0 - estado de referéncia do ambiente onde se efetua a anélise on
relativo ao estado de estagnagio

oc - designativo de propriedade parcial da substincia come
componente do sistema de referéncia

ad - adiabatico

amb - ambiente

ae - relativo & quantidade de ar para a reaco estequiométrica

b - blade — palheta da TG

bomb - relativo ao processo de bombeamento do fluxo de resfriamento,
na passagem pelos canais internos das palhetas dos estdgios
rotativos de expansdo

bmx - blade maximum — relativo 4 méxima temperatura da palheta
¢ - relativo ao compressor

emb - relativo & cimara de combustio da TG

comb - relativo ao combustivel

cl - cooling - relativo ao fluxo de resfriamento da TG

€S - cooled stages — estagios com resfriamento da turbina

ct - cooled turbine — turbina com resfriamento

dif - difusor

diss - relativo trabaiho dissipado

e - entrada do volume de controle

el - elemento quimico

est - relativo & reacéo estequiomeétrica

f - parcela fisica da exergia

fe - film cooling — resfriamento da palheta por pelicula de ar
g - gés

ger - relativo ao gerador elétrico

i - indice de enumeracfo dos componentes da mistura ou
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do estado do fluido de trabalho ao longo dos processos ou
dos coeficientes a dos polindmios de propriedades
termodindmicas

is - relativo a processo isentrépico
isot - 1elalivo 2 processo isotérmico
1 - {ost, cedido ao meio
m - relativo a efici@ncia mecénica ou
a0 valor médio de determinado parfimetro
max - maximo
nz - noozle - relativo ao bocal da turbina
D - relativo a processo a pressio constante ou
a processo politrdpico
prod - relativo aos produtos da combustio
g - parcela quimica da exergia
real - processo real, irreversivel
rev - processo reversivel
SC - superficie do volume de controle
5 - saida do volume de controle ou
specific, relativo a didmetro ou velocidade especifica
sat - estado de saturacio do vapor
st - static — relativo as propriedades estaticas
stg - estagio
t - refativo ao processo de expansio na turbina
TBC - Thermal Barrier Coating — revestimento cerAmico sobre &
superficie externa da patheta
teo - relativo ao processo tedrico
tot - total ‘
ut - uncooled turbine - estigios sem resfriamento da TG
v - processo a volume constante
vap - vapor
vVC - Volume de Controle
¥z - vazamento
Abreviacdes
CC Ciclo Combinado
CFD Computational Fluid Dynamics
CET Combustor Exit Temperature — Temperatura de saida do
combustor
CPH Condensate Pre-heater — Pré aquecedor da dgua de alimentacio
HAT  Huwmid Air Turbine — Turbina a gis com ar de combustio
saturado
HRSG  Heat Recovery Steam Generator - caldeira de recuperacio de

calor dos gases de exaustdo da turbina a gis
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Capituio 1

introducao

A busca crescente por instalacBes de geracio de energia elétrica de elevada eficiéncia pode
ser dividida historicamente e justificada por tr€s grandes fatores: 1) Temor micial da escassez dos
combustiveis fésseis; i1) Dependéncia econdmica gerada em relagdo aos paises produtores de
petrdleo, principalmente apds a crise em 1973; iii) Necessidade de se atender a uma legislacéo
cada vez mais rigorosa para controle dos impactos ambientais causados pela instalacido e
operagiio de uma planta de poténcia. A este dltimo fator acompanha um processo de
conscientizac@o ecoldgica em nivel mundial, que cobra a¢des governamentais para emissédo e
fiscalizagdo de leis de prote¢do ambiental a fim de minimizar impactos causados por: emissao de
gases poluentes gue causam o efeito estufa, chuva 4cida e lancam na atmosfera gases tOxicos;
vazamento de Oleos combustiveis de refinarias e material radioativos de usinas nucleares. Aliado
a estes danos, deve ser lembrado o impacto que a instalacdo de uma nova central de poténcia
pode causar no ambiente, como a alteracio do ecossisterna e ¢ desiocamento de populagido da
regifo. A pesqguisa por processos mais eficientes de conversdo de energia ocorre também devido a
necessidade de suprir uma demanda crescente a um custo unitrio reduzido (R$/kWh), fator

importante a ser considerado, principalmente no casc de paises em desenvolvimento.

No Brasil, a dependéncia do petréleo estd diretamente associada ao setor de transporte
rodovidrio e, por isso, nfo constitein um fator determinante para incentivo a pesquisas por
instalagBes avancadas de geracGo de energia, mas sim, para pesquisas por combustiveis
veiculares alternativos, como foi o caso do programa PROALCOOL. Pode-se dizer, entretanto,

gue o0 PROALCOOL contribuiu de forma indireta para o inicio de estudos de geracho



termeléirica e cogeracio a partir do aproveitamento do residuc do setor sucro-alcoolsiro (Walter,
19945,

Praticamente toda a geragio de energia elétrica nacional provém dos recursos hidricos.
Atualmente, estamos vivenciando uma mudanca no perfil de nossa matriz energética, em funcio
do aumento da demanda e da falta de investimentos na década anterior para a construcio de
novas usinas hidrelétricas e aumento da capacidade instalada. A ampliacio da oferta de energia
nos proximos anos prevé a instalacfio de 15 termelétricas até o final de 2003, com a adigdo de
6423 MW, construcio de 21 hidrelétricas de grande porte ¢ aproximadamente 100 de pequenc
porte, instalagdo de 23 usinas elicas no Nordeste do pafs, intensificacio do aproveitamento da
biomassa e cogeragho, além da importagio de energia, principalmente da Argentina. A instalacio
de termeléiricas prossegue até 2010, totalizando 60 novas centrais nesse zno’. O programa de
construgdo de centrais térmicas no Brasil acompanha o aumento na penetracio do gés natural e
pode ser considerado um programa emergencial a fim de evitar novos racionamentos e
desaceleragdo do crescimento da economia. Uma das vantagens da instalacdo de uma central
termelétrica € que seu perfodo de construgfio é inferior ac de uma hidrelétrica, podendo reduzir
num prazo relativamente curto a dependéncia que nossa geracdo de energia possui do regime
pluviométrico anual. Como exemplo desta situagio atual pode-se citar o racionamento ao qual o

pais foi submetido entre junho de 2001 e fevereiro de 2002.

As instalacOes t€rmicas equipadas com turbinas a gis de elevada eficiéncia sdo indicadas
para centrais de poténcia que devem atender ao fornecimento de energia de base em grande
escala, devido ao peso do combustivel no custo da energia gerada, levando-se em consideracdo a
amortizagdo do capital investido durante o periodo estimado de operacéic da unidade, 20 a 30
anos (Gas Turbine World, 1999). As plantas térmicas de elevada eficiéncia requerem
configuragbes mais complexas e novas tecnologias para a turbina a gés e processos do ciclo a
vapor, como: refrigeracdo entre os estdgios de compressio e resfriamento dos estégios iniciais de
expansdo, inje¢do de dgua e vapor para controle de emissGes de NOx e aumento de poténcia,

ciclos a vapor com mais de um nivel de pressio e reaquecimento. Estas alteracdes para melhoria

' Dados extraidos da apresentacdc Programas para o Aumento da Oferta de Energia Elétrica no Ambite do
Ministério de Minas ¢ Energia, de Dezembro de 2001, hitpy//www camaradecultura ore/Ciclo de Debates.ndf




de eficiéncia térmica implicarn maior custo de instalag@o. Entretanto, este custo deve ser
amortizado num periodo menor, se comparado as instalacOes de menor eficiéncia e mesma faixa

de poténcia, devido ao efeito do custo do combustivel na composicao do custo da energia gerada.

A uiilizagio de ciclos combinados de poténeia tem se intensificadc nas trés dltimas
décadas, pois se apresentam como as instalacbes térmicas de maiores eficiéncias até a amalidade,
Amalmente, usinas térmicas t&m sido construidas com rendimentos declarados de Primeira Lei de
60%. tendo como base o poder calorifico inferior do gds natural. Estas centrais empregam
técnicas modernas de resfriamento da turbina a gds e integragdo com o ciclo a vapor. A previsio
de inicio de operacdo da primeira planta de ciclo combinado, com resfriamento da turbina a gas
por vapor em circuito fechado, € em meados de 2002 em South Wales, Reino Unido (Smith et al,,

2001

O objetivo deste trabalho consistiu no desenvolvimento de um programa computacional
para modelagem termedindmica dos equipamentos que compdem wm sistema térmico equipado
com turbina a géds. A partir da combinaco adequada dos médulos dos equipamentos, ¢ programa
deveria ser capaz de investigar ciclos avangados de gerac@o de energia, incluindo os aspectos de
resfriamento da turbina a géds, a fim de que os efeitos das evolugBes tecnolégicas recentes na drea

de materiais das pas da turbina e nas técnicas modernas de resfriamento pudessem ser avaliados.

O oprograma desenvolvido incorpora o célculo automatizado de propriedades
termodinimicas do gds e do vapor d’dgua e o eguacionamento pecessdrio para anélises de
Primeira e Segunda Leis da termodindmica. A anélise exergética foi incorporada ao programa por
se tratar de uma ferramenta para avaliacio das possibilidades reais de recuperagfo de perdas,
permitindo que se identifiquem as irreversibilidades ao longe do ciclo de poténcia, ¢ por

constituir-se num critério adicional para a otimizag3o dos processos internos ao ciclo.

Existem atualmente diversos programas computacionais j4 disponiveis para célculo de
propriedades e avaliagdes de processos termodindmicos. Viérios pesquisadores de ciéncias

térmicas, objetivando resultados rapidos e estudos detalhados de configuragdes cada vez mais



complexas fazem uso destes programas termodindmicos. Apesar disso, o desenvolvimento de um

novo programa fol considerado um fator importante na construcio deste trabalho, devido a:

a) necessidade de dominio de diferentes disciplinas da engenharia para a solugio de
sistemas e representacio dos processos nos diferentes equipamentos, como: termodindmica,
transferéncia de calor, mecinica dos fluidos, métodos numéricos e técnicas de programacio;

b} conhecimento das caracteristicas sspecificas de projeto e operacio dos componentes da
instatagéo, limitagBes técnicas e valores usualmente empregados, para fazer a correlacdo com o
modelo desenvolvido;

c) possibilidade de avaliar o efeito de hipéteses simplificadoras adotadas usualmente (como
por exemplo, o calor especifico constante com a temperatura, processo adiabético, ete):

d) flexibilidade para utilizagio de diferentes conceitos de definicio de eficiéneia de um
processo (isentropico ou politrdpico, eficiéncia de Primeira Lei ou eficiéncia racional);

e) possibilidade de priorizar a modelagem dos processos de um determinado componente

que se deseja avaliar com maior nivel de detalhes.

Os capitulos deste trabalho estdo estruturados da seguinte forma:

O capitulo 2 contém uma revisfio bibliografica abordando as técnicas empregadas na
modelagem de processos, descreve os métodos de andlise desenvolvidos por alguns
pesquisadores e cita estudos de utilizagdo de modelos computacionais termodinimicos
previamente desenvolvidos para aplicagio em uma configuracio especifica de sistema térmico. O
capitulo 3 apresenta uma revisfo das principais propriedades termodindrmicas consideradas neste
rabalho e a metodologia utilizada para a elaboracdio das sub-rotinas que efetuam o cdlculo

automatizado destas propriedades.

O capitulo 4 descreve a estratégia de modelagem e as hipdteses admitidas para os processos
de cada equipamente de uma termelétrica de ciclo combinado. No final do capitulo 4, €
apresentada uma configuracdo de termelétrica de ciclo combinado, conforme descrita no trabalho

de Seyedan et al. (1995). 580 mostrados os dados utilizados para representacio desta instalacdo



numa versio especifica do programa elaborado neste trabatho. Os resultados obtidos pelo modelo

computacional sdo comparados aos aferidos na instalagéo.

O capitulo 5 consiste numa extensic da modelagem do processo de expansio da turbina a
gds, na gual se destacam os processos detalhados de expansfo do gds nos estdgios com

resfriamento. Este modelo de expansio foi implementado com base no trabalho de Consonni
(1992).

No capftulo 6, os médulos de cada equipamento sio combinados em configuragfes
especificas para avaliacbes dos efeitos de variagles tecnolgicas de operacio da turbina a gés
sobre as caracteristicas de desempenho do ciclo de poténeia. Ao final do capitulo, sdo avaliadas
oito configuracdes de ciclos combinados, incluindo os casos de resfriamento da turbina a gds por

vapor em circuito fechado.

O capitulo 7 contém a conclusfio deste trabalho e sugestdes para trabalhos futuros.

No anexo 1, encontram-se tabelas e gréficos comparativos entre duas metodologias de
cdlculo de propriedades termodindmicas estudadas. O anexo 2 apresenta a defini¢dio dos
coeficientes usnalmente empregados para descrever a eficiéncia dos processos de compressao e
expansio e o método de célculo de propriedades do fluxo na safda destes processos. O anexo 3
contém as equagdes utilizadas para o cdlculo de propriedades necessdrias a avaliagdo da
transferéncia de calor nas pas da turbina, como a viscosidade e condutividade térmica dos gases.
Por fim, no anexo 4, encontram-se descritas as sub-rotinas de cdlculo de propriedades e avaliagao

de processos desenvoividas neste trabalho.



Capituio 2

Revisao Bibliografica

Nas dlumas tr€s décadas, houve um desenvolvimento substancial de modelos
computacionais para cdlculo de propriedades termodinémicas e avaliagio de processcs térmicos,
quimicos e metaldrgicos. O crescimento do estudo nesta 4rea foi impulsionado pelo acesso
facilitado aos computadores cada vez mais rdpidos e de baixo custo, fruto do grande avancgo
tecnolGgico da eletrbnica nests periodo, e da necessidade de se analisarem os mais diversos
fendmenos de forma precisa, objetivando com isto:

a) uma confirmagio da viabilidade técnica de um projeto em etapas anteriores aos testes
experimentais;

b) aredugdo do custo de implementagio do projeto através da eliminagio de etapas de testes e

¢} a busca da configuracdo ideal com a seleclio das varidveis otimizadas das caracteristicas de

projeto e de operagfio do sistema que afetam o processo em andlise.

A partir de um modelo computacional apropriado, a otimizacdo de processos térmicos pode
ser efetuada buscando-se a condico ideaj para maximizagfio das eficiéncias de Primeira Lei, de
Segunda lei ou da minimizacio do custo total (fixo e operacional) de uma determinada
instalagd@o. A maximizagdo da eficiéncia de Primeira Lei corresponde & minimizacio das perdas
energéticas enquanto que a otimizacio de Segunda Lei da Termodinimica corresponde 2
minimizagdo das irreversibilidades geradas. Um critério adicional de otimizagio pode ser
estabelecido utilizando-se uma composicdo ponderada dos objetivos acima, conforme o efeito da

varia¢fo dos pardmetros estudados (Boehm, 1987).



As pesquisas sobre processos rnais eficientes estimulam o desenvolvimento de diversas
dreas da engenharia: drea Metalirgica, com a criacio de novas ligas metdlicas e compostos
cerfmicos resistentes as elevadas temperaturas e tens®es mecinicas as guais as mdquinas sio
submetidas; drea de Projeros, com o desenvolvimenio de novos componentes com caracteristicas
geométricas mais adequadas & operacio dos equipamentos com respectiva reduciio de vibracio,
tensio e atrito; 4rea de Térmica ¢ Fluidos, com a caracterizagdo dos escoamentos e dag condicBes

térmicas apropriadas dos fluidos de trabalho no interior dos componentes.

(s estudos conduzidos na area de Térmica e Fluidos resultam geralmente em sugestdes de
novas configuracBes de arranjo dos equipamentos j& existentes, de implementacfic de novos
equipamentos e processos € de uma maior interagdo dos fluidos de operacio. Com a utilizacfo de
modelos computacionais que representamn 0§ processos termodindmicos, a complexidade
adicionada 2 instalac@o por tais sugestdes de aumento de eficiéncia pode ser mais facilmente
analisada. Estes modelos podem ser classificados em duas categorias (Gallo, 1990; Consonni,

19921

a) Termodindmico ou Zero-Dimensional, nos quais a variacdo das propriedades termodinérnicas
¢ avaliada de acordo com o processo e os {ndices de rendimento dos squipamentos, como:
eficiéneia isentrépica ou politrépica, efetividade ou coeficientes de transferéncia de calor,
perdas de carga. Esses indices traduzem as caracteristicas geométricas dos equipamentos e
dos escoamentos dos fluidos que passam por eles. Esta abordagem nfo leva em consideracao
os detalhes construtivos dos equipamentos para o célculo das eficiéncias do processo, mas

atém-se principalmente aos aspectos termodinémicos para a analise.

b) Multidimensionais, quando se considerarn as caracteristicas geométricas dos componentes da

instalagdo para a aplicagfio das equacdes diferenciais de conservagio de massa, de quantidade
de movimento e de energia no tempo e espaco. Esses modelos buscam determinar 0s campos
espaciais de velocidade dos escoamentos, os gradientes de presséio e de temperatura. Os
coeficientes de eficiéncia dos equipamentos néo constituem dados de entrada, mas resultados
da analise desse sistemna de eguacgdes. A utilizac@o de modelos multidimensionais requer uma

extensa quantidade de dados de entrada que descrevem todas as caracteristicas dos



equipamentos 2 fim de se efetuar uma previsio precisa dos fendmenos QUE OCOoITEMm
internamente aos mesmos. Geralmente, estes modelos comnputacionais sdo desenvolvidos para
aplicacBo de uma configuracio especifica, devido s dificuldades de se obteremn todos os
dados necessarios para sua validacfio. A extensio de um modelo muitidimensional especifico
para outras configuragbes fica limitado, portanto, ac acesso aos dados exigidos para se

exXecutar ¢ programa e para atestar sua validade,

Diversos programas computacionais de andlise termodinimica foram desenvolvidos com o
objetivo de auxiliar no projeto de novas plantas, na otimizacio de centrais térmicas 14 existentes
ou até mesmo para fins educacionais e pesquisas académicas. Sio discutides a seguir alguns
estudos efetuados nesta drea de modelagem termodinfimica aplicados 3 geracio de energia em

centrais térmicas de poténcia.

2.1: Programas Computacionais para Modelagem Termodindmica.

Sonnenschein (1982) construiu um programa modular que permite a andlise de diferentes
configuragbes de sistemas térmicos. Utilizando os recursos de processamento eletrénico de
dados, estruturou seu programa em quatro niveis hierarquicos: o nivel mais alto define o objetivo
da analise - otimizagio, verificacdo de operacdo em plena carga ou cargas parciais: o segundo
nivel incorpora os métodos iterativos para o tratamento da combinacio dos equipamentos
térmicos de acordo com a instalagio analisada; o terceiro nivel contém as informacdes
necessirias para a representa¢@o dos processos termodindmicos de cada equipamento; o nivel
inferior contém médulos para o cdlculo das propriedades fisicas dos fluidos de operacdo: dgua,
vapor d'dgua, ar e produtos de combustdo. Equacdes polinomiais sio utilizadas para a
representagio das propriedades da dgua, vapor e ar atmosférico. Para os produtos de combustiio,
sdo utilizadas equagbes especificas, limitadas & pressfio méxima de 10 bar. Esta pressdo foi
adotada na €poca por corresponder a pressdo maxima normalmente atingida em ciclos de turbinas
a gés utilizadas em plantas de ciclo combinado. A modelagem dos médulos nio considera as
curvas caracteristicas dos equipamentos e nfic incorpora o célculo das propriedades de
transferéncia de calor, conforme as caracteristicas geométricas dos mesmos. Para 2 modelagem

de uma instalacdo operando em condigBes de carga parcial, sfo utilizadas equagdes empiricas



para o fratamento dos trocadores de calor - determinagdio das diferencas terminais de
temperaturas. A convergéncia do programa ¢ obtida através do método iterativo, com o controle

de uma varidvel especifica, escolhida conforme o ciclo térmico em considerag3o.

Somerton et al. (1987) elaboraram o pacote computacional "RANKINE", que permite a
avaliacio de 28 configuracfes de sistemas térmicos montados com base no ciclo Rankine
simples. A configuracio mais completa continha 3 turbinas, 2 extragbes para reaguecimento ¢ 3
aquecedores de dgua de alimentac#io. A partir de dados de entrada como pressbes, temperaturas e
eficiéncias dos componentes da configuracio selecionada, a seqiiéncia de célculo incluia a
determinag@o dos estados do vapor em todos os pontos do ciclo, calenlo das taxas de fluxos
massicos, cdleulos dos trabalhos de bombeamento, das turbinas, das taxas de calor adicionado e
rejeitado e avaliago das eficiéncias energéticas e exergéticas. O programa ndo penmitia um
tratamento flexivel para a montagem de uma configuragic qualquer e se destinava,

principalmente, a fins didaticos.

Os estudos de otimizacio de plantas de ciclo combinado foram marcados iniciaimente pela
analise de configuracdes alternativas e aperfeicoamentos da parte a vapor do ciclo, acoplada aos
gases de exaustfio de uma determinada turbina a gés. Podem ser citados os trabalhos de Chin e
El-Masri (1987) e Lugand e Parietti (1991), nos quais andlises de diferentes configuragdes

possiveis sfo avaliadas através de programas computacionais.

Um modelo computacional foi utilizado por Baughn e Kerwin (1987) para analisar um
sisterna de cogerac@o com turbina a gds em operagfo no Campus Davis, da Universidade de
Califérnia. O programa calcula os parémetros termodindmicos a partir de dados de entrada como
condicBes ambiente, poder calorifico inferior do combustivel, pressdo e titulo do vapor na saida
da caldeira de recuperacdo e curvas de operagdo da turbina a gis Allison 501 KB. As
propriedades da agua sio obtidas através de correlagdes de temperatura, presso e entalpia para o
fluido na regifio de satwracfo. Uma relacio do calor especifico a pressdo constante com a

temperatura € utilizada para os gases de exaustéo.



El-Masri (1987) apresentou estudos de otimizacfio de ciclos combinados através da
variacdo de pardmetros de operacdio e de projeto da turbina 2 gis e do ciclo Rankine com dois
niveis de pressio. Para a andlise do ciclo a gés, utilizou-se ¢ programa GASCAN gue modela os
ProCessos no COMPIessor com varias extracBes de ar para resfriamento da turbina, no combustor e
na turbina a gds. O programa utiliza polinbmios para o célculo do calor especifico a presséo
constante do ar seco, do vapor d'dgua tratado como gés ideal e dos gases estequiométricos. A
andlise do ciclo Rankine nfic permite flexibilidade para se alterar 2 configuracio do sistema
original jé que a metodologia foi desenvolvida para aplicacio apenas a ciclos com dois niveis de

pressao.

Komisarchik et al. (1991) utilizaram uma configuracio especifica de uma planta de ciclo
combinado com dois niveis de pressio para elaborar um programa computacional. A partir desta
planta definida, pode-se alterar a configuracio através dos parimetros que devem ser fornecidas
como dados de entrada. O modelo permite que sejam utilizadas véalvulas “by-pass” para eliminar
equipamentos presentes na planta original. O método de célculo empregado € o seqiiencial
iterativo, com relaxagdo dos parfmetros de acoplamento entre a caldeira de recuperacdo e a

turbina a vapor.

Perz (1991) desenvolveu um programa modular bastante flexivel no qual € permitido
avaliar qualquer configuracio de uma termelétrica convencional a partir da selecdo e conexdo
adequada dos diversos equipamentos térmicos disponiveis numa biblioteca. A metodologia
empregada para a resolucdo do sistema de equacdes que descrevem os balancos de massa e
energia e 0s processos termodinimicos de cada componente da instalacdo consiste no método
“semi-paralelo”. Este tratamento € uma combinacio dos métodos de resolugiio segiiencial e de
equacao orientada (Boehm, 1987). Os dados termodinémicos s3o calculados de forma segliencial
enquanto que as equagdes de balanco sdo resolvidas em paralelo. Esta abordagem aproveita o fato
de que, quando todas as propriedades termodinimicas sio conhecidas, o conjunto de equacdes

dos balancos de massa e energia forma um sistema linear.

Consonmi (1992) apresentou em seu trabalho de doutorade um modelo para analise

termodindmica de centrais de poténcia que operam com ciclos de turbinas a gas e turbinas a
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vapor. O autor concentrou seu estudo no desenvolvimento de uma modelagem detathada do
processo de expansdo de turbina a gds com resfriamento. A estratégia de modelagem foi
implementada na sub-rotina do mddulo da turbina, GSTUR, para permitir a integracZo com os
outros moédulos que formam o ciclo a vapor. Para anélise dos processos dos outros componentes
presentes em cenfrais termeléiricas, utilizou-se o programa computacional GS, composto por
diversas sub-rotinas para tratamentc dos egquipamentos e célcule de propriedades
termodindmicas. A sub-rotina GSTUR foi calibrada com os valores caracteristicos de operacio de
turbinas a gés disponiveis pelos fabricantes, para reproduzir os valores de desempenho,
possibilitando assim a avaliaglo de diferentes configuracbes de sistemas térmicos. Embora o
enfoque da modelagem tenha sido a analise termodindmica para reprodugfio de eficiéncia da
turbing a gés, foram incorporadas na estratégia de expansio da turbina algumas caracteristicas de
modelagem unidimensional, objetivando uma melhor representagio do processo de resfriamento,
o gual é importante para determinagio da eficiéncia da turbina. Para a solugfo do sistema de
equacdes ndo-lineares que resultam da combinagio de processos do ciclo a vapor com o ciclo a
gis, desenvolveu-se um algoritto para resolucfo seqiiencial, com a convergéncia obtida através
da escolha de varidveis especificas de controle. O estudo utilizou a teoria da similaridade para
.identificar as caracteristicas dos equipamentos necessérias para a determinacio das eficiéncias
politrépicas e dos fluxos de resfriamento da turbina a gds. O modelo nio se refere a detalhes
especificos da geometria da turbina, os quais sdo dificeis de se obter com os fabricantes, porém

leva em conta 0s termos cinéticos no tratamento dos processos de expansio da turbina.

No trabatho desenvolvido por Machado Jr. (1993), avaliou-se o desempenho de uma
turbina a gés através de um modelo computacional que identifica os possiveis modos de falha do
equipamento de acordo com a comparacdo entre pardmetros medidos em campo com os dados
estimados pelo modelo. O objetivo desta andlise foi efetuar um plano de manuten¢do do
equipamento orientado pelos valores fornecidos pelo programa. A modelagem da turbina a gés,
dividida em gerador de gas (compressor, combustor e turbina para acionar 0 cOmMpressor) e
turbina livre de expansio, utilizou o conceito da linha base de operac@o ou linha de equilibrio do
sistema, amarrando as curvas caracteristicas do compressor ¢ da turbina ¢ a necessidade de se
atender ao equilibrio de poténcia entre turbina geradora de gis e compressor, a igualdade de

rotacdes destes equipamentos e as razdes de pressfes no compressor € nas turbinas. Os processos
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termodindmicos foram modelados utilizando-se a hipétese de gés perfeito com a aplicacfo das

equagdes de conservagio de massa e de energia.

Seyedan et al. (1995) desenvolveram um programa para a andlise de plantas de poténcia de
ciclo combinade, com o ciclo a vapor com dois niveis de pressfio. O programa requer como dados
de entrada as curvas caracteristicas dos equipamentos da instalago. Para a avaliacio do processo
nos trocadores de calor, utiliza-se o conceito de efetividade. O valor da efetividade € obtido com
a avaliagio do coeficiente global de transferéncia de calor, calculado através de correlagBes
empiricas. A perda de carga nestes equipamentos também é calculada com a utilizagio de
correlagbes obtidas experimentalmente. Todos os equipamentos da instalacfio sfo tratados de
forma modular e a configuragio da instalagfio em andlise € obtida a partir da combinacio dos
modulos. Para a solucao de todas as varidveis envolvidas, utiliza-se o método seqiiencial iterativo
em conmjunto com a soluclo de um sistema de equagBes nfo-lineares. Em cada iteracio, os
processos ao longo dos componentes sio avaliados seqiiencialmente (propriedades do fluido na
saida de um equipamento correspondem as propriedades na entrada para © componente seguinte),

enquanto que a solucao do sistema nio-linear fornece os valores para a préxima iteracio.

Walter e ILlagostera (1995) desenvolveraram um modelo computacional para a
representacio dos processos termodindmicos de sistemas de poténcia de ciclo combinado com a
turbina a gds GE LM2500, integrada com processos de gaseificacio de biomassa. Anéalise
exergética e avaliagdo termoeconémica foram efetuadas para se compararem as eficiéncias e
custos de duas configuragfes de ciclo combinado: gaseificacio de leito fluidizado pressurizado e
gaseificaclo & pressdo atmosférica. As propriedades termodindmicas dos gases e vapor d’agua
foram determinadas em todos os pontos da instalacio, calculadas por sub-rotinas especificas
desenvolvidas pelos autores. O trabatho demonstra que a aplicaciio dos métodos exergético e
termoecondmico torna possivel a identificacio das irreversibilidades e de seus efeitos

econdmicos num ciclo de poténcia de complexa configuracio.

Um estudo apresentado por Ishimura et al. (1999) utiliza o software comercial de
avaliagdes de processos terrodindmicos ASPEN-PLUS para andlise de duas escalas de planta de

poténeia, 5 e 20 MWe, localizadas em usinas de cana de actcar do estado do Havai. O ciclo



analisado integra a turbina Allison 501 KB7 com ¢ processo de gaseificacéo € a linha de vapor da
usina. Para a gaseificacfo do bagaco de cana, utiliza-se ar extraido do compressor da turbina, o
qual é posteriormente pressurizado num compressor separado, e vapor fornecido pela usina de
acticar. Uma comparacio de ciclos de poténcia operando com as caracteristicas especificas dos
componentes € dos processos na usina revela as eficiéncias de Primeira Lei de trés configuracBes,
tendo como base o poder calorifico superior do bagaco de cana: 27,6% para o ciclo combinado
com gaseificacBo; 15,3% para o ciclo simples a vapor com queima do bagaco diretamente na
caldeira e 19,8% para a turbina a gds em ciclo simples integrada com © processo de gaseificacio.
O software ASPEN-PLUS ¢ bastante utilizado por pesquisadores da drea térmica, sendo também

mencionadoe nos trabathos de Chiesa e Consonni (2000) e Lazzareto e Segato (2001).
2.2: Esiudos de Sistemas Térmicos de Poténcia Avancados.

Bannister et al. {1994) apresentaram um estudo com propostas de melhorias em instalactes
de ciclo combinado que podem garantir até 60% de eficiéncia, com base no poder calorifico
inferior do combustivel, O ciclo de poténcia tomado como base utiliza a turbina a gés
Westinghouse 501F operando com gds natural. As principais alternativas discutidas sdo:
resfriamento intermedidrio entre os estdgios de compressdo, pré-aquecimento do ar de
combustio, resfriamento dos componentes da turbina a gis por vapor em circuito fechado,
aumento da temperatura de entrada da turbina e redugio do fluxo de ar de resfriamento, melhoria
no projeto aerodinimicoe com reducio das perdas de carga e reducgfo das folgas nos mancais e

reducdo de vazamentos.

Um estudo dos aspectos tecnoldgicos e econdmicos associados ao projeto de uma planta de
ciclo combinado foi apresentado por Narula (1995). No artigo indicado, sdo discutidos os
critérios para a selecdo dos parimetros adequados de uma instalagio j4 na fase inicial do projeto,
buscando a melhor configuracio conforme as condigdes ambientais da regifio, o perfil de
demanda de energia e a viabilidade econdmica das diversas alternativas. Tendo como base
estudos efetnados em plantas de ciclo combinado, sdo apresentados os itens a serem considerados
na selecdo da turbina a gas e dos pardmetros do ciclo a vapor {estado termodinimico do vapor na

seccAo de saida do recuperador de calor e na saida da turbina, selec@o entre ciclos com mais de
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um nivel de pressio e reaguecimento), métodos utilizados e seus efeitos no controle do ndice de

emissbes de Oxidos de nitrog8nio ¢ alternativas para aumento de poténcia.

Rojas (2000} desenvolveu um modelo compuiacional para avaliacio de ciclos com uma
turbina a gis aeroderivativa de elevada eficiéncia, com injeciio de dgua no ar de combustio,
objetivando a reducdo da formagio de NOx e aumento da poténcia e eficiéncia térmica do ciclo.
O ciclo da turbina a gés inclui como processos adicionais: resfriamento intermediério do ar nos
estdgios de compress#o, recuperadores de calor para pré-aquecimento do ar de combustio, do géas
combustivel e da dgua utilizada no processo de nebulizagio e mistura do ar de arrefecimento
extraido do compressor com os produtos de combustio para reduzir a temperatura dos gases a
temperatura especificada na entrada da turbina. Nesse trabalho, foi efetuada uma anslise
paramétrica de diversas varidveis associadas ao ciclo a gds, como relagio de pressdes e
eficiéncias isentrépicas dos compressores e turbina. Avaliacdes foram realizadas com base nas
equagbes de Primeira ¢ de Segunda Lei da Termodinidmica e da teoria termoecondmica. A
eficiéncia térmica do ciclo proposto situou-se na faixa de 53,5% para temperatura de entrada na

turbina de 1500°C.

Lazzareto e Segato (2001) apresentaram um trabatho com otimizacio do ciclo HAT (humid
air-turbine; através do método de pinch-poinr. A turbina a gés operando sob o ciclo HAT possui
elevada eficiéncia t€rmica (> 50%) devido 2 injecdo de ar saturado no combustor, resfriamento
intermediario entre os estdgios de compressdo com aguecimento da dgua utilizada no processo de
saturacao do ar, recuperador de calor dos gases de exaustio para aguecimento do ar Gmido e
combustivel antes da queima e economizador para pré-aquecimento da 4dgua do saturador. A
seccdo de trocadores de calor da planta € tratada como um volume de controle, sendo que a
otimizagdo define os valores de fronteira deste volume através da maximizacio do calor total
trocado, independentemente de como estes equipamentos estejam interligados. A otimizagio &
conduzida por uma sub-rotina desenvolvida em Fortran gue utiliza a técnica de pinch-point para
definicio das curvas caracteristicas de temperatura por taxa de calor no volume de conirole. Os

processos da turbina a gds sdo avaliados utilizando-se o programa ASPEN-PLUS.
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Facchini et al. {2000} utilizaram um programa computacional para avaliacho exergética de
ciclos combinados com turbinas a gas de Gltima geracfo, incluinde a turbina GT 24 com
combustdo seqiiencial e a turbina da GE-Siemens da série SH, que utiliza vapor em circuito
fechado para resfriamento dos estdgios iniciais de expans#o. O modelo previu que a combinagio

dessas duas tecnologias eleva a eficiéncia do ciclo combinado a 62%.

2.3: Miodelos de Resfriaments da Turbing g Gas.

Os modelos termodindmicos iniciais gue incluiram o processo de resfriamento da turbina a
gds ndo faziam referéncia 2 temperatura limite do material da turbing, mas limitavam-se a
calcular o fluxo de ar extraido do compressor necessario para reduzir a temperatura de saida do
combustor até a temperatura especificada na entrada do primeiro rotor da turbina (El-Masri,
1987: Consonni, 1992). Todo o fluxo de resfriamento era mistarado com os gases de saida do
combustor num Unico ponto, antecedendo a entrada da turbina. Este € o tratamento adotado no
modelo da turbina a gas descrito no capitulo 4 e no modele desenvolvido por Rojas (2000).
Apesar desta técnica simplificada, os resultados obtidos sfio satisfatrios para analise
termodindmica de Primeira Lei, tendo em vista que o consumo de combustivel € corretamente
avaliado pela temperatura méxima do combustor e o trabalho da turbina pode ser calculado com
os valores adequados das eficiéncias de compressdo e expans@io, da razdo de pressio e da

temperatura de entrada da turbina.

Quando se deseja avaliar o efeito da elevacio da temperatura limite do material das partes
guentes da turbina ou de diferentes caracteristicas de resfriamento, forna-se necessario incluir no
modelo técnicas para determinacgdo do fluxo de resfriamento em fungfo das temperaturas dos
gases, das paredes da turbina e do fluxo de resfriamento. O trabalho de El-Masri (1987) contém
uma metedologia de célculo do fluxo de resfriamento mais detalhada que a dos modelos iniciais.
El-Masri calculou o fluxo de resfriamento requerido utilizando curvas de efetividade de
transferéncia de calor em fun¢o da razdo de capacidades térmicas do fluxo de resfriamento ¢ do
gés, para os estdgios iniciais de expansdo. Apesar desta metodologia ndo fazer referéncia 2as
caracteristicas geométricas dos estdgios de expanso e ao fendmeno de transferéncia de calor que

ocorre entre os gases e o fluxo de resfriamento, o modelo prevé um comportamento mais



proximo das turbinas reais, nas quais o fluxo de resfriamento se reduz & medida que se avanca
nos estigios de expansio ¢ a diferenca de temperaturas entre os gases e a temperatura limite do

material também € reduzida.

Cohen et al. (1996) apresentam uma estratégia para o tratamento da transferéncia de calor
por convecgdio nas pas da turbina, onde se incluem os efeitos cinéticos e as caracterisiicas
geométricas das pas. O equacionamente do processo de transferfncia de calor considera a p4 da
turbina como uma placa plana. O nimero de Nusselt do fluxo de resfriamento € avaliado por uma
correlacdo sugerida para regime turbulento, enguanto gue o coeficiente de transferéncia de calor
do lado dos gases € avaliado a partir de um diagrama que apresenta um niimero de Nusselt
generalizado em funcdc da razdo entre os angulos de entrada e de safda das palhetas. O
acoplamento dos processos de transferfncia calor entre a superficie externa (lado dos gases) e a

superficie interna (lado do fluido de resfriamento) ocorre sem se considerar a condugiio pela

paiheta, para a qual se admite uma temperatura média.

No modelo de expansio com resfriamento proposto por Consonni (1992), o gual foi
adaptado e implementado neste trabalho, conforme descrito no capitulo 5, o fluxo de resfriamento
¢ determinado a partir de um sistema de equacdes que descrevem a transferéncia de calor por
convecgdo dos lados externo e interno da palheta e por condugfo através da mesma. O modelo
considera pardmetros geométricos médios para avaliaciio da velocidade média de expansio do
gas e do fluxo de resfriamento e célculo dos coeficientes de pelicula. A expansiio do gds é
efetuada numa seqliéncia de processos nos quais se incluem a expansdo, transferéncia de calor,
aceleracfo do fluido de arrefecimento e a mistura deste com o gds. Além da transferéncia de calor
por convecgao pura e por condugdo, o modelo incorpora a técnica de resfriamento por peliculae a
aplicac@o de revestimento cerdmico sobre a palheta. Esta metodologia para o resfriamento da
turbina foi empregada em estudos recentes da drea termodinimica, podendo-se citar o trabalho de
Chiesa e Consonni (2000) e de Jordal (2001), que utilizou o modelo de Consonni para aferir seu

modelo proposto de resfriamento.
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Na avaliacfo exergética que Facchini et al. (2000) apresentaram sobre os estdgios de
resfriamento de duas turbinas a gis, utilizou-se uma metodologia bastante similar 4 de Consonni

(1992) para a expansio com resfriamento.

Jordal (2001) construin um modelo de resfriamento de turbina a gés, utilizando o pacote
computacional de processos termodindmicos IPSE-PRO. A autora propSe uma metodologia
simplificada de avaliacio do fluxo de resfriamento, guando comparado ac de Consomni (1992).
No modelo apresentado, a temperatura da superficie da palheta € considerada uniforme em todas
as direghes ¢ um valor fixo € atribuide ao nimero de Stanton para avaliagZo da convecglio do

lado do gés.
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Capitulo 3

Propriedades Termodinadmicas

Os modelos computacionais de sistemas térmicos devem conter o cilculo automatizado de
propriedades termodindmicas dos fluidos de operagfo ao longo dos processos. O programa
desenvolvido neste irabalho contém sub-rotinas para avaliag@o destas propriedades para o ar
atmosférico, combustiveis gasosos, dgua e produtos de combustfo. Este capitulo apresenta uma
revisdo dos conceitos das propriedades termodindmicas consideradas neste estudo e indica a
metodologia adotada para célculo. Uma comparagio entre os valores das propriedades geradas
pelas sub-rotinas utizadas neste trabalho ¢ os valores tabelados em JANAF Themochemical

Tables {Chase et al., 1986} € apresentada no Anexo L
3.1 Revisao de Propriedades Termodindmicas

Neste trabalho, os gases considerados no ciclo da turbina a gés e nos equipamentos do ciclo
a vapor que envolvem transferéncia de calor 530 tratados como gases perfeitos. Esta hipdtese é
vilida em condigbes de baixa densidade, nas quais as forcas de atragio e repulsio moleculares
s30 pequenas € a equacao de estado dos gases perfeitos pode ser utilizada:

Py =RT (3.1}
Existern na literatura de termodindmica algumas diferencas com relaciio i definicio dos
conceitos de “gds perfeito” e de “gds ideal”: Heywood (1988) e Kotas (1985) definem como “gas

1deal” a substancia que obedece & equagio de estado 3.1 e como “gés perfeito” 2 substéncia cujos
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valores de calor especifico a press@o ¢ a3 volume constanie sfo fixos, indspendentemente da
temperatura do gds. Lucien Borel (1991) utiliza esta mesma definiclo para o “gés perfeito”,
indicando uma relacfo linear das propriedades de energia interna e entalpia com a temperatura,
Este mesmo autor atribui a definigio de gés “semi-perfeito” as substdncias que, além de
obedecerem & squacdo de estado 3.1, possuem o calor especifico dependente da temperatura.
Neste trabalho, serd utilizada a defini¢fo mais usual encontrada na literatura, adotada por Van
Wylen e Sonntag (1976), Moran e Shapiro (1996) e Bejan (1996), entre outros, nas quais nio se
diferencia gas perfeito de gds ideal e assume-se a validade da equacio de estado e da variacio do

cator especifico do gés apenas com a temperatura absolata.

A adocdo da hipdtese de gds perfeito € bastante razodvel para a avaliagiio de processos
termodinimicos de sistermas térmicos de poténcia, podendo-se citar o estudo realizado por
Heywood (1988), Gallo (1990) e Rivkin (1979). Esta hipdtese tem sido utilizada com freqli€ncia
nor diversos pesquisadores da drea de ciéncias térmicas devido ao fato de se permitirem andlises
rapidas e com a precisfio termodinimica adequada ao tratamento dos processos. Gallo (1990)
efetuou avaliagdes da equacfio de estado de Beattie-Bridgeman para determinacgio do fator de
compressibilidade Z em condi¢Bes de pressio até 100 atm e temperaturas até 2500 K, resultando
em Z igual A unidade, validando portanto a hipltese nestas condigbes. Para pressdes e
temperaturas superiores, 0s erros miximos encontram-se na faixa de 2% para a entropia ¢ de 4%
para a entalpia. Rivkin (1979) efetuou uma anélise do efeito da compressibilidade dos gases
puros através da avaliacdo da equagdo de estado que inclui como termo o segundo coeficiente

virial:

P7=RT +BP (3.2}

sendo

B = segundo coeficiente virial, fun¢do da temperatura do gés.

A partir da dependéncia existente entre o segundo coeficiente virial ¢ a temperatura, foi

possivel determinar o efeito da pressfio do gds sobre a entalpia. Fixando-se em 0,5% ¢ etro
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maximo admitido para o calculo de entalpia quando se adota a hipdiese de gas perfeito,

apresentou-se em diagrama a pressdo limite a ser utilizada para dada temperatura (figura 3.1).
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Figura 3.1: Pressfio limite para erro mégime de 0,5% no céiculo de entalpia pela hipdtese
de gas perfeito.
Fonte: (Rivkin, 1979)

Calculos realizados para misturas de gases mostraram que a hipétese de gas perfeito possui
exatidio suficiente para pressOes parciais dos componentes da mistura até 2.5 — 3,0 MPa,

tomando-se como referéncia as temperaturas usuais utilizadas na téenica de turbinas a gas.

Em densidades suficientemente baixas, as distincias entre as moléculas sdo infinitamente
grandes quando comparadas as dimensGes das mesmas, tornando nula a energia potencial de
interacdo molecular e fazendo com que a energia interna seja exclusivamente devida 4 energia
cinética de agitagio térmica. Pode-se demonstrar por meio da experiéncia cléssica de Joule' que a

energia interna de um gas perfeito ¢ fungfo apenas da temperatura absoluta:

a=f(I) (3.3}

O calor especifico a volume constante ¢ definido pela derivada parcial da energia interna

em relacio a temperatura:

! dois vasos de presso em equilibrio térmice, interligados, sem realizar interacBes de trabatho e calor com o meio e,
como conseqgiiéncia da 1° Lei da Termodingmica, sem alteragio da energia interna.
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(o (3.4)

Com a hipdtese de gis perfeito, pode-se escrever:

[ di

i‘ (3.5}
)

A partir da definiclo de entalpia de um gés e da equacfo de estado dos gases perfeitos,

verifica-se que esta propriedade € também fungdo apenas da temperatura:

W=+ PV (3.6)
+

O calor especifico a pressdo constante expressa a relagfio entre a variacdo diferencial da

entalpia e temperatura a pressio constante:

o= %) (%) -
“P=or aT

n

Através das relacBes anteriores, pode-se observar que as propriedades termodindmicas de
calor especifico a pressiio ¢ a volume constantes, energia interna e entalpia dependem apenas da

temperatura do gés.

A avaliaco de processos através da 2* Lei da Termodinimica requer ¢ célculo da
propriedade entropia, além das propriedades anteriormente citadas. Para a andlise exergética, €

necessario introduzir o conceito de exergia.



3.1.1 Entropia

A entropia € definida como uma propriedade extensiva de um sistema submetido a um

processo reversivel conforme a seguinte relacio:

[
dSEié)g

W
.,
L
()
S’

Fev

A variag8o de entropia de um sisterna entre dois estados pode ser calculada integrando-se a
equacdo 3.8 para um processo reversivel, conhecendo-se a relacfio entre o calor trocado e a
temperatura da fronteira do sistema onde ocorre esta transferéncia de calor. Sendo 2 entropia uma
propriedade, sua variagio independe do processo ou da trajetéria entre os estados inicial e final:

2( 30 (3.9)
S, -8 = j
LT

rev

Pode-se enunciar a Segunda Lei da Termodinimica a partir da desigualdade de Clausius

para um ciclo termodindmico (Moran e Shapiro, 1996):

§{§g)<0 (3.10)
s

Esta equacdo, na qual a igualdade se aplica somente a ciclos reversiveis, € importante

porque estabelece uma dnica direcfo possivel para a transferéncia de calor. Combinando as

equagdes 3.9 e 3.10, chega-se a (Bejan, 1996):
(o 3.1
s,-8,2[| —2) (
LT

Considerando que a igualdade € vilida apenas para processos reversiveis, pode-se concluir

que a variacdo de entropia num processo irreversivel € sempre maior que a variacio desta mesma
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propriedade para um processo correspondente reversivel entre 08 mesmos estados inicial e final.

Esta parcela adicional de variag@o de entropia associa-se a irreversibilidade do processo.

O conceito de geragio de entropia € utilizado para quantificar a entropia produzida num

determinado processo (Kotas, 1985):

i
H

2{ 0N (3.12
ngsz—gj—j(wgézs (3-12)
i T J
Vale a pena ressaltar que a entropia gerada, Sg, ndo € uma propriedade do sisterna, mas

depende da trajetdria percorrida entre os estados inicial e final.

A equacao da geraciio de entropia aplicada a um volume de controle € dada por:

ds

. O <. _ (3.13)
Sg= m}fmi}m+zm'f's<* —;mc.se =20

Deve-se observar nesta equaciio que a igualdade se aplica aos processos reversiveis & que,
com as hipdteses de operagfio em regime permanente e equipamentos adiabdticos, os dois
primeiros termos do lado direito da equacfo 3.13 se anulam e a taxa de geragfo de entropia se
iguala 2 diferenca entre as taxas de saida de entropia ¢ de entrada de entropia no volume de

conirole.

A equagio 3.13 possul o termo jg, identificado por Bejan (1996) como taxa de
v

“transferéncia de entropia’.

O teorema de Gouy-Stodola (Kotas, 1985), o qual se deduz da aplicacio da 17 e 2% Leis para

andlise de um processo reversivel e de outro jrreversivel entre 0s mesmos estados inicial e final,



estabelece uma relaclo entre imreversibilidade e geracio de entropia. Sendo W, © maximo
trabalho que pode ser produzido no processo reversivel e W, © trabatho extraido do processo
correspondente irreversivel, tem-se que:

j = W‘cv - Wrrmf (3 14)

I=T,-Sg (3.15)

Nos processos reais, a irreversibilidade tende a zero 3 medida em que os mesmos se

aproximam de um processo reversivel, reduzindo-se a entropia gerada.
3.1.2 Exergia

O conceito de Exergia, disponibilidade ou “energia 1itil” foi estabelecido para se tratar da
qualidade de energia na andlise de processos térmicos, quimicos e metaldrgicos (Szargut et al.,
1988). Enguanto o balango energético fornece dados quantitativos da variacio da energia de um
processo com base na Primeira Lei da Termodindmica ou lei da conservagiio de energia, o
balanco exergético fornece uma idéia qualitativa do nivel energético ac longo do processo e
indica a degradacgfio da energia de acordo com as irreversibilidades presentes no processo em

andalise.

O método exergético ainda € considerado uma aplicagfio recente na avaliacio de PTOCEsSsos
térmicos e quimicos. A andlise tradicional destes processos, efetuada com base na 1° Lei da
Termodindmica, gera resultados quantitativos associados 3s eficiéncias e as perdas de carga e de
calor de uma instalagdo. Através da andlise exergética, é possivel identificar o nivel de
degradacdo de energia ao longo destes processos e a quantidade de “energia 1til” existente nos
varios fluxes do mesmo, como produtos de reacdes, exaustdo e fluidos de arrefecimento. A
andlise exergética permite ainda a identificagdo de perdas que nio seriam detectadas pela lei da
conservacao da energia como, por exemplo, processos de expansio em vélvulas, transferéncia de

calor e processos de combustio.



O emprego do método exergético € importante para ¢ avango tecnolégico de instalaches
térmicas pois possibilita alternativas para se buscar um aumento na eficiéncia dos processos nos
guais pode ser constatada uma elevada irreversibilidade interna ou elevada exergia na exaustio de
fluidos de trabalho. O aumento de eficiéncia destes processos associa-se 4 reducfo na taxa de
consumo <08 TECUrses naturais, reducfio de dejetos indusiriais e de poluicZo. Por este motivo, o
conceito de exergia esta diretamente relacionado aos aspectos ecolégicos do meio onde se realiza
o processo, j4 gue a busca por uma malor eficifncia exergética equivale a um melhor
aproveitamento do processo visando-se aproximar ac maximo o estado final das substéncias

envolvidas ao estado de equilibrio termodindmico com o ambiente.

A avaliaclo exergética pode ser utilizada também para a andlise termoecondmica de plantas
industriais (Boehm, 1987). Balancos de diferentes formas de energia (calor ou trabalho como
resultado de wm processo) sdo construidos tendo a exergia como O pardmetro que assegura uma
base para a conduc@o desta anélise, fundamentada nos conceitos da 2° Lei. No estudo de Walter e
Llagostera (1995), configuragdes de sistemas térmicos integrados de gaseificacao e ciclo
combinado foram avaliadas com a aplicacfio da teoria de custos exergéticos, sendo gue 0s fluxes

.de exergia foram utilizados como referéncia para andlises exergéticas e termoecondmicas.

A exergia pode ser considerada, de certa forma, como uma propriedade que designa a
mixima quantidade de trabalho que pode ser obtida a partir de um determinado estado,
utilizando-se como estado de referéncia de equilibrio termodinimico as condigbes do meio
ambiente. A esse estado de referéncia atribui-se exergia nula. H4 diversas formas possiveis de
desequilibrio com o© estado de referéncia para que possa haver interagbes de trabalho, entre as
guais podem ser destacadas as térmicas, as mecanicas e as quimicas. Assim, a exergia de um
fluxo é composta de virias parcelas como: exergia cinética, exergia potencial ou gravitacional,
exergia fisica e exergia quimica. As exergias cinética e potencial igualam-se as energias cinética
e potencial quando a velocidade e a altura sio consideradas relativas & superficie terrestre do
local onde se realiza o processo. A soma das exergias fisica e guimica comp®e a exergia térmica

{(Szargut et al., 1988).
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A exergia fisica € definida como sendo ¢ méximo trabatho possivel de ser realizado por um
sistema quando o mesmo € trazido de seu estado inicial ac estado inative restrito, ou seja, de
equilibrio de pressdo Py e temperatura Tp com o estado de referéncia, através de processos
envolvendo apenas interagSes térmicas com o ambiente. Combinando-se a 1% ¢ 2° Leis para o
calculo do trabalho maximo obtido por este sistema que realiza uma interacio reversivel de calor

com o ambiente, chega-se ao cilculo da exergia fisica (Kotas, 1985):
Ex.f‘ :{}31"'?0'52}“"(}%”?@'59} (3.16)

Para um gés perfeito, pode-se escrever:
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A exergia quimica € definida como o trabalho méximo obtido ac se trazer um sistema a
partir de seu estado inicial de desequilibrio de composicio quimica com o estado de referéncia ao
estado de equilibrio termodinédmico, através de interacdes de calor e de substincias com o
ambiente. Este estado de equilibrio denomina-se inativo irrestrito. Em outras palavras, exergia
guimica corresponde a exergia potencial de um sistema que j& se encontra em equilfbrio de

pressac e temperatura com © ambiente.

Para o célculo da exergia quimica de uma substincia qualquer, é necessario referenciar a
cada elemento quimico desta substincia uma outra substincia com baixo potencial quimico
(descrito pela fung@o molar de Gibbs), presente no ambiente adotado como referéncia, que
contenha os elementos constituintes da substancia em estudo. Tomando-se como exemplo o gis

metano, CH,, tem-se que as substincias de referéncia para o caiculo de sua exergia quimica sic
o L0, ¢ H,0 em equilibrio termodinimico com o meio. Quando a substincia em estudo j4

existe no sistema de referéncia adotado como padrio, a exergia quimica resulta somente das
diferengas de concentrag@io desta substincia no sistema analisado e no sistema de referncia. A

partir da hipétese de gds perfeito, pode-se demonstrar que o trabalho extraido do processo
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isotérmico reversivel de expansfo que fraria a substincia em analise da pressio Py 2 pressio

parcial correspondente 2 sua concentragfo do sistema de referéneia é:

(3.18)
sendo P_= pressdo parcial da substincia como componente do sistema de referéncia.

Para o cédlculo da exergia guimica de substncias nfio presentes no sisterma padriio de
referéncia como, por exemplo, os combustiveis gasosos, € necessdrio considerar reagdes quimicas
reversiveis que reduziriam estas substdncias a outras presentes no ambiente adotado como
referéncia. Tomando o gds metano como exemplo, a reag@io quimica reversivel utilizada para o

calculo €
CH,+20, - C0O,+2H,0 (3.19)

Para a composicao da exergia quimica total, deve-se considerar o méximo trabalho extraido
de dois processos reversiveis: o primeiro corresponde i reacfo quimica descrita acima, com 08
produtos e reagentes a Py e 7). O trabalho méximo obtido € igual & fungdo de Gibbs da reacio

com o sinal invertido: — (AGo) ¢, - & Tungdo de Gibbs da reagio € calculada pela diferenca entre

os valores das funges molares de Gibbs de formacfo dos produtos e reagentes:

AGo= Y, v, (48, ), - Xv,(az, ) (3.20)

prod redy 7

sendo j, k = indices dos reagentes e produtos, respectivamente;
v = coeficiente estequiométrico da reacdo;

Ag . = funclo molar de Gibbs de formagio da substancia.

Com os valores da funcio molar de Gibbs de formacio extraidos de Kotas (1983), tem-se

para a reacdo de combustio do CH,:



8z, ),, =0

(a7, )., =—394.390 kJ / omol
(ag, )., =~228.746 kJ /ool
(az, ), =—50.810 k7 /kmol

(AGO crra = 2% (—228.746) + (~394.390) - (~50.810) = ~801.072 &J / kol

A segunda parcela da exergla guimica ocorre devido & diferenga de concentracBo em
relacdo ao estado de referéncia dos gases que participam como reagentes e produtos da reacfo em
questdo. Esta parcela iguala-se, portanto 4 exergia quimica da substincia presente no estado de

referéncia (calculada pela equacio 3.18).

Utilizando os valores de exergia quimica apresentados por Kotas para as substincias

presentes no estado de referneia, a exergia quimica total do gds metano pode ser calculada:

(Exg )Cm = “(&Go)cm + (Exq )coz + 2% (Exq )

Hi0

~2><{Exg)

07

(3.21)

(Ex, )~ =20.140k7 / kmol

¢ SC02

(Ex, ), =11.710k7 /kmol
(Ex. )} =3.970k7/ kmot
(Ex

o2
=~(—801.072) + 20.140+ 2x (11.710) — 2% (3.970) = 836.692kJ / kmol

4

q )CH4

Szargut e colaboradores (1988} adotaram um sistema de referéncia com pressio,
temperatura e composi¢do quimica fixas. Este sistema de referéncia foi utilizado para o célculo
da exergia quimica padrio dos elementos quimicos que compdem substincias de referéncia em
equilibrio com o ambiente na forma de componentes gasosos da atmosfera, substincias sélidas da
crosta terrestre ¢ componentes 10nicos e moleculares do oceano. A tabela 3.1 mostra os valores de

exergia quimica padrdo dos elementos quimicos considerados neste trabalho:

Tabela 3.1: Exergia quimica padriic molar dos elementos quimicos (kJ/kmol).

Elemento N O C {graf) H Ar

ex,

360,23

1.986,34

410.534,54

118.123,99

11.697 84
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Valores de exergia quimica padriio foram tabelados para os elementos quimicos & condi¢do
atmosférica padrio (Pp=101.325 kPa, T;=298.15 K) a partir de reagBes guimicas envolvendo
substancias de referéncia para os elementos quimicos em andlise, de acorde com a pressio parcial
desta substincia no ambiente adotado como referfneia. A partir dos valores tabelados de exergia
quimica padr@io dos elementos quimicos, o célculo da exergia guimica de uma determinada

substincia torna-se bastante simplificado:

(Ex, )= (07, J+ X v.2x, (3.22)
sendo:
v, = numerc de dtomos de um dado elemento da substéncia (em kmol);
£x, = exergia quimica molar padrio do elemento quimico.

Realizando o célculo conforme esta metodologia para o gés metano:

(Ex, ), =—50.810+410.534,54 +4x118.123,99 = 832.220 kJ / kol

Pode-se observar que o célculo pela metodologia de Szargut apresenta um valor de exergia
quimica 0,53% inferior ao calculado através da energia livre de Gibbs. Esta diferenca pode ser
atribuida as diferentes concentragdes das substéncias de referéncia adotadas no ambiente padréo

das duas metodologias de calculo.

Quando a temperatura do ambiente onde o processo termodindmico € analisado difere da
temperatura do estado adotado como referéncia (298,15 K) para calculo da exergia quirnica
padrdo dos elementos quimicos, é necessério considerar uma correcdo da exergia quimica para
incluir interacdes de calor quando a substncia € trazida ao equilibrio quimico e termomecanico

com o ambiente. Kotas (1985) demonstra que:

_B XDy o 298151y (5.23)

x ——— e ——
fo 29815 298,15

sendo:
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Ex, = Exergiaquimica da substincia 2 temperatura do ambiente corrigida;

£

Ex, = Exergia quimica da substéncia calculada no estado padrio {298,15K);

AH" = Entalpia da reagfo calculada no estado de referéncia padrio (298,15K);

7, = Temperatura ambiente.

Quando o fluido de um processo em andlise consiste de urna mistura de gases, o célculo da
exergla quimica deve considerar a somatSria das exergias quimicas molares das substincias gue
comp®em a mistura, subtraindo-se ¢ valor do trabalho isotérmico reversivel de compressio destas
substdncias do estado de pressio inicial na mistura P; & pressdo de referéneia Po. A eguacio

seguinte apresenta a exergia quimica de uma mistura de gases perfeitos;

(Ex,), =Xy Ex), +RL, 3 y.Iny, (3.24)

sendo

v = fracio molar do componente i da mistura de gases.

O primetro termo do lado direito da equacio anterior refere-se A exergia quimica molar das
substdncias componentes da mistura e o segundo termo ao trabaltho reversivel de compressio.
Como o valor deste termo € sempre negativo, a exergia quimica da mistura é sempre menor que a

soma das exergias individuais de seus componentes,
3.1.3 Analise Exergética
O calculo da irreversibilidade em cada componente e na instalacio completa pode ser

efetuado através do balango exergético ou da entropia gerada nos volumes de controle

considerados. A equacio 3.25 mostra a aplicacdo do balanco exergético a wm volume de controle.

et + [U=1,/T)0dS = dEx,. [di + 3 1 exf, +([Wye — BdVye /it )+ (3.25)
¢ 5C B
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O termo exf refere-se & exergia total de escoamento, compreendendo as parcelas de exergia
termomecinica e quimica das substincias presentes no volume de controle. A inclusio da parcela
de exergia guimica € importante para a avaliacho de processos nos guais ocorrem reagdes
quimicas, como no combustor da turbina a gds. Para a avaliagdo exergética de outros
componentes (nos guais nfo ocorrem alteragBes da composicio quimica das substdncias), como
por exemplo no compressor ou em estigios da turbina onde néo ocorre mistura com o fluido de

resfriamento, basta considerar a parcela termomecinica de exergia.

Com as hip6teses de regime permanente e de fronteiras rigidas dos volumes de controle, ©
balanco exergético pode ser reduzido 2 equacgio 3.26. E interessante observar gue mesmo quando
hi wansferéncia de calor dos equipamentos ao meio ambiente, o termo de exergia relativo ao
calor transferido na superficie de controle se anula no caso de se adotar uma superficie
suficientemente distante do equipamento. Desta forma, o calor cruza a fronteira do volume de

controle & temperatura 75 € o fator de Carnot -1,/ T}, correspondente a este termo de exergia

perdida, se anula, indicando a impossibilidade de se extrair trabalho de um sistema pela

transferéncia de calor a partir de um reservatério  temperatura ambiente (Bejan, 1996).

S i, .exf, =, .exf, "'*“(ch)‘*‘j (3.26)

Para uma mistura de gases ideais, a exergia total de escoamento pode ser escrita como:

L 3.27
exf . = Zyife”xq;_ -i—E.TO.Zyi.in(y‘.)%—Zyijfpfd?" ( )

! T

AT =
—T- 2% ffpf?“R(lﬂ(P/Po)

o

Os dois primeiros termos do lado direito da equagio acima referem-se & exergia quimica da
mistura, indicando a possibilidade de se obter trabalbo a partir do desequilibrio de composigdo

desta mistura com o ambiente. Os dois Gltimos ternos representam a exergia termomecanica da



mistura ou a capacidade de se obter trabalho através do desequilibrio de presséo e de temperatura

da mistura em relacdo ao ambiente.
3.2 Metodologias para Caleulo de Propriedades Termodinimicas

Um programa para modelagem de instalacBes térmicas de ciclo combinado exige o
conhecimento das propriedades do ar atmosférico, do combustivel e dos produtos de combustio
para a parte do ciclo a gds ¢ da 4gua nas formas liquida e de vapor para 2 parte do ciclo a Vapor.
Existem estudos de ciclos combinados que operam com outros fluides na parte a vapor, como o
ciclo Kalina (Marston, 1990), que trabalha com uma mistara de 4gua e aménia. A principal
caracteristica do ciclo Kalina € que a evaporacio da mistura ndo ocorre 3 temperatura constante,
reduzindo a diferenca de temperaturas entre os gases de exaustio = a mistura dgua-amdbnia na
caldeira de recuperacao de calor e, conseqiienternente, diminuindo as perdas advindas desta causa
de irreversibilidade. A planta a vapor do ciclo combinado pode utilizar ainda outros fluidos com
menor ponto de ebulicio, permitindo a evaporagiio completa e o superaquecimento do fluido
mesmo com temperaturas mais baixas dos gases de exaustdio da turbina a gés. A planta a gas

admite, neste caso, operacbes da turbina com maijores taxas de compressio e razdes de expansao
(Cohen et al., 19%6).

A metodologia utilizada para o cdlculo de propriedades termodinidmicas dos fluidos

considerados no trabalho € apresentada abaixo.
3.2.1 Ar Atmosférico

As propriedades do ar atmosférico podem ser determinadas a partir das condi¢des
ambiente, que sdo definidas pela temperatura, pressdo e umidade relativa, ¢ da COmPOSicao
quimica a seco do ar atmosférico. Considera-se que o ar seco é uma mistura de substancias com a

seguinte composicio molar:



Tabela 3.2: Composiciic quimica do ar atmosférico seco.

N, 0, CoO, Ar

0,78084 0,20946 0,00033 0,00937

Hsta composigio do ar seco pode ser alterada de acordo com as proporgfes dos gases
constituintes, definidas na entrada do programa. A estas quatro substincias deve-se somar o
vapor de dgua presente no ar atmosférico, de acordo com o valor da umidade relativa (@). Este

valor define a relacfio entre a pressfo do vapor no ar atmosférico e a pressio de saturagdo do

vapor 4 temperatura ambiente:

Pmﬂ {328}
FPsar

B o

Para o cdiculo da presséo de saturago, compararam-se dnas relacoes.

a) Relacfo de Antoine, extraida do trabalho de Gallo (1990).

Psat =133322exp[Ca - Cb /(T,,, + Cc)]+ 25 (3.29)

amb

sendo que Ca, Cb e Cc sio constantes especificas para uma dada substéncia.

Esta expressio fornece a pressdo de saturagdo em N/ m’ para a temperatura ambiente em

Kelvin.
b) Relacdo de Bridgeman & Aldrich, extraida do trabalho de Llagostera (1994).

0,01 (3.30)

e VAT~ T ) S
T, +273,sz (e =Tow) <T>}

amb

Psat = Pc- expu

(3.31)

anis )

8 .
Sp.y =2 F(065-001-7,,) ;
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Pc € a pressio do ponto critico = 22,088 MPa:

Tc ¢ temperatura do ponto critico = 374,136°C;

F, sko constantes encontradas na referéneia citada.

Hsta expressio fornece a pressio de saturacio do vapor em MPa, para a temperatura em

graus Celsius.

A tabela 3.3 apresenta os valores calculades segundo as duas relacBes acima para as
temperaturas de O a 60°C e o erro relativo ao valor fornecido pela relacio de Bridgeman &
Aldrich. Embora a diferenca entre as duas relages seja muito pequena, adotou-se neste trabalho
a relacdo de Bridgeman & Aldrich, j4 que corresponde 20 valor utilizado para a confeccio das
tabelas de Keenan et al. (1978), as quajs sfo utilizadas para determinacfo das propriedades de

vapor d’dgua, como serd visto mais adiante.

Tabela 3.3: Pressiio de saturacfio do vapor de dguna.

Tamb (°C) Pressfio de Saturagio (N/mz) erre %
Bridgeman & Aldrich Antoine
0 610,8625 618,0847 1,1823
10 1227,5292 1230,4445 0,2375
20 2338,3980 2338,3319 0.0028
30 42458324 4244 8789 0,0225
40 7383,2942 7383,8216 0,06071
50 12348,7731 12352,6530 06,0314
60 199395128 199472706 0.0389

Conhecida a pressdo de saturagdo, calculam-se a pressio do vapor {FP,,,), as fracbes molares

de ar seco (ya) e de vapor (yv) e a umidade absoluta do ar (UA e W),

F =@ Pyl (3.32)

vap

va=(P,, -2 VP (3.33)

& vup amb *

yv ozl ya s (3.34)

{2
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UA =y /vya, (3.35)

Mol (3.36)
i\ MQZArusef:n
onde
MOZAF_SECU = z };;’ ! MG;; ; {33?)

v, = fracfio molar da substéncia i no ar atmosférico seco;

Mol, = massa molecular da substincia 7, retirado de Keenan et al.(1983).

O mol aparente do ar Gtmido € dado por:

Ar_sece

m, tm,, Mol

Ar_dmido T

%—UA'M{?ZHZO {3.38)
Bo_+n. a 14174

{r Vi

:%05

onde 7 = niimero de moles.

O procedimento adotado para o cdlculo de propriedades termodindmicas dos componentes
do ar atmosférico & da mistura destas substincias € o mesmo que estd descrito no item seguinte,

que trata dos gases de combustao.

3.2.2 Produtos de Combustdo

No programa desenvolvido, todos os gases sfc tratados como gases ideais. Entre os gases
constituintes dos produtos de combustio, o vapor d'dgua € o que mais se afasta da hipGtese de gas
ideal, dada sua elevada temperatura do ponto critico. Mas a2 hipdtese continua ainda bastante
valida devido ao fato da pressdc parcial deste componente em meio as pressSes normalmente
atingidas em cdmaras de combustdo ser muito inferior ao elevado valor de press8o critica do
vapor d'agua (Keenan, 1983). Como j& discutido neste capitulo, os gases ideais possuem as
propriedades de calor especifico a pressdo e a volume constantes, entalpia e energia interna
dependentes apenas da temperatura. Para o célculo da entropia, € necessdrio se considerar

também um termo relativo & pressio do gds.



Neste trabalho, duas metodologias de céleulo de propriedades foram estudadas e sio

apresentadas a seguir.
a) Método A

Por aproximagdo através do método dos minimos quadrados aos dados de calor especifico a
pressac constante, a 1 atm, apresentados em JANAF Thermochemical Tables, Gallo {1990G)
obteve coeficientes para compor polindmios de grau 5 e representar o calor especifico em funcio

da temperatura absoluta do gds.

7 T ¥ !/T\\F.

{
Epi{?ﬁ}:ﬁfsﬁ"z;[ 100 J
A

| | oy
\EOQI; i 100 ) L

Duas faixas de temperaturas foram utilizadas para a aproximagio polincmial: 200 2 1500 K
¢ 1500 a 6000 K. O erro méximo obtido entre os valores calculados e tabelados fol de 0,6%,

sendo usualmente inferior a 0,1%.

As outras propriedades termodindmicas comeo calor especifico a volume constante, entaipia

molar e entropia absoluta a 1 atm s#o determinadas como segue:

ev,(T)=ep(T)-R: (3.40)
N (3.41)
ho=hf; + [ep (T )T ;

oy
_ (3.42)
$0;, =

T
57+ [lep, () Tlar
Ty

sendo:

R = constante universal dos gases = 8314,2 J/kmol k;

E f;" = entalpia de formac8o da substincia i a 25°C e 1 atm;
5/ = entropia absoluta padrioc da substancia i a 25°C e | atm;

7y = temperatura de referéncia = 298,15 K.
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Como pode ser observado, o céleulo de entalpia molar ¢ de entropia absoluta requer o
conhecimento de propriedades primitivas das substincias que compdem o fluido de trabalho,
como a entalpia de formacBo e a entropia absoluta a 25°C e 1 atm. Estes dados devem ser

fornecidos ao programa computacional e foram retirados de Chase et al. (1986).

O céleulo da entalpia molar incorpora a entalpia de formacio da substancia para levar em
consideraco a diferenca de composico guimica enire 08 reagentes € 0s produtos da reaclo de

combustio.

b) Método B:

Rivkin {1979) apresenta coeficientes para o cdleulo do calor especifico a pressdo constante
através de polindmios obtidos a partir do método dos minimos quadrados para a faixa de
temperatura de -50 a 1500°C. Segundo a referéncia, os erros encontrados entre 08 valores

calculados e valores determinados a partir de métodos espectroscépicos sdo da ordem de 0,01%.

A expressdo polinomial para cilculo do calor especifico possui 9 termos:

& (T ),. (3.43)
=2 \ 1000

i=—1
Os valores de entalpia molar e de entropia absoluta a 1 atm s#o calculados a partir das

relacbes termodindmicas conhecidas para gas ideal, gerando os coeficientes para célcuio das

seguintes expressdes:

_ s : (3.44)
h=A" —i-zaf‘[i) +b’ zn(i)
"11000 1000

i : T {(3.45)
EozA"'%—Za!:‘( L ) +b"'in( - )
: 1060 1000

Sendo que A",b", A*,b" sBo constantes especificas para cada gés.
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O valor da entropia absoluta a 1 atm fornecido pela expressio independe do valor desta a

.. . - T, . : NP .
25°C, jd que a integral 3o = L _:? -dT € realizada tendo como limite inferior o zero absoluto,

No anexo Isdo apresentados os valores calculados de Zp, 7 e Fo através dos dois métodos

acima expostos, juntamente com os valorss extraidos de JANAF THERMOCHEMICAL
TABLES (Chase et al., 1986).

E interessante observar que os erros associados ao ajuste polinomial dos valores tabelados
de calor especifico tornam-se menores ainda guando se calcula a entalpia e a entropia, pois estas
propriedades sio determinadas a partir de céleulos integrais do calor especifico, o que implica a

redugio do emro reiativo.

O coeficiente para célculo do calor especifico do Argénio, componente inerte do ar

atmosférico que acompanha os produtos de combustio, foi retirado de Keenan et al. (1983).

A sub-rotina desenvolvida para cédiculo de propriedades termodinimicas dos gases contém
as duas metodologias discutidas neste capitulo, as quais podem ser acionadas a partir de outras
sub-rotinas de modelagem de cada equipamento térmico e do programa gue centraliza as
informagdes da configuragio de ciclo de poténcia. Verifica-se gue a diferenca encontrada nio ¢
significativa a ponto de influenciar nos resultados gerados pelo programa, principalmente se
congiderarmos que 0 objetivo do modelo computacional desenvolvido é indicar as tendéncias
corretas dos fatores que influenciam os processos termodinimicos. Através do modelo
computacional, € possivel realizar o ajuste dos coeficientes de influéncia para se obter os
resultados correspondentes a uma determinada instalagio e uma posterior anilise paramétrica

com a variacio destes fatores.

Vale a pena ressaltar gue a faixa de temperatura coberta pelos polindmios de calor
especifico do método A € superior 4 do método B. Neste Gitimo, o limite miximo sugerido para

aplicaco das equagdes (1500°C) corresponde as temperaturas de entrada em turbinas modernas



aeroderivativas. O primeiro método estudado emprega polindmios para o cilculo de propriedades
de 13 substfncias, incluido os gases CO,, H,0, 0,, N, e Ar. Substéncias adicionais a estas cinco
podem-se fazer presentes nos gases de combustio, ao se incorporar no programa um modelo para

previsio de reacdes de dissociacio e recombinagio quimica.

As propriedades da mistura de gases, seja apenas o ar atmosférico (composicio dada pela
tabela 3.2 e adicionando o vapor d'dgua) ou os gases de combustio, sfo calculadas através das

seguintes relacdes, de acordo com a lei de Gibbs-Dalton:

o d (3.46)
h’mis‘ = zhini
' ni‘m’ !
_ 1 < (3.47)
Cpml\ ;—‘—. {:pl ‘?z
rr |
i (3.48;
Mol = —LZMGJ, n,
Por 1
& | = (npP (3.49)
5. =——3% n o —R.n —
HHS n 2 ! ! n

32.2.3 Combustivel

Dados do combustivel podem ser fornecidos ao programa de trés maneiras:

a} nimero de atomos de cada elemento que compde a molécula do hidrocarboneto
C,H,0,;

by fracdo das diferentes substincias gue representam, por exemplo, o gas natural, a
biomassa ou o combustivel produto de um processo de gaseificag@o. O modelo trabalha
com as propriedades termodindmicas de oito substéncias: CHy, CoHs CiHg COs H20,
Oy Ny e Ar.

¢) Géas combustivel de composicio desconhecida, com determinado poder calorifico
inferior. Neste caso, o programa efetua a mistura de CHy com o ar atmosférico na

proporcao adequada para resultar no PCT conhecido.
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O programa requer os valores de entalpia de formacio do combustivel, da entropia absoluta
a 25°C ¢ 1 atm e dos coeficientes que compBem o polindmio do calor especifico a pressio
constante. Para a alternativa a, estes valores devem ser fornecidos conforme o hidrocarboneto gue
mais se aproxXima da especificacdo do niimero de dtomos. Para as alternativas b e ¢, 0 programa

dispGe de um banco de dados com estas propriedades primitivas.

A energia livre de Gibbs de formacfo, propriedade importante para o cilculo da exergia
quimica, nfo precisa ser fornecida para as oito substincias consideradas neste trabalho, jd que a
sub-rotina de propriedades termodindmicas calcula este valor a partir da reacio de formacio de

cada substancia. A equacfo 3.50 mostra o caleulo da energia de Gibbs de formacio do CH..

C+2H, —CH,
g, ), =), -1, @G, ~50-2%352.) (3.50)

As propriedades como entalpia, entropia e exergia do combustivel devem ser calculadas
para os balancos de Primeira ¢ Segunda Leis. O cdlculo do poder calorifico inferior do
combustivel (PCI) € importante para a avaliacio da eficiéncia de Primeira Lei. Esie calculo &

efetuado a partir da entalpia da reacfio de combustdo, de acordo com a seguinte relacio:

pcr={y)., , =nli) -2 (3.51)

7 )(203 o N0
A massa molecular aparente do combustivel C, H,0O, € dadapor:
Mol =n-12,01115+m 1,008+ f -15,9994 {3.52)
3.2.4 Vapor d'agua

A anajise da parte a vapor do ciclo combinado exige o conhecimento das propriedades da

dgua em sua forma liquida e vapor. O programa computacional faz uso de um coniunto de sub-
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rotinas desenvolvidas em Turbo Pascal por Llagostera (1994). A equacfo fundamental da
principal sub-rotina € a mesma utilizada por Keenan et al. (1978), a qual permite a avaliac3o da
energia Hvre de Helmboltz a partir da temperatura absoluta e do volume especifico da dgua.
Propriedades como pressfo, energia interna € entropia s3o caleuladas a partir de relagBes
diferenciais da energia livie de Helmboltz. A entalpia € obtida em seguida, a partir de sua

definico:

B+ Py (3.53

Estas sub-rotinas podem ser acionadas, conhecendo-se duas propriedades independenies.
Estas duas propriedades podem ser:

a) Pressfo € temperatura;

b) Pressdo e entropia;

¢) Pressfo e entalpia;

d) Pressgo e titulo.

Como a energia livre de Helmholtz é avaliada a partir da temperatura absoluta e do volume
especifico e este conjunto de propriedades nio € o fornecido a sub-rotina, necessita-se de um
método iterativo para determinagfio destas propriedades a partir do conjunto fornecido. O método
implementado por Llagostera (1994) inclui procedimentos de Newton-Raphson para a resolugdo
de sistemas de equagdes nfo lineares, cdlculo numérico dos jacobianos e resolug@o dos sistemas

lineares por redugfio de Gauss.

O conjunto de sub-rotinas retorna ao programa principal um vetor contendo as propriedades

da 4gua. Um dos valores refere-se a exergia de escoamento, de acordo com a seguinte relagao:

ex=h—hy =T, (s—35,) (3.54)

sendo que o indice "p" refere-se ao estado de referéncia, P=1 atme T =298,i5K.
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Capitulo 4

Apresentacao do Modelo de Analise Termodindmica

Este capitulo descreve a metodologia desenvolvida para a modelagem dos equipamentos
que compdem uma central térmica de poténcia de ciclo combinado, bem como o equacionamento
utilizado para o tratamento dos processos tertnodindmicos. Ao final do capftule é apresentado o
resultado de uma verséio do programa computacional elaborado neste trabalho, desenvolvido para
representacfo de uma central de ciclo combinado conforme descrita no trabalho de Seyedan et al.

(1995).

O programa computacional para anilise de sistemas térmicos de poténcia equipados com
turbinas a gds foi desenvolvido em Turbo Pascal. Diversas sub-rotinas especificas foram criadas
para o célculo de propriedades termodinimicas e tratamento dos processos que ocorrem
internamente a0s equipamentos que podem estar presentes numa instalacdo de poténcia de ciclo
combinado. Para cada equipamento foi construida uma sub-rotina (médulo), objetivando-se uma
maijor flexibilizagio na montagem de diferentes configuracdes. Os médulos e sub-rotinas de
cdlculo de propriedades s#o acionados a partir de um programa principal que contém as
informagBes das conexdes dos equipamentos e © critério para a convergéncia do sistema de
equagbes de conservagio de massa e de cnergia que descreve a configuracio em andlise. Os
processos termodinémicos s3o tratados segiiencialmente, sendo que as condicdes de safda de um
equipamento referem-se as condigdes de entrada para o equipamento seguinte. Como resultado da
modelagem, sdo apresentadas as propriedades termodinimicas dos fluidos ao longo dos

processos, os fluxos madssicos de ar atmosférico, combustivel e vapor de 4gua, valores de
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poténeia, eficiéncias térmicas de Primeira e de Segunda Lei, incluindo a irreversibilidade gerada
em cada componente da instalagfo.

O programa elaborado se enquadra na categoria do Zerg-dimensional ou Termodindmico, ja
gue a énfase foi aplicada aos processos termodindmicos e na avaliacdo das propriedades dos
fluidos de operagic. MNa construciio do modelo descrito neste capftulo, admitiram-se como

hipbteses gerals:

a) Operacdo em regime permanente, na condigio de projeto da instalagio;

b)Y Ar atmosférico, combustivel e produtos de combustio podem ser tratados como uma mistura
ideal de gases, obedecendo portanto a equacdo de estado (3.1);

¢y Combustio completa;

d) Energias cinética e potencial dos gases podem ser desprezadas;

e) Processos adiabdticos, com excecdo da cimara de combustio da turbina a gis, das tubulagBes
de conexdes e dos eixos de acoplamento, para os quais um pardmetro de eficiéncia define a

guantidade de calor transterida ac meio.

Sob a 6tica da Segunda Lei, a adocfio da hipotese de processo adiabdtico pode ser uma
simplificago til para a identificaciio de irreversibilidades internas que nfio estdo associadas as
agdes de calor na fronteira do volume de controle (Kotas, 1983). Para os processos que
dvemn transferéncia de calor, a sele¢do da superficie de controle € importante para a
determinacfo das perdas exergéticas associadas ao termo de transferéneia de calor na equagio do
balanco exergético (3.25) e da exergia destruida ou irreversibilidade (Bejan et al., 1996). Quando
a fronteira do volume de controle posiciona-se suficientemente distante do equipamento onde
ocorre a interacdo de calor, ¢ termo de exergia associado a este calor transferido se anula, ja que a
temperatura da fronteira € a mesma do meio. Neste caso, a redugiio de exergia de fluxo na saida
do volume de controle é computada como uma irreversibilidade interna ou exergia destruida, ao
invés de exergia perdida. Por este motivo, a sele¢fo da fronteira para andlise do volume de
controle € importante quando se pretende identificar as reais possibilidades de aumento de
eficiéncia térmica de um processo, diferenciando-se as irreversibilidades intrinsecas daquelas que

poderiam ser evitadas.



As sub-rotinas utilizadas para o caleulo de propriedades termodindmicas dos gases ¢ da
agua foram descritas no capitule anterior. Para a descrigio da metodologia adotada e do
equacionamento utilizado na analise dos processos termodindmices dos diversos componentes de
uma central térmica, considere a configuracdo genérica de ciclo combinado apresentada na figura
4.1, Neste esquema, podem ser observados um compressor de baixa pressio & outro de alta
pressdo com resfriamento intermediario entre eles, trocador de calor apés o ultimo estagio de
compressdo para pré-aquecer o ar de combustdo, misturador entre os gases da combustio e ar
extraido do compressor para obter a temperatura especificada de entrada da turbina, processo de
expansio dividido em turbina de alta pressdo, para gerar trabalho necessario para acionar os
compressores, e turbina livre, queima suplementar de combustivel antes da entrada do gés na

caldeira de recuperaglo (HRSG) de um nivel de presso.

Y ‘
g E . 7 gas de exaustio
| | Comb. da TG TV AP TV BP
g i ;Comh o S
_MO super aquec 2
‘Misturador :

gases

< wap, é
3

i

H

§

seonom. § bomba de tinha M
@ desacrador

!

i 4R | | pré-aquec, § condans.
T 9 %

WaVaV bomba cond,
y 10 exaustio
VY do HRSG
Resfriador dos
Estigios de compressio

Figura 4.1: Esquema Genérico de Planta de Cicle Combinado.

4.1 Componentes de Ciclo da Turbina a Gas

Os componentes modelados na parte da central térmica em que o fluido de trabalho 4

composto por uma mistura de gases 530 0s equipamentos utilizados para a construcdo de uma
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configuragio que tem como base o cicle fundamental de poténcia de Brayton ou Joule. Os
equipamentos s#0: compressor, cimara de combustdo, turbina geradora de gés ¢ turbina livre,
trocadores de calor para resfriamento intermedidrio do ar nos estigios de compressdio e
aquecimento do ar e combustivel para o processo de combustdo, duto de conex&o dos gases de
exaustdo 2 entrada da caldeira de recuperacio de calor (HRSG), ramos de extragfio de ar
comprimido e mistaradores deste ar com produtos de combustio, para arrefecimento da turbina a

gas, e cimaras de reaquecimento dos gases de exaustio.
4.1.1 Compressor

Os parametros que definem o compressor utilizado sfo guantidade de estdgios, n¢;, razdo de
pressdo, 3, e eficiéneia do processo de compressdo, a qual pode ser especificada com o
coeficiente isentrépico T ou coeficiente politrbpico 77, de cada estigio. No anexo I
encontram-se as definiches dos coeficientes isentrépico e politrépico, bem como ¢ meétodo de
célculo das propriedades dos processos de compressdo e expans#o a partir da razdo de pressio e
de um destes coeficientes. A determinacfo do estado de safda do processo de compressio para

dada eficiéncia isentrépica é comentada abaixo.

Para cada estdgio de compressdo, a pressdo de saida € determinada diretamente pela razdo

de pressao:

(4.1)

A temperatura do ar na saida de um estdgio, para uma determinada razdo de compresséo,
depende da eficiéncia do processo. Inicialmente, calcula-se a temperatura de saida do estigio para
o processo isentrépico, através do método iterativo de Newton-Raphson (Burden e Faires, 1988),
conhecendo a pressio de saida e impondo a condigéo de igualdade de entropias entre a entrada ¢
a salda do equipamento. Obtida esta ternperatura, calcula-se a entalpia isenirépica de compressio,

h. ., e apartir da defini¢do do coeficiente isentrépico. chega-se  entalpia real do ar na safda do

referido estagio.
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( By —h ) (4.2)
P S

A temperatura real € por fim obtida através da aplicaciio do método de Newton-Raphson na

expressdo da entalpia do ar atmosférico.
A poténcia de compressio em cada estagio, We;, € dada por:

We, =7t (h, = h,) 4.3)
T

h,,n, = entalpia do ar, em ki/kg, na entrada e na saida de cada estdgio do compressor;

3

v, = fluxo méssico de ar no compressor, em kg/s.
4.1.2 Trocadores de Calor

Tais equipamentos sio trocadores de calor de superficie de correntes cruzadas, sem mistura

dos fluidos. Podem ser modelados a partir de duas estratégias:

a) Diferencas Terminais de Temperatura: sdo conhecidos os estados dos fluidos na entrada, os
fluxos mdssicos e a diferenga de temperaturas na sajda de um dos fluidos. A temperatura de

saida do outro fluido € calculada pelo balango de energia aplicado ao trocador de calor.

b) Mcétodo da Efetividade: os estados de saida dos fluidos sfo determinados a partir dos estados
de entrada no trocador de calor e do valor da efetividade do mesmo. A efetividade é definida
como a razdo entre o calor real trocado ¢ a mixima troca de calor possivel (Holman, 1983).
Para se determinar a méxima troca de calor possivel, € necessdrio identificar qual das
correntes possui a minima capacidade térmica. Este fluido sofre a maior variagdo de
temperatura na passagem pelo trocador, igualando sua temperatura & de entrada do outro

fluido quando a transferéncia de calor € méxima. O programa calcula inicialmente o calor
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trocado para cada um dos fluidos, supondo gue ambos saiam do trocador na temperatura de
entrada do outro. O méximo calor possivel corresponde ao minimo entre estes dois valores de
calor calculados, j4 gque a utilizagSo do valor méximo conduziria a um resultado que
contrariaria a Segunda Lei, indicando que um dos fluidos deixa o trocador 2 uma temperatura
superior (quando este € aguecido) ou inferior (quando ¢ resfriado) & do outro fiuido na
entrada. Sendo 4 & B as correntes que passam pelo trocador de calor & supondo que A
apresente menor capacidade térmica, o equacionamento € dado por:

— Qreaé - ", (}ZA.\- —ha) (4.4)

Qmax. i, (hazrur&) — )

o
:.[h
Ly

S

Qrﬂdf = mﬁ. {}z/‘u‘ - hdL} = _mB {}ZB,Y - h@c}
Com:
h = entalpia do fluido, em kl/kg;

A, B = indices dos fluidos Ae B;
e, § = indices de entrada e saida do trocador de calor, respectivamente;

m = fluxo méssico, em kg/s.

A perda de carga dos fluidos ao passar pelo trocador de calor € especificada em

ercentagem da pressio total de admissio.
&

A sub-rotina desenvolvida para os trocadores de calor gas-gds considera que os fluxos
méassicos de entrada, assim como seus estados termodinidmicos, sdo conhecidos. Como o$
processos sio modelados seqgliencialmente, isto ndo se aplica para as situagBes em que o estado
de entrada de um dos fluidos ainda nfo foi calculade como, por exemplo, no caso de um
recuperador de calor para pré-aquecer o ar de combustio, o estado do gés de exaustdo da turbina.

A metodologia requer, nestes ¢asos, Um processo iterativo.

Os trocadores de calor aplicados na parte a gés do ciclo combinado podem ser utilizados
para resfriamento intermedidrio do ar entre os estigios de compressio, visando reduzir o trabatho

total de compressiio, e como recuperadores de calor, usados para aguecimento do ar de
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combustdo apés o dltimo estdgio de compressio, anteriormente & entrada na caimara de
combustdo. No primeiro caso, o trocador de calor pode ser do tipo gés-liquido, aquecendo a agua
de alimentacdo da caldeira de recuperaco enquanto se resfria o ar comprimido. No segundo
caso, o trocador deve ser do tipo gds-gis, sendo que o ar de combustio € aguecido pelos gases de

exaustio da turbina.

Em aplicagBes de turbinas a gds para sisternas térmicos de ciclo combinado nfio € usual a
utilizagdo de trocadores de calor do tipo gés-gés para pré-aquecer o ar de combustio, pois a
exergia contida nos gases de exaustdo deve ser aproveitada na caldeira de recuperacio de calor
para a evaporagao e superaquecimento da dgua. O programa oferece esta opgdo, entretanto, como
uma alternativa para efeitos de andlise da operagic de equipamentos de forma nfio acoplada a
todo o sistemna térmico ou andlise quantitativa do incremento de eficiéncia do ciclo combinado
através do emprego do trocador de calor ou do aumento do fluxe de vapor na caldeira de
recuperacio. Além disso, pode ser considerado ainda ¢ reaquecimento dos gases de exaustdo,

com a queima adicional de cornbustivel, antes dos gases passarem pela caldeira de recuperacio.

4.1.3 Camara de Combusiio

A andlise € efetuada para um volume de controle ao redor da cimara de combustio. Os
fluidos de entrada constituem-se de ar atmosférico, proveniente do Wltimo estdgio de compressio
ou do recuperador de calor, e do combustivel, que pode também ter sido pré-aguecido no

recuperador de calor ou ser injetado diretamente a uma press3o superior & da cimara.

A compressdo do combustivel, a partir do valor que se encontra disponivel até a pressio de

inje¢do na cAmara, pode ser modelada através de:

- mesma estratégia adotada para o compressor do ar, para dada eficiéncia isentrépica;

- compressdo isotérmica, para dada eficiéncia 7., que relaciona o trabalho de
compressao isotérmica (equacfo 4.6) e o trabalho real necessirio. Fste modo de
compressdo foi disponibilizado no programa para se representar o processo de
compressao com resfriamento, o qual pode ser utilizado para redugio do trabalho total e

da temperatura maxima do gas combustivel (Consonni, 1992).
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Wmv.i‘\':;! _ RT}-H(P‘ /R) (46)
w., W

real regt!

??i.s‘rsi =

Admite-se a hipétese de combustio completa, sendo gue os produtos de combustio gue

deixamn & cAmara sdo C0,, H,0,0,, N, e Ar.

A energia quimica do combustivel € transferida aos produtos de acordo com o pardmetro de
eficiéncia de combustio adotado, sendo que uma parcela desta energia € perdida sob a forma de
calor transferido ac meio. A eficiéncia da combustio, e, € definida pela razfo entre a relacgéo
combustivel-ar tebrica. fu.. © a relag@o combustivel-ar real, f.. para a mesma elevacio de
temperatura dos gases entre a entrada e a saida da clmara de combust@o (Cohen et al, 1996). A
relacBo fi. considera a quantidade de combustivel necesséria para se afingir determinada

temperatura de saida, admitindo-se que néo ha perda de calor para 0 meio (cdmara adiabatica).

Few (4.7)

ncmb -
f reual

A sub-rotina que avalia a combustfo admite que as condi¢des de entrada sdo conhecidas,
assim como a relaco combustivel-ar real e a eficiéncia de combustdo. A temperatura de safda €
avaliada inicialmente através da aplicaco do balanco de Primeira Lei para uma cémara
adiabdtica. Posteriormente, considera-se o pardmetro de eficiéncia de queima para o cilculo da

relacdo combustivel-ar tedrica, temperatura real de saida e perda de calor ao ambiente.

2 (ni };r )r«z;ﬁem‘cs - Z (nj 'gj )pmdutn‘.\‘ (48)

i

Qcmb = Py [@J )j“reai - (E’ )ﬂen}mﬁdﬂm (4.9)

sendo:

@ i LM, = entalpia dos produtos de combustdo para a relacio combustivel-ar real;
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71 = nuimero de moles do componente quimico, em kmol;
h = entalpia molar, incluindo a entalpia de formacio, em kJ/ kmol:

Q.. = taxa de calor transferido ao meio, em kW,

Como normalmente a relagdo f,, ndo é um parimetro disponivel como dado de entrada e

sim a temperatura de safda da cimara de combustdo, um processo ierativo € necessdrio para

determinaglo de f,, a partir da eficidncia de combustio e da temperatura de saida.

A perda de carga total no combustor & proveniente de dois fatores:
1) atrito viscoso e turbuléncia;
2) elevagiio da temperatura dos gases, com a consegilente redugdo de sua densidade, aumento da

velocidade média e da quantidade de movimento do fluxo de gases.

A modelagem do combustor incorpora a correlagio apresentada por Cohen et al. (1996)
para a estimativa da perda de carga, quando estdo disponiveis dados construtivos do

equipamento.

2 | prspf T )| B
R, | (Tw |2

( 4 y? (4.10)
|
\
onde
Amax = 3€C¢A0 mAxima transversal do combustor:
kI, k2 = constantes referentes aos fatores 1 e 2 de perda de carga;

Py, Tg = Pressao e temperatura de estagnacio.
Deve ser observado que a correlagio emprega os termos de temperatura e pressido de
estagnacdo, considerando portanto, a contribuicfio cinética destas propriedades na avaliacio da

perda de carga.

Quando os dados geométricos ndo sdo disponiveis, a andlise termodinimica é efetuada

utilizando-se o par@metro de perda de carga que ¢ fornecido ao programa como dado de entrada.

50



Este pardmetro é especificado em func@io da pressfio de entrada na cimara. Cohen et al (1996)
indicam que para turbinas aeroderivativas este valor situa-se na faixa de 4 a 7% devido as
restrigBes construtivas de volume da turbina. No caso de turbinas a gés industriais, a perda de

carga no combustor é da ordem de 2% da presséo de entrada.

O modelo considera que a reagio de combustio ocorre de acordo com a seguinte equaglo,

satisfazendo o balanceamento quimico de reagentes e produtos {Gallo, 1990):

‘ : ; A\ 4.1
CHHmOf +a‘ﬁac Oz—i_ﬁiNg"f“ Jal C02 +_______}a2 H?'O-i-z——‘iijﬁr —
}:LJB ybﬁS yag _}’a_:%
( v L (m " 1 |
g n+a nﬁff “ ?Q}‘»%ﬁ MQF{X?EQLM”%:% %HEG“‘E'"E’&&E({X“E)QE‘%”&"?@“&{: = N2+}d< .f{i?ﬂ}
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sendo:

C.H,0. € o combustivel. Os valores de n, m ¢ f representam a proporgac em volume de

carbono, hidrogénio e oxigénio, respectivamente. No caso do combustivel se tratar de uma
mistura de gases, os elementos quimicos de cada gés sio contabilizados para poder compor ©
combustivel genérico C, H O..

o = coeficiente de ar tedrico em base molar;

B (Ar/ Comb.)w! (4.12)
- (Ai’/ COmb.)

ext.

n,, = nimero de moles de ar para a queima estequiométrica;
A, =n+tmid~-f]2 (4.13)

v,; = propor¢io do componente i no ar atrmosférico tmido.
4.1.4 Misturador Ar / Produtos de Combustac
A temperatura de entrada da turbina é um valor fornecido pelo fabricante e considerado

como dado de entrada para a andlise deste equipamento. Numa modelagem simplificada, esta

temperatura pode ser obtida a partir da mistura dos gases de combust@io com o ar extraido do
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dltimo estdgio de compressio (Rojas, 2000). O fluxo méssico do ar de resfriamento necessirio
para se atingir a temperatura especificada € determinado de forma iterativa, dependendo da queda
de temperatura entra a saida do combustor e a entrada da turbina. O processo de mistura é
avaliado pelas relacBes de conservagiio de massa e de energia:

mGSZS“!' = mﬁ + mGﬁ. (% 24)

P Rt

— mér ‘h‘Ar + me,« k‘
Gesws

(4.15)

Gy

h

mGu.\'..s-
4.1.5 Tarbing Geradora de (Gas

Neste componente, os gases realizam a expansfo de acordo com o coeficients isentrépico
Tlis, 76 OU POLItIGPICO, 7}, 76, O procedimento de cdleulo € andlogo ao do compressor, com o detalhe
adicional que a expansio € efetuada da pressio de entrada i pressfo necessaria para a
equivaléncia entre o trabalho de eixo da turbina e o consumido pelo compressor. Um método
iterativo ¢ executado para determinag#o desta pressio de safda. Um valor de eficiéncia mecénica,
T 76, € adotado para que sejam consideradas as perdas dissipadas na transferéncia de trabalho de

eixo da turbina ao compressor.
;1-\‘ = hc - ni.\‘.TG ) (hc - hz’.\‘,.s' ) (4 1 6>
WTG = mgme.v (hg - h.x‘ ): WC ‘f??m,?”(} {417}

Atencao merece ser dada as condigBes de entrada da turbina para evitar que se atinja a
condi¢do de choque, limitando o fluxo méssico. As possibilidades de ocorréncia deste fenémeno
$80 maiores quando se trata de combustiveis gasosos de baixa densidade e de reduzido poder
calorifico, resultando em elevadas vazdes nos bocais da turbina (Ishimura et al., 1999). Outra
situagdo que pode provocar a condi¢do de choque € o reaquecimento com respectiva reducdo da

densidade dos gases (Cohen et al., 1996).



4.1.6 Turbina Livre

A expans@o ocorre conforme ¢ coeficiente isentrépico ou politrépico deste componente, da
pressdo de entrada & pressdo de saida, a qual deve ser suficiente para vencer as perdas de carga
especificadas dos equipamentos a jusante, como o trocador de calor e 0s componentes da caldeira
de recuperaclio. A turbina livre estd ligada diretamente ao gerador elétrico. Um valor de
eficiéncia mecinica, Ty . ¢ também adotado para se considerarem as perdas da ligacfio com o

gerador, que pode ser efetnada através de um conjunto de engrenagens para redugao de rotagio.

Além desta divisfio de expansdo em turbina geradora de gés e turbina livre, pode-se efetuar
o processo total de expansiio dos gases em vérios estdgios, independentemente do trabalho do
compressor. Neste caso, pode-se utilizar 0 reaquecimento entre as turbinas de pressfo alta e
intermedidria, objetivando um aumento do trabalho especifico da turbina a gés. A presséo de
reaquecimento constitui-se numa varidvel adicional no estudo de otimizacio de eficiéncia do
ciclo combinado, ja4 que tem efeito sobre a eficiéncia do ciclo a gés, frabalho especifico e
temperatura dos gases de exaust@o, que influencia por sua vez a eficiéncia de recuperagio de
calor no HRSG. Um exemplo de turbina moderna de elevada eficiéncia térmica que inclui o
reaquecimento apés a expansfio dos gases pelo 1° estigio de alta pressdo consiste nos
equipamentos da ABB Alstom GT 24 e GT 26, cujas temperaturas de exaustdo sfio 640°C
(Khartchenko, 1998).

4.1.7 Cémaras de Reaguecimento

O reaquecimento dos gases de exaustdo pode ser efetvado para aumento da temperatura
entre os estdgios de expans3o ou antes de passarem pelo HRSG, objetivando o aumento de
eficiéncia térmica do ciclo combinado, da poténcia da turbina a géas e da gquantidade do vapor
total produzido na caldeira de recuperacdo. O processo de reaquecimento envolve a queima
adicional de combustivel e pode ser realizade com o ar em excesso presente nos produtes de
combustdo, proveniente da gueima de mistura pobre, caracteristica de operagdo de combustores
de turbinas a gds; ¢ do ar extraido do compressor que fora diretamente misturado aos produtos

para resfriamento das partes quentes da turbina. A metodologia adotada para a andlise da
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combustao e balanceamento quimico da reagio é a mesma descrita para o combustor da turbina.
O fluxo oxidante nfio possui a composigio quimica do ar atmosférico, mas a composicio
resultante da mistura dos produtos da reacio de combustiio da cAmara anterior com 0 ar extraido
do compressor para resfriamento da turbina, O parametro que define a perda de carga deve ser
fornecido como um dado de entrada ou avaliado conforme 2 equagdo (4.10). A eficiéneia de
combustdo também € uma varidvel que deve ser fornecida ao programa. A quantidade de
combustivel adicional de queima constitui-se numa nova varidvel, a qual pode ser estimada ou

calculada internamente ao médulo, no caso de se fixar a temperatura de safda dos gases.

4.1.8 Duto de Transporte de Gas

Este componente faz a ligacio dos gases de exausifio da turbina a £és & entrada do HRSG.
Par@metros de perda de carga e de temperatura do gés ao longo da tubulacio sfo fornecidos como
entrada. A partir da diferenca de entalpia entre a entrada e safda do duto de conducao de gés,

pode ser calculado o calor cedido ao meio.

4.1.9 Eixo de Acoplamento

As perdas associadas & dissipac3o de energia mecanica nos mancais do COmpressor e da
turbina decorrentes do acoplamento mecénico ¢ entre os eixos das turbinas {2 gés e a vapor) e os
geradores sHo representadas no programa por elementos ficticios gue reduzem o trabalho
transferido de acordo com a eficiéncia mecanica adotada. Esta perda € avaliada como uma
irreversibilidade do acoplamento mecénico. Como ndo existe um fluido de trabalho passandoc por
este elemento para absorver esta irreversibilidade gerada e converté-la em aumento da entalpia de
saida {coOmo nos processos no compressor e na turbina), considera-se que uma quantidade de
calor equivalente a esta irreversibilidade é liberada ao ambiente, fechando assim o balanco

energético.

Eficiéncia mecinica: N, =W /W (4.18)
Balango de Primeira Lei: O =W, -W
Balanco de Segunda Lei: I=W,(-n,)



Para o compressor, a variacdc de entalpia calculada pelo processo termodindmico
corresponde 2o trabatho de safda do mesmo (W, = W), sendo gue o trabalho de entrada do eixo
deve ser maior. Para a turbina, & variacio de entalpia calculada no processe de expansio
corresponde a0 trabalho de entrada de eixo (W, = W), sendo que o trabalho disponivel na saida
deve ser menor. Para uma mesma eficiéncia de eixo do compressor e da turbina, o trabalho total

perdido por dissipagio em forma de calor € dado por:

4.19
Wy, =0, = {‘5_”1 ¢ +(1_??m )Wz ( :

s

Figura 4.2: Sistema adotade para avaliacio do processo nos eixos do compressor e turbina.

Para o conjunto de equipamentos descritos que compdem o ciclo da turbina a gés, elaborou-
se uma sub-rotina que contém vérias estratégias de cilculo, conforme as possiveis combinacGes

destes equipamentos:

a) Ciclo simples de turbina a gis, sem turbina livre (um Unico estigio de expansio);

b) Ciclo simples, com expansio dividida em estagios;

¢) Idem a ou b, com regeneracio (Trocador de calor para aguecimento do ar de combustao);
&) Idem b, com reagquecimento dos gases de combustdo entre os estdgios de expansao;

e) Idem b, incluindo reaquecimento e regeneragdo,
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A todas estas possibilidades podem ser incluides ainda os processos de resfriamento de ar
entre os estagios de compressdo, extragio de ar para o resfriamento da turbina e reaquecimento
dos gases de exaustdio apls o dltimo estdgio de expansio, antes do duto de transporte para o
HRSG. Deve ser observado que ¢ processo de resfriamento de ar comprimido pode ser efetuado
para se aproveitar o calor disponivel no aguecimento de um fluido de interesse, como por
exemplo, a d4gua de alimentacfio da caldeira de recuperacio. No momento de calculo do DIOCESSO
de compressfo, nfo se conhecem ainda os fluxos méssicos envolvidos no ciclo a vapor e,
portanto, a solugio deste acoplamento entre os ciclos a gis e a vapor deve ser efetnada por meio

de um processo iferativo.

O reaguecimento dos gases de combust@io através da queima suplementar de combustivel
constitui-se numa aliernativa importante 2 ser considerada para o aumento da poténcia em
configuragbes de ciclo combinado que operam com turbinas a gés aeroderivativas de elevada
razio de pressdo (> 20) e eficiéncia térmica. A temperatura de exaustio destas turbinas situa-se
na faixa de 420 a 500°C. A tabela 4.1 apresenta um resumo do desempenho e de temperaturas de
entrada e de exaustdao de 34 modelos de turbinas a gés operando em ciclo simples com gas

natural, avaliados na condicfo padric 7SO (15°C, 1,01325 bar e 60% de umidade relativa).

O grafico da figura 4.3 mostra os valores de temperatura de exanstio e de eficidncia térmica
destas turbinas em fungfio da razio de pressfo. Pode-se observar que a eficiéncia térmica é
crescente com a razio de pressdo. Para uma mesma classe de poténeia de turbinas e temperatura
de entrada, um aumento da taxa de compressio provoca diminuicio na temperatura de exaustio.
Entretanto, com o desenvolvimento de novos materiais resistentes a elevadas temperaturas € de
técnicas de resfriamento de turbinas, a busca por maiores eficiéncias via aumento da taxa de
compressdo ¢ acompanhada pelo aumento na temperatura méxima do ciclo, o que contribuj para
que a temperatura dos gases de exaustiio ndo seja muito reduzida, mantendo-se numa faixa
adequada & aplicagHo em ciclos combinados. Esta elevagdo da temperatura de entrada da turbina
faz com que o comportamento da temperatura de exaustiio em funcio da razdo de pressdo ndo

seja tdo direta, quanto ao observado com a eficiéncia térmica.
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Tabela 4.1: Desempenho e dados caracteristicos de diferentes modelos de Turbinas a Gas

Turbina Ano Poténcia Razdo de Pressdo | Temp. Turbina | Tamp. Exaustdo | Efic. Térmica
{kWe) (2C} (3¢5

1ET 356 1968 17000 12 - 374 0,322
21T BCZ 1988 57500 17.8 - 512 03471
31GT 100 1898 290860 17.8 - 518 (,3800
41GTK 160 1988 43000 20 - 548 0,3704
SIABE4A0 1878 3284 3,8 1106 802 00,2788
SIASESQ 1680 3771 16,7 1108 568 00,3056
TIASETZD 19892 9784 20,5 1272 BZ1 G,3456
8lGTL-2.5F 1994 2500 58 681 378 0,2058
SIGTU-1ZPE 1897 12000 15,9 1148 500 (,3280
10IGTU-18PE 1997 18000 19,9 1178 495 0,3440
11iGTL-25P 1889 25200 28,8 12338 451 (,4000
12 ILM1800-PA 1989 13750 21,5 1085 488 00,3547
13{LM2500-PE 1873 22800 18,8 1232 523 0,3881
141 MBODG-PC 1847 44080 29,4 1267 450 0,4195
151G3142L0 1888 10450 71 943 528 0,2562
161PGEAT{PA) 1988 28300 10,5 883 487 02847
171PGE581(B} 1987 39620 12 1104 532 0,3187
18IPGETCT(FA) 1596 70140 i5 1288 598 0,3420
191PGESITIE 1889 123400 12,3 1124 538 0,3378
201PGR23T1{ED) 1804 169200 14,2 1204 558 0.3493
21 UGET-3200 1598 3400 11,9 1005 452 0,3100
22|UGT-8000+ 1898 8300 15,7 1102 442 00,3301
231UGT-10000 1598 10780 19,6 1184 458 0,3600
241UGT-25000 1883 26700 21,8 1245 465 (,3650
25 1GT-110000 1998 1145G0 147 1210 520 (,3600
28:AL-200MHch 1987 2500 3 00 520 0,2202
27 {Al-336E-1,-6.3 1997 8300 15,9 1008 431 0,3002
39 1985 16600 259 1203 443 (,3822
- 37 1983 25000 23,1 1147 425 (,3640
M 0 1 3A 1996 53000 16.2 1316 589 0,3472
31iW501F 1989 186500 15 1316 585 0,3738
32IW5016G 19894 253000 19,2 1418 594 90,4141
A3 TBM-TRENT 1896 51460 35 - 443 04111
341GTE-80 1995 26700 21,8 1245 465 0.3650

Fonte: Gas Turbine World 1999-2000 Handbook, Electric Power Generation, pp. 44 a 54.
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Figura 4.3: Temperatura de exaustdo e eficiéncia térmica de turbinas a gas.
Fonte: Gas Turbine World 1999-2000 Handbook, Electric Power Generation, pp. 44 a 54.

Para os ciclos combinados que utilizam TG aeroderivativas de elevada razio de pressio, o
reaquecimento dos gases a temperaturas proximas de 700°C possibilita um aumento da poténcia
total do ciclo combinade devido a4 maior quantidade de vapor produzido e as maiores
temperaturas do ciclo a vapor. A queima suplementar para o HRSG permite também 2 operago
do ciclo a vapor com mais de um nivel de pressiio e com reaquecimento, contribuindo para um
melhor aproveitamento da energia dos gases de exaustdo e maior eficiéncia térmica do ciclo a
vapor {Pasha ¢ Jolly, 1995).

4.2 Componentes de Ciclo a Vapor

A analise dos processos térmicos do ciclo a vapor foi desenvolvida com base no ciclo ideal
de Rankine, compostoc por dois processos isobdricos e dois processos isentropices. Os

equipamentos modelados, bem como a metodologia empregada, sio descritos em seguida.
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4,2.1 Caldeira de Recuperacio — HRSG

Neste componente, aproveita-se a exergia dos gases de exaustfo da turbina a gds para o
aguecimenio da 4gua, evaporacdo e superaquecimento do vapor. O equipamento substitui a
caldeira convencional onde combustivel é queimado para a geracio do vapor. A caldeira de

recuperacio ¢ subdividida em médulos de trocadores de calor

» a) Pré-aquecimento da dgua de alimentagdo / condensado;

» b) Economizador de calor, para aquecimento da dgua j& na pressfo de trabalho, até uma
temperatura proxima 2 temperatura de saturagdo;

= ¢} Evaporador, que transforma a dgua proveniente do economizador e vapor saturado;

e d) Superaquecedor de vapor.

Para o caso de caldeira de recuperacdo de um nivel de pressio, sem requecimento, 08 gases
de exaustiic da turbina a gis entram pelo superaquecedor do vapor, passando em seguida pelo
evaporador e pelo economizador. O tdltimo componente a trocar calor com o gés corresponde ao
médulo de pré-aquecimento da dgua. Desta forma, a diferenca de temperaturas entre os fluidos
envolvidos no processo € reduzida, assim como a irreversibilidade associada & transferéncia de

calor com diferenca finita de temperaturas.

a) Pré-aquecedor da dgua de alimentacdo (CPH): Este trocador de calor encontra-se posicionado
em uma das extremidades do HRSG e tem como objetivos a maximizagdo da taxa de calor
recuperada através da redugdo da temperatura do gés de exaustdo e a diminuicdo da quantidade
de vapor necessdria para o processo de desaeragfo. Na modelagem sho considerados os
pardmetros de perda de carga na passagem dos gases e da 4dgua ¢ a efetividade do trocador de
calor ou diferenca de temperaturas entre a safda deste equipamento € a temperatura de saturacao
na pressdo do desaerador. Uma atengdo especial deve ser dada a temperatura do gas de saida do
HRSG para que néo haja condensagio de produtos de combustio, 0s quais podem conter dcido
sulfdrico, formado a partir do enxofre presente no gds combustivel. A condensacio provoca
corrosio e diminuigdo da vida 1til do equipamento. Este problema € tAo mais grave quanto maior

o teor de enxofre do combustivel utilizado na queima da turbina a gis, Campbell (1985) indica
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que a temperatura minima recomendada para 0s gases na safda do HRSG varia de 120 a 180°C,
valores correspondentes & operagdo com combustivel limpo e com elevado teor de enxofre,
respectivamente. Os estudos recentes de ciclos combinados avangados, com queima de gés
natural na TG, consideram valores ainda menores para a temperatura minima permitida para os
gases de exaustdo do HREG, na faixa de 90 a 110°C (Seyedan et al., 1995; Kharichenko, 1998;
Jordal, 2001)

Em recuperadores de calor com reaquecimento dos gases antes da entrada, procura-se
compensar ¢ consumo adicional de combustivel e minimizar a perda de eficiéncia térmica total
da planta através de um maior aproveitamento da energia dos gases devido 3 reducio de sua
temperatura de saida do HRSQ, zlém da maior quantidade de vapor gerado devido 3 maior
temperatura do gds de entrada (Pasha e Jolly, 1995). Na referéncia Gas Turbine World 1999 —
2000 Handbook, os célculos de ciclos combinados com caldsiras de recuperaggo que contemplam
a gueima suplementar do gas antes da entrada consideram a temperatura minima de 121°C, a fim

de evitar qualquer possibilidade de condensaco do gés de exaustio.

b) Economizador: Agua é admitida no estado de liquido comprimido, no nivel de pressio
correspondente ao ciclo de poténcia, acrescido dos valores de perda de carga que ocorrem até a
entrada da turbina a vapor. O programa utiliza como especificacio os valores de perda de carga,
adotados como uma percentagem da pressdo de entrada, ¢ a diferenca entre a temperatura de
saturacéic do vapor e da 4dgua na saida do economizador. Este parimetro de sub-resfriamento
(approach ou subcool) € importante para evitar a evaporagio da dgua de alimentagdo nas
conexdes entre 0 economizador e o evaporador ¢ a vaporizagdo dentro do préprio economizador
durante a operagio em carga parcial, fenémeno que causa problemas de erosio ¢ instabilidade

devido ap escoamento bifasico.

¢) Evaporador: A dgua liquida de safda do economizador é convertida em vapor saturado. Na
modelagem deste trocador de calor, utiliza-se como especificagio o valor de pinch-point,
definido como a diferenca minima de temperaturas entre as correntes de gés ¢ dgua no HRSG. O
pinch-point ocorre na secglo de safda do gds do evaporador e corresponde A diferenca entre a

temperatura do gas e a temperatura de saturagfo da dgua & pressfo de operacdo do evaporador. O
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valor de pinch-point estd relacionado 2 superficie de transferéncia de calor e portanto, ao custo do
equipamento. Sob o ponto de vista puramente termodinimico, seria desejdvel o minimo valor de
pinch-point para o aumento da transferéncia de calor e reduclo da irreversibilidade. Entretanto,
este valor reduzido de pinch-point implicaria em grandes dreas de troca de calor e custo elevado,
inviabilizando sua aplicagio. Uma referéncia técnica recente (Gas Turbine World 1999-2000
Handbook) adota o valor de pinch-peint de 17°C para uma anélise conservativa da efici8ncia de
ciclos combinados sem quelma suplementar de combustivel, considerande a tecnologia atual
presente nas instalagdes térmicas. No caso de ciclos combinados com reaquecimento dos gases de
combustio até 704°C, o valor de pinch-point estimado nessa referéncia eleva-se para 28°C, a fim

de respeitar a restrigio de temperatura minima de exaustdo dos gases do HR5G.

Um fator de perda de carga € estimado para o cdmputo do bombeamento necessiric para &
-» da mistura ligunido-vapor, em se tratando de evaporadores de circulagio forgada, e para
umderar a irreversibilidade devido ao atrito viscoso da dgua escoando no mterior do

evaporador.

d} Superaquecedor: O vapor saturado € superaquecido até a temperatura de entrada da turbina a
vapor, limitada pela diferenga de temperatura com o gis na entrada deste trocador de calor. Esta
diferenca de temperatura é conhecida como diferenca terminal ou approach do superaquecedor.
“iares de perda de carga, em relaglio as pressdes de entrada, sfo varidveis fornecidas ao

A figura 4.4 apresenta o diagrama de temperatura por taxa de calor recuperado num HRSG

com um nivel de pressdo. Os termos de diferencas de temperaturas approach e pinch-point

também estio indicados no grafico.
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Figura 4.4: Evoluciio de temperatura num HRSG com um nivel de pressis.

4.2.2 Turbina a Vapor

O vapor superaquecido ¢ expandido até a pressio de saida, conforme a eficiéncia
isentropica adotada para o equipamento. A entalpia do vapor de saida ¢ o trabalho realizado sdo
determinados por meio da avaliagio do processo isentrépico de expanso entre as pressdes de

entrada e saida e da definigo de rendimento isentropico.

Atenglic deve ser dada 4 condi¢@o de saida do vapor na turbina de baixa pressio para que
ndo haja condensado em excesso que possa causar erosdo nos componentes da turbina.

Recomenda-se que o titulo da mistura liguido-vapor seja superior a 87% (Narula, 1995).

4,2.3 Condensador

O wvapor expandido na turbina de baixa pressio ¢ totalments condensade. O modelo
considera a perda de carga da mistura liquido-vapor ¢ ¢ sub-resfriamento da 4gua, forcando que
se tenha na saida do equipamento apenas liquido comprimido, a fim de se evitarem problemas de

cavitacio com a bomba do condensado.
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4.2.4 Bomba

As bombas da instalacio sio utilizadas para ¢ bombeamento do condensado gue passa pelo
HRSG na seccio do pré-aquecedor e para elevacfo da pressdo de safda do desaerador até os
valores de pressdo de cada nivel do ciclo a vapor. O médulo elaborado admite que o estado do
fluide na enirada é conhecido. O trabalho de bombeamento e o estado do fluido na saida sdo
calculados a partir do coeficiente isentrpico adotado para ¢ equipamento e a raz2o de pressio

necessaria.
4.2.5 Desaerador

Este equipamento consiste num trocador de calor de contato direto entre a 4gua de
alimentacdo proveniente do pré-aguecedor ¢ vapor de linha. A mistura destes fluidos resuita no
aquecimento da 4gua e liberagfo dos gases dissolvidos, ndo condensdveis. O objetivo é proteger

contra a corrosio os componentes & jusante, como tubos do HRSG, bombas e turbinas.

O cilculo das propriedades da dgua na saida do equipamento € efetuado com base nos
balancos de massa, energia e exergia, admitindo-se como conhecidos os estados da dgua e do
vapor na entrada, 2 pressio do desaerador. A diminuicdo de fluxo devido 2 remogdo de gases e a

4gua fornecida para compensar esta perda sdo desprezadas na modelagem.

4.2.6 Tubulacio

As conexdes dos equipamentos podem ser representadas através de elementos modelados
como “tubos”. S#o admitidos valores de perda de carga e de diferenca de temperaturas entre a
entrada e saida. Com estes dados, calcula-se o calor transferido ao meio ¢ a perda de exergia

correspondente.
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4.2.7 Vaivula
A expans@o para se atingir a pressfio requerida é modelada através de um DIOCEsso
isentalpico. Assim, a partir da entalpia do fluido na entrada e da pressio de saida da valvula, o

estado termodindmico de safda fica determinade.

4.2.8 Misturador de Vapor

A mistara de fluidos € analisada através das equacBes de conservacio de massa, energia
exergia. O estado de saida é determinado a partir da aplicagfio destas equacdes 2s correntes de

entrada do misturador.

4.3 Eficiéncias de Primeira e de Segunda Lei da Termodinimica

O programa calcula 2 eficiéncia de Primeira Lei de toda a instalacio com base no poder
calorifico inferior do combustivel {equacio 4.20). A eficiéncia térmica da turbina a gis € avaliada
de acordo com a guantidade total de combustivel utilizado até a secgio de safda de gases da
turbina livre. A eficiéncia do ciclo combinado deve considerar a quantidade de combustivel
utilizado para queima suplementar, no caso de reaquecimento dos gases de exaustdo. Para a
avaliagdo de Primeira Lei do ciclo a vapor, utiliza-se a energia total cedida pelos gases na

passagem pelo HRSG (equacdo 4.21).

W, (4.20)
7’1 - hqwdr)
“ Z(m, ., - PCI)
Z wz@fuida (42 ! }

MNpor = Z{mg [(;’lg Jo =), ]}

Para a avaliaggo das eficiéncias de Segunda Lei dos equipamentos e da instalacio completa,
utilizou-se a definic8o de eficiéncia racional (Kotas, 1985). Este parimetro expressa a razo entre
a variacdo de exergia desejada (“produto” expresso em forma de exergia = exergia Gtil) e a

variagdo de exergia necessdria (= “combustivel”) para a produciic do efeito desejavel. A
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eficiéncia racional indica o grau de perfeigo termodindmica ou quanto este processo se aproxima

da reversibilidade,

z EX o (4.22)

z 'gx{,i}ﬂ”f?

Para os processos em que nfo sio identificdveis efeitos desejdvels, como 0s €5C0amentios
nas tubulacBes de conexdoc ou na expansfo em vélvulas, o parfmetro de eficiéncia de Segunda
Lei relaciona as exergias de safda e de entrada, tornando-se igual & unidade quando nao houver

irreversibilidades no processo.

Na analise de uma central térmica de poténcia, a eficiéncia racional identifica apenas ©
trabalho liquido gerado como exergia “produto” ou desejada. O fluxo de exergia perdido pela
exaustio dos produtos de combustio é considerado uma irreversibilidade externa. Esta forma de
se avaliar o desempenho global de plantas térmicas faz com que a eficiéncia racional seja
proxima da eficiéncia de Primeira Lei, quando se trata da queima de combustiveis gasosos, jd que
os valores de exergia quimica destes combustiveis apresentam pequenos desvios (inferiores a

5%) em relacdo aos valores de poder calorffico inferior dos mesmos (Kotas, 1983).

zwﬁqum (4.23)

Z Exwmb

A tabela 4.2 apresenta os termos de exergias utilizados para a avaliacfio da eficiéncia
exergética dos componentes considerados neste trabatho. Os termos exf mostrados na tabela
correspondem 2 exergia de fluxo e devem compreender as parcelas de exergia fisica e quimica

em processos onde ocorrem alteragdes de composigdo quimica.



Tabela 4.2: Termos considerados na avaliacio da eficiéncia exergética.

Equipamento Representagio Exergia “produto” Exergia “combustive}”
(EX prod } (E comh }
Compressor 5 wir - {exf, ~ exf,) W
Bomba Wep
1
Turbina 1 W # - (exf, — exf,)
Wi
—»
2
Céma{a dB C{)mbuszéﬂ |1 comb m;{m‘cs . (gfo } mcmﬁh } (ex-fj } J‘ m{;r . {e};fl‘:
2Ar Qigases
Trocador de Calor Hial o 2 i~ (€XF, —exf)) T oo (Ef 3 — €XF )

{para esquentar a corrente

fria)

L)

At NS guEDtE

l

Misturador 2 #y - (exfy) my - (exf,) +m, - (exf,)
T.C. de contato direto 3
e
it
Vilvula ni, - {exf,) m, - {exfy)

1
SRR

Deve ser observado que os valores de trabalho indicados como “produto” ou “combustive]”

estdo expressos em médulo. Quando o trocador de calor tiver como principal objetive o

resfriamento do fluxo quente, os termos produto e combusiivel devem ser invertidos.

A efici€ncia exergética corresponde i razdo entre (Ex pma’) € (Exwmh). A irreversibilidade

do processo, derivada da expressdo do balango exergético aplicado a um volume de controle

(equagdo 3.25), iguala-se a diferenca entre a exergia “combustivel” e a exergia “produto’™:
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As irreversibilidades de todos os processos de um ciclo de poténcia, assim como o trabaiho
total liquido e a exergia dos gases de exaustfio do HRSG podem ser expressos como uma fragdo
da exergia total de entrada no volume de controle que envolve toda a instalacdo. A soma destes

termos deve ser igual 3 unidade, fechando o balanco de Segunda Let.
4.4 Reproducio de Dados Caracteristicos de um Ciclo Combinado Real

Os médulos dos equipamentos térmicos foram combinados num programa especifico para
representacio de uma instalagio térmica existente, composta por duas unidades de poténcia. Cada
unidade possui duas turbinas a gds e duas HRSG com dois niveis de presso (figura 4.5). Esta
configuracic foi avaliada no trabalho de Seyedan et al. {1995), no qual se compararam 08

resultados obtidos por um método de modelagem com os aferidos nas condicGes de operag¢@o da

instalagdo.
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Figura 4.5: Configuraciic de ciclo combinado de dois niveis de pressao.
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Os dados apresentados por Seyedan foram aqui utilizados como variaveis de entrada para a
modelagem dos equipamentos, conforme descrito neste capitulo. Diversos parmetros
caracteristicos foram ajustados para se reproduziremn os valores de desempenho e fluxos de
combustivel e de vapor: eficiéncias isentrépicas, perdas de carga e efetividade ou diferencas de

temperaturas nos trocadores de calor.
A tabela 4.3 contém os dados retirados do artigo de Seyedan, fornecidos ao programa
desenvolvido para esta representacdo. Os parfmetros de poténcia e fluxos méassicos calculados

pelo programa sio apresentados na tabela 4.4, juntamente com os valores aferidos na instalaco.

Tabela 4.3: Valores de referéncia da confignracio de ciclo combinado.

Ciclo g gds
Temperatura de entrada no compressor (°C) 27

Raz#o de pressio no compressor 10,39
Fluxo de ar no compressor (kg/s) 462,16
Perda de carga no combustor 2,5%

Temperatura de entrada na turbina (°C) 1090
Ciclo a vapor

Press#o do vapor da linha alta (bar) 70,73
Pressdo do vapor da linha baixa (bar) 5,491
Pressfo de condensaco (bar) 0,116

Tabela 4.4: Valores calculados e aferides da configuracio de cicio combinado.

Calculado Aferido
Fluxo de combustivel (gds natural — kg/s) 10,2 10,0
Fluxo méssico de vapor — linha de alta pressio (kg/s) 135,84 135,87
Fluxo massico de vapor — linha de baixa pressiio (kg/s) 157,80 159,15
Poténcia da Turbina a Gas (MW) 2787 27560
Poténcia do Ciclo a Vapor 163.6 162.4
Poténcia do Ciclo Combinado 442.3 441.4

Pode ser observado que o modelo desenvolvido para representacio deste ciclo combinado

apresenta boa concordncia em relagdo aos valores aferidos na operaciio da central de poténcia.
Os resultados mostrados na tabela acima foram obtidos com os valores de referéncia mostrados
na tabela 4.3 e com os dados admitides para as caracteristicas de operacio dos equipamentos, das

condigBes ambiente e do combustivel, conforme apresentados na tabela 4.5.
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Tabela 4.5: Condices de operacdo consideradas no modelo computacional.

Ciclo o gds

Eficiéncia isentrépica de compressio 0,92
HEficiéncia mecinica do compressor 0,59
Eficiéncia de combustfo 0,89
Perda de carga no combustor {calculada - %) 2,6
Eficiéncia isentropica de expansio 0,86
Eficiéneia mecinica do gerador da TG 0,99
Dif. de Temp. no duto de conexio com o HRSG (°C) 2
Perda de carga no duto de conexio com o HRSG (%) 1.0
Perda de carga total do gés de exaustdo no HRSG (%) 3.4
Temperatura de exaustio do HRSG (°C) 105
Ciclo a vapor

Eficiéncia isentropica das bombas {condensado, pressdes alta e baixa) 0,85
Eficiéncia isentrépica das turbinas a vapor de alta e baixa pressio 0,84/0.83
Pressio do desaerador (bar) 1,50
Approach do superaquecedor de alta presséo (°C) 28
Approach do superaguecedor de baixa pressio (°C) 20
Pinch-point do evaporador de alta / baixa pressio (°C) 12
Sub-resfriamento na saida dos economizadores (°C) 6
Perda de carga da linha de baixa no HRSG (%) 4.0
Perda de carga da linha de alta no HRSG (%) 7,3
Perda de carga do condensado no pré-aquecedor (%) 2,0
Perda de carga no condensador (%) 2.0
Sub-resfriamento na sajda do condensador (°C) 2
Dif. de Temp. no tubo da bomba de condensado ao HRSG (°C) 2
Perda de carga no tubo da bomba de condensado ao HRSG (%) 1,0
Eficiéncia mecinica do gerador acoplado as TV 0,99
Condigdes ambientes

Temperatura (°C) 27
Pressfo (bar) 1,01325
Urmnidade Relativa (%) 60
Combustivel (Gés Natural') - Composicio

Metano - CHy 88,56
Etano - CoHg 9,17
Butano -~ C3Hz 0,42
Gias carbbnico — O0; 0,65
Nitrogénio — N> 1,20
Poder Calorifico Inferior (calculado pelo modelo em ki/kg) 47 862,86

! Fonte: CONPET — G4s Natural: Informac8es técnicas, Programa Nacional da Racionalizagfio do
Uso dos Derivados de Petrdleo e G4s Natural - Outubro de 2000.
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Os dados dos ciclos a gés e a vapor apresentados na tabela 4.5 sio resultados de um ajuste
dos parGmetros do modelo aos valores de poténcias e fluxos méassicos aferidos na instalacdo
(tabela 4.4). Procurou-se manter os valores de eficiéncias isentrlpicas e diferengas terminais de
temperaturas dos trocadores de calor dentro das faixas usuais indicadas na literatura {Cohen et al.,
1996; Consonni, 1992; Gas Turbine World 1999 — 2000). Dois pontos a serem observados neste
ajuste s30 a elevada eficiéneia isentrGpica de compressio (0,92) e o reduzido valor da eficiéncia
de combustio (0,89). Deve ser comentado que outras combinacdes de pardmetros poderiam ser
obtidas com menores valores de eficiéncia isentrépica de compressio e maiores eficiéneias de
combustio, de forma que o fluxo de combustivel & a temperatura de entrada na turbina ainda

assim apresentassem boa concordéncia com os valores aferidos.

Os fluxos de energia e de exergia ao longo de todos os processos podem ser expressos em
funco do total de energia e de exergia fornecidos ac volume de controle gue enveive toda a
planta. Como a central térmica avaliada nSo possui reaquecimento dos gases entre os estagios de
expansdo da turbina a gés e antes da entrada no HRSG, a energia total fornecida ao ciclo
corresponde a0 produto entre a massa de combustivel que entra no combustor da turbina a gés e
seu poder calorifico inferior. A exergia total corresponde 3 exergia quimica desta massa de
combustivel. As tabelas 4.6, 4.7 ¢ 4.8 apresentam estas fracdes de energia e exergia para o ciclo
da turbina a gés, do ciclo a vapor e do ciclo combinado. As eficiéncias de Primeira e Segunda Lei
para 0s ciclos separados e para o conjunto da central térmica podem ser observadas nas tabelas

pelas fragBes de energia e de exergia total que correspondem ao trabalho lfquido.

Tabela 4.6: Fluxos de calor e poténcia dos ciclos da turbina a gés e da turbina a vapor

Ciclo TG (MW} | (% energia total) | Ciclo TV (MW) | (% energia total)
Combustivel 489 40 100,00 HRSG 257,10 100,00
Compressor Ar 146,21 20,87 Condensador 174,45 67,86
Compressor comb. 4,74 0,97 Poténcia bombeam, 0,63 0,24
Calor combustiio 45,04 10,20 Poténcia liguida 81,81 3182
Poténcia liquida 139,33 28,47 Calor ef. mec. ger. 0,83 0,32
Calor ef. mec. comp. i,51 0.31

Calor ef. mec. ger. i.41 (3,29

Energia de exaustio 297,22 60,73
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Tabela 4.7: Fluxos de calor e poténcia do ciclo combinado

Ciclo Combinado (MW) | (% energia total)

Combustivel 480 40 100,00
Poténcia Haouida 221,14 45,39
Calor combustio 49 64 10,20
Condensador 174,45 35,65
Conexfo TG - HRSG 1,12 (0,23
Calor ef. mec. comp. 1,51 9,31
Calor ef. mec. ger. 2or {46
Ensrgia de exaustic 39,01 7.97

Nota: Os valores de poténcia referem-se a uma finica turbina a gés e a um HR3G.

Tabela 4.8: Fluxos de exergia, poténcia e irreversibilidade do ciclo combinado

Ciclo Combinado (MW} (% exergia total) Efic. racional (%)
Exersiz do Combustivel 508,47 100,00 43,49
Poténeia liquida TG 139,33 27.40 27.46
Poténcia liquida TV 31,81 16,09 56,97
Poténeia Cicle Combinado 221,14 43 45 4345
Irreversibilidades

Compressor Ar 7.31 1.44 95
Compressor Comb. 0,28 0,03 94,13
Cam. Combustio 200,57 39,43 69,23
Turbina Gerad. Gés 6,46 1,27 95,77
Turbina Livre 8,36 1,64 94,56
Gerador TG 1.41 0,28 99
Conexfio TG - HRSG 1.15 0,23 99,21
HRSG 20,70 4,07 83,97
Bomba Condensado 0,00 0,00 86
Bomba baixa pressio 0,00 0,00 88,37
Bomba alia pressio 0,07 0,01 88,39
TV alta presséo 4735 0,93 80.66
Desaerador 0,00 0,00 99 97
Condensador 12,89 2,53 1,78
TV baixa pressio 7,98 1,57 84,06
Misturador de vapor 0.03 0,01 09,95
Vialvula de expansdo 0,05 0.01 77,05
Gerador TV (0,83 0,16 99
Exergia dos gases de exaustdo 14,48 2,85

A eficiéncias de Primeira Lei para os ciclos a gds e a vapor sio 2847 % e 31.82%
respectivamente. Uma andlise energética destes ciclos isolados revela que as principais causas
destas baixas eficiéncias sio o trabalho de compressdo e a elevada temperatura dos gases de

exaustio, no caso da turbina a gés, e a elevada taxa de calor rejeitado no condensador do ciclo a




vapor, 67,86%. A andlise exergética identifica, entretanto, que a grande degradacio de epergia
ocorre no combustor da turbina a gds e que pequena parcela da exergia total encontra-se
assoclada ao calor rejeitado no condensador, j& gue a transferfncia de calor ocorre entre um
reservatério térmico proximo da temperatura ambiente, 48,7 °C, nio apresentando portanto um
potencial elevado para producio de trabalho a partir do calor rejeitado. Os gases de exaustio da
turbina a gds possuem elevado percentual de exergia térmica do combustivel, 28,47%. o que
torna possivel seu aproveitamento para gerar trabalho no ciclo a vapor, elevando as eficiéncias de

Primeira e Segunda Lei do cicle combinado para 45,19% e 43,49%, respectivamente.

E interessante observar que o valor da eficiéncia de Segunda Lei para o ciclo a vapor,
56,97%, € superior & eficiéncia de Primeira Lei. Isto ocorre porque ndo existern processos de
elevada irreversibilidade, como por exemplo a combustio, e os processos de ristura sio
realizados entre substincias da mesma espécie. Esta eficiéncia de Segunda Lei ¢ avaliada em
relacdo a exergia total do gés de exaustdo da turbina, na seccio antes da entrada do HRSG,
143,60 MW.

Os graficos das figuras 4.6 ¢ 4.7 mostram os fluxos energéticos e exergéticos da instalacio

completa.
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Figura 4.7: Fluze de exergia: poténcia e taxa de irreversibilidade do ciclo combinade
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Capitulo 5

Modelo Adicional para Avaliacdo de Turbina a Gas

Uma extensdo da modelagem dos equipamentos descrita no capfrulo anterior foi
desenvolvida para a turbina a gds, visando aprofundar a abordagem dos fendmenos
termodindmicos que influenciam suas caracterfsticas de desempenho. Para tanto, fol necessério
incluir na modelagem elementos importantes na determinagio da eficidncia e poténcia de turbinas
a gas, como o resfriamento dos estdgios de expansio e os parimetros que caracterizam as
eficiéncias dos estagios de compressio e expansdo. A modelagem dos processos nos
componentes da turbina a gds foi desenvolvida tomando-se como base a estratégia adotada por

Consonni {1992) em sua tese de doutorado.
3.1 Evolucao da Temperatura de Entrada da Turbina

Desde o inicio dos estudos de turbina a gés no comecgo do século XX, como uma nova
alternativa de maquina térmica em relagio aocs motores de pistdo existentes' e & turbina a vapor, a
elevacdo da temperatura maxima do gas no ciclo de poténcia sempre foi um importante objetivo a
ser perseguido para o aumento de efici€ncia térmica e viabilizagio operacional da maquina. As
primetras turbinas a gés apresentavam estigios de compressio e expansio com eficiéncias muito
baixas, de forma que dificilmente havia trabalho 1til disponivel, apds ser subtraido o trabalho

requerido para aclonamento do compressor (Wilson e Korakianitis, 1998).

" motores alternativos de combustiio interna, que operavam com base no ciclo OTTO e Diesel e
matores de combustio externa e expansio do vapor sobre o pistfio, com base no ciclo Rankine.
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A figura 5.1 mostra a evolugfo das temperaturas do géds de entrada da turbina, do material
utilizado e do efeito do resfriamento, observada nas Gltimas quatro décadas e a proje¢ic destas

tendéncias até 2010,
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Figura 5.1: Evolucdo da temperatura de entrada da turbina e aspectos tecnolégicos
associados. Fonte: Jordal, K. (2001), Tese de doutorado, pag. 8.

De forma geral, pode-se dizer que a temperatura méxima em turbinas modernas tem sido
elevada a uma taxa de 20°C por ano (Jordal, 2001). Considera-se que metade desta elevacio
ocorre devido ao aumento da resisténcia & temperatura, & fadiga termo-mecénica e & corrosio dos
novos materiais desenvolvidos para a fabricagfio das pé.82 da turbina. A outra metade € causada
por novas técnicas de resfriamento das partes quentes da turbina (camisa dos combustores,
rotores e pés das linhas estaciondrias, discos e estruturas), a fim de manter a temperatura de
superficie do material abaixo de sua temperatura limite. Estes materiais constituem-se de
superligas metdlicas a base de niquel ou de cobalto. Técnicas avancadas de fabricagio de pas das
turbinas incluem processos de fundico a véacuo e solidificaciio direcionada, para melhor
alinhamento dos cristais do material e redugio do ndmero total de grios da pd (Khartchenko,

1998). As turbinas aeronguticas modernas utilizam superligas monocristalinas na construco das

b P . . - . ~ ‘e . . . .
* Os textos técnicos de turbinas a gds em inglés utilizam vane para designar as pas do primeiro
bocal e dos estigios estacionérios e blade para os estdgios rotativos. Neste trabaiho, as pis
estaciondrias e rotativas sfo tratadas indistintamente por pd ou palheta.
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pas dos rotores (Aoki, 2000), isto €, todo o material da p4 é constitaido por um dnico grio,
evitando assim os efeitos indesejdveis de concentracic de tensio e fragilizacBo da peca
associados aos comtornos de grio. Esta técnica estd sendo estendida 3s turbinas modernas
utilizadas para geracio de energia, conforme reportado nos estudos da ATS do Departamento de

Energia dos BUA (Advanced Turbine System Brochure, 2000).
£.2 Técnicas de Resfriamento das Pés da Turbina

O resfriamento convencional das partes quentes da tarbina a gés ocorre com o ar extraido
dos estigios de compress@o, o qual € conduzido aos canais internos das pas rotativas e
estaciondrias. Geometrias de elevada complexidade sdo desenvolvidas para aumentar a taxa de
transferéncia de calor por convecgfo interna das pés e assim, diminuir o fluxo de resfriamento
necessario, ja que este fluido contribui para reducfio da eficiéncia térmica pois provoca redugio
da temperatura e da pressfio de estagnagio do gds em expansdo. Alguns esquemas das técnicas

utilizadas para resfriamento das pas da turbina sio mostrados na figura 5.2.

1

Borda de ataque

. Borda de fuga

g4s em expansiic

Figura 5.2: Técnicas de Resfriamento das pas de turbinas a gas. 1: Conveccio; 2:
Resfriamento local por jate de ar (estagnac@o) — Impingement; 3: Por pelicula; 4: Por
transpiracfio. Fonte: Jordal, K. (2001)
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O esquema numero 1 mositra o resfriamento por convecgdo pura, reconhecido como ©
primeiro método aplicado em pds de turbinas a gés. O escoamento inicial do fluxo de ar ocorre no
sentido radial pelos capais internos, percorrendo toda a altura da péd da turbina. Apés remover
calor da superficie interna das péds, o ar sai pela borda de fuga ¢ se mistura com © g4s em

expansio.

O esquema nimero 2 denomina-se convecgdo por estagnacio local (Impingement) e
corresponde a uma variagdo da convecgdo pura para o resiriamento de regifes especificas de
elevada temperatura e elevado coeficiente de transferncia de calor, como ocorre nas porcdes
proximas ao bordo de ataque da pd, no ponto de estagnacdo da corrente de gds. Apds o
escoamento do ar no sentido radial, ¢ fluxo € direcionado para ser lancado axialmente através de
orificios conira a superficie onde estd ocorrendo elevada transferéneia de calor dos gases 2
superficie externa da pd, de forma gue também seja criado um coeficiente interno elevado de

-nsferéneia de calor da superficie interna das pés & corrente de resfriamento.

O resfriamento por pelicula € mostrado no esquema ntmero 3. Esta técnica, como podera
ser visto mais adiante{pardgrafo 5.6.2.2), € bastante eficaz para protecio do material da turbina e
reduciio do fluxo de ar necessario, sendo que seu desenvolvimento comsistiu num importante
passo para o aumento da temperatura médxima de turbinas a gds modernas. Apés remover calor
das superficies internas da pd, o fluxo de ar € langado sobre a superficie externa, de forma a
compor uma camada de proteciio térmica sobre a mesma, reduzindo assim a transferéncia de
calor total dos gases 4 pi. O escoamento do ar sobre a pé deve ser cuidadosamente projetado para
que a velocidade e o dngulo de inje¢Bo ndc sejam excessivos a ponto de provocar aumento na
camada limite, com conseqliente reducio no coeficiente de expanséo politrdpica do estigio sendo
resfriado (Wilson e Korakianits, 1988). A figura 5.3 mostra uma péd utilizada na turbina
aeronautica Rolls Royce RB-211, onde podem ser observadas as linhas de orificios onde o fluxo

de ar é injetado tangencialmente  superficie da pd e a linha de injegio de ar pela borda de fuga.



Figura 5.3: Palheta da turbina aeroniutica Rolls Royce RB-211, onde podem ser vistos os
orificios de inje¢o de ar para a formacfio de uma pelicula sobre a superficie externa da
mesma.

O esquema nfimero 4 da figura 5.2 apresenta o método de resfriamento por transpiracio, o
qual cousiste no escoamento de ar através da superficie porosa da pa da turbina, formando uma
pelicula continua ao longo de toda sua extensfo. Esta técnica € reconhecida como a mais eficiente
para remogdo do calor da pd e para reducio do fluxo de resfriamento necessério. Entretanto, nio
hé muitas informagOes disponfveis na literatura sobre sua utilizacio devido as dificuldades de
fabricagio e obtengdo de materiais porosos resistentes, bem como devido as perdas que a

superficie porosa impde na expansdo dos gases (Cohen et al., 1996).
Os desenvolvimentos mais recentes na area de resfriamento das partes quentes da turbina a

gas consideram a utilizacdo do vapor em circuito fechado para a remocio do calor do primeiro

bocal & dos estdgios iniciais de expansfo. O vapor apresenta como vantagens o calor especifico
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elevado e o peso molecular reduzido, resultando em baixos valores de fluxos de resfriamento €

nimeros de Mach, quando comparados ao resfriamento convencional por fluxo de ar.

A figura 5.4 apresenta uma comparagdo entre os resiriamentos por fluxo de ar em circuito
aberto e por vapor em cirenito fechado para o primeiro bocal de expansio, que antecede a entrada
do primeiro rotor, secgBo onde € definida a temperatura de entrada da turbina (T77) neste
trabalho. Para wma mesma temperatura de saida da camara de combust@o ¢ fluxos de resfriamento
que asseguram a mesma temperatura da superficie do metal, demonstra-se que a queda de
temperatura do gés na passagem pelo bocal € maior quando se utiliza o ar como fluide de
resfriamento, j4 que © ar se mistura com o gds em expansio apés trocar calor por convecgdo com
a superficie interna da p4, reduzindo sua temperatura. Na figura, verifica-se que a temperatura de
entrada do primeiro rotor € elevada em mais de 100°C, para o caso de resfriamento por vapor. E
importante observar que nio hd neste caso alteragdo da temperatura méxima de queima do
combustor e, portanto, as emissdes de éxidos de nitrogénio se mantém no mesmo nivel obtido

para o resfriamento da pd por fluxo de ar (Brooks, 2000).

Resfriamento do Primeirc Bocal

Ar: circuito aberto Wapor: circuito fechado

e R

G dam e

B4

Entrada de Ar Entrada de Ar Entrada de Saidade FEntradade Saidade

Vapor Vapor Yapor Vapor
AT bocal = 155°C AT bocal = 44°C

Figura 5.4: Comparacde entre resfriamento por ar e vapor no bocal do primeiro estagio de
expansieo.,
Fonte: Nota técnica GER-3935B, Matta et al. (2000).
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5.3 Fatores para a Inclusfio de um Modelo de Resfriamento dos Estagios de Expansio

Os motivos que estimularam a implementacio de um novo codigo computacional para

avaliago do processo de expanso da turbina a gis s8o citados abaixo:

aj

b)

dj

Possibilidade de se considerarem os efeitos da elevaco da temperatura madxima da turbina a
gas com a aplicac#o de resfriamento para as palhetas dos bocais e dos estdgios estaciondrios e
rotativos da turbina, a fim de manter a temperatura das palbetas abaixo do limite especificado;
Inclusio no modelo de elementos que representem o nivel tecnoldgico dos materiais
empregados e de produgio de palhetas com geometria interna de elevada complexidade, para
o aumento da transferéncia de calor por conveccio entre o fluxo de resfriamento e a
superficie interna da palheta. Os parimetros de temperatura do material, fatores de Biot da
palheta ¢ do revestimento cerfimico, coeficiente de resfriamento por pelicula e parémetro de
conveccio (pardgrafo 5.6.2) permitem o ajuste do modelo 4 evolugio tecnoldgica recente na
drea de resfriamento de palhetas e de materiais, resultando em andlises mais precisas das
configuragdes de novos ciclos propostos;

Capacidade de expandir o modelo proposto por Consonni (1992) para incluir o resfriamento
das palhetas por vapor em circuito fechado, buscando-se representar adequadamente as
modernas técnicas de resfriamento propostas para turbinas a gés de centrais termelétricas de
ciclo combinado, com eficiéncias na faixa de 58 a 60%. A previsio do inicio de operacio
destas termelétricas € a partir de meados de 2002 (Aoki, 2000; ATS nota técnica, 2000);
Utilizagdo de um modelo de expansfic gue permita representar turbinas de diferentes
configuragbes e dimensdes através de uma andlise termodindmica consistente, cuja
metodologia tenha sido previamente validada. O modelo de expansio dos estigios com
resfriamento desenvolvido por Consonni foi aplicado em sua tese aos dados caracteristicos de
diversas turbinas a gés de diferentes niveis tecnoldgicos, mostrando-se adequado para a
previsiio dos fluxos de resfriamento e pardmetros caracteristicos como rendimento térmico,

poténcia e temperatura dos gases de exaustio.

No capftulo anterior, todos os equipamentos descritos foram modelados pela categoria

puramente termodindmica (Zero-Dimensional), j4 gque ndo foram utilizados par@metros
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geométricos para determinagfo das caracteristicas de escoamento dos fluidos de trabalho e das
eficiéncias de compressic e de expansdo. A modelagem da turbina a gds descrita aqui situa-se
auma categoria intermedidria entre a puramente termodindmica ¢ a unidimensional (1-D), na gual
o escoamento € avaliado ao longo do difmetro médio da maquina. O processo de expansio é
dividido emn varias etapas e inclui a acelerag3o do fluido de resfriamento e a mistura dos produtos
de combustio com este fluido, o que unplica a necessidade da utilizacBo de termos cinéticos para
se considerar a variacio total de entalpia entre a entrada e saida do bocal e dos estigios da turbina
com resfriamento. Como o objetivo principal foi a criagfio de um modelo de turbina a gds para
investigagdo termodin&mica de sistemas térmicos complexos, envolvendo ciclos a géds e a vapor,
maior prioridade fo1 dada aos fendmenos que afetam o desempenho de turbinas a gds, o qual é
determinado pela eficiéncia de seus componentes e pela temperatura médxima do ciclo, que por
sua vez, depende da tecnologia dos materiais empregados e das caracteristicas de resfriamento da
turbina. Seguindo este objetivo, Consonni (1992) buscou uma melhor representacio da expansio
dos gases através da implementacio de algumas caracteristicas de modelagem 1-D, sendo que a
expansdao completa fol subdividida em: bocal, estdgios com resfriamento, estdgios sem

resfriamento e difusor.

5.4 Teoria da Similaridade e Pardmetros Adimensicnais

Um programa computacional para andlise termodindmica de facil utilizacdo e ampla
aplicacdo, objetivando a avaliacio de configuraces distintas de ciclos de poté€ncia, ndo pode
depender de dados geométricos ¢ operacionais especificos de um determinado componente,
dados confidenciais de acesso restrito aos fabricantes. O nivel de detalhes de especificacdes e a
quantidade de dados que sdc fornecidos como entrada para um modelo computacional depende
do objetivo da andlise e do nivel de detalhes que se requer como resultado. Os fabricantes de
turbina a gds possuem codigos exclusivos para cada méquina em desenvolvimento, nos quais sao
utilizados modelos CFD (Computational Fluid Dynamics) para a caracterizacio do escoamento
3D enire as pas e dos periis de temperatura e pressdo dos gases. Estes resultados sfo importantes
nos estiagios de projeto da turbina a gds, pois indicam as tendéncias adequadas de geometria dos

estdgios de compressio e de expansio.
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Um modelo termodindmico, com o objetivo de investigar o efeito do resfriamento das pas
nas caracteristicas de desempenho da turbina a gds, requer um conjunto minimo de dados de
geometria dos estdgios de expansiio ¢ das velocidades dos fluxos de gés e do ar de resfriamento, a
fim de equacionar os processos de expansfio dos gases, de transferéncia de calor e de mistura dos

gases com o fluxo de resfriamento.

O equacionamento desenvolvido por Consonni (1992) envolve uma quantidade muito
grande de dados, o que tornaria complicada sua aplicacio a diferantes configuragdes de turbinas a
gas, ndo fossem a utilizag3o da teoria da similaridade e o estudo de sensibilidade descritos

abaixo,

Utilizando a teoria da similaridade para a selegfo dos parimetros importantes de turbinas a

gas que deveriam ser considerados em seu modelo de expansdo cormn resfriamento e,
posteriormente, realizando um estudo de sensibilidade de aplicacic do modelo a 32 turbinas
existentes, Consonni identificou valores médios de parametros geométricos e de coeficientes de
transferéncia de calor caracteristicos que pudessem reproduzir com bastante precisdo os dados de
desempenho dessas turbinas a gds. Dois grupos de pardmetros foram determinados: 1) turbinas
convencionais , ii) turbinas consideradas “estado da arte”. Estes grupos de dados foram
determinados pelo método dos minimos quadrados e foram mantidos constantes para gue se
pudesse, a partir dos dados normalmente disponiveis na literatura, como:

® Fluxo madssico de ar na entrada do compressor

e Razio de compressio

» Temperatura maxima da turbina (TTT)

e Numero de estdgios de compressfo e expansio

e Numero de estdgios com resfriamento,
gerar os valores de desempenho também disponiveis, como:

e Fficiéncia térmica

e Poténcia (de eixo ou do gerador)

o Temperatura de exaustio.
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Com este grupo de dados determinados, o modelo se torna versétil, com aplicagéo
simplificada ¢ ampliada e ainda com a vantagem de que a manutengdo do exienso
equacionamento original permite investigacdes mais detalnadas, guando as informagBes

necessarias estiverem disponiveis.

A teoria da similaridade estabelece gque maéquinas de fluxos geometricamente similares
(relagBes entre as dimensdes de todos os componentes s20 constantes) e gue OPEeram nas mesmas
condicBes possuem a mesma eficiéneia. Efeitos de compressibilidade, viscosidade, efeitos de
escala e das propriedades dos fluidos podem provocar desvios entre 0 comportamento previsto
pela teoria da similaridade e o observado em mdquinas reais. Abaixo sio descritas as principais

grandezas consideradas na avaliaggo de turbinas a gés:

a) Velocidade Especifica (n )

A velocidade especifica é definida por

Estdgios de compressdo: Wy (5.1)
n<“ Ah(),'ﬁ
is
Estdgios de expansdo: w3
I
£ 0,75
© AR
com

¢, s = indices de entrada e saida, respectivamente;

w = velocidade angular (rad/s);

V = vazdo (m3 /8);

Ahy, = variag3o de entalpia para o processo isentrépico correspondente entre as pressdes inicial e

final.

A experiéncia dos fabricantes de turbinas a gds demonstra que as méquinas de fluxo
pertencentes a uma determinada classe devem ser projetadas de forma a operar com valore
tipicos de n, para se atingir as méximas eficiéncias:

n_= 1,5 a 5 para compressores axiais:

n.= 0,3 a 2 para turbinas (gés e vapor) axiais.



b) Didmetro Especifico (D ):

Este parfmetro estabelece uma relac@o com o difmetro médio (D,,) do estigio da turbina

através de:

Estdgios de compressdo: D_. A};fﬂ (5.2}
D = ._v:g?___
Esidgios de expansido: 5 D, A0
5 V_ﬁ’j

¢} Par@metro de Dimensdo (SP):

Como para cada classe de turbina a gés. o didmetro especifico D_ otimizado situa-se numa
faixa estreita, utiliza-se o pardmetro de dimensfio como um indicativo do tamanho real do estagio,
considerando-se portanto o efeito de escala no estudo comparativo entre diferentes turbinas a gés.

O parémetro de dimensfo consiste na relagio entre os difmetros médic e especifico:

Estdgios de compressdo: P D, Vf‘s (5.3}
D, ARY®
Estagios de expansdo: D yos
SP = = "'0 53
D Ah‘ia‘- ’

&

Deve ser observado que o pardmetro de dimensio SP nfo é uma grandeza adimensional,

sendo avaliado em unidade de comprimento.

d) Fator de Carga (K ):
Este parfimetro estabelece uma relacfio entre o trabalho especifico do estdgio e as grandezas
cinemaéticas:

Al (5.4)

[4)

K, =—
ot

com
u = velocidade tangencial periférica das pas = (w.D/2);

w = velocidade angular do rotor;
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D = Difmetro maximo do rotor.

e} Grau de Reacdo (r. »

Consiste na relagfio entre a variacio de entalpia no rotor e a variagdo total de entaipia no

estgio, para os processos isentropicos correspondentes entre os estados inicial e final.

Ak (5.5)

) Fatorde Vazio {©):

Este parmetro indica a capacidade de fluxo através da méquina. Para um estdgio axial, €

definido por:

v, (5.6)

com

v, = componenie axial da velocidade absoluta.

Quando a teoria da similaridade é aplicada, a eficiéncia de uma determinada classe de
méaquinas de fluxo pode ser expressa em fungdo da velocidade especifica e do didmetro
especifico: m=fln, , D). A mixima eficiéncia corresponde neste caso & selecdo de uma
combinagdo Stima de n_ e D_. Quando a teoria da similaridade nio pode ser totalmente aplicada,
como por exemplo, nos casos em que os efeitos de compressibilidade e das limitagBes de
construgBio de pegas de reduzidas dimensdes (diferencas entre tolerncias, rugosidade dos
materiais) sfo importantes, a eficiéncia de um determinado estdgio em que D jd tenha sido
otimizado para eficiéncia mdxima, depende também de: i) parAmetro de dimensdo SP, para se
considerar o efeito de escala e ii) razdo de vazdo entre a saida e a entrada, V/V,, para se
considerar os efeitos de compressibilidade. Consonni demonstra, entretanto, que os efeitos de
compressibilidade na determinac3o da mdxima eficiéncia dos estdgios das turbinas a gas sdo
despreziveis, ja que a relacdo de vazdo V/V. € pequena (1,5 a 2) e que para ViV, < 2,0, a
velocidade especifica Gtima »; e a mdxima eficiéneia atingivel dependem somente do pardmetro

de dimensio SP.
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Um dos estudos do trabatho de Consonni foi o de expressar a eficiéneia politrépica da
turbina (7], em func@o de uma fnica varidvel. Numa avaliacio de n, e SP do primeiro e do
altimo estdgios de diversas turbinas comerciais, verificon-se que a variacdo de SP € bem maior
que a variacio de n, indicando que ¢ efeito de escala é mais importante para a determinacio da
eficiéncia da turbina do que a velocidade especifica, ja4 que esta se situa numa faixa restrita de
projeto. Para confirmagho desta tendéncia, utilizou-se um procedimento para maximizacio de
eficiéncia através da selegfio de nove varidvels de projeto (n,, SP, K 7, etc.). Os resultados deste
estudo de otimizagho foram representados em grifico para os valores tipicos de n, ¢ SP
encontrados em turbinas comerciais. Verificou-se que a nio consideracic da velocidade
especifica conduz a um erro méximo de 1% na previsdo da eficiéncia politrépica da turbina,
enquanto que, se o efeito de escala for desprezado, o erro pode chegar a 5%. Tendo concluido
que o efeito de SF € bem maior que o de 5, na determinacio da eficiéncia politrépica da turbina,

ajustou-se uma funglc 7, = fISP), considerando-se o valor médio de 71; observado nas turbinas

avaliadas.
n, =n,.4-a,lp, -log(sP)F} Para SP < 10" (5.7)
I Para SP > 10"

Com

i, = eficiéncia politrépica para turbinas “grandes”, com valores elevados de SP; limite superior
da eficiéncia politrépica ;

a;, b; = coeficientes para ajuste as eficiéncias politrépicas das turbinas reais.

Esta técnica de representar a eficiéncia politrépica dos estdgios de expansédoe por uma dnica
variavel foi estendida a0 compressor, ji que a eficiéncia de compressores de turbinas comerciais
também apresenta uma maior dependéncia de SP do que de n,. Verificou-se que os valores de
velocidade especifica destas turbinas apresentam pequena variagio, enquanto que o pardmetro de
dimensdo apresenta variagio de uma ordem de grandeza. Isto indica que os efeitos de escala ndo

séo totalmente determinantes na selecfo da velocidade angular.
My =My, b, ~log(SP)F } Para SP < 10" SR
??pc = T}pc,w Para 8P = IObE

Com
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Tpe = eficiéncia politrdpica para compressores com valores elevados de SP; limite superior de
eficiéncia politropica dos estdgios de expansio;

a., b. = coeficientes para ajuste as eficiéncias politrépicas das turbinas reais.

5.5 Modelagem dos Processos na Turbina a Gas

A figura 5.5 apresenta um esquema do ciclo simples da turbina a gds tomado como base

para o desenvolvimento do modelo de expansio com resfriamento.

4’ Comb.

1 Bocal

2: Estagios com resfriamento
3. Estdgios semn resfriamento
4: Difugor

1 Fluxos resf, L 4

?’i”l AR gases

Figura 5.5: Ciclo simples da TG para o modelo de expansio com resiriamento.

A expansdo dos gases pela turbina é subdividida em bocal, estdgios com resfriamento,
estdgios sem resfriamento e difusor. Serd apresentada a seguir a metodologia utilizada para ©

tratamento dos fenbmenos ocorridos em cada um destes componentes.

5,5.1 Bocal

Os gases provenientes da cAmara de combustdo passam inicialmente pelo bocal da turbina,

onde sio acelerados até que se atinja o valor de Mach especificado como dado de entrada, May,.

Até a saida do combustor, os processos sfo avaliados pelas temperaturas ¢ pressdes de
estagnacdo, jd que os termos cinéticos ndo sfio considerados. Na seccho entre a saida do
combustor e o bocal, as condigBes estdticas e a velocidade devem ser calculadas (a partir do

processo isentrpico) para o inicio do processo de expansio. Na primeira iterago, assume-se
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velocidade nula do gds, com as condigBes estaticas equivalentes s totais. Nas iteracGes seguintes,
a velocidade € calculada com base na seccfio transversal de escoamento do gas, a qual € avaliada
ao final do processo no bocal. Admite-se gue esta seccio transversal € constante ao longo de todo
0 bocal. U processo total de expansdo no bocal € dividido em etapas, sendo que cada etapa €

composta por dois passos:

a) Expansio politrdpica com eficiéneia constante, Tz A variagio de entalpia € convertida em
variacdo de energia cinética, sendo que a entalpia total se mantém constante (processo Ji —
2i);

b) Acelerago do fluxo de resfriamento e mistura com o gds em expansio, com velocidade
constante, Vgn. A entalpia total diminui devido 2 diluicio dos gases com o fluxo de

resiriamento (processo 27 - 3i).

A figura 5.6 mostra o caminho percorrido pelo gés da entrada 2 safda do bocal.
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Expansio politrdpica com iip,, = cte.
Variagdo de entalpia convertida em
velocidade do gas.

hoa Injecio do fmeo de resfriamento

h‘(},!ai
Mistma do gas com o fluxo
de resfriamento & velocidade
WD) constante, Va.am

Inicio dos estagios com
resfriamento da furbina

Recuperacio de energia
cingtica 2 MPuy

Figura 5.6: Diagrama entalpia — entropia para o processo de aceleraciio no bocal.
Os indices 0, /7 e In representam a entrada do bocal, saida do bocal e entrada do primeiro rotor,
respectivamente.

A expansio politropica de P a Py ocorre & razdo de pressdo B = P;/P2 constante,
calculadza conforme o namero de etapas do bocal. A pressdo estatica de saida do bocal, Pinx, € 2
razgo de pressio total do bocal, frwr, que leva o fluxo de saida a Mach = Ma,, sio estimados

inicialmente a partir das relagBes de escoamente de fluidos compressiveis (Shapiro, 1954).

RIS &2
})E . 1+ —2—~Ma§ o
Poa 147 e
2
B = st (5.10)

Sendo que
os indices 0 e /n referem-se 4 entrada e a saida do bocal, respectivamente.
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A queda de pressdo (P — P3) corresponde 3 perda de carga necesséria para acelerar o fluxo
de resfriamento de suaz velocidade inicial & velocidade do fluxo de gés, Ve Deve ser
observado que ¢ bocal sempre termina no final do processo de mistura e que a estimativa da
pressdo de saida fornecida pela equaco 5.9 nfo considera a perda de carga (P ~ Pj;). Para o
altimo estagio do bocal, € calculada uma nova razfio de pressiio B, inferior 3 dos outros
estagios, utilizando-se os valores de pressdo e velocidade do gds da etapa anterior. O valor de
Mach na saida do bocal ¢ ligeiramente superior a Ma,, devido 2 reducio da temperatura do gés

entre Zi e 31

A diferenca de energia cinética entre a safda do bocal e a entrada do primeiro rotor €
avaliada admitindo-se um processo isobarico de desaceleragio. Esta diferenca € convertida em

trabalho conforme o coeficiente politrépico de expansio do primeiro estdgio da turbina.

(Vin-Vi, ) (5.11)
Tz }

Wbucuf = np,sz(_i)

sendo gue

Veo € & velocidade do gds (admitida constante) na passagem pela turbina, calculada de acordo
com o valor de Mach = Ma,, especificado como dado de entrada. Deve ser observado que M,
néo corresponde exatamente ao valor de Mach na entrada da turbina, jd que é avaliado com a

temperatura de saida do bocal, 7y,,.

V, ., =Ma, v.RT (5.12)

J Rt in

A entalpia e temperatura de entrada na turbina sio calculadas a partir da equacio da energia
aplicada a interface safda do bocal — primeiro rotor, onde acontece a recuperacio de energia
cinética.

. NETERINE VA (5.13)

_ #.dn o0t
hi:‘,s:‘ - hin,xr + (1 - rf’p.cr(f} ); "

sendo gue
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o indice 7t refere-se & entrada do primeiro estagic rotativo com resfriamento.

A temperatura de entrada da turbina (7J7 = turbine inlet temperature) € definida como

sendo a temperatura de estagnac@o do gas na saida do bocal.

%.8.2 Estagios com Resfriamenteo

Considera-se que a expansao do gés pelos estdgios com e sem resfriamento &€ realizada com
velocidade constante Vg, Assim como no bocal, cada etapa do processo de expansio na turbina
com resfriamento também € dividida em dois passos e o resfriamento ocorre até que a
ternperatura o gas seja inferior & méxima temperatura admissivel para as palhetas da turbina,
FI:

2) Expansfic politropica com eficiéneia constante, 7], = f{SP). Nesie passo, a variagdo de
entalpia € totalmente convertida em trabalho, sendo que uma parcela deste trabalho € utilizada

para 0 bombeamento do fluxo de resfriamento (item 5.5.5);

b) Aceleracio do fluxo de resfriamento e mistura com o gis em expansio, com velocidade
constante, V... A entalpia total diminui devido & diluicdo dos gases com o fluxo de

resfriamento.

A figura 5.7 ilustra a variacdo do estado dos gases no diagrama entalpia — entropia.
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Expansdo politrdpica com np,,y = cie.
Variagdo de entaipia convertida em
trabaiho.

Mistura do gas com o flo
de resfriamenio 3 velocidade
comstante, V,,

i

g 2 7 Voo Estagios sem resfriamento, expanso
ot Lt 73,
._5 4 Iy COm V., = ofe & NPy ouljy,, |
s
A
Final do ,;':/T W
resfriamento, et \g Pt ot

Tgr*:‘*Tma i

2
?jﬁf_ Recuperagio de energia
2 cinéticaa7jp,, .
B
$

Figura 5.7: Diagrama entalpia — entropia para o processo de expansio nos estigios com e
sem resfriamento da turbina. Os indices /7, ¢f, uf e dif referem-se & entrada do primeiro rotor,
estagios com resfriamento, estagios sem resfriamento e difusor, respectivamente.

Admite-se que a expansdo politropica de Pj; a Py, ocorre & razio de pressio By = Pi/Py
constante, calculada conforme o valor méximo de queda isentrépica de entalpia Ak,
considerado para os estagios da turbina. Para B constante, verifica-se que a maxima queda
isentrOpica de entalpia ocorre para o primeiro estagio de expansio e por isso, £ ¢ calculado com
a aplicagio de Ay, para o primeiro estigio. A hipétese de S, constante para dado Ak €
coerente com as caracteristicas de projeto de turbinas, onde as quedas de entalpia s3o maiores nos

estégios iniciais,

O programa computacional pode ser utilizado para ajuste dos pardmetros da modelagem
aos dados disponiveis de turbinas a gas. Neste caso, a razio de pressio By (e Ak ) € calculada
iterativamente, ajustando-se 2 temperatura do gés na saida (Thn) 20 niimero de estigios com

resfriamento, fornecido como dado de entrada. Quando o programa ¢ utilizado para avaliacio
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terrnodindmica de novas propostas de ciclos de poténcia, independente do modelo da turbina a
gas, os pardmetros caracteristicos da TG podem ser variados e, neste ¢aso, o nimero de estagios

de resfriamento € calculado para dado Ak ..

Em cada passo do processo de expanséo, a eficiéncia politrépica 1), deve ser avaliada em
funcdo de SP (equagdo 5.7), que por sua vez € calculado pela equacio 5.3 aplicada localmente,

isto €, com a vazo local e a queda de entalpia A%, do estégio em anélise.

Deve ser observado que esta metodologia de expansio ndo diferencia as linhas rotativas das
estaciondrias da turbina, sendo gue o fluxo de resfriamento e o trabalho de bombeamento séo
calculados da mesma forma para todos os estigios. A fim de assegurar maior continuidade na
evoluciio da temperatura ¢ pressio ao longo da expansio, Consonni sugere que cada linha de

expansdo seja subdividida em 3 a 4 etapas, conforme mostrado na figura 5.7.
5.5.3 Estagios sem Resfriamento

Em turbinas reais, a expansfio nos estdgios sem resfriamento é projetada com menor fator
de carga K, e portanto, menor queda de entalpia Ak;,. Este fato levou & opgfo pela modelagem do
processo de expansio para dadb Ahj, constante em todos os estdgios. Assim, a partir do estado do
gés no inicio do estdgio e do valor admitido para Ah;, , € possivel determinar a presséo de saida.
A entropia de saida é calculada pela equagio IL4b (anexo ID), conforme coeficiente politropico de

expansio. Todas as outras propriedades s3o determinadas a partir do par pressio e entropia.

Quando o niimero de estigios sem resfriamento € um valor admitido como dado de entrada,
Ah;, é calculado fazendo-se o ajuste da pressdc de salda (Pgy.) ao niimero de estagios. A
avaliacfio da eficiéncia politrépica 73, ., entre os estdgios € efetuada da mesma forma que para 0s
estdgios com resfriamento, sendo que a variagio de SP deve-se unicamente 2 expansao
politrépica do gés. A eficiéncia politrpica do primeiro estdgio € determinada a partir de um
processo iterativo para a convergéncia dos valores de vazdo na saida, pardmetro de dimenséo SP

{equagdo 5.3) e eficiéncia politrdpica, avaliada pela equagdo 5.7. As eficiéncias dos estigios

93



seguintes sao obtidas a partir da estimativa do valor da vazdo na saida e clculo de SP, utilizando-

$e como primeira aproximagéo a eficiéncia politrépica do estdgio anterior.

0,8 3{1911_1 \{) \ _ 5.14
L

-
F)

1

ERES

V..

(
] é
\

s

Uma alternativa para os estigios sem resfriamento, quando nfio se conhece ¢ ndmero de
estagios e por conseqiiéncia, a queda de entalpia isentrépica de cada estdgio, consiste em realizar
a expansdc em uma Unica etapa, utilizande um valor médio do coeficiente politrdpico de

expansdo, obtido a partir do teorema do valor médio aplicado entre a entrada ¢ a saida dos

estdgios sem resfriamento:

5.15
|71, .-dSP

No programa, esta opgdo estd disponivel e o cdlculo numérico da integral foi implementado

utilizando-se o algoritmo composto de Simpson’s (Burden e Faires, 1989).

G processo de expansdo se estende até a pressdo de saida da turbina (Puy,), 2 qual é
caiculada com os valores Mach da entrada no difusor (Magy), pressdo de safda (Py;) ¢ eficiéneia
do difusor gy A diferenca de entalpia entre a entrada e saida dos estigios sem resfriamento &
totalmente convertida em trabalho, j4 que ndo hé mais a parcela perdida por bombeamento do
fluxo de resfriamento pelo rotor. A diferenca de energia cinética entre a saida do filtimo estdgio e
a entrada do difusor € recuperada de acordo com a eficiéncia 1, do dltimo estagio de expansio,

somando-se ao trabalho total extraido:

Vel -Vel, -16)
wu? = i’igu“ hgue‘ D np.ut {wm_.__z_._,_dj_
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5.5.4 Difasor

O processo de recuperaciio de pressao no difusor ocorre com eficiéncia 74y € entalpia total
constantes. A figura 5.8 apresenta o processo no difusor, o qual corresponde a wma desaceleracio
com eficiéncia isenirépica 1y da pressfio de entrada 2 pressfo total de saida, Py, A pressio de
saida € um dado fornecido ao programa e deve considerar as perdas de carga a jusante da turbina,

no caso de acoplamento com dutos de exaustéo ou recuperadores de calor.

Pdi’f,s,tot

Pdh‘,e,tot

hmzcie

Pdif g,5¢
Vi
Nys =1 “"27:"”

Figura 5.8: Processo no difusor.

5.5.5 Aceleraciio do Fluxo de Resfriamento e Mistura

A avaliacio precisa do processo de mistura do fluxo de resfriamento com o gds em
expansio € importante para a determinagio das redugfes de pressdo total e de temperatura do gas,
efeitos que contribuem para a diminuigio do trabalho e do rendimento da turbina a gds, em

oposigio ao objetivo principal da utilizagdo de resfriamento nos estdgios de expansio, que € o de
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se atingir maiores eficiéncias e poténeias devido A maior temperatura méxima da turbina a gés
{Jordal, Z001).

A avaliagdo do processo de aceleragio do fluxo de resfriamento e mistura, Gue OCorre no
bocal e nos primeiros estdgios da turbina, é efetuada através das equagtes de continuidade, de
conservacdo de quantidade de movimento e de conservacio de energia aplicadas ac volume de

controle mostrado na figura 5.9,

4 e A+ dA

P, Ve | | Vg ‘;* N j?
7, ——T¥ Vet : N
h(\ / : }f’é'la o d}’ig
H’f -V 3 7 + dmd

Figura 5.9: Volume de controle para avaliacio da aceleraciio do fluxo de resfriamento e
mistura com os gases em expansio.
sendo que

V. = velocidade “ideal” de entrada do ar de resfriamento, correspondente 2 aceleracdo
isentropica da pressio inicial do fluxo de ar  pressdo da corrente de gas {Py; das figuras 5.6 e 5.7,
Py da figura 5.10);

V' = componente da velocidade de injecio do fluxo de resfriamento na direcZo da
velocidade do gés.

Vcl: = F Vg CRY)

rv = fator de projecdo da velocidade do fluxo de resfriamento na diregdo da corrente da

velocidade média do gés, pardmetro fornecido como dado de entrada.

Para yma massa finita de fluxo de arrefecimento, Am, que & injetada no volume de

controle, pode-se escrever:
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Continuidade: AA Ap, (5.18)
A p,.tAp,
Quantidade de AP, ) E_y s ;(gmyme::{m\ . ] 2, (5.1
MOVIIENIc: PM 5_ a K Vg J m, | 5
Energia: h (5.20)
ﬁ}?’g = _{kn ror - ;?;;:i it fm
“’ ' sz, +hm, |

Deve ser observado que a equacgfo 5.19 € proveniente da integral da equagio de momento,

com 2 aproxirnagio:

As / AP Y (521}
|PodA= P, +—F% AA
Ae i\ 2
p, = Ef_i_gﬁ_'&;_ : densidade média do gds entre as seccdes de entrada e de safda do volume

de controle.

Os fluxos de ar disponiveis para o resfriamento dos estdgios de expansio podem ser
especificados de duas formas: pressio fixa e pressdo flutuante de extragdo do compressor. No
primeiro caso, os pontos de extragio do compressor sdo fixos e a perda de carga do ar de

resfriamento, durante o percurso até ser injetado 2 corrente de gés, € calculada pela equagio 5.22.

AP, _(R-P)+(A-P) (5.22)
P P

of

Na segunda opgfo, a perda de carga é um dado de entrada e a pressdo de extrag@o do
compressor é calculada iterativamente. A figura 5.10 apresenta os estados do fluxo de
resfriamento entre o ponto de extracio e o ponto de inje¢fio na comrente de gas. Para 2
determinacio do estado do fluxo de resfriamento a ser considerado nas relagBes de transferéncia

de calor (ponto 3 da figara 5.10), sdo admitidas as seguintes hipSteses:
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a} A perda de carga P;-P representa todas as irreversibilidades do PEICUrso, Como esCoamento
com transferéncia de calor e atrito viscoso, bombeamento 2-3 nio isentrépico {para o0s
estagios de expansio rotativos da turbina) e aceleragfio 3-4 a V,, ndo isentropica;

b} A perda de carga P;-P; equivale-se A diferenca P3-P,.

Para fluxos de resfriamento de extracio fixa, o programa seleciona o ponto de extraciio do
COMPpressor gue apresenta a pressdo imediatamente superior 2 pressio da correnie de gés,
objetivando minimizar as perdas por estrangulamento do fluxo de resfriamento. No caso do ar de
resfriamento a ser injetado nos estdgios da turbina, a determinacio do estado do fluxo deve

considerar o trabalho de bombeamento realizado pelo rotor, que € aproximado por:

. u’ (323
Woms = 71, Y =ty —hy )
Bocal Turbina
h # h a
Pl . extragio no compressor P3, fluxo sesfriamento
3 .
/ 2= P“ fluxo resfriamento V2 % P4, corrente de gés
H Cf ] / M‘
/ 2=3 P 2 4 I
>2 4, corrente de gis -
/i’fz/ Ly e : 2
P 1. extragiio no compressor
> »
s s

Figura 5.10: Diagrama entalpia — entropia para os fluxes de resfriamento.

Considera-se que a mistura de gases € perfeita e que nfio hd reacdes de recombinacio
quimica, sendo que a composigfo resultante € avaliada pela soma do nimero de moles de cada

componente dos fluxos de resfriamento e do gés em expansfo. A massa molecular apés a mistura

¢ dada por:
m, +Am, (5.24)
- it Am,
_E.
M M .!‘
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5.6 Resfriamento da Turbing a Gas: Caleulo da Transferéneia de Calor

A determinacio do fluxo de resfriamento de cada etapa do processo de expansio € realizada
a partir do célculo da transferéncia de calor entre 0s gases ¢ a palheta, de forma que a temperatura
da palheta seja inferior ao limite admissivel do material empregado. A avaliacZo da transferéncia

de calor entre os gases e a palheta requer a solucio simulténea das equacles que governam a:

e Transferéncia de calor por conveccio entre os gases em expansio e a superficie
externa das palhetas da turbina,

» Transferéncia de calor por condugio através da parede da palheta e

s Transferéncia de calor por convecclo entre a superficie interna da palheta e o fluxo de

resfriamento que passa pelos canais internos, antes de ser injetado na corrente de gés.

Todas as equagdes de transferncia de calor apresentadas nos itens 5.6.2, 5.6.2.1 e 5.6.2, as
quais foram implementadas no modelo de expansio com resfriamento descrito meste capitulo,
foram extraidas do trabalho de Consonni (1992).
5.6.1 Cdlculo de Viscosidade e Condutividade Térmica

Para a modelagem da convecglo, € necessdria a avaliacio da viscosidade e da
condutividade térmica do gés e do fluido de resfriamento, além das outras propriedades ja
discutidas no capitulo 3. No anexo III encontram-se as correlagdes utilizadas neste trabalho e
comparacdes com valores disponiveis na literatura.
3.6.2 Transferéncia de Calor na Turbina - Determinacio do Fluxo de Resfriamento

Para o cilculo do fluxo mdssico de resfriamento necessério, considera-se que a temperatura

dos gases € o coeficlente de pelicula h, sdo constantes em cada passo do estégio de expansio. A

taxa de calor transferido dos gases a superficie externa das palhetas € dada por:
g=h, (T, ~T,) (5.25)

99



sendo gue
Iy = temperatura de recuperacfio adiabdtica, que para escoamentos turbulentos é calculada

por (Holman, 1983

T;:r WT;: _ /3 (Szé)
T . =T F

& fof &

Ty = temperatura de superficie da palheta banhada pelo gés em expansio.

O valor de 7, pode ser corrigido para se considerar a uniformidade de distribuigo de
temperatura do gis na seccdo em andlise, para que o fluxo de resfriamento seja calculado pelo
valor de pico de temperatura, garantindo assim, uma margem de seguranca na protecio das pés.

T =T, +AAT

o=1, - (5273
sendo gue

A= ATy pico — Ty médioV AT e , fator de distribuicio de temperatura,

ATmp = elevagdo de temperatura na cimara de combustio, sob a hipétese de mistura

completa.

Embora a equagio 5.25 utilize valores constantes de iy & Ty, ela deve ser avaliada para
cada secgdo de escoamento do fluxo de resfriamento, jé que 7}, varia conforme a temperatura e o

coeficiente de pelicula do fluxo de ar que passa internamente aos canais da palheta.

Para o desenvolvimento das equagSes que governam a transferfncia de calor, assumiu-se
que a palheta da turbina opera como um trocador de calor, sendo que os gases quentes
correspondem 2 um fluido de capacidade térmica infinita. A palheta é modelada como uma placa

plana de espessura média f;,, (figura 5.11).
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Figura 5.12: Esquema da Geometria da Palheta da Turbina e dos Canais de Resfriamento.

Estio descritas a seguir as quatro equagdes que devem ser resolvidas simultaneamente para
a determinacio do fluxo de resfriamento de cada estagio de expansdo. Os detalhes da dedugdo
destas equagdes, que incluem relagdes dos ntimeros de Stanton do gas e do fluxo de resfriamento
¢ dos parimetros geométricos dos estagios da turbina, s3c apresentados no capitulo 5 do trabalho

de Consonni (1992).



Efetividade do TC:

£= ‘Tc:i_.w _Tcl,c xime,ﬁ\{{j'f (528}
. -7

Fa e

Nomero de Unidades de Transferfncia de Calor (NUTY

F o N (530
t o {l—gler e+ B 4+t
LI E 5 v i
\ ac i ht:i |
Ty, = 2 5 =
Bk ‘/ ;(E ’ \\E g
I+ Bi,, + —&
/
i_ %\ac ,ch J
sendo que T = tomperatura adimensionalizada pela temperatura méixima da

T
palheta: 7 = —

b

Relacdo dos coeficientes de transferéncia de calor por conveccio (deduzida a partir de refagBes

do nimero de Stanton para escoamentos turbulentos):

o,
L
Lo
poemn

i

) o 08 .
e s :0,184{“———‘“ )'Cﬁ -z-( el |
% L2 ) \ ™

&

A temperatura maxima da palheta ocorre na superficie banhada pelo géds em expansido, na
secgiio de salda do fluxo de resfriamento (quando a temperatura do fluxo de resfriamento é
méxima) e deve satisfazer a condicio Tyo = Thax. Esta condigfio é assegurada forcando-se T, = |
na equagio 5.30. Dessa forma, a solucdo do sistema formado pelas quatro equagbes ndo-lineares
resulta no minimo fluxo mdssico de resfriamento que assegura fpy = Tp, sendo que para um
valor maior de fluxo de resfriamento, a temperatura de palheta sera inferior & sua temperatura

himite,



5.6.2.1 Revestimento Cerimico

A aplicacio de uma camada de material cerfmico sobre a superficie da palheta em contato
com o gas consiste numa alternativa para a melhoria de eficiéncia da turbina a gés, j& que permite
a elevagfio da temperatura méixima do gés, mantendo-se constante a temperatura da palheta. O
revestimento cerdmico atua como uma barreira térmica para a fransferéncia de calor dos gases a
palheta (TBC: thermal barrier coatings), j& que € composto por zircbnia (Zr0;) com T% de {irio,
material de reduzida condutividade térmica (Khartchenko, 1998). A utilizagiio de revestimento
cerdmico permite a elevagio da temperatura méxima do gés em cerca de 100°C, ou a reducio do
fluxo de resfriamento requerido, no caso de se manter as condigBes do gis e do fluxo de
resfriamento. No modelo adotado de TC por uma placa plana. a inclosfio de camada de
revestimento da palheta consiste numa resisténeia adicional 2 transferéncia de calor (figura 5.13),
caracterizada pelo nimero de Biot do revestimento (Birgc). As equagdes de NUT (equagio 5.29)
e da taxa de calor (equagdo 5.30) devem ser alteradas para se considerar esta nova resisténcia

térmica:

o2 (5.32)
¥
0,092 10) - 1/(C,. % -C,p) ) Z- {m"' )
NUT:UZ'Az mdt’? J
! 1+ a"h‘ LI Bi,, + Bir )
&
PRY {(5.33)
Tate (L~ e)i+ Bip }+Igr £(1+ Bipg )+ Biy,, + A j
ac L
T oo

By s
. h,
[1 + Bip. + Bi, +{ £ E
ac ! hc!‘

Para os estdgios do bocal e turbina sem revestimento, Birgc = 0 € as equagdes 5.32 ¢ 5.33 se

reduzem as equagdes 5.29 € 5.30.
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Figura 5.13: Resisténcias Térmicas para a Transferéncia de Calor com Revestimento
Cerimico da Palheta.

Os par@metros das equagdes 5.25 a 5.33 s3o descritos na tabela 5.1:

Tabela 5.1: Par@metros utilizados nas equacbes de cdlculo de TC por convecgdo nas

palhetas da turbina a gis

£ Efetividade de transferéncia de calor na palheta
NUT U, A

Nimero de Unidades de Transferéncia de Calor: NUT = —£

of

U, Coeficiente global de transferéncia de calor enire o gas e o fluxo de resfriamento [W/m”* K]
A Area efetiva de transferéncia de calor [m”]
C Capacidade térmica do fluxo de resfriamento [W/K]
H Altura da palheta
c {Corda da palheta
Cu v, -(Hic)

Pardmetro caracteristico da geometria do estagio: C gl T TT—

g,
¥, Fator de redugio de drea de escoamento do gds devido 2 espessura da palheta:
!
wg E A
c

o ) . c z

Fator de “solidez” do estdgio: O =—= -

5 w-D

“pitch”, espacamento entre as palhetas.
z Nimero de palhetas do estdgio
D, Didmetro médio do estdeio
& Espessura da palheta
Foe Espessura média da placa plana que representa a TC na patheta
a; Razdo entre a drea total em contato com o gés (palheta + “capas™) e a superficie externa das
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c, /D,

lhetas: g, = {+2- sy,
S V<5 0-HID,)

¥, Fator de redugo da superficie das “capas das palhetas” banhados pelo gas devido a secgBo
Tt C t,
transversal da palheta: ¥, = | - —cdommonn == [ — 5 - —
D ¢
C{J E M o
Ca Projecio da corda da palheta no eixo da turbina: ¢, = ¢ - C0s(Y)
¥ Angulo formado entre a corda da palheta e o eixo da nurbina
' Relacio enire 0 perimetro ¢ a corda da palhsta
i ; P 2
_ . . 0,2 0.8 1.2
Z Fator de “tecnologia” da TC por convecglo: Z =W, -0, -1 - {C! d } -E,
b Fator de reducBo da drea efetiva de TC dos canals de resfriamento devido 3 proximidade entre sles
o Fator de proporcionalidade da seccio transversal do fluxe de resfriamento na palheta:
4 prep ¢ p
2
T d - ; bl
o P, | Wy p) =, -C
Pion Mmero de canais de resfriamento da palhets
P
A Mamero de passes de cada canal de resfriamento na palheta
Wy Relachio enire perfmetro real € o perimetro caleulado pelo difimetro hidréulico do canal de
. perimetro
resfriamento; ), = e
n-d
d Difimetro hidrdulico do canal de resfriamenio
Ly Fator de incremento da TC por convecgdo da palheta causada por detalhes construtivos como:
adicio de aletas nos canais de resfriamento, adicGo de turbilhonadores no escoamento do fluxo de
resfriamento, efeito da rugosidade dos canais, efeito das curvas de 180° nos canais com mais de um
nasse
Cy 0,2
R ;s .. 273 Hy
Parimetro caracieristico do escoamento do estagio: C,, =Pr; " Re -—
yci
Cpp Parametro caracteristico do gés e fluido de resfriamento:
p /3 0.2
c T
5 € P _
C,p=Re?. 2l 5| Ho
¢,. \Pr, M,
Pr
s
Nimero de Prandtl: Pr = L
7 Viscosidade {Pa.s]
Cp Calor especifico & nressiio constanie [ki/kg X]
k Condutividade érmica; [kW/m.K]
Re{,\, pu.vg.c n'?_g.(_'
Nimero de Reynolds do fluxo de gas: Re, = — =
K, Al
Ay Secgdo transversal de escoamento do gas: A, =y -7w-D, - H
G, Relagio entre a drea efetiva de TC dos canais de resfriamento ¢ a superficie externa da patheta (em
. WIA'(nc‘h‘np'wcf’ﬁ'd) 4'£xhlc
contato com 0 gds): &, = - Y e
o-c-H ¢-H
i Coeficiente de TC por convecgio [KW/m™K].

Para o gds, & calculado a partirde 57, =(,45Re 037 p 213
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St b
Nimero de Stanton: St = T
c e p.
Bl . s
Nimero de Biot da palheta, que considera a resisténeia térmica da palheta: Bi, =k -2
b
Birge ¢
o . . o . TBC
Nimero de Biot do revestimento cerfmico: Bipy, =/, - —2=
TBC
g ¢l b indices de fluxo de gés, de resfriamento e da palheta, respectivamente
Capa Corresponde as superficies cilindricas de espessura ¢, que envolvem as paihetas na raiz ¢ no topo.
da Normalmente s@o evitadas no bocal, para reduzir 2 exposicio de material zos gases gquenies, &
palheta | utilizadas nos estdgios a jusante, para reduzir a fusa entre estéeios sucessivos.

A efetividade de TC pode ser definida, tomando-se como base para o célculo da midxima
transferncia de calor possivel, as restricbes tecnoldgicas da turbina (T, 20 invés da
temperatura maxima do gas (7). Os valores de efetividade de TC das avaliacbes efetuadas no

item 5.7 s3o apresentados conforme esta definicio alternativa:

T =T, (5.34)
b Tbmx __"[;:Le

5.6.2.2 Resfriamento por Pelicula de Ar

O ar atmosférico que passa pelos canais de resfriamento pode ser injetado através de
orificios para formar uma camada de protecdo térmica da palheta. Esta técnica de resfriamento é
utilizada principalmente nos bocais ¢ no primeiro estdgio de expansio da turbina, com o objetivo
de se reduzir a elevada taxa de transferéncia de calor do gés 2 patheta, onde as diferencas de
temperataras s3o maximas (Acki, 2000). Consonni desenvolveu um modelo para considerar esta
técnica de resfriamento no célculo da expansfo da turbina a gés, o qual foi implementado neste
trabalho.

Para equacionar a taxa de transferfncia de calor do gis i superficie da palheta com
resfriamento por pelicula, a temperatura de recuperacio T,r da equacdio 5.25, € substituida pela

temperatura adiabatica da parede, 7.
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g=h, (T, ~T,) (5.35)

A temperatura adiabdtica de parede € avaliada a partir da definicho de efetividade

adiabatica para uma placa plana, com a hip6tese de que o coeficiente de transfer€acia de calor por

convecgdo do lado do gés ndo se altera com a camada de ar revestindo a palheta:

B aw

7.
S S

ne el.x

T -7 (5.36)

Consonni (1992) adota uma correlacio empirica para o célculo da efetividade adiabatica
média em cada passo da expansio, em funcio dos estados dos fluidos e da geometria do estagio,

incluindo o Angulo de injecfo do fluxo de resfriamento que formard a pelicula sobre a palheta.

. 19-Pr?
??zzd = 0.8 .
€, V% (2.0 0\ M. (537
1+0329- - -Re;o'zofi} W % ] et +15-107" - senct-Re, - —*
Cpul \c Q_L v, L‘ﬁmdb e M,

sendo que
X = distincia média do ponto de injecdo = Ac;
Ac/c = fracio da corda da palheta considerada em cada passo do processo de expanséo;

., = fluxo total de resfriamento da palheta;

Aw, Im, = fraglo do fluxo total de resfriamento da palheta, utilizado em cada passo =

Aclc;
rg = fracio do fluxo de resfriamento em cada passo de expansdio que, apds trocar calor por
conveccio nos canais internos da patheta, € injetado para formar a pelicula de ar;

o = angulo de injecdo do fluxo de resfriamento em relagdo a superficie da palbeta.
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5.7 Avaliacdo da Implementacio do Modelo de Expansio com Resfriaments

A fim de estudar o efeito dos parimetros das relacdes de transferéncia de calor do modelo
de Consonni {1992} & atestar a implementaco efetuada neste trabalho, adotou-se como referéneia
a turbina aeroderivativa LM2500+. Objetivou-se analisar a expansdc com resfriamento que
ocorre no primeiro bocal, entre a saida da cémara de combustio e 2 entrada do primeiro rotor. A
tabela 5.2 apresenta os dados caracterfsticos de operacdo da turbina LM2500 + (Gas Turbine
World 1999 - 2000 Handbook). Os pardmetros geométricos assumidos para o primeiro bocal, os
nimeros de Mach e de Reynolds na seccio de safda também sfio mostrados na tabela e foram

estimados com base em valores médios identificados por Conssoni (1992).

Tabela 5.2: Dados da Turbina LM2500 + e geometria assumida para ¢ primeiro bocal

GE LM 2500 + Parzmetros Geométricos
ma (kg/s} 84,4 a; 1,3
7 22,1 o 1,15
TIT (°C) 1257 v, 0,85
T (°C) 1306 ) 2.6
T vesfr. (°C) 425 Hee 0,80
Tome £°C) 830
Muach 0,5
Re 1,9 10°

A figura 5.14 mostra o efeito da variaglc do parimetro de convecciio Z sobre o fluxo de ar
requerido para resfriamento e a efetividade de TC, calculados para diferentes valores de ndmero

de Biot da palheta.
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Fluxo de Resfriamento no 1° Bocal - LM2500 +;
Efeito do numero de Biot da palheta

Biow

10 4

A Mcilmg (%

0,1

10 100 1000
Pardmeiro de convecgdo Z

Figura 5.14: Fluxo de Resfriamento ¢ Efetividade de TC no 1° Bocal da TG
LM2500+ para diferentes valores de Biy,

Deve ser observado que a fragio de fluxo de resfriamento da figura 5.14 corresponde a

. damente 25% do fluxo total de resfriamento do bocal, ja que o calculo foi realizado para

uiic ciepa apenas da expansdo total, a qual foi dividida em quatro passos. A medida que Z
aumenta, o fluxo de ar de resfriamento necessario diminui, como conseqiiéncia do aumento da
efetividade de TC, devido 2 maior area de superficie dos canais de resfriamento (> a;). O
aumento do pardmetro de convecgdo Z implica uma maior complexidade de projeto da palheta,
objetivando um aumento da transferéncia de calor com o fluxo de resfriamento, sem impor uma
perda de carga muito elevada. A figura 5.14 mostra que para valores de Z > 100, a reduclo de
fluxo de resfriamento ndo é tio significativa, nfio justificando, portanto, a utilizagdo de valores
maiores de parimetro de convecgdo. De fato, o valor de Z=100 corresponde ac identificado por

Consonni {1992) como sendo representativo de turbinas a gas modernas.
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A redugdio do fator de Biot da patheta (Bis,) pode se dar pela utilizagio de menor espessura
de parede, o que aumentaz a efetividade de TC, reduzindo assim ¢ fluxo de resfriamento

nEeCessarnoc.

A fim de se avaliar ¢ efeito da utilizacdo do revestimento cerimico da palheta, foram
representados graficamente na figura 5.15 ¢ fluxo de ar de resfriamento e a efetividade de TC em
fungdo do parimetro de convecgfio Z, para trés valores do mimero de Biot do revestimento
{Birgc). Todos os calculos realizados consideram o fluxo de resfriamento requerido para manter a

temperatura méaxima da palheta = 7.

Fluxo de Resfriamento no 1° Bocal - LM2500 +:

By, 4 Efeito do nlimero de Biot do Revestimento
Bi
10 _ . R 1
S TAREEE——: SN S Fit = ——+ ——00
e 0,5
£
£ q 01 &
g .
R Ameibimg ———
=4 I
0.1 0,01
10 100 1000

Parametro de convecgdo Z

Figura 5.15: Fluxo de Resfriamento ¢ Efetividade de TC no 1° Bocal da TG LM2500+ para
diferentes valores de Bime

Pode-se observar que o revestimento causa grande reducfio no fluxo de resfriamento. Para Z
= 100, a aplicagdo de pequena espessura (0,2 — 0,3 mm: Birge ~ 0,5) de revestimento cerimico

reduz o fluxo de resfriamento em 50%. A elevago do nimero de Biot do revestimento reduz a
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transferéneia de calor através da palheta e aumenta a efetividade de TC, efeito CORLraric ac

observado na figura 5.14, com o aumento de Biyy.

A figura 5.16 mostra o efeito da variagio de Birsc sobre as temperaturas da superficie do
canal de resfriamento {Th) e do fluxo de resfriamento (7)) na secgfio de saida, sobre os valores
relativos de taxa de calor, o coeficiente de transferéncia de calor por convecglo NOS canais
internos da patheta (f,*) e o fluxo de resfriamento. A taxa de transferéncia de calor, o coeficiente
de transferéncia de calor nos canais internos e o fluxo de ar de resfriamento sfo reduzidos com o
aumento de Bizgc. Entretanto, as temperaturas da superficie do canal de resfriamento e do fluxo
de ar na saida sdo elevadas, como conseqiiéncia do reduzido gradiente de temperatura na patheta

e do aumento da efetividade de transferéncia de calor.

8, =04
Z =100 LM 2500 +: Efeito do revestimento da palheia
750
700
g
T 650 E
:
ﬁ 800 -x_g
ol
=
550
~g— Thel
Ea ST s e T
0 0.2 0.4 g8 0.8 1
. cami 1=
Bimc — e Dmolbimg

Figura 5.16: Efeito de Birgc no fluxe de resfriamento de 1° Bocal da TG LM2300+

O efeito do revestimento por pelicula sobre o fluxo de resfriamento requerido & a
efetividade de transfer8ncia de calor pode ser observado na figura 5.17. Tomando-se como

ceferéncia o valor de Z = 100, refletindo a tecnologia de transferéncia de calor por convecgao em
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turbinas modernas (Consonni, 1992}, verifica-se que a utilizagio de r; = 0,5 provoca uma
redugdo superior a 50% no fluxo de resfriamento, enquanto que a eficidncia de transferéncia de
calor € elevada em 80%, em relacfo & utilizagdio de rz = 0,0. O grafico demonstra que a técnica
de resfriamento por pelicula ¢ bastante eficaz e seu eftito é tantc maior quanto menor for o

parémetro de convecgio Z.

B, =04 .
gézczs,a LM 2500 + : Resfriamento por pelicula no 1° Bocal
01
=
E
£ 0,01
£
<
3,001
10 100 1000
Paramefro de Convacgic Z

Figura 5.17; Efeito do resfriamento por pelicula no fluxe requerido e efetividade de
transferéncia de calor no 1° Bocal da TG LM2500+

A figura 5.18 apresenta o fluxo de resfriamento requerido e a efetividade de transferéncia
de calor para o primeiro bocal da turbina, considerando a combinacio das técnicas de
revestimento cer@mico e resfriamento por pelicula. Estas duas técnicas de resfriamento agem
visando diminuir o fluxo de calor através da patheta pela aplicagdo de uma camada isolante sobre
a mesma e produzem efeitos semelhantes: aumentando-se o fator de Riot do revestimento
cerdmico (Birac) de 0 a 1, para um fator nule de resfriamento por pelicula (7 = 0), verifica-se
uma reducgio na taxa de calor de aproximadamente 50% e reducio do fluxo de resfriamento de

cerca de 68%. Este mesmo efeito pode ser observade mantendo-se nulza a espessura da camada de



revestimento cerfimico enquanto se varia o fator de resfriamento de pelicula de C a 1. A aplicagéo
adicional de revestimento cerdmico de forma que Bizge = 1 produz uma redugfio de mais 13% no
fluxo de resfriamento e de mais 15% na taxa de calor. Na verdade, as turbinas com tecnologia
avancada de arrefecimento utilizam uma combinago dessas duas técnicas para poderem suportar
temperaturas maximas do gas proximas a 1500°C e minimizar as perdas provenienies da extraggo
do ar de resfriamento do compressor ¢ da diluigio deste fluxo com o gas em expansdo (Aoki,

2000). Nessas turbinas, utiliza-se rg = 1 para o primeiro bocal e valores decrescentes de 7 ao

longo dos estagios iniciais de expansdo.

?‘2’{52’4 LM 2500+: Efeito combinado do resfriamento por pelicuia
revestimento cerdmico
e 1E G 2 00
g 7T = 1
—g—rfo =05
e = 10

0
E
E-1 hond
| m
£
<
Amclbimg ——
= I

Bimsc 3

Figura 5.18: Combinacio de revestimento ceriimico da palheta e resfriamento por pelicula
de ar do primeiro bocal da turbina LM2500 +.



5.8 Seqiiéncia de Calculo e Convergéncia dos Processes na Turbing a Gés

A figura 5.19 apresenta o fluxograma global da implementagio do modelo da turbina a gis
com restriamento, para o caso em que o nimero de estdgios de expansio com resfriamento é um
dado formnecido ao programa. A convergéncia dos dois loopings internos é obtida pele método de
Newton-Raphson e a convergéncia dos fluxos de resfriamento £ feita por substituicio sucessiva:
ap0s a primeira iteragfo, os fluxos de ar dos estdgios de compressio sio calculados subtraindo-se

os fluxos de resfriamento calculados na iteracio anterior.

As abreviages utilizadas nas etapas do fluxograma sio listadas abaixo:

Tg = Temperatura total do gas;

ITT = Temperatura de entrada do primeiro rotor:

NR = Método de Newton-Raphson;

fca = RelagBo combustivel-ar em base mdssica;

ncs = Nimero de estidgios com resfriamento;

Beta, stg = Razdo de expansio de um estdgio completo;

dhis,mx = Mixima queda de entalpia isentrépica dos estigios de expansio.

M
-
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{eitura de dados
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Figura 5.19: Fluxograma Global da TG com ¢ modelo de expansio com resfriamento.
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s dados de entrada requeridos pelo programa sio:

Tabela 5.3: Dados de entrada para ¢ modelo de expansio com resfriamento.

Condigdes ambientes Tt P Unidade relativa

Combustivel Especificacdo conforme opgdes do pardgrafo 3.2.3

Compressor My, Tp,com Ger Oca Feomp, AMig comp 01 nilmero de estdgios Fleomp Pz
Camara de Combustio Netn 117, perda de carga (APl %) ou ki, k2 e Am — Eq. 4.9), Teoms
Turbing Nporoos s By

Bocal Man, Mpas Toms, n

Estidgios ¢f resfriamento May, Al o1 miimero de estdgios ne, t Tomes

Estigios s/ resfriamento ARy ou nibmero de estdgios ny,

Difusor P difs f&f(ldjg;; T

Fluxos de resfriamento Informagio se q pressdo de extragdo é fixa ou flutuante

Geometria do Estagio
Vide tabelas 5.6 ¢ 5.7

Caracteristicas de TC

As etapas de cilculo até a convergéneia total sdo listadas a seguir:

a) Cilculo do estado do ar atmosférico & condigfio ambiente e das propriedades do combustivel;

b) Estdgios de compressiio, modelados com Al constante. Quando o niimero de estigios &
am dado disponivel, calcula-se Al comp para se ajustar A razio de pressdo total 7. Caso
contririo, utiliza-se um valor tipico de Ahis,comp © © nlmere de estigios é calculado. H4
extracdo de ar conforme o requerido para resfriamento da turbina. Um fator de vazamento 1,
¢ aplicado ao fluxo de ar ap6s o dltimo estdgio de compressio, para considerar as perdas desta
natureza;

¢) Combustio, para dado fluxo de ar e relacio combustivel-ar;

d) Determinacio das condicdes estdticas e velocidade de entrada do bocal;

ej Expansdo no bocal até Mach = Ma,,. Cdlculo de fluxo de resfriamento. Verificacdo de Ti7T ¢

calculo de nova relacio combustivel-ar. Iteracio sobre item ¢ (primeiro loop);

Hig




n)

1

k)

1y

Interface bocal ~ 1° estdgio com resfriamento. Calculo de secgio transversal média de saida
do bocal, cédlculo de V., recuperacdo de energia cinética e deterrninag@o das condicdes de
entrada do primeiro rotor;

Expansfo nos estigios com resfriamento a B, constante, até Ty, = Thpy . Céloulo do fluxo de
resfriamento, frabalho total, de bombeamento e liguido. Verificacio de n,,, recdleulo de
Ahismx © B, Tteracio sobre item g (segunde loop).

Verificacio de fluxo de resfriamento total (bocal + estégios da turbina) com o fluxo extraido
dos estigios de compressio. Célculo de fluxos massicos dos estdgios de compressic e
iteragdo sobre item b (terceire loop).

Expansdo nos estigios sem resfriamento a Ak, constante, até 2 presso de entrada do
difusor. Determinacfio do ndmero de estdgios e trabalho total;

Interface turbina — difusor. Recuperacio de energia cinética. Célculo do estado de entrada do
difusor. Verificacio da pressio de entrada utilizada para calculo no item i.

Recuperacdo de pressdo no difusor, conforme Tiar € pressdo de saida Puy,. Célculo das
condi¢des de saida da turbina;

Calculo de poténcia total e eficiéncias.

Para efeito do célculo da transferéncia de calor entre os gases ¢ a palheta e do fluxo de

resfriamento necessdrio, cada passo do processo de expansio dos itens e e g corresponde 2 uma

fracio da palheta (Ac/c). Assume-se que o fluxo de resfriamento calculado em cada passo

{Am

} & proporcional & fracdo da palheta sendo varrida. O fluxo total € a soma de Am,, de

clf

todos 0S passos.

Ay, Ac (5.38)

m =t c

A fragio da palheta Ac/c¢ associa-se ao nimero de passos para O bocal e estagios da

turbina conforme as relacdes seguintes. Para o bocal, o nimero de passos € dado por:

i (5.39)

1 B o —
Xrep.ng
{Aclcy,

Para os estdgios com resfriamento:



- e
wrep.ed (A{:/ )C"

Sendo que

Zn,, —~1 = nlimero de linhas resfriadas da turbina.

A eguac@o acima pressuple gue, para um valor inteiro do ndmero de estigios com
resfriamento n,.,, 0 resfriamento da turbina termina ao finzal da expansic de uma linha rotativa,
comportamento tipico observado em turbinas a gés. Por exemplo, para 7., = 2, 0 nimero total de

de linhas resfriadas = 4, correspondendo ao bocal, 1° rotor, uma linha estaciondria e o 2° rotor.

O modelo de expansio ajusta o nimero de passos do bocal ¢ da turbina de forma gue as
fragBes de corda varridas nestes componentes sejam equivalentes, isto €: (Ac/c )y, = (Ac/ ¢ e
Assim, em cada iteracdo, o nimero de passos e as fracdes Ac/c s3o recalculadas usando como

base 0s valores de 7.y, Mseper © Auep n; da iteracio anterior.

As perdas de efici€ncia térmica da turbina a gas, além das j4 consideradas nos processos de
compressdo ¢ expansao e da perda de carga do combustor, ocorrem devido a vazamentos, perda
de calor ac ambiente, rabalho de eixo dissipado nos mancais do compressor e da turbina, perdas
de carga na admissao e na exaus‘{ﬁcs‘ Todas estas perdas sdo importantes para se fechar o balanco
energético global da turbina a gés. O programa desenvolvido contém parimetros cujos valores
devern ser especificados para que estas perdas sejam consideradas.

» Vazamentos: considera-se que todo o fluxo de vazamento (um valor tipico de 1% do
fluxo de entrada € adotado por modelos termodindmicos de TG) ocorre na safda do
dltimo estdgio do compressor de alta pressio, parametro de vazamento m,,;

e Perda de calor ao ambiente: calculado conforme o pardmetro de eficiéncia de

combustao .., (pardgrafo 4.1.3%;
e Trabalho dissipado: calculado com o parfimetro de eficiéncia mecinica 7, (pardgrafo
4.1.5y;

¢ Perdas de carga na admissfo e exaustdio: especificado em percentual da pressio total

de entrada e saida da turbina a gés.
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5.9 Validacio do Modelo de Expansio com Resfriamento

O modelo descrito neste capitulo foi testado para 12 diferentes turbinas a gés, para verificar

se a implementacfo € capaz de reproduzir os dados divulgados de eficiéncia, de poténeia, de

fluxos de resfriamento e de temperatura de exaustfio. Valores de fluxos e nimero de estdgios de

resfriamento sio dificeis de serem obtidos em catdlogos de fabricantes e, por isso, os resultados

do modelo desenvolvide sio comparados fambém aos resultados de outros modelos, jé

divulgados na literatura técnica.

A temperatura maxima do gds ¢ usualmente apresentada de tr€s formas:

o TIT (turbine inlet temperature): temperatura de entrada do primeiro rotor, corresponde a0

parfimetro considerado nesie modelo;

o CET (combustor exit temperaiure). temperatura de saida da cimara de combustao,

corresponde & temperatura maxima real do ciclo da TG;
o TITes: temperatura que ocorre para um balanco energético na clmara de combustio,

considerando o fluxo total de ar na entrada do compressor. Seria equivalente 2 temperatura

obtida pela mistura dos produtos de combustiio com o fluxo total de resfriamento extraido do

Gltimo estigio de compressao.

Conforme as defini¢des acima, TTTmeq < TIT < CET.

A tabela 5.4 apresenta os dados de TG obtidos por diferentes fontes. E importante

identificar a forma como a temperatura méxima € apresentada para correlacionar com ¢ valor de

TIT definido neste trabalho.

Tabela 5.4: Dados coletados de turbinas a gas existenies.

TG mM Feomp TIT (°C} M, (%) Weio (MW} 1 (%) | Touen (°C) Fonze
TG1 125,63 298 1240 19,6 42,47 41,27 4485 Consonni
TG2 80,42 14,0 1185 19,9 25,43 35,10 543 GTW/lordal
TG3 31,39 20,5 1201 ! 18.3 078 34,96 521 GTW/lordal
TG4 35,69 16,0 1250 16,2 13,42 33,90 570 GTW/ordal
TGS 19,50 12,7 1156 5.896 33,50 554 Consonni
TG6 15,60 9.3 1035 3,927 30,1 538 Consonni
TGT 121,11 20.0 1276 21 4433 % 38,18 - 546 GTW/lordal
TGS 85,32 22.8 1230 16,7 29,38 * 38,4 ° 505 GTW/lordal
TGY 66,7 18,7 1212 22,0 37.0 513 Consonni
TG10 136,38 115 1104 39,77 33,0 541 Consonni
TG11 597.8 15,0 1288 142 2265 35,7 589 GTW/Jordal
TG12 3900 16,0 1168 17.1 125,97 36,3 312,1 Facchini et al.




Notas:

' Os valores de TIT (1185°C, 1201°C, 1276°C e 1168°C) foram calculados para dado:
Tllmes = 1112°C; CET = 1272°C, TTT s = 1207°C e CET = 1235°C, respectivamente;

* Valores de poténcia de eixo e de eficiéneia térmica estimados a partir dos valores

disponiveis nos terminais do gerador elétrico, utilizando eficiéncia do gerador = 0,57,

Tabela 5.5: Resultados gerados pelo modelo de expansiio com resfrizmento.

c i, (%) | Wer FW) | 11a(%) | Toom (°C)
TG 18,23 42,20 41,06 447 8
TG2 21,36 25,24 3424 5517
TG3 15,19 9,68 35,00 5115
TG4 17.65 13,19 34,14 5676
TGS 15,16 582 32.99 5557
TGH 13,80 3,88 258,67 5444
TG7 17,36 44,10 3754 526,1
TGE 14 88 29.18 37,80 501.2
TGS 24,67 21,47 36,51 5151
TGIO 15,88 38.82 32,81 538.2
TG11 14,25 227 87 35,84 5983
TG12 15,80 12555 3631 506.3

Notas:

a} os valores de poténcia e eficiéncia referem-se ao eixo da tarbina;

b) gés natural foi utilizado como combustivel, representado pelo CH. com PCI = 50,04 Mlikg;

¢) as perdas de carga na admissio e exaustiio nio foram consideradas;

d) os resultados foram gerados com os pardmetros médios identificados por Consonni (tabela
5.6) para representar as caracteristicas de turbinas convencionais ou modernas e turbinas
aeroderivativas ou industriais. Os parimetros geométricos dos estigios de expansdo (tabela
3.7) também correspondem aos valores médios considerados no trabatho de Consonni (1992).

e) os fluxos de resfriamento foram calculados com a hipétese de pressdo flutuante de extracio
do compressor para AP./P; = 0,4 (item 5.5.5);

f) o niimero de passos de expansio no bocal e nos estdgios da turbina foram calculados para que

{Ac/cie={Ac/c)y =025
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Tabela 5.6: Pardmetros médios caracteristicos das turbinas a géis utilizados para geracao de

resultados da tabela 5.5.
Parfmetro Convencional Moderna
aeroderivativa industrial aeroderivativa industrial
Transferéncia de calor
Z 38 100
Bipy 0.5
Birge 0,0
Tt 0,194 0,25
o (dngulo p/ filme de ar) 30°
Ans (vide equacéo 5.27) 0,10
At (0,03
Lo (7 C) 800 830
Tomeee{ °C) 770 800
Coeficientes das funcdes de eficiéncia politrdpica do compressor e da turbing
a, 0,02688
b, 0,0
. oo 0,562 0,896 0,902 0,896
a 0,07108
by 0,0
Tp.rec 0,912 0,921
Pardmetros de projeto e operaclo
AP 0.03 0,04 0,03 0,04
Mg comp (KJ/kg) 30 20 30 20
Ay (kI/kg) 100 200 100 200
Ma,, 0,90
May 0,70
Ma sy 0.45
Np.nz 0,95
Tair 0,50
U (m/s) 400
AP /P 0,40
Fuel 0,50
Nems 0,996
iy, 0,01
T 0,997

121




Tabela 5.7: Parimetros geométricos dos estdgios de expansio do bocal e da turbina,

utilizados para geracio de resultados da tabela 5.5.

{(H/Dy o, rei&c&@ altura/didmerrc médio da pé no bocal 0,08
{(Ds)y, Didmetro especifico do bocal 3,25
(ca/Dy s relacdo entre projecdc da corda e Dy, no bocal 3,06
(ca/Dy ). relacdo entre projecdo da corda e D, no rotor 0,045
Yoz, dngulo entre a corda e o eixo da turbing na pd do bocal 65°
Yo Gngulo entre a corda ¢ o eixo da turbina na pd do rotor 55°
/e, relacdo entre espessura média e corda da palheta 0,125
@, relacdo entre perimetro ¢ corda da palheta 2,6
¢, relacdo enire corda e espacamento entre as pas 1.25

A figura 520 apresenta os resultados gerados pelo modelo descrito neste capitule,
comparados aos dados encontrados na literatura. As duas linhas retas em cada grafico delimitam
as regides em que os desvios s#o menores que: 5% do trabalho especifico, 1% na eficiéncia
térmica, 10°C na temperatura de exaustio e 10% do fluxo de ar de resfriamento, que encontra-se

expresso como fracio do fluxo de ar na entrada do compressor.

Cada uma das 12 turbinas foi modelada com a utilizagio dos parfimetros caracteristicos da
tabela 5.6, conforme sua classificacio: aeroderivativa ou industrial, convencional ou moderna.
Quando o numero de estdgios com resfriamento ndo estava disponivel, este foi ajustado
objetivando minimizar o desvio em relagio ao trabalho especifico, eficiéncia e temperatura de
exaustdo. Pode-se observar que os parmetros caracteristicos sio suficientes para gerar valores

com previsdo aceitdvel para andlise termodindmica de sisternas térmicos.
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Figura 5.20: Comparative entre os resultados do modelo de expansio com resfriamenio e 05
dados de turbinas da tabela 5.4.

0O maior desvio foi observado no grafico do fluxo de resfriamento. Deve ser lembrado que

o3 valores de referéneia foram extraidos de publicagBes com os resultados de trés diferentes
modelagens e ndo do real valor de fluxo massico medido em cada turbina e, portanto, podem
.- sujeitos ao mesmo grau de incerteza do modelo aqui avaliado. Dados mais precisos de
.+ eratura maxima admitida para os materiais das pas, niimero de estagios com resfriamento ou
queda de entalpia entre estigios, pressdes de extragdo do fluxo de ar do compressor €
caracteristicas da tecnologia de resfriamento, como: parimetro de convecgo Z, fator do
coeficiente de pelicula rp, nimerc de Biot do material da pa ¢ do revestimento cermico {quando

utilizado) seriam mals valiosos se os valores de referéneia de fluxo de resfriamento tivessem

também ¢ mesmo nivel de precisio.



Admitindo-se gue as expressdes de eficidncias politrdépicas de compressdo e expansio
adotadas no modelo {equagdes 5.7 e 5.8) sejam representativas das turbinas aqui modeladas, €
interessante observar que, sob estas condigdes, mesmo com dados mals precisos  das
caracteristicas de transferéncia de calor, os novos valores de fluxo de resfriamento nio seriam
muito diferentes dos apresentados, j4 que houve muiio boa concordincia na previsdo da

eficiéncia térmica, da poténcia e da temperatura de exaustio.



Capitulo 6

Estudo de Ciclos com Resfriamento da Turbina a Gas

Objetivando estudar o efeito do resfriamento das partes guentes da turbina a gds sobre suas
caracter{sticas de desempenho, virios ciclos de poténcia foram analisados, utilizando o modelo
de expansio com resfriamento apresentado no capitulo 5. Os dados da turbina TG4 foram

tomados como base para a andlise da variacio de parAmetros desenvolvida neste capitulo.
6.1 Analise do Efeito da Pressio de Extracio do Fluxo de Ar

O estudo inicial investiga o efeito da variacio da pressfio de extracdo no compressor, do

4e ar de resfriamento, para o ciclo simples da turbina a gds. Os grificos da figura 6.1

o comportamento do fluxo de resfriamento, da eficiéncia térmica, do trabalhe especifico

e da reducio da pressio de estagnacio do gds em fungo da variagdo do nimero de pontos de
extracio. Para um ponto de extracdo apenas, considera-se que tode o ar de resfriamento ¢
proveniente da saida do ultimo estdgio do compressor. Para mais de um ponto de extracdo,
admite-se que os fluxos estejam disponiveis em valores fixos de pressdio, correspondentes a
multiplos da mesma razdo de pressio. Ao valor 6 no eixo das abscissas estdo associados os

resultados para o fluxo de extragio flutuante com AP /P =04 (item 5.5.5).

A medida que o ndmero de pontos fixos de extraciio do compressor aumenta, o fluxo de
resfriamento total necessdrio diminui devido & menor temperatura do ar utilizado nos estégios de
expansio a jusante do primeiro bocal, onde as pressdes sdo mais reduzidas. A redugdo do fluxo

I

de resfriamento aumenta a eficiéncia da turbina a gds devido 4 malor quantidade de ar disponivel
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para a combustdo e maior fluxo de gas para ¢ processo de expansdo. Além disso, o trabaltho total
de compressiio ¢ reduzido, j& que os fluxos de resfriamento sio comprimidos apenas até as
respectivas pressdes de extragio. Passando-se de um para quatro pontos de extragiio, observa-se
uma reducdo de 12,8% no fluxo de resfriamento, causando uma elevagio superior a 1,5% na

eficiéncia térmica,

Um pequeno efeito negativo decorrente do aumento do mimero de pontos de extragio
ocorTe 1o processo de mistura do fluxo de ar com os gases em expansdo’ com a menor pressio do
ar antes de ser injetado na corrente de gés, menor sera sua velocidade inicial e, portanto, maior a
perda de carga total necessaria para acelerar o fluxo a velocidade da corrente de gas. O trabalho
perdido por esta maior queda na pressfo de estagnacio do gas é mais do que superado, entretanto,

pelo trabatho adicional de expansio devido & maior quantidade de fluxo de gs,
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Figura 6.1: Efeito da pressio de extracio do fluxo de ar para o resfriamento dos estigios de
exXpansio.

Quando se passa de quatro para cinco pontos de extragio, observa-se que o fluxo de
resfriamento, a eficiéncia térmica e o trabalho especifico mantém-se praticamente inalterados.
Isto ocorre devide ao critério estabelecido para definigdo dos pontos de extracio. com cinco
pontos, a pressdo do fluxo de resfriamento disponivel para o inicio dos estagios de expansio apés
o primeiro bocal (9,31 bar) ¢ superior a pressdo disponivel guando se tem quatro pontos (8,11

bar}.
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Para um niimero maior de pontos de extracdo, as pressdes dos fluxos de resfriamento
devemn ser otimizadas em funcio do perfil de temperatura e de pressfio dos gases ao longo da

exXpansao.

6.2 Analise do Efeito da Temperatura Maxima das Pathetas

As pesquisas na drea de materiais aplicados  fabricagfio de componentes da parte quente da
turbina a gés resultam no desenvolvimento de novas ligas metdlicas e revestimentos ceramicos
com maior resisténcia mecéinica e que suportam maiores temperaturas. Sob o ponto de vista

termodindmico, 2 elevacio da temperatura do material € dessgjdvel por dois motivos principais:

a) Reduc3o do fluxo de resfriamento necessario;

b) Elevacio da temperatura médxima do ciclo.

A fim de investigar o efeito da temperatura limite das pds dos estdgios de expansio da
turbina, variou-se este limite em até 50°C em relacdo ao caso considerado como base (Tpmnz =
830°C & Tymeee = 800°C), mantendo-se constante a diferenca de 30°C entre as pés do 1° bocal &

da turbina para todos os casos avaliados.

Inicialmente, procurou-se avaliar os beneficios decorrentes somente da redugdo do fluxo de
resfriamento {itemm « acima), sendo que a temperatura de entrada do 1° rotor foi mantida
constante (7IT = 1250°C), enquanto que os parimetros caracteristicos da turbina a gds, como
eficiéncia térmica, trabalho especifico, temperatura de exaustfio, fluxo de resfriamento e
temperatura méxima foram calculados. Os resultados estdo mostrados nos grafices da figura 6.2.
A medida que se aumenta a temperatura limite do materizl, o fluxo de resfriamento € reduzido,
aumentando a eficiéncia térmica, o trabalho especifico e a temperatura de exaustdo. Com a
reduc@o do fluxe de resfriamento do 1° bocal, a temperatura de safda da cimara de combustao,
CET, também se reduz para dado valor de 777 constante. Esta redugfio da temperatura maxima
contribui negativamente, sob a Otica termodindmica, embora seja um fator positivo para a

durabilidade do equipamento. Na figura 6.2 pode ser observado que um aumento de 100°C na



temperatura do material causa uma elevagio de 4,9% na poténcia especifica, aumenta a eficiéncia

térmica em 0,8% e a temperatura de exaustdo em 5,7°C, enquanto que o fluxo de resfriamento &

reduzido em 30%.

Numa segunda andlise, investigou-se o efeito combinado da reducio do fluxo de
resfriamento e elevagdo da temperatura dos gases na entrada do 1° rotor (7TI7), mantendo-se
constante a mesma relagio combustivel-ar aplicada no combustor e, portanto, @ mesma
temperatura mdxima do cicle do caso base (CET = 1327°C). A manutencio da temperatura
méxima do ciclo pode ser desejavel para evitar o aumento da formacio de éxidos de nitrogénio
(Khartchenko, 1998). Neste caso, como a temperatura méxima do ciclo permanece constants, a
redugdo do fluxo de resfriamento para uma elevacio de temperatura do material de 100°C é
inferior a do primeiro caso (25%), enquanto gue a poténcia especifica, eficiéncia térmica e

temperatura de exaustio apresentam variagdes positivas superiores (9,4%, 0,9% e 23,4°C).

Para a avaliacdo isolada do aumento da temperatura méxima do ciclo, o fluxo total de

resfriamento do caso base foi mantido constante {7, = 17,65%), simulando uma situacfio em

que a geometria das pés ¢ de seus canais de resfriamentc e o parfimetro de tecnologia de
convecclo Z nao se alteram, mas somente ¢ material das pas. Neste caso, uma elevacio de 100°C
na temperatura limite das pds permite uma elevacio de 177°C na temperatura méxima do ciclo e
de 166°C em TIT, causando um aumento mais expressivo na poténcia especifica (30%), na
eficiéneia térmica (1,.4%) e na temperatura dos gases de exaustiio (100°C). Esta elevacio na
temperatura de exaustdo representa um importante fator para o acoplamento com um gerador de
vapor, evidenciando assim, o efeito da elevagdo da temperatura limite do material das pas sobre

as caracteristicas de desempenho do ciclo combinado.
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Figura 6.2: Efeito da temperatura maxima da palheta.
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6.3 Analise da Temperatura do Fluxo de Resfriamento

Neste item, investigou-se o efeito da variacfio da temperatura do fluxo de ar de resfriamento
através da utilizagdo de trocadores de calor para reduzir a termperatura do ar extraido apds o
Gltimo estdgio de compressdo. O caso admitido como base corresponde a um Gnico ponto de
extragdo do fluxo de resfriamento, cujos valores de referéneia estio apresentados na tabelz 6.1, A

variagdo da temperatura do ar de resfriamento foi avaliada mantendo-se as mesmas temperaturas

iimites das pas do caso base ¢ o valor de 777 = 12350°C.

Tabela 6.1: Valores caracteristicos da TG com um ponto de extragio do fluxo de

resfriamento.
Eficiéncia Térmica (%) 32,03
Trabalho especifico (ki/kg ar) 298,94
Temperatura de exaustio (°C) 563.8
Fluxo de resfriamento (%) 21,07
Temp. ar de resfriamento {°C) 414,2
CET (°C) 13271
TIT (°C) 12500

Dois tipos de trocadores de calor foram analisados:
= trocador de calor de superficie;

o trocador de calor evaporativo.
6.3.1 Trocador de calor de superficie

O fluxo de ar de resfriamento extraido do ultimo estigio de compressio passa por um
trocador de calor de superficie Ar-Agua. A dgua encontra-se inicialmente & mesma temperatura e
pressdo do ar atmostérico na entrada do compressor (15°C e 101,325 kPa). O fluxo de dgua deve
ser bombeado para vencer a perda de carga durante sua passagem pelo trocador de calor. A figura
6.3 mostra o esquema implementado para andlise da reducio da temperatura do fluxo de

resfriamento e a tabela 6.2 contém os valores considerados constantes durante a modelagem.
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Figura 6.3; Esquema de resfriamento do fluxo de ar utilizado para manter a temperatura
das pas da turbina abaizo do limite do material.

Tabels 6.2: Parimetros de transferéncia de calor e da bomba para ¢ TC Ar-Agua.

Fluxo de agua pelo TC (kg/s) 35,0
Perda de carga da agua no TC (%) 2,00
Perda de carga do fluxo de resfriamento da turbina (%6) 1,00
Eficiéncia isentropica de bombeamento (%) 85,0

O trocador de calor fol modelado com os dados da tabela 6.2 ¢ com o valor da diferenga de
eratura na secgio de saida do fluxo de resfriamento, parimetro que foi variado para se cbter
diferentes temperaturas e fluxos requeridos. O trabalho de bombeamento da agua € muito
raduzido e pode ser desprezado, entretanto, foi calculado e descontado do trabalho total da

turbina para fechar o balango energético do volume de controle da figura 6.3.
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Higura 6.4: Efeito da temperatura do ar de resfriamento com TC de superficie.

Os graficos da figura 6.4 mostram que a reducgic da temperatura do fluxo de ar de
resfriamento de 414,2 a 40°C provoea diminuigdo do fluxo total requerido em 39,7%, aumento
do trabalho especifico em 8,2% e nfio altera a temperatura dos gases de exaustdo. Com a redugio
de temperatura do fluxo de resfriamento das partes quentes da turbina, uma parcela da energia
quimica do combustivel fornecida ao ciclo ¢ perdida junto com o fluxe d’dgua que deixa o
trocador de calor. Apesar disso, o pré-resfriamento do fluxo de resfriamento até 250°C provoca
uma pequena elevagio na eficiéncia térmica, indicando que a eficiéncia de conversio da energia
do combustivel adicional, devido & redugio do fluxo de resfriamento extraido do compressor, &
superior a do caso base. Para menores temperaturas do fluxo de resfriamento, o calor removido
do ciclo apresenta uma variagio superior ao trabalho adicional da turbina e portanto a eficiéncia

térmica diminul,

E interessante observar que as inclinagBes das curvas do fluxo de resfriamento e de trabalho
especifico sdc mais pronunciadas na regifio proxima do caso base, para o qual uma pequena
reducdo na temperatura do fluxo de resfriamento eleva a poténecia da turbina sem prejuizo da

eficiéncia térmica.
O objetivo da inclusdo de um trocador de calor para reduglio da temperatura do fluxo de

resfriamentc das pas da turbina foi investigar o efeito provocado apenas por esta varidvel no

modelo de resfriamento desenvolvido, sendo que os efeitos seriam mais pronunciados se o
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trocador de calor fosse utilizado para resfriar todo o fluxo de ar do compressor entre os estagios

de compressdo.
6.3.2 Trocador de calor evaporativo

O ar utilizado para resfriamento das pas do bocal ¢ dos estégios iniciais de expansdo passa
por um trocador de calor evaporativo para reduzir sua temperatura conforme o esquema da figura
6.5 A umidade relativa do ar Omide na saida do TC foi variada para se obterem diferentes
temperaturas do fluxo de resfriamento. O programa calcula iterativamente a temperatura de saida
do ar umido e a quantidade de Agua necessaria para a umidade relativa especificada nesta

temperatura. O processo de umidificagdo do ar € calculado em duas etapas:

a) equilibrio térmico com avaliagdo da variagiio de entaipia da agua para leva-la 2
sondigio de vapor saturado na temperatura final do ar 4mido e redugio da temperatura

do ar seco correspondente 4 mesma variagdo de entalpia,

b) mistura do vapor saturado e ar seco & temperatura de equilibrio encontrada. Apos a

mistura, o ar tmido ¢ tratado como uma mistura ideal de gases.

A&
5 Ar
! amido

gases

__,_@.____

mH?.O

Figura 6.5: Esquema de TG com trocador de caler evaporative para ¢ fluxo de
resfriamento.
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Na figura 6.6 encontram-se representados graficamente a temperatura final do ar amido 2 2
quantidade de dgua adicionada em fun¢So da umidade relativa. A quantidade de agua estd
expressa em percentagem do fluxo massico de ar “seco” extraido do compressor para
resfriamento. Deve-se observar que o conceito de umidade relativa pode ser aplicado apenas até a
temperatura critica da 4gua = 374,14°C, para que o estado termodindmico do vapor saturado, na

pressdo parcial em que este se encontra, possa ser determinado.

E interessante notar que uma pequena umidificagio {até ~ 20%) provoca grande redugdo de
temperatura do ar seco. Este efeito € explicado pela elevada temperatura inicial do ar seco e
elevada pressio de saturagio do vapor a esta temperatura, requerendo grande variagio de entalpia
da agua para leva-la a condiglo ds vapor saturado. Com a redugfio de temperatura da corrente de
ar, a pressio de saturagio do vapor também diminui e, portanto, o incremento de 4gua necessario

para causar uma elevagio adicional na umidade relativa € menor,
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Figura 6.6: Temperatura do fluxo de resfriamente com TC evaporativo.

A tabela 6.3 mostra os valores considerados constantes nesta modelagem, bem como os

resultados obtidos para ¢ caso de ar saturado na saida do TC.



Tabela 6.3: Parimetros de modelagem para o trocador de calor evaporativo.

Temperatura do ar na saida do compressor {“ar seco”™ - °C) 4142
Ternperatura do ar saturado na saida do TC (°C) 128.6
Fluxo de “ar seco” extraido do compressor (kg/s) 53,1236
Quantidade de 4gua adicionada ao “ar seco” (kg/s) 0,577%
Perda de carga do fluxo de resfriamento da turbina (%) 1,0
Pressiin da agua ao ser borrifada no TC (MPa) 3,0
-.entropica da bomba de agua (%) 85,0

Para se avaliar comparativamente o efeito da reduciio de temperatura do fluido de
resfriamento através dos trocadores de calor de superficie e evaporativo, foram representados

sraficamente na figura 6.7 os resultados obtidos por estes dois métodos:
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Figura 6.7: Eficiéncia térmica, fluxo de resfriamento ¢ trabalho especifico da TG com os
"TCs de superficie e evaporative.

Os parimetros de desempenho da turbina a gis com o resfriamento evaporativo estio
mostrados na tabela 6.4, juntamente com os resultados obtidos pela modelagem da TG com
resfriamento por TC de superficie para a mesma temperatura de fluxo de resfriamento das pas

(128,6 °C).



Tabela 6.4: Resultados da TG com TC de superficie e evaporativo para ¢ fluxoe de

resfriamento da turbina,

TC evaporativo TC de superficie
UR = [00%
Bficiéncia Térmica (%) 32.65 31,82
Trabalho especifico (ki/kg ar) 332,22 316,03
Temperatura de exaustio (°C) 5593 364,7
Fluxo de resfriamento (%) 14,36 14,32
Consumo d’dgua para resfriamento (kg/h) 2080,37 0,00
Temp. ar de resfriamento (°C) 128.,6 128.6
Calor espectfico do ar de resfriamento (kl/kg °C) 1,11428 102679
CET 0 13169 13109
TIT °C) 1250,0 12500

O resfriamento do fluxo de ar por TC evaporativo resuita em maiores valores de eficiéncia
térmica (0,83%) e trabalho especifico (5,51%) do que o resfriamento por TC de superficie devido

aos seguintes fatores:

e G calor removido do “ar seco” ndo € dispensado ao ambiente, mas retorna 20 ciclo junto
com o ar imido de resfriamento das partes quentes da turbina;

e O calor especifico do ar dmido € maior que o do ar seco, aumentando a entalpia dos
gases apos a mistura e o trabalho de expansio;

= O maior calor especifico do ar Umido permite que se eleve a temperatura maxima do
ciclo em 6°C para a mesma temperatura de saida do bocal {(TIT = 1250°C);

# O fluxo total de resfriamento permanece praticamente constante para os dois TCs
avaliados. Entretanto, considerando a adicio de dgua ao fluxe que passa no TC
evaporativo, tem-se que o fluxo extraido do compressor é 9,8% menor e, portanto,

malor € o tluxo de gases nos estdgios de expansio da turbina.



Bstes efeitos de aumento de eficiéneia térmica e de trabalho especifico pela adig@o de dgua
ao fluido de trabalho sfio conhecidos e aplicados em ciclos avancados de TG, como o ciclo de
recuperacio e injecdo de dgua no ar de combustdo (Rojas, 2000) e ciclo de turbina a ar dmido
(Humid Air Turbine), com formagio de uma mistura ar-vapor antes da clmara de combustio
(Khartchenko, 1998). Estes ciclos empregam turbinas a gis aeroderivativas de elevada taxa de
compressio (15 a 48) e temperatura maxima de 1500°C, resultando em eficiéncias t€rrmicas na
faixa de 53 a 57%. Deve ser observado que estes ciclos avangados utilizam injegio de dgua em
todo o ar de combustio, enguanto que a andlise efetuada neste itemn considera a injegiio de dgua

apenas para o fluxo de resfriamento das partes quentes da turbina.

6.4 Resfriamento da Turbina por Vapor em Circuito Aberto

leste itern, avalia-se o efeite da substituicio do fluido de resfriamento das partes quentes
da turbina sobre os parimetros de desempenho da mesma. O ar extraido do compressor €
substituido por vapor, gerado num recuperador de calor dos gases de exaustdo, a exemplo do
ciclo de poténcia da turbina W301G (Siemens Westing-House, 1997 — Modern Power Systems,
2001), que consiste numa turbina industrial que utiliza resfriamento da parede da camara de
combustio e do primeiro estdgio de expansio com vapor. O vapor se mistura com 0s gases em
expansdo ap6s trocar calor com as partes quentes da turbina ¢ por isso, trata-se de um
resfriamento por vapor em circuito aberto. Os gases de exaustdo desta turbina sio utilizados

somente para gerar a quantidade de vapor necessdria para o resfriamento da mesma.



A figura 6.8 apresenta o esquema do ciclo da TG considerado nesta analise.

Figura 6.8: Esquema de TG com resfrinmento da turbina por vapor em circuito aberto.

Para o calculo da transferéncia de calor nas palhetas e determinacgio do fluxo de vapor
necessaric para o resfriamento, admitiu-se que o estado de vapor na entrada da turbina é
especificado pela pressio de 20 bar com superaquecimento de 20°C. A pressio de vapor deve ser
superior 2 press3o da corrente de gas para evitar que 0s gases em expansio entrem pelos canais
de resfriamento da palheta, e o superaquecimento ¢ desejdvel para evitar problemas de
condensagdo e erosio nos dutos entre o HRSG e a turbina. Para este nivel de pressic e
temperatura, o estado termodindmico do vapor encontra-se proximo 4 linha de vapor saturado,

distanciando-se portanto da hipotese de gas perfeito:

Tabela 6.5: Cdlculo comparativo do calor especifico do fluido de resfriamento considerande

o efeito da pressiic do vapor e a hipéiese de gis perfeito.

Estado termodindmico do vapor de resfriamento: T = 232 4°C ¢ P= 20 bar

Calor especifico do vapor (ki/kg.°C) 2,7124
Calor especifico do vapor como gas perfeito (kifkg °C) 1,9577
Diferenca (%) -27,82




A sub-rotina de calculo das equagBes de transferéncia de calor foi alterada para incluir ©
efeito da pressdo do vapor sobre a determinacio do calor especifico do mesmo (pardmetro Cp, da
equacio 5.31), a fim de garantir um resultado mais preciso do fluxo de resfriamento. Os dados

utilizados nesta modelagem e seus resultados sfo apresentados na tabela 6.6.

Tabela 6.6: Dados de modelagem e resultados da TG com resfriamento por

vaper em cireuito aberto.

Pressfo da linha de vapor (bar) 20,0
Adicional de temperatura de superaquecimento (°C) 20,0
Perda de carga no escoamento do gés no HRSG (%) 1,0
Perda de carga no escoamento da dgua no HRSG (%) 1.0
Eficiéncia isenirépica de bombeamento (%) 85,0
Eficiéncia isentrépica de compressio do ventilador (%) 75,0
Eficiéncia térmica (%) 38,47
Trabalho especifico (kl/kg ar) 462,32
Temperatura de exaustio (°C) 3433
Fluxo de resfriamento (%) 11,49
CET (°C) 1337.9
TIT (°C) 1250,0

Os ganhos em eficiéncia térmica e em poténeia especifica sfo significativos para este tipo
de ciclo. devido a inclusfo do recuperador de calor nos gases de exaustdo para gerar o vapor
necessario para o resfriamento das partes quentes da turbina. Os gases gue deixam o recuperador
de calor (HRSG) encontram-se 2 uma temnperatura inferior as dos oufros ciclos analisados,
indicando o melhor aproveitamento de energia do combustivel. Pode ser observado que o fluxo
de resfriamento também € inferior aos fluxos dos ciclos que utilizam o ar extraido do compressor,
demonstrando a maior capacidade do vapor em remover o calor das pds da turbina. O uso de
vapor como fluido refrigerante também possibilita elevagio da temperatura méxima do ciclo, o
que, juntamente com os fatores benéficos ja listados no item 6.3.2 sobre a injeciio de &gua no

ciclo a gés, contribui para o aumento da eficiéncia térmica e da poténcia especifica.
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Um comentério a ser feito é que todas as variacBes de técnicas de resfriamento avaliadas
nos itens 6.1 a 6.4 para a turbina TG4 utilizaram como base os par@metros médios caracteristicos
de turbinas a gds da tabela 5.6 ¢ os parfmetros geométricos dos estagios de expansio com
resfriamento apresentados na tabela 5.7. A adocio no modelo de expansdo das hipdteses de
seccdo transversal constante de passagem dos gases pelo primeiro bocal, valor constante do
nimero de Mach do gés na saida do bocal para dado 7IT e didmetro médio constante na expansio
da turbina implica que os diferentes casos avaliados apresentermn valores distintos de sec¢io
transversal da turbina, conforme os fluxos de resfriamento extraidos do COMPpPIessor.
Considerando o caso de major quantidade de fluxo de resfriamento, correspondente a um dnico
ponto de extragfo na saida do compressor e o caso de resfriamento por vapor, quando nfo ha
extragio de ar do compressor, observa-se uma variacio de 21% na secgio transversal do 1° bocal,
indicando portanto que a andlise efetuada se ateve mais aos aspectos termodinémicos dos ciclos
que aos aspectos construtivos da turbina tomada como base. Caso estivessem disponiveis dados
de geometria dos estdgios de expansdo e das caracterfsticas das técnicas de resfriamento
(parimetro Z de tecnologia de convecgio, camada de revestimento cermico e resfriamento por
pelicula) de determinada turbina a gds, a modelagem das técnicas de resfriamento poderia ser

efetuada admitindo-se tais pardmetros como referéncia.

6.5 Resfriamento da Turbina por Vapor em Circuito Fechade

Para ¢ caso de resfriamento das pds da wrbina em circuito fechado, o calor rejeitado pelo
gas ao fluido refrigerante nfo € reabsorvido posteriormente na propria turbina a gds e portanto,
este calor deve ser computado para célculo da reduciio da temperatura total do g4s e aumento de
entalpia do fluxo de resfriamento, o qual pode ser aproveitado para produzir efeito Gtil em outro
equipamento. Neste caso, cada passo de expansio & subdividide nos processos mostrados na

figura 6.9,
a) Expansio politrépica 1i-2i. A variagio da temperatura total dos gases € convertida em

variagdo de velocidade na expansfo pelo 1° bocal ¢ em trabalho na expansio pela

turbina;
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b) Processo isobarico de rejeigdo de calor 2i-31, com redugdo da temperatura total do gas.

As mesmas relfacdes de transferéncia de calor apresentadas no capitulo 5 sfo empregadas
para o calculo do fluxo de resfriamento necessario em cada passo do processo de expansdo. A
reduciio da temperatura total, que para o caso de resfriamento em circuito aberto € avaliada no
processo de mistura entre os gases em expansdo e o fluxo de resfriamento, passa agora a ser
avaliada a partir da elevagio da entalpia do fluido refrigerante na passagem pela palheta. Como
nfio ocorre mistura, ndo ha perda de carga nem mudanga de composicio quimica dos gases em

expansdo.

»

S

Figura 6.9: Diagrama temperatura-entropia da expansio dos gases
com resfriamento em ciclo fechado.

Com o resfriamento dos estagios iniciais de expansdo em circuito fechado e eliminagdo do
ar injetado para constituir uma pelicula de protegdo das superficies externas das pas, os gradientes
de temperaturas tornam-se maiores, obrigando o emprego de materiais avangados de elevada
resisténcia termo-mecanica, como superligas metalicas monocristalinas e camada de revestimento
ceramico (Smith et al, 2001). Os pardmetros de referéncia da turbina 7G4 foram mantidos, com
excecio do parimetro de resfriamento por pelicula (rz) e do fator de Biot do revestimento
(Birsc), cujos valores admitidos foram: 7 = 0,0 e Birsc = 0,5. A figura 6.10 mostra o esquema da

modelagem da turbina TG4 resfriada com vapor.
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Embora o grande beneficio do resfriamento da TG com vapor seja obtido num ciclo
combinado, devido ao acoplamento adicional existente entre os ciclos a gas e a vapor, investigou-
se inicialmente a modelagem isolada da TG para efeitos de comparacio com as demais técnicas

de resfriamento apresentadas neste capitulo.

;Ccmb.

HRSG

u@......,....m..........‘.um..,

Figura 6.10: Esquema de TG com resfriamento da turbina por vapor em circuito fechado.

Os parametros de modelagem do HRSG e o estado termodinimico do vapor especificado
para o esquema da TG com resfriamento em ciclo aberto (pressdo = 20 bar e superaquecimento =
20°C) foram mantidos (tabela 6.6). Os resultados desta configuragio de ciclo de poténcia sdo

apresentados na tabela 6.7,

142



Tabela 6.7: Resultados da TG4 com resfriamento por vapor em circuito fechado.

TIT = cte CET =cte
Eficiéncia térmica (%) 34,15 34,57
Trabatho especifico (kJ/kg ar) 371,39 409,89
Temperatura do gds na saida do difasor (°C) 574.8 615,2
Temperatura de exaustio (°C) 3849 4000
Fluxo de resfriamento (%) 8,03 9,20
Temp. do vapor na sajda (°C) 5424 526.1
CET (°C) 1261,3 13271
TIT (°C) 1250,0 1315,0

Na segunda coluna, podem-se observar os resultados obtidos mantendo-se constante a
temperatura total de entrada do 1° votor, 71T = 1250°C. Em relacio ao caso base, a eficiéncia
térmica é elevada em mais de 2 pontos percentuais e o trabalho especifico aumenta 26%, como
resultado da reducdo do fluxo de resfriamento necessdrio e da mclusdo de um recuperador de
calor para gerar o vapor de resfriamento. Como era de se esperar, a utilizagio do vapor reduz a
queda de temperatura total do gds no 1° bocal, fazendo com que TI7 se aproxime da temperatura

maxima do ciclo.

A fim de investigar o efeito positivo do resfriamento com vapor sobre a elevagido de 71T e o
aumento do trabalho total de expansfio correspondente, avaliou-se o mesmo ciclo de poténcia,
mantendo-se constante a temperatura méxima do caso base, CET = 1327,1°C. Os resultados sdo
apresentados na terceira coluna da tabela 6.7. O fluxo de vapor necessdric aumenta,
acompanhando a elevagio da diferenga de temperaturas entre os gases e a superticie externa das
palhetas. Apesar da maior taxa de transferéncia calor, removida do 1° bocal e dos estigios com
resfriamento da turbina, a eficiéncia térmica apresenta um leve aumento, devido ao maior
trabalho de expansio causado pela elevagdo de TIT em 65°C. O trabalho especifico aumenta 39%

em relacdo ao caso base e 10% em relacio ao resfriamento com vapor e 71T = 1250°C.
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6.5.1 Modelagem da Turbina 2 Gas da Série H

Fabricantes de turbinas a gds como a GE Power Systems e Siemens Westinghouse estio
desenvolvendo sistemas de ciclos combinados nos quais a turbina a gds jd é projetada para ser
acoplada a um HRSG para gerar vapor para expansdo nas turbinas do ciclo a vapor e para
resfriamento das partes quentes da turbina a gds. O acoplamento entre os ciclos a gés e a vapor
ocorre em dois pontos do ciclo combinado: no HRSG e nos estdgios com resfriamento da murbina
a gés. Tals termelétricas sfo apresentadas como as de maior eficiéneia térmica na atvalidade,
atingindo 60% com base no poder calorifico inferior do gds natural (Smith et al., 2001). A GE
oferece as turbinas da série H (MS7001H e MS9001H) e a Siemens Westinghouse apresenta a
turbina W501H, que corresponde a um nivel avancado da W501G (Modern Power Systems,
2001).

A turbma 7G4, tomada como referéncia para avaliacdo do efeito do resfriamento até o
momento, ¢ agora substituida pela turbina da série 9H da GE para que seja constituida uma base
para a andlise de ciclos combinados nos itens 6.6 e 6.7. Os dados caracteristicos da turbina 9H da

GE sio apresentados na tabela seguinte:

Tabela 6.8: Parimetros da turbina a gis da série 9H.

Fluxo na entrada do compressor, m1,, (kg/s) 685
Razdo de Compressio, 3 23
TIT {°C} 1430
AT no 1° bocal (°C) 44
Numero de estdgios de expansdo (apds o 1° bocal) 4
Estdgios com resfriamento a vapor i°e2°
Estagio com resfriamento a ar 3°
Estagio sem resfriamento 4°
Poténcia no gerador do ciclo combinado (MW) 480

Fonte: Nota técnica GER-3936A, Smith et al. (2001).
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Os parimetros de transferéncia de calor entre os gases e o fluido de resfriamento das pas
foram ajustados para reproduzir a queda de temperatura do gas na passagem pelo bocal que
antecede o 1° rotor. A esta queda de temperatura acompanha uma elevagdo da temperatura do
vapor utilizado como fluido de resfiiamento. A expansdo do gas na turbina nfo corresponde mais
a um processo adiabatico, j& que ha uma parcela de calor que ¢ transferida para a parte a vapor do
ciclo combinado. O estado termodindmico do vapor de resfriamento ¢ caracterizado pela pressio
de 23.8 bar, valor proximo da press3o do gas nos estdgios iniciais de expansio, € por um
superaquecimento de 20°C. Esta aproximacdo de pressdes é recomendada para minimizar 08

gradientes de tensdes entre as superficies externas e internas das pas (Jordal, 2001).

,4ra 6.11 mostra o esquema adotado para a modelagem da turbina 9H, com a presenga
de dois fluidos refrigerantes: vapor para o bocal e os 2 primeiros estigios e ar para o Gltimo
sstagio com resfriamento, Os parimetros de TC utilizados na modelagem, os quais foram
alterados em relagio aos pardmetros caracteristicos médios identificados por Consonni (tabela

5.6), e os resultados sdo apresentado na tabela 6.9.
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Figura 6.11: Esquema da modelagem da turbina a gas da série 9H.

145



Tabela 6.9: Parimetros de transferéncia de calor e resultados da turbina da série SH,

modelada com resfriamento por vaper e por ar.

Pardmetro de TC Estdgios resfriados a | Estdgios resfriados a
vapor ar
Pardmetro de tecnologia de conveccio, Z 260 180
Fator de Biot da parede da palheta, Biy., 0,20 0,50
Fator de Biot do revestimento cerimico, Birge 0,30 0,15
Coef. de resfriamento por pelicula, 7z 0,0 0,25
Temnp. maxima das pas do bocal (°C) 850
Temp. maxima das pas da turbina (°C) 820 800
Resuliados de Desempernho Vapor + Ar Apenas Ar
Eficiéncia térmica (%) 37,9 38.0
Trabalho especifico (ki/kg ar) 490,67 373,38
Temperatura de exaustdo da Turbina (°C) 506.1 536,6
Vapor de resfriamento (kg/s) 85,66 0,00
Ar de restriamento {(kg/s) 16,31 176,25
Temp. do vapor na saida (°C) 595,7 —m
CET (°C) 1474,0 14740
TIT (°C) 1430,2 1323,9
Num. estigios com resfriamento (apds 1° bocal) 3 1,90

A terceira coluna da tabela 6.9 mostra os resultados obtidos através da modelagem da

mesma turbina 9H, porém com todo o fluido de resfriamento composto por ar extraido do tltimo

estagio de compressio. Os valores foram gerados mantendo-se a temperatura de saida da cimara

de combustdo do esquema com resfriamento por vapor. O nimero de estagios de resfriamento

necessdrio foi calculado admitindo-se os mesmos valores de razio de expansio da turbina com

resfriamento por vapor. Como a temperatura do gds diminui mais rapidamente durante os

estagios de expansio, devido 4 mistura com o ar de resfriamento, o niimero necessario de estdgios

com resfriamento torna-se menor que para o caso de resfriamento por vapor em circuito fechado.

Como o namero de estdgios com resfriamento é tratado no modelo como um RUmMero real, ¢

resfriamento por ar resultou em 1,90 estigios de expansdo, seccio em que a temperatura de
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recuperacdo do gds em expansdo igualou-se 2 temperatura limite do material. Na pratica, isto
indica que apenas os dois estigios iniciais de expansfo seriam resfriados com ar. O resfriamento
a ar requer a extracio de 25,7% do fluxo de entrada do compressor, resultando na redugio de 717
em 106,3°C, valor préximo ac apresentado em Matta et al. (2000) e ilustrado na figura 5.4. No
caso de resfriamento por vapor, a combinacio da elevac@o de T7T com o maior fluxo de gas pelos
estagios iniciais de expansfio resulta no aumento do trabalho especifico em 31,4%. Entretanto, 0s
valores de eficiéncia térmica da turbina a gds permanecem praticamenfe 0s mesmos para os dois
modos de resfriamento analisados. Deve ser observado que, embora as temperaturas sejam
maiores no caso de resfriamento a vapor, as elevadas vazdes nos dois casos de resfriamento
resultam em valores similares do parmetro de dimensdo SP (equacio 5.3) e por conseqii€ncia,
do coeficiente politrépico de expansdo, que pela equac@io 5.7, atinge seu limite superior. Este
comportamento eleva a temperatura do gds de exaustfio, no caso de resfriamento por vapor,
diminuindo o aproveitamento da energia do combustivel internamente ao ciclo da turbina a gés.
De fato, o grande beneficio do resfriamento por vapor em circuito fechado ocorre no ciclo
combinado, quando esta maior energia contida nos gases de exaustdo € somada ao calor

transferido ao vapor durante o resfriamento das pas e fornecida ao ciclo a vapor.
6.6 Analise de Ciclos Combinados Incluindo o Resfriamento da Turbina a Gas

Para a avaliacio termodindmica de ciclos combinados incluindo o processo de resfriamento
da TG da série 9H pelo método convencional a AR e por VAPOR em circuito fechado, oito
configuracdes foram investigadas, tomando-se como base a modelagem da turbina da série 9H
por estes 2 métodos de resfriamento, cujos resultados sdo apresentados na tabela 6.9. Os estados
termodinamicos dos gases de exaustio das 2 turbinas serdo levemente diferentes devido & perda

de carga na passagem pela caldeira de recuperagdo.
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Tabela 6.10: Configuracdes de ciclos combinados e recuperadores de calor.

CCl1 TG resfriada a Ar , HRSG com 1 nivel de pressdo sem reaquecimento

ccz TG restfriada a Ar, HRSG com 1 nivel de pressdo com reaquecimento

CC3 TG resfriada a Ar, HRSG com 2 niveis de pressdo sem reaquecimento

cC4 TG resfriada a Ar, HRSG com 2 niveis de pressio com reaquecimento

CCs TG resiriada a Ar, 2* opgdo de HRSG com 2 niveis de pressdo sem reagquecimento
CCé6 TG resfriada a Ar, 2° opgéio de HRSG com 2 nfveis de pressdo com reaquecimento
CC7 TG resfriada a Vapor, HRSG com 1 nivel de pressdo com reaquecimento

CC8 TG resfriada a Vapor, HRSG com 2 niveis de pressdo com reaquecimento

A figura 6.12 ilustra o esquema do ciclo a vapor considerado na configuraciio CCl e ¢
esquema 6.13 apresenta o arranjo dos trocadores de calor para as duas opces de HRSG com dois
niveis de pressdio: CC3 e CC3. No caso de reaquecimento do vapor apés a expansdo na turbina de
alta press@io, admite-se que o vapor retorna ao HRSG num trocador de calor paralelo ao

superaquecedor de alta presséo.

gds de exaustio
ﬂ da TG

super agquec i
evap, g

econom. § bomba de linha
desaerador
< ] Y

pré-aquec § condensador
@ |

bornba cond.

TV AP TV BP

exaustio
do HRSG

Figura 6.12: Ciclo a vapor para a configuracio CCI1.
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Superaq. Superaqg.
Alta Pressao Alta Presséo
Evap. Superagq.
Alta Pressao Baixa Pressao
Econom. H Evap.
Alta Presséao Alta Pressao
Superaq. Econom. I
Baixa Presséo Alta Presséo
Evap. Evap.
Baixa Presséo Baixa Pressao
Econom | | Econom Econom | | Econom
Alta Baixa Alta Baixa
Pressgo | Pressio Pressfo | Presséo
Pré aquecedor do Pré aquecedor do
condensado condensado

Figura 6.13: Esquema de HRSG para as configuracdes CC3 e CCS5.

No caso de resfriamento da TG por vapor em circuito fechado, considera-se que do vapor
extraido da turbina de alta pressdo a 23,8 bar, o fluxo necessério ao resfriamento € conduzido as
partes quentes da TG e o restante retorna ao HRSG para reaquecimento. Estes dois fluxos de
vapor se misturam apds sofrerem o reaquecimento para serem expandidos na turbina de presséo
intermedidria. Ao contrdrio da hipétese admitida para o estado do vapor de resfriamento
conhecido na andlise da turbina da série 9H isolada do ciclo a vapor (P = 23,8 bar com
superaquecimento de 20°C), a temperatura do vapor extrafdo da turbina de alta pressdo depende
da temperatura médxima do ciclo a vapor, que por sua vez, depende da temperatura de exaustdo
dos gases da turbina, que depende da temperatura do fluxo de vapor de resfriamento. Este
comportamento exigiu a implementacdo de um método iterativo adicional para a determinagfo do

estado do vapor de resfriamento e do fluxo necessdrio para ser conduzido a TG.
Os valores de perda de carga dos gases e do vapor pelo HRSG, as diferencas de

temperatura e as pressdes de extragdo de vapor e do condensador foram mantidas constantes para

todas as configuracdes analisadas.
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Tabela 6.11: Parimetros caracteristicos para o HRSG e ciclo a vapor.

Perda de carga no escoamento do gis (%) 2,0
Perda de carga no economizador (%) 2.0
Perda de carga no evaporador (%) 3,0
Perda de carga no superaquecedor (%) 0,5
Perda de carga no reaguecedor (%) 1,0
Perda de carga no escoamento do vapor pelos canais das pés da TG (%) 1.0
Approach point no economizador (°C) 5
Pinch point no evaporador (°C) 8
Diferenca terminal ou approach no superaquecedor e reaquecedor (°C) 30
Eficiéncia isentrépica de expansdo na turbina de alta pressio 0,87
Eficiéncia isentrépica de expansfo na turbina de pressio intermedidria 0,87
Eficiéncia isentrépica de expansio na turbina de baixa pressio 0,90
Pressio do condensador (bar) 0,05
Pressdo da bomba de alimentacio (bar) 1,20
Pressio de extracdo da turbina de alta pressdo para reaquec. / resfriam. da TG (bar) 23,8
Pressdo de extracio para reaquec.das config. de TG resf. a ar: CC2, CC4 e CC6 (bar) 20,0
Linha de baixa pressio (bar) 5,00
Valor minimo admitido para titulo do vapor na entrada do condensador 0,87
Valor minimo admitido para temperatura de exaustio do HRSG (°C) 105
Eficiéncia mecéinica do gerador elétrico 0,99

Com estes pardmetros do ciclo a vapor e o estado do gis na entrada do HRSG, a

temperatura maxima do vapor torna-se determinada. A pressfio na entrada da turbina de alta

pressdo, entretanto, pode ser variada, buscando-se a méxima eficiéncia térmica do ciclo

combinado. A figura 6.14 ilustra a variagfo da eficiéncia térmica e da temperatura de exaustio do

gas do HRSG da configuragdo CC1 em fungdo da pressdo maxima do ciclo a vapor.
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configuracio CC1.

A tabela 6.12 apresenta os resultados da modelagem das oito configuracdes, ja com 2

pressdo maxima do vapor otimizada:
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Tabela 6.12: Desempenho de ciclos combinados com diferentes configuractes de HRSG e

TGs resfriadas a Ar e a Vapor em circuito fechado.

Config, Efic. Term Woer Texavstie | Temp. TV | Pres. TV | vap. TV | Tit. saida
(%) (MW) O AP (°C) | AP (bar) AP (kg/s) TV BP
CCl 52,96 356,20 1543 5104 36 89,78 0,87
cCz2 53,10 357,13 154,0 5104 41 §3,69 0,93
CC3 53,89 362,47 117.9 5104 52 90,23 0,87
CC4 54,78 368,45 07,5 5104 123 66,53 0,91
CCs5 54,17 364,36 110,1 5104 99 80,10 0.87
CCe6 54,59 367,19 108,9 5104 93 64,23 0,94
CC7 57,38 508,94 150,9 570,6 165 104,93 0,97
CC8 58,22 516,39 116,5 570,6 165 101,34 0,96

Na configuragio CCH, a pressdo maxima Gtima do vapor de 56 bar foi determinada com o
titulo do vapor na safda da turbina de baixa pressio coincidindo com o limite minimo admitido.
Para as demais configuracdes de HRSG sem reaquecimento, CC3 e CC5, a pressio mixima teve
que ser limitada pela restri¢o de titulo minimo, sendo que a eficiéncia térmica ainda apresentava
comportamento crescente em funcio da pressio de admiss@io de vapor na turbina de alta pressio.
A andlise da temperatura de exaustdo revela que as configuracdes de HRSG de um nivel de
pressdo (CCI, CC2 e CC7) sdo as que apresentam menor aproveitamento da exergia dos gases na
saida da TG. As configuracSes com dois niveis de pressio reduzem a temperatura de exaustio do

HRSG, indicando um maior fornecimento de calor dos gases ao ciclo a vapor.

Na configuragde CCZ, a inclusdo de reaquecimento do vapor reduziu a pressio méxima
dtima do ciclo, resultando em pequeno ganho na eficiéncia térmica. Com 2 temperatura maxima
do vapor limitada pela temperatura de exaustio da turbina a gds resfriada a ar (540,4°C) e pelo
valor de approach de 30°C adotado para o superaquecedor e reaquecedor, a elevacio da pressio
de vapor acarreta om reduglo do fluxo de vapor produzido e aumento da temperatura de exaustio
do HRSG. A inclusdo do reaguecimento mostrou-se mais adequada para as configuracdes de dois

niveis pressao.




Na comparacdo entre as duas opgdes de HRSG com dois niveis de pressdo sem
reaquecimento (CC3 e CC5), ¢ interessante observar que a configuracéo CC5 eleva a condigdo de
titulo minimo para maiores valores de pressdo maxima do ciclo, possibilitando um pequeno
ganho na poténcia e na eficiéncia térmica do ciclo combinado. J4 na comparacg@o entre as duas
opgdes de HRSG com reaquecimento (CC4 e CC6), a 1* op¢do apresenta a pressdo otima mais

elevada, 123 bar, resultando em maiores poténcia e eficiéncia térmica.

Para os ciclos combinados que utilizam o resfriamento a vapor da turbina a gas (CC7 e
CC8), a selecdo da pressdo de admissdo do vapor na turbina de alta pressdo nao foi limitada pela
temperatura minima de exaustdo dos gases ou titulo minimo de entrada no condensador, sendo
que a eficiéncia térmica do ciclo combinado ainda apresentava comportamento crescente com a
pressio maxima do ciclo a vapor. A pressdo alta do cicle de 165 bar foi selecionada por

corresponder ao valor declarado pela GE para esta configuracéo de ciclo combinado.

Comparando-se as configuragdes mais simples e mais complexa de HRSG, observa-se um
acréscimo de mais de 5% na eficiéncia térmica e um aumento de 45,0% (160,2 MW) na poténcia
da planta do ciclo combinado para a configuracio CC8 em relagdo a configuragdo CC1. Do
aumento total de poténcia, 80,9 MW sdo provenientes da turbina a gis devido 2 eliminagao do
resfriamento a ar nos estigios iniciais de expansdo e 70,9 MW devem-se & maior poténcia do
ciclo a vapor, obtida pela maior quantidade de vapor e elevago de temperatura maxima devido 3
maior temperatura dos gases de exaustdo da turbina e melhor aproveitamento do calor fornecido

ao ciclo a vapor no HRSG com dois niveis de pressdo.

Os ciclos combinados da série 9H oferecidos pela GE possuem um HRSG com trés niveis
de pressdo e reaquecimento, conforme pode ser observado na figura 6.15. Além dos
acoplamentos entre os ciclos a gés e a vapor considerados na analise das configuracdes CC7 e
CC8, o ciclo combinado da figura 6.15 inclui a extragdo de dgua do economizador do nivel
intermediério de pressdo para a redugdo de temperatura do fluxo de ar extraido do compressor
para resfriamento da turbina e pré-aquecimento do combustivel antes de ser injetado na cimara
de combustio. Estes dois acoplamentos adicionais contribuem para o aumento da eficiéncia

térmica de toda a instalagfo.
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Além do desenvolvimento de novas ligas metalicas e revestimentos cerimicos para as pds
da turbina a gds, o emprego do resfriamento por vapor em circuito fechado apresenta alguns

obsticulos que requerem cuidados especiais, como:

a)  controle, alimentacic e retorno do vapor para as pis dos estdgios estacionirios e
rotativos. Segundo nota técnica da GE (Smith et al., 2001), o vapor é distribuido e retornado pelo

eixo do rotor da turbina a gés;

b)  “pureza” do vapor utilizado para o resfriamento, para evitar a formacio de depdsitos

obstruindo os canais internos das pés e inicio de corrosgo.
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6.7 Analise Exergética de Ciclos Combinados Incluinde ¢ Resfriamento da Turbina a Gés

As configuragdes de ciclo combinado CC4 e CC8 foram analisadas pela Segunda Lei da
Termodindmica para identificagio das perdas de exergia ocorridas em cada equipamento s

comparacdo entre as duas moedalidades de resfriamento da turbina a gas.

Na figura 6.16, pede-se observar o resultado do balango exergético global, para um volume
de controle envolvendo toda a instalagdo. A exergia total de entrada foi distribuida entre trabalho
util disponivel no gerador elétrico, irreversibilidade interna de cada unidade de poténcia ¢ exergia

do gas na saida.

400

38.0

CC4 BCCSH

% da exergia de entrada
a3
o]

Trabalho TG Trabalho TV Irrev. TG Irrav, TV Saida HRSG

Figura 6.16: Distribuiciio da exergia total de entrada para as configuracdes CC4 e CCS8.

As duas configuragBes analisadas apresentam ¢ mesmo percentual de exergia total de
entrada em forma de trabalho da turbina a gas. Apesar da menor irreversibilidade interna relativa

para a turbina a gas com resfriamento a vapor, a exergia dos gases de exaustiio da turbina da
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configuracido CC8 € superior, aproximando, portanto, as eficidncias de 2° Lei das duas turbinas a
gas. A irreversibilidade relativa interna do ciclo a vapor da configuracdo CC8 € 0,7% inferior &
do CC4, o que acompanhado da maior exergia disponivel na entrada do HRSG, resulta em maior
trabalho disponivel no gerador da turbina a vapor. A soma dos percentuais de trabalho gerado nos
ciclos a gés e a vapor corresponde a eficidncia de Segunda Lei do ciclo combinado: 52,7% para a

configuragiio CC4 e 56,1% para a CC8.

O grifico da figura 6.17 apresenta as perdas de exergia de cada componente da instalacio

«~ icentagem da exergia total de entrada. Como a temperatura maxima da turbina a gas foi

.uw constante nos dois casos, as irreversibilidades das cdmaras de combustio sdo
eguivalentes, 23,7%, e por isse, ndo estdo mostradas no grifico para melhor ajuste da escala aos
iiros equipamentos. As irreversibilidades das trés bombas do ciclo a vapor (condensado, linha
¢ baixa pressio ¢ linha de alta pressdo) e dos misturadores de vapor s&o inferiores a 0,1% da

cergia de entrada e, por isso, também foram omitidas do gréfico.
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Figura 6.17: Distribuicfic de irreversibilidades para os equipamentos dos ciclos combinados
das configuracdes CC4 e CC8.

A figura revela que as maiores diferengas de irreversibilidade relativa ocorrem no 1° bocal
e nos estagios com resfriamento da turbina a gis. Os compressores das TGs das duas
configuragBes possuem aproximadamente a mesma irreversibilidade absoluta, entretanto, como o
fluxo de ar de resfriamento extraido do compressor da CC4 é maior, o fluxo de combustivel e a
quantidade de exergia admitida no ciclo pela cimara de combustio sio menores, tornando maior
a ureversibilidade relativa do compressor. O evaporador de baixa pressio da CC4 apresenta uma
irreversibilidade relativa 0,5% superior ao mesmo equipamento da configuragio CC8 devido ao
maior fluxo de vapor da linha de baixa e 4 maior diferenca de temperaturas observada entre o gas

na entrada e o vapor saturado na saida do evaporador.

Como foi observado que a maior diferenga de perdas de exergia entre as duas configuragdes
encontra-se localizada nos estagios iniciais de expansio com resfriamento, avaliou-se a origem

destas irreversibilidades, subdividindo-a em quatro categorias:
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- Irreversibilidade de expansio;

- Irreversibilidade devido a transferéncia de calor entre os gases em expansio e o fluxo
de resfriamento;

- Irreversibilidade devido as perdas de carga do fluxo de resfriamento e do gés;

- Irreversibilidade devido & mistura do gds com o fluxo de resfriamento.

Para avaliacio destas diferentes categorias de irreversibilidade, cada passc do processo de
expansdo foi subdividido em quatro médulos, contemplando os processos termodindmicos
correspondentes. A figura 6.18 ilustra o esquema adotado para um passo da expansdo de um
estagio rotativo da turbina resfriada a ar. No primeiro mddulo, acontece a expansdo do gés
conforme o coeficiente politrépico do estigio em andlise. No segundo mddulo, ocorre a
rransferéncia de calor até a temperatura de equilibrio que seria obtida apés a mistura. No terceiro
modulo, avaliam-se as perdas de carga do fluxe de resfriamento e do gds em expansdo, 4
temperatura de equilibrio do médulo anterior. No quarto modulo, ocorre a mistura das duas
correntes gue jd se encontram a mesma temperatura e pressdo. As perdas de exergia advindas do
bombeamento do ar de resfriamento nos estigios rotativos foram incorporadas 2 irreversibilidade

de perda de carga.

Para o resfriamento das pds da turbina com vapor, ¢ quarto mddulo ndo € necessério ja que

ndc hd mistura com o gds em expansio. Entretanto, para se fechar o balance exergético do bocal
los estdgios da turbina resfriados com vapor, € necessdrio considerar um misturador de
rentes de vapor apés o resfriamento, para se avaliar a irreversibilidade da mistura destas duas

correntes, inicialmente a diferentes temperaturas.
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Figura 6.18: Esquema para avaliacfo das irreversibilidades de um esidgio de expansio
rotative com resfriamento a ar.

A figura 6.19 mostra as quatro categorias de irreversibilidade para os dois modos de

restriamento das turbinas a gas das configuracdes CC4 e CC8.
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Figura 6.19: Categorias de perdas de exergia dos estdgios de expansfio com resfriamento.

A soma das irreversibilidades relativas dos estagios com resfriamento a ar da TG da CC4 é

1,6% superior a irreversibilidade total dos estagios com resfriamento da TG da CC8, sendo que
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as malores contribuicdes para a existéncia desta diferenca devem-se aos processos de perda de
carga e mistura. Como todo o fluxo de ar para o resfriamento da turbina € extraido do dltimo
estigio de compress#io, as irreversibilidades devido & perda de carga tornam-se maiores & medida
gue se avanca nos estdgios de expansdo e a diferenga de pressdes entre as correntes de gds e o
fluxo de resfriamento anmenta. Uma maneira de se reduzir esta fonte de irreversibilidade consiste

em aumentar o nidmero de pontos de extracdo do compressor, conforme analisado no item 6.1.

Os estigios resfriados a vapor possuem menor irreversibilidade de expansio devido ao
maior fluxo de gds e maior coeficiente politrépico de expansio correspondente. Apesar do fluxo
de vapor de resfriamento ser menos que a metade do fluxo de ar necessirio para manter a
temperatura das pds da turbina abaixo do limite do material, a irreversibilidade relativa de
transferéncia de calor € maior. Isto pode ser explicado por dois motivos que contribuem para a
reducio da diferenca de temperaturas entre as duas correntes durante o processo de transferéncia

de calor, no caso do resfriamento da TG por ar:

a) o fluxo de ar de resfriamento encontra-se numa temperatura superior a do vapor
extraido a 23,8 bar da turbina a vapor de alta pressdo, portanto, numa temperatura mais

préxima do gis em expansio;

b) no processo idealizado para avaliacdo da irreversibilidade da transferéncia de calor dos
estagios resfriados a ar, as duas correntes deixam o médulo de TC a mesma

temperatura.

As perdas de exergia associadas ao resfriamento da turbina a gds (excluindo-se o processo
de expansdo) na configuragio CC4 correspondem a 3,4% da exergia total do combustivel,
enquanto que a irreversibilidade devido ao resfriamento da turbina a gds na configuracdo CC8

corresponde a 2,0%.
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Capitulo 7

Conclusoes e Sugestoes para Préximos Trabalhos

A partir das analises termodindmicas dos capitulos 4 a 6, pode-se concluir que o modelo
computacional desenvolvido mostrou-se adequado para a investigagio de ciclos de poténcia
envolvendo turbipas a gds. As hipdteses simplificadoras admitidas para modelagem
termodindmica dos processos da turbina a gas, como mistura ideal de gases e reagiio completa de
combustio com congelamento da composi¢do quimica dos produtos, nfio causaram desvios em

relacio aos resultados de desempenho encontrados na literatura.

A adaptac8o e implementacfio do modelo de Consonni (1992) de expansdo dos gases pela
turbina com transferéncia de calor permitiu a andlise do efeito do resfriamento da turbina sobre os
parametros de desempenho da mesma: o aumento do nimero de pontos do compressor para
extracdo do fluxo de resfriamento reduz o fluxo de resfriamento necessario e diminui o trabalho
de compressdo, sendo que a determinacdo destes pontos de extragio do compressor deve ser
otimizada em fun¢éo do perfil de pressdo ¢ temperatura dos gases em expansio. Foi possivel
quantificar os ganhos em eficiéncia térmica e em poténcia obtidos pela redugio de temperatura
do fluxo de ar de resfriamento extraido do compressor e pelo aumento da temperatura méxima
admitida para o material das pds da turbina a gds. Para um fluxo de resfriamento constante, a
elevacdo da temperatura limite das pds causa uma elevacio superior na temperatura maxima do
ciclo a gis e na temperatura de entrada do primeiro rotor. Além disso, esta elevacio de
temperatura do material € transferida a temperatura dos gases de exaustdo da turbina, o que
permite um aumento da eficiéncia do ciclo a vapor, no caso de acoplamento com uma caldeira de

recuperacgao de calor.
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Na adaptaciio do modelo para anélise do resfriamento por vapor da turbina a gds, constatou-
se a necessidade de se abandonar a hipdtese de gés perfeito para o calculo de calor especifico do
vapor d’dgua, devido & aproximagio com a linha de saturagdo do vapor. Para o caso de
resfriamento da turbina por vapor em circuito aberto, verificou-se que o fluxo de vapor necessério
¢ inferior ao fluxo de resfriamento da turbina convencional, quando se utiliza ar extraido do
compressor. As vantagens do resfriamento por vapor em circuito aberto foram comprovadas pela
elevacdo na eficiéncia térmica e na poténcia da turbina a gés, como resultado da maior
temperatura maxima do ciclo para temperatura de entrada do primeiro rotor constante, de maior

fluxo de gis pelos estdgios de expansio e do aumento do calor especifico do gas.

Na investigacio do resfriamento da turbina a gds por vapor em circuito fechado, foi
possivel quantificar os beneficios desta técnica de resfriamento em relagho ao resfriamento
convencional, como: redugio da queda de temperatura do gis na passagem pelo primeiro bocal,
fazendo com que a temperatura de entrada do primeiro rotor se aproxime da temperatura maxima
do ciclo; aumento do fluxo de gés em expansdo pela turbina; eliminacdo da perda de carga no
processo de mistura entre os gases em expansdo e o fluxo de resfriamento; elevagdo da
temperatura de exaustdo dos gases. Na integracio do ciclo a gds com o ciclo a vapor foi onde o

efeito positivo da elevacdo da temperatura dos gases de exaustio ficou mais evidenciado.

A andlise termodindmica das diferentes configuracdes dos ciclos combinados mostrou que
o emprego do recuperador de calor com mais de um nivel de pressdo eleva a eficiéncia térmica
em mais de 2% para o caso de turbina a gds resfriada a ar. Uma elevagio superior a 5% no
rendimento energético do ciclo combinado foi observada com a utilizacdo do resfriamento da
turbina a gds por vapor em circuito fechado e gerador de vapor com dois niveis de presséo, em
relaciio a configuragdo com turbina a gés resfriada a ar e gerador de vapor com um nivel de

pressio.
A comparagdo entre dois tipos de recuperadores de calor de dois niveis de presséo de vapor

revelou a importincia que deve ser dada ao projeto e selecdo deste equipamento conforme as

pressdes e temperaturas das linhas de vapor, das restri¢des de titulo minimo do vapor na entrada
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do condensador e da temperatura minima de exaustio do gis e da aplicacfio com ou sem

reaguecimento.

As duas configuragBes de ciclos combinados com maior eficiéncia térmica, envolvendo
turbinas a gas resfriadas por ar € por vapor, foram avaliadas pela Segunda Lei da Termodinamica.
O resfriamento da turbina a gds por vapor aumentou em 3,4% a eficiéncia exergética do ciclo. A
avaliac@o das irreversibilidades geradas em cada componente do ciclo combinado revelou que as
maiores diferencas entre as duas configuracGes localizam-se nos estdgios iniciais de expansao
com resfriamento da turbina a gés. Um modelo para determinacio das fontes de irreversibilidades
nos estagios de expansio foi implementado, permitindo-se identificar que os processos de perda
de carga e mistura da turbina a gés resfriada a ar sdo os maiores responsdveis pelas diferencas de

irreversibilidades observadas.

Apesar das vantagens obtidas com o resfriamento da turbina a gis por vapor em circuito
fechado, deve-se ressaltar as dificuldades técnicas desta aplicacio conforme discutido no capitulo
6.

Como sugestdes para trabathos futuros, podem-se citar:

a}  inclusdo de curva caracteristica do compressor da turbina a gds, para avaliac@o mais
precisa do efeito da redugdo do fluxo de ar de resfriamento. Um maior fluxo de ar pelo
compressor provoca elevacdo da razo de pressdo, aumentando a eficiéncia térmica e reduzindo o
trabalho especifico. O aumento da razéo de pressio pode fazer com que o ponto de operacio do
compressor se aproxime da linha de surge, limitando portanto, a reduciio do fluxo de ar extraido
do compressor;

b)  validagdo e calibragdo do modelo de transferéncia de calor nas pas da turbina para o
caso de resfriamento por vapor em circuito fechado. Os dados de fluxos de resfriamento sio
escassos na literatura técnica, principalmente quando se trata de resfriamento por vapor em
circuito fechado. As analises efetuadas no capitulo 6 para a turbina da série H partiram do ajuste
de pardmetros do modelo com o conhecimento que: as pds dos estdgios resfriados a vapor devermn

possuir uma camada mais efetiva de revestimento cerdmico, o coeficiente de resfriamento por
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pelicula € nulo e que a queda de temperatura no primeiro bocal € de 44°C. O ajuste de parAmetros
do modelo de transferéncia de calor poderia ser melhor efetuado com dados de geometria das pis,
caracteristicas dos escoamentos do gis e do vapor pelos canais de resfriamento, fluxo méssico e
estados do vapor de resfriamento na entrada e na saida da turbina a gis. Realizado este ajuste, a
extensio do modelo as outras condicOes de operacio poderiam ser melhor avaliadas;

¢}  incluso de um fator para avaliar a variacdo do coeficiente politrépico de expansido
em fun¢do da injecio do fluxo de resfriamento pela borda de fuga das pas e da formagio da
pelicula de ar sobre as mesmas, a fim de se considerar o efeito destes distlirbios no escoamento
dos gases em expansdo. O emprego deste fator diferenciaria os coeficientes de expansdo de uma
mesma turbina sendo avaliada com as técnicas de resfriamento por ar € por vapor;

d)  recalibracio dos coeficientes das equactes 5.7 e 5.8, que expressam os coeficientes
politrépicos de expansfo ¢ compresséo em funcio do par@metro de dimensfo SP, com os dados
disponiveis de turbinas a gds modernas;

e) elaboragcdo de uma interface mais amigdvel para o modelo computacional,
considerando as diferentes alternativas de avaliac@o propostas neste trabalho, manuseio mais facil
dos dados fornecidos como entrada e visualizacdo dos resultados. O programa pode ser
disponibilizado posteriormente para pesquisa e andlise com fins educacionais;

f)  Aplicacdo da teoria da Termoeconomia para identificacio e otimizagdo dos custos
associados a irreversibilidade dos equipamentos do ciclo combinado com a turbina a gés resfriada
por vapor em circuito fechado;

g) Todas as configuragdes de ciclos de poténcia avaliadas neste trabalho foram
calculadas a partir do método seqiiencial iterativo, sendo que para cada nivel de combinacéo dos
moédulos dos equipamentos, uma seqiiéncia especifica de cilculo dos processos e critério de
convergéncia foram elaborados. A fim de tornar o programa com utilizacdo mais flexivel e direta,

um método para solu¢io simultdnea de equagdes poderia ser implementado.
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Anexo | — Comparativo dos Métodos de Calculo de Propriedades

Os valores calculados de calor especifico, entalpia e entropia absoluta a 1 atm dos gases
COz, H0, Oz e N; segundo as duas metodologias descritas no capitulo 3 s3o apresentados nas
tabelas seguintes, para a faixa de temperatura de 200 a 2000K. Os valores divalgados em JANAF
THERMOCHEMICAL TABLES (Chase et al., 1986) também s#o inclafdos para comparagio.

Método de célculo A: coeficientes polimoniais extraidos do trabalho de Gallo (1990).
Meétodo de cdlculo B: correlacBes extraidas de Rivkin (1979).

Abaixo das tabelas de cada gds, encontram-se os graficos de calor especifico obtidos pelos
dois métodos de céleulo e o valor de referéncia. Os grificos de entalpia e entropia absoluta néo
sdo apresentados pelo fato dos desvios observados serem inferiores aos do calor especifico, j4 que
o célculo destas propriedades partem de relagdes integrais do calor especifico. Praticamente nfio
ha diferenca no valor de calor especifico obtido pelas duas metodologias de célculo, ja se
considerando a faixa usual de temperaturas méximas de turbinas a gds consideradas “estado da
arte”, proximas a 1500°C. O método de calculo B é recomendado pelo autor para calculos até
1500°C apenas. De fato, para temperaturas superiores a 1800K, pode ser observado que o método

B passa a apresentar maiores desvios, enquanto que o método A continua com boa concordancia.

Ao final das tabelas de propriedades termodinamicas, a tabela 15 mostra os coeficientes

adotados no método A, para o cdleulo de ¢p e § em kJ/kmol.K, # em kJ/kmol.
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Tabela 1.1: Propriedades Termodindmicas do CO;

T(K; | Calor especifico (ki’kg K} h—hfe (k¥/mol) Entropia (kJ/kmol. K)
JANAF A B JANAF A B JANAF A B
200 32,359 32,361 32,203 -3,414 ~3.421 -3.412 199,975 159,980 | 200,010
298,15 37,129 37,191 37,147 0,000 0,000 {3,000 213,795 | 213,828 | 213,828
300 37221 37,274 37,230 0,069 0,069 0,069 214,025 1 214,060 | 214,060
400 41,325 41,313 41,286 4,003 4,005 4,002 2257314 | 225350 | 2257340
500 44 627 44,633 44,604 8,305 8,308 8,301 234,901 | 234,940 | 234930
600 47321 47362 47,342 12,907 12,812 12,903 243283 | 243,330 | 243310
700 49 564 49613 49,610 17,754 17,764 17,754 250,750 | 250,800 | 250,780
300 51,434 31,478 51,493 22 806 22,822 22,812 257,494 | 257550 | 257330
900 52,999 53,032 33,060 28,030 28,049 28,042 263,645 | 263,710 | 263,650
1000 54,308 54,337 54370 33,397 33,420 33,416 269209 | 269370 | 268,330
1160 55,409 55,440 35,476 38,884 38,910 38910 274,528 | 274600 | 274359
1200 56,342 56,378 56,421 44,473 44 502 44 506 279,390 1 279460 | 279,450
1300 57,137 57175 37,235 50,148 50,181 50,189 283,932 | 284,010 | 284,000
1400 57,802 37,850 57,939 53,896 35,933 53,949 288,191 | 288270 | 288270
1500 38,379 58,507 58,542 651,705 61,755 61,774 292,199 | 292310 | 292280
1600 38,886 58,939 59,055 67,569 67,628 67,654 295983 | 296,100 | 296,090
1706 59317 59,337 539,501 73,480 73,342 73,582 299,566 | 299,690 | 299,680
1800 39,701 59,702 59,942 79,431 79,494 79,554 302,968 | 303090 303,090
1900 60,049 60,036 60,514 85419 85481 83,575 306,205 | 306320 | 306,330
2000 | 60350 | 60343 | 61474 | 91439 | 91500 | 91670 | 309,293 | 309,410 | 309470
! co2
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Figura I.1: Calor Especifico do CO;.
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Tabela L.2: Propriedades Termodinimicas do H,O

T(K) | Calor especifico (kJ’kg K) h—hf° (kifmol) Entropia {kl/kmol K)
JANAF A B JANAF A B JANAF A B
200 33,349 33,355 33,602 -3,282 3,282 -3,121 ] 175485 175,500 1 175,470
298,15 33,590 33,609 33,589 0,000 {2,000 0,000 | 188834 | 188830 | 188,850
300 33,596 33,618 33,597 0,062 0,062 0230 | 189042 | 189060 | 1389060
400 34,262 34,282 34 267 3,452 3,454 36201 198788 | 198810 1983800
500 33,226 35,211 35224 6,925 6,927 7093 1 206,334 | 2063560 | 206,550
600 36,325 36,306 36,329 10,501 10,502 10,670 . 213052 1 2130701 213070
700 37,495 37,494 37,520 14,192 14,192 14,362 ¢ 218,739 | 218760 1 218760
300 38,721 38,731 38,762 18,602 18,603 18,176 | 223825 | 223840 | 223850
900 39,987 39,986 40,031 21,938 21,938 22115 | 228439 | 228480 | 22849
1000 | 41268 | 41242 | 41306 | 26,000 | 26000 | 26,182 | 232,738 | 232760 | 232,770
1100 42,536 42,488 42,568 30,191 30,186 30376 | 236,731 1 236,750 1 236,770
1200 43,768 43,714 43,799 34,506 34,497 34,695 | 240,485 | 240,500 ¢ 240,520
1300 44 945 44 900 44,978 38,942 38,928 39,134 | 244035 244040 ¢ 244 080
1400 46,054 46,019 46,088 43,493 43475 43,688 | 247407 1 247410 1 247450
1500 47,090 47,082 47,119 48,151 48,127 48,349 | 2506201 230620 250,670
1600 48,050 48,005 48,064 32,908 52,882 33,109 1 253690 | 253690 233,740
17600 48,935 48,870 438,934 57,758 37,727 57959 1 236,630 | 256,620 | 236,680
1860 48,749 49.671 49 755 62,693 62,654 62,894 | 259,451 | 259440 . 259,500
1200 50,456 50,414 30,580 67,706 67,659 67910 | 262,161 | 262,140 1 262,210
2000 51,180 31,103 51,493 72,790 72,735 73,013 | 264769 | 264750 | 264830
H20 (g}
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Figura 1.2: Calor Especifico do H,O.
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Tabela L3: Pronriedades Termodinimicas do G,

T(XK) | Calor especifico (kl/’kg K} h—hf° (kJ/mol) Entropia (kJ/kmol. K)
JANAF A B JANAF A B JANAF A B
200 29,126 29,141 29,182 -2,868 -2.867 -2,863 193,485 193,510 193,520
250 29,201 29191 29 180 -1,410 -1,410 -1.408 199,990 200,010 ¢+ 200,020
298,15 29376 29,393 29.334 0,000 2,000 0,600 | 205147 | 205170 ¢ 203170
300 29,385 29403 29 344 0,054 0,034 0,054 | 205329 | 205350 205350
330 29,694 29,734 29,673 1531 1,532 1,529 | 200,880 209910 | 209,900
400 30,106 30,147 30,098 3,625 3,029 3023 213 871 213,960 213,890
450 | 30584 | 30,612 30,578 4.543 4,548 4,540 | 217445 | 217,480 | 217460
300 31,091 31,105 31,083 6,084 6,091 6,081 | 220693 220,730 1 220,710
600 32,090 32,093 32,082 9244 9,251 9240 1 226,451 226 490 | 226,460
700 32,981 32,999 32,983 12,499 12,507 12,494 | 231466 | 231,510 231480
300 33,733 33,772 33,743 15,835 15,846 15,8321 235921 235 970 235,930
G0 34 355 34,400 34,365 19,241 19256 19,238 | 239931 239,980 239 950
mnon i 34 870 34,904 34,874 22,703 22,722 22701 | 243578 | 243,630 | 243590
33,300 35,320 35,300 26,212 26,234 26,210 | 246922 | 246,980 | 246,940
_ 35667 35,686 35,671 29,761 29 784 29,759 | 250,010 250,070 250 030
A j 35,988 36,028 36,001 33344 33,370 33,343 | 252,878 252940 252,890
1400 1 36,277 36,336 36,296 36,957 36,989 36,958 | 255,336 255620 23557
1550 7 36,544 36,396 36,555 40,599 40,637 20,6011 238068 | 238140 | 238090
1000 36,796 36,838 36,786 44 266 44,309 44,268 | 260,434 | 260,510 ;1 264,450
1700 37,040 37,080 37,016 47,958 48,005 47958 1 262,672 262,750 | 262,69
1800 37277 37,321 37.318 51,673 51,725 31,674 | 264796 | 264,880 264,810
1900 37,510 37,562 37,837 55413 55,469 55,429 1 266,813 266,900 1 266840
2660 37,741 37,800 38,819 59,175 59,237 59256 | 268748 | 268,830 | 268,810
02
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Figura 1.3: Calor Especifico do Oa.
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Tabela L.4: Propriedades Termodinamicas do N,

T(K) | Calor especifico (ki/kg K) h—hf° (kI/mol) Entropia (kJ/kmol K}
JANAF A B JANAF A B JANAF A B
200 29,107 29,153 29,111 -2,857 -2 858 -2,857 179,985 180,000 180,010
230 29,111 29,106 29,104 -1,402 -1,401 -1,401 186,481 186,500 136,300
298,15 29,124 29,112 29109 0,000 0,000 0,000 191,609 191,630 191,630
300 29,125 25113 29110 0,034 0,054 0,054 | 191789 191,810 191 810
350 29,163 29,172 29,153 1511 1,511 1,516 | 196281 196,300 196,300
400 29,249 29,282 29244 2,971 2,972 2970 | 200181 | 200200 | 2006200
430 29,387 29,438 29,389 4,437 4,440 4,436 | 203,633 203,660 | 203630
500 29,580 29,638 29,385 5911 5,916 5910 | 206,739 1 206,770 1 206,760
600 30,110 30,145 30,109 8,994 8,905 B893 | 212176 212220 212,190
700 30,754 30,736 30,750 11,937 11,949 11,9351 216,866 | 2169101 216880
800 31,433 31,422 31,435 15,046 15,058 15044 | 221017 | 221,060 @ 221030
900 32,090 32,094 32,103 18,223 18,234 18,222 ¢ 224757 | 22438001 224770
1660 32,697 32,727 32,718 21,463 21,475 214637 228170 | 228220 1228190
1100 33,241 33,290 33,262 24,760 24777 24,763 | 231,313 231,360 1 231,330
1206 33,723 33,768 33,739 28,109 28,130 28,113 1 234226 | 234280 1 234,230
1300 34,147 34,166 34,139 31,503 31,527 31,509 | 235,943 237006 | 236,970
1400 34,518 34,319 34,532 34,936 34,962 34,944 | 239487 | 2393540 | 239310
1500 34,843 34,919 34,864 38,405 38451 38414 2418801 241930 241910
1600 35,128 35,171 35,153 41,904 41,935 419151 244,138 | 244190 | 244,170
1700 35,378 35,403 35,400 45,429 43 464 45443 | 2462751 246330 | 246300
1800 35,600 35615 35627 48,978 49015 48,994 1 248304 | 248360 | 248330
1900 35,796 35,809 35,910 52,548 52,587 523707 250,234 | 250,290 | 250270
2000 35,971 35,987 36,431 36,137 36,177 56,184 | 252074 | 252130 | 252120
N2 (g}
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Figura L4: Calor Especifice do N;.
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1.5 Coeficientes utilizados para cilculo das propriedades termodinamicas através das

equacdes 3.39 a 4.42.
ag ay az 43 a4 as
CO,

200 - 1500K 1,91947E+01 7.90363E+00 -7.35441E-01 | 3,99164E-02 | -1,16079E-03 1,34129E-G5
1500 - 6000K | 4,58815E+01 1,35629E+00 -4,35168E-02 | 6,79618E-04 | -4 A8804E-06 | 7.37827E-09
H,O
200 - 15060K 347893E+01 | -1,60906E+00 5,38653E-01 | -5,11451E-02 | 2,47882E-03 | -4,96513E-05
1500 - 6000K | 2,22537E+01 | 2,54561E+00 -7,38886E-02 | 1,06765E-03 | -6,77625E-06 1,09997E-08
0
200 - 1500K 3,16608E+01 | -2,78921E+00 9 68696E-01 | -1,13382E-0% { 5,94032E-03 ; -1,17552E-04
1500 - 6000K 3,35420E+01 1,28006E-G1 7.89249E-03 | -2,15793E-04 | 1,72104E-06 | -2.98441E-0%
N2
200 - 1500K 2,98420E+(1 -5,16605E-01 6.82306E-02 | 1,17137E-02 | -1,48301E-03 | 4,34435E-05
1500 - 6000K. | 2,74449E+01 8,07525E-01 -2,61833E-02 | 4,11287E-04 | -2,75198E-06 | 4.54900E-09
Ar
- 2,07858E+01 0,0 0.0 0,0 0.0 0.0
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Anexo Il - Eficiéncias dos Processos de Compressdo e Expansio

Os processos de compressdo e expansdo podem ser especificados em fungdo da razfio de
pressdo e de um parametro de eficiéncia que indica o distanciamento destes processos em relacdo
ao processo adiabético reversivel ou isentrépico. Dois parmetros sdo normalmente utilizados

para representar a qualidade de um processo adiabético: eficiéncia isentrépica (7;,) e eficiéncia

politrépica (7,

A eficiéncia isentrpica consiste na relacdo entre o trabalho reversivel e o trabalho real
entre os mesmos limites de pressdo. A equacgfio II.1 apresenta a definicio de 77 aplicada ao
processo de compressdo. O trabalho real de compressio carrega consigo uma parcela de

irreversibilidade, a qual resulta em aumento da temperatura e da entropia do gés na saida.

_hy —h, (IL.D)
b
com
h; = entalpia na entrada do compressor;
h2;, = entalpia de saida para o processo isentrépico;

h» = entalpia real de saida.

A utilizaglo da eficiéncia isentrépica requer que se avalie inicialmente o processo
adiabdtico reversivel para determinagdo da entalpia isentrdpica, hy;. A partir deste valor e da
definicdo de eficiéncia, pode-se calcular a entalpia real de saida. Com o par de propriedades

pressao e entalpia (P, 1), determinam-se as outras propriedades termodinimicas.
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Wilson e Korakianitis (1998) utilizam a definicfio de entapia {equa¢do 3.6) ¢ a equagido
fundamental de Gibbs para demonstrar que a inclinagio da linha isobérica de um gas perfeito no

diagrama Temperatura x Entropia € dada pela equagio IL.2:

( oT ) T (I1.2)
I

os cp

Esta relacio indica que as linhas isobdricas sfo mais inclinadas para as temperaturas mais
elevadas e que, para o caso de cp constante, todas as isobdricas a uma determinada temperatura
apresentam a mesma inclinagéo. O distanciamento vertical das linhas isobaricas, com o aumento
da entropia do gds, faz com que estigios consecutivos e geometricamente similares de

compressdo ou expansdo apresentem eficiéncias isentrépicas diferentes (figura IL1).

Processos de compressdo e expansao

Compressao /
polirépica / ;
i i /
MToe = AAh-‘ Ahis'i : L = Ak
d 3 [
1 Aht ! A hia‘
_ i e {i+ 13 / }
H / Toatisty = Taseny
= e
Lo b
e ;
= 3
= Ahg g |
5 i3
w \ Expansao
) ; politrépica
1
Ahgig| R '
3
l
! 4
3'
i
-1 £
T T T 1
Entropia-s

Figura I1.1: Efeito da divergéncia das linhas isobdricas sobre a variacio das eficiéncias
isentrépicas durante os processos politrépicos de compressao e expansao.
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No caso do compressor, os Gltimos estigios de compressdo apresentam menores valores de

T, Que os estagios iniciais devido 2 maior inclinacio da linha isobdrica & medida que a
temperatura do gds aumenta. O inverso se aplica para o processo de expansio, quando 7,

aumenta para os estigios de pressdes mais baixas.

O conceito de eficiéncia politrépica foi introduzido para poder representar todo o processo

T uma tnica eficiéncia constante, indicando que o distanciamento do processo ideal € 0 mesmo
para todos os estdgios geometricamente semelhantes (Cohen et al., 1996). Assim, a eficiéncia
politrépica € definida da mesma forma que a isentrépica, para uma variacio infinitesimal de

pressdo. Para o processo de compresso:

dh,, (IL.3)
Mpe dh

reat

A partir da defini¢fo de eficiéncia politrépica, equacio diferencial do processo isentrépico
(equacdo I1.5) e uma relacfio fundamental da termodinimica {equacdo de Gibbs, I1.6), pode-se

demonstrar que a variagdo de entropia num processo politrépico de um gés perfeito € dada por:

Compressao: 5 -5, = [(I -n,. ) m. ]R.in ®/P) (I1.4a)
Expansdo: 5 5, = (1“7’?1,; )R (P, /P) (I1.4b)
dT, _y-1dp (IL5)

T vy P
Tds = dh — vdP (11.6)

Vale a pena observar que as equacdes 11.4 possuem aplicacdo ao longo de todo o processo
politr6pico, j4 que sdo deduzidas sem necessidade de se assumir a hipétese de calor especifico

contante. A partir do estado inicial do gés, da relacfio de pressdes e do coeficiente politrépico, é
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possivel calcular a pressdo e a entropia de saida (P, s2). As outras propriedades termodinérmicas

de saida sdo determinadas a partir deste par de propriedades.

O grafico da figura 11.2 ilustra a variagdo da eficiéncia isentropica em funcio da razdo de
pressdo (f), para os processos de compressdo e expansdo. Na construgo deste grafico, para cada
razio de pressdo, calculou-se a eficiéncia isentrépica entre os estados inicial e final, assumindo-se
um valor de eficiéneia politrépica constante = 0,85. Pode-se observar que, para f=1, 2 eficiéncia
isentropica iguala-se & eficiéncia politropica. A medida que B aumenta, 7j; diminui para o
processo de compressdo ¢ aumenta para © processo de expansio, efeito causado pela divergéncia

vertical das linhas isobaricas, figura IL.1.

095
© )
2 Turbina
% 0,9
12 ]
Q /
2 035
)
L \\\\
‘g Compressor
5 08 e
5 — |
0,75
0 5 10 15 20 25 30
Razao de Pressao

Figura IL2: Eficiéncia isentrépica de compressfo e expansiio em funciio da raziio de pressio
para uma eficiéncia politropica constante (7, = 0,85).
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Anexo lil - Propriedades para Relacdes de Transferéncia de Calor

Para a avaliagio das relacdes de transferdncia de calor entre os gases ¢ o fluxo de
resfriamento, torna-se necessdrio o conhecimento da viscosidade, condutividade térmica e
nimero de Prandtl dos fluidos envolvidos no processo. As correlacBes empregadas para

determinacio destas propriedades sdo apresentadas a seguir.
II1.1 Viscosidade

O modele computacional emprega as mesmas equacdes utilizadas por Consonni (1992),
extraidas de Danner e Daubert (1983), para o cdlculo da viscosidade absoluta, As correlacOes
expressam a variag@o da viscosidade com a temperatura e sio desenvolvidas com a hipdtese de

gas ideal, em condigdes de pressdo reduzida.

Para as moléculas apolares (CO5, Oy, Ns e Ar):
nE10% = 46,1077 —20,40exp(~0,449.7, ) + 19,40 exp(—4,058.7 ) + 1 (LD
com
U = viscosidade absoluta [Pa.s];
T, = temperatura reduzida, dada pela relagdo entre temperatura absoluta e a temperatura
critica de cada substincia;
£ = fator especifico para cada substancia, dado por:
§ =2173424T1° M 77 p3 (I1L.2)
T, P.=temperatura [K] e pressio [Pa] do ponto critico, respectivamente;

M = peso molecular da substincia [kg/kMol]
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Para a dgua (H,O):
U=l =-3180-107 +41,45-10°T ~8,272-107°T? p/ T <1000 °C (111.3)

TV p/ T > 1000 °C
B=qaas |

A viscosidade da mistura de gases é calculada conforme a correlagio apresentada por Bird
et al. (1960):

= e

n
f=l
X j¢ii
J=1

sendo que
I, j = indices dos componentes da mistura;
x; = fracio molar do componente i da mistura;

@; = fator calculado para componente da mistura:

= 1/4 z .
o, =1 Mo 2 Lol B N M, (111.5)
U \/’é Mj 'u.f M;‘

parai=j, ¢;= 1.
HI.2 Condutividade Térmica

A condutividade térmica é calculada a partir dos valores conhecidos de viscosidade e de

calor especifico a volume constante (c,):

k=25-—g--6 p/ Ar (11iL.6)
YL

(gds monoatémico)

p/ COz, O, Nz (L7

k= (1158, +16903,36)
M {(moléculas apolares)
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com
k = condutividade térmica [W/m. °CJ;

3

¢, = cajor especifico a volume constante [J/kmol K].

Para a dgua, utiliza-se o polimdnio de terceiro grau apresentado em Reid (1987) para a
faixa de temperatura de 273 a 1073 K (equacio IIL.8). Para valores maiores de temperatura,

utiliza-se a reiac@o de Bucken (Bird et al., 1960).

k=7341-10" ~1,013-10°T +1,801-107'T? -=9,100-107"' T? P H0, T<1073K (T11L.8)

o P/rHO T>1100K
k= %(Ev +2,25-F) 0 (119

A continuidade entre as 2 correlagBes € obtida por regressio linear na faixa de temperatura

entre 1073 e 1100 K.

A condutividade térmica da mistura € calculada de forma andloga 2 viscosidade:

b, =3 2k (TTL.10)

i=1

X0,
F=i
sendo que ¢; € obtido pela equagio IIL5, substituindo-se i por k.
HI.3 Namero de Prandtl
O ndmero de Prandt] € calculado diretamente a partir de sua definicio:

i, (IIL.11)
ok

Pr

1.4 Comparacio com Valores de Referéncia

Os graficos seguintes apresentam uma comparagdo entre os resultados obtidos pelas

relagdes de célculo de propriedades deste trabalho e os valores de referéncia extraidos de Holman
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(1983), para o ar atmosférico a 1 atm. Para o cilculo de mistura de propriedades das substincias
que compdem o ar, admite-se a composi¢do do ar atmosférico mostrada na tabela 3.2, com

umidade relativa de 60% nas condicdes padrdes.
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Figura IIL1: Calor especifico de Ar Atmosférico.
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Figura II1.2: Viscosidade absoluta do Ar Atmosférico.
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Condutividade Térmica - Ar atmosférico
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Figura [1L4: Namero de Prandti do Ar Atmosférico.
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Anexo IV ~ Subrotinas do Modelo Computacional

Sdo apresentadas a seguir uma breve descricio das funcdes e procedimentos das subrotinas

implementadas em Turbo-Pascal, durante o desenvolvimento deste trabalho.

Unit Prop_term.PAS

Function P_sat {Tcelsius:

double): double;

Calcula a pressdo de saturagdo do vapor d’dgua a partir da
temperatura, utilizando a relagdo de Bridgeman & Aldrich

(Keenan et al., 1978).

Function T_sat (P: double):
double;

Calcula a temperatura de saturagio do vapor d’dgua em

func¢do da pressio.

Procedure Propi_ar (Tamb,

Pamb, UR :double;

Calcula a fragdo molar dos componentes do ar imido, dada a
composi¢do do ar seco, temperatura e pressio ambientes e

umidade relativa.

Procedure Fuel {(var yc:
vetor_gas; var Hcom, Rn, Rim,
Rf, Rx, nae, PCI, HU, Mol c:
double}:;

Determina as propriedades do combustivel a partir do
hidrocarboneto C.H,,0r ou da fracio molar dos constituintes:
CHy GoHs Ci;Hs, COz; N, H;0: poder calorifico inferior,
ndmero de moles de ar para a relagio estequiométrica e peso

molecular do combustivel.

Procedure Fuel PCT (va:
vetor_gas; PCI: double; var

yeivetor gas;

Determina a composicdo do combustivel a partir de uma

mistura de ar ¢ CH, para ajustar um valor especificado de PCT.

Function Mol (i:integer):double;

Retorna o peso molecular da substincia /.
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Function Mol _gas (yg:

vetor_gas) :double;

Retorna o peso molecular de uma mistura de gases a partir de

sua composicdo quimica.

Procedure Composicao {ml,
m2: double; y1, y2: vetor_gas;

var yt: vetor_gas);

Determina a composigo quimica de uma mistura de 2 fluxos
de gases, conhecendo-se os fluxos massicos e composigdo

quimica de cada gas.

Function Cp (i: integer; t:
double): double;

Retorna o calor especifico a pressdo constante do gés perfeito

I, a partir de sua temperatura.

Function Cv (i: integer; &

double): double;

Retorna o calor especifico a volume constante do gds perfeito

i, a partir de sua temperatura.

Function Cp_h2o (P, T: double):
double;

Retorna o calor especifico da dgua a partir de sua pressio e

temperatura.

Function Cp_mis {t: double; v:

vetor_gas): double;

Retomna o calor especifico a pressfo constante de uma mistura

de gases perfeitos a partir da temperatura € cCOmposi¢ao.

Function Cv_mis (t: double; y:

vetor_gas): double;

Retorna o calor especifico a volume constante de uma mistura

de gases perfeitos a partir da temperatura e composi¢io.

Function Gama (t: double; y:

vetor_gas): double;

Retorna a relag@o de calores especificos a pressdo e a volume

constante de um gas a partir de sua temperatura e composigao.

Function Ka (t: double; y:

vetor_gas): double;

Retorna o valor (Gama —1 )/Gama.

Function entalpia (i: integer; t:

double): double;

Calcula e entalpia do gés i a partir da temperatura.

Function entalp_mis (t: double;

y: vetor_gas): double;

Calcula a entalpia da mistara de gases em fungdo da

ternperatura e cOmposigao.

Function entropia (I: integer; t.

double): double;

Calcula e entropia absoluta a | atm do gds i a partir de sua

ternperatura.

Function entrop_mis (t, p:

double; v: vetor_gas): double;

Calcula a entropia absoluta da mistura de gases a partir da

temperatura, COmposi¢ao e pressio.

Function exergia (t, p: double;

y: vetor_gas): double;

Calcula a exergia total (quimica e fisica) de uma mistura de

gases a partir da temperatura, pressdo e Composicao.
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Function exer_temp_corr (t, o3
tamb, pamb: double; y:

vetor_gas): double;

Calcula a exergia total do gés a partir da temperatura, pressio
¢ composi¢do, quando as condigdes ambientes sdo diferentes

do estado de referéncia padriio (25 °Ce | atm).

Function ent_temp (h: double;

y: vetor_gas):double;

Determina a temperatura do gis através do método de

Newton-Raphson, a partir da entalpia e composicio.

Function temp_trop (s, p, t:

double; y: vetor_gas): double:

Determina a temperatura do gds através do método de
Newton-Raphson, conhecendo-se a entropia, pressic e

COmMposicao.

Function pres_trop (s, t, pi:

double: y: vetor_gas): double;

Determina a pressdo do gds através do método de Newton-

Raphson, conhecendo-se a entropia, temperatura e

composicio.

Function entalp_tot {t, v:

double; y: vetor_gas): double;

Calcula da entalpia total do gds, a partir da temperatura,

velocidade e composicio.

Function temp_tot (t, v:double;

y: vetor_gas): double;

Calcula a temperatura de estagnacdo a partir da temperatura

estdtica, velocidade e composicao.

Function pres_tot (t, p, v:

double; y: vetor_gas): double;

Calcula a pressdo de estagnagfio através de um processo de
desaceleragdo isentrGpica, partindo da temperatura e pressdo

estdticas, velocidade e composicio.

Function del_entalp (1, p, ps:

double; y: vetor_gas): double;

Calcula a variagdo de entalpia para um processo isentrépico a
partir do estado inicial (especificados pela temperatura,

presséo e composicio do gds) e da pressio de saida.

Function beta_dhis (t, p, dhis:

double; y: vetor_gas): double;

Calcula a razdo de pressdo de um processo de coOmpressao ou
expansdo dadas as condigdes iniciais e variagdo de entalpia

para o processo isentrépico.

Function beta_temp (t, p, ts:

double; y: vetor_gas): double;

Calcula a razéio de pressio dadas as condigdes iniciais e a

temperatura de saida do processo correspondente isentrépico.

Procedure estagnacao (T1, P1,
Ma: double; y: vetor_gas; var

TO1, PO1: double);

Calcula a temperatura e pressic de estagnacio a partir da
temperatura ¢ pressdo estdticas, da composi¢io do gis e do

valor do ntimero de Mach.

Function Mach (T1, VI: double;

y: vetor_gas): double;

Calcula 0 nimero de Mach a partir da temperatura estatica,

velocidade e composigio do gés.
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Unit EquipGas.PAS

Procedure Compressor (t, p, m,
n, rc : double; yva:vetor, _gas;
ef_comp_mec: double; var T2,

P2, we: double);

Avalia o processo de compressdo a partir das condighes

iniciais, da razio de pressdo e do coeficiente isentropico.

Procedure Comb1 (gas:
fuel_parametro; nb, tcam, pcam,
dp_cmb, mar, fca, t_fuel:
double; yar : vetor_gas; var yg:
vetor_gas; var ntot, T_Turb,

Pcam_out, Qcb : double);

Avalia o processo de combustio a partir das condi¢des de
entrada do ar e do combustivel, da relagfio combustivel-ar e
dos parfimetros de eficiéncia de combustio e de perda de

carga. A temperatura de saida € calculada.

Procedure Comb?2 (gas:
fuel_parametro; nb, dp_cmb,
tcam, peain, mar, t_{uel: double;
yar: vetor_gas. var yg:
vetor_gas; var fca, ntot, CET,

Pcam_out, Qcb : double);

Avalia o processo de combustdo a partir das condigbes de
entrada, dos parametros de eficiéncia e de perda de carga e da

temperatura de saida. A relac@o combustivel-ar € calculada.

Procedure Tur_gas (t, pe, ps, m,
u, Mol_g : double; y: vetor_gas;

var ts, wt: double );

Avalia o processo de expansdo pa turbina a gis a partir das
condigdes de entrada, pressio de saida e coeficiente

isentrépico de expanséo.

Pocedure Mixer (ml, tl, pl,
dP1: double; y1: vetor_gas; mZ2,
t2: double; y2: vetor_gas; var
m3, t3, p3: double; var y3:

vetor_gas );

Calcula a composigéo quimica e propriedades termodinémicas
de safda de um processo de mistura de 2 correntes de gés a

partir das condi¢des de entrada.

Unit EquipVap.PAS

Procedure bomba (Pe, nsb:
double; var wb :double; var
propi, prope:
VETOR_MAX_PROP):

Avalia o processo de bombeamento de 4gua a partir das
condicdes de entrada, da pressio de saida e do coeficiente

isentropico.
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Procedure Turb_Vap (pve, nst:
double; var wtv: double; var

prop: VETOR_MAX_PROP);

Processo de expansio na turbina a vapor a partir das
propriedades termodinamicas do vapor na entrada, da pressio

de extrachio e do coeficiente isentrépico de expansio.

Procedure mixer_steam (ml,
m?2: double; propl, prop2:
VETOR_MAX_PROP; var
mws: double; var props:
VETOR_MAX_PROP);

Avalia a mistura de 2 correntes de dgua na forma liquida e/ou
vapor, com o cdlculo das propriedades de saida a partir das

condicgdes de entrada.

Procedure Valvula (mw, Pwe:
double; var Irrev, Ef_2: double:
var prop:
VETOR_MAX_PROP};

Processo de expansdo isentdlpica a partir das condicdes de

entrada e da pressdo de saida.

Procedure deaerator (m1l, m2:
double; var Irrev, Ef_2: double;
var propl, prop2, propwe:
VETOR_MAX_PROP);

Determina as propriedades de saida da 4gua num processo de
desaeragio a partir das propriedades de entrada do liquido na

saida do pré-aquecedor ¢ do vapor.

Unit Consonni.PAS

Function np_comp (SP, npc_oo,
ac, bc:double):double;

‘Calcula o coeficiente de compressio politrépica a partir do

pardmetro de dimens3o SP e dos coeficientes npc_oo, ac, be.

Function np_turb (SP, npt_oo,
at, bt:double):double;

Calcula o coeficiente de expansfio politrépica a partir do

pardmeiro de dimensao SP e dos coeficientes npt_oo, at, bt.

Function Integral_npc (SP_e,
SP_s, npc_oo, ac, be: double: n:

integer): double;

Realiza a integral numérica da expressio do coeficiente
politropico de compressio através do método de Simpson para
avaliacdo do coeficiente médio de compressdo politrépica

através do teorema do valor médio.

Function Integral_npt (SP_g,
SP_s, npt_oo, at, bt: double; n:

integer): double;

Realiza a integral numérica da expressio do coeficiente
politrépico de expansio através do método de Simpson para
avaliagdo do coeficiente médio de expansio politrépica

através do teorema do valor médio.




Procedure Compressor! (t, p, rc:
double; ya: vetor_gas; var

eta_iso, T2, P2, wc : double );

Avalia o processo de compressao a partir das condigdes de
entrada, da razio de pressdo e do coeficiente politrdpico.

Calcula o coeficiente isentropico correspondente.

Procedure Comp_isot (t, p, 1c,
eta_ef: double; y: vetor_gas; var

T2, P2, we, Qc: double);

Avalia o processo de compress@o isotérmica do combustivel a

partir das condicdes de entrada e do pardmetro de eficiéncia.

Procedure Tur_gas] (t, pe, beta:
double; y: vetor_gas; var

eta_iso, ts, ps, wt : double };

Avalia ¢ processo de expansfio a partir das condigbes de
entrada, da razio de pressdo e do coeficiente politrépico.

Calcula o coeficiente isentrpico correspondente.

Procedure Bocal (T1, P1, V1,
beta, np_nz: double; y:
vetor_gas; var 12, P2, VZ
double);

Avalia o processo de aceleragfio no bocal, a partir das
condicdes de entrada, da razfio de pressdo e do coeficiente de

expansio politropica.

Procedure Mixer_cool (mcool,
tcool, pcool, mgas, tgas, pgas,
Vgas: double; ycool, yg:
-vetor_gas; var m2, T2,

P2:double; var y2: vetor_gas);

Avalia o processo de mistura do fluxo de resfriamente com o
gés em expansdo dadas as condi¢des de entrada dos 2 fluxos,
através das equagdes de conservagio da massa, da quantidade

de movimento e de energia.

Procedure Pump_cool (T1, P1,
P4, U: double; ya: vetor_gas;
var T3, P3, wpump: double);

Calcula o estado do fluxo de resfriamento para pontos de
extragdo fixos do compressor, com a avaliagdo do processo de
bombeamento durante a passagem pelos canais da palheta nos

estagios rotativos.

Procedure Pump_cooll (TO, PO,
P4, U, DPcl_Pcl, npc: double;
ya: vetor_gas; var T1, P1, T3,

P3, wcomp_ct, wpump: double);

Calcula o estado do fluxo de resfriamento para a opgdo de
pontos de extragdo flutuantes, conforme o valor de perda de
carga admitido entre a extrag@io do compressor e a injecao na

corrente de gas.
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Procedure Sele_cool
(N_extracao: integer; cool:
vetor_cool; va: vetor_gas; TO,
PO, tg, pg, P4min, npc, U:
double; var T1, P1, Tcool,
Pcool, dPcl_Pel,
wpump:double);

Seleciona o fluxo de resfriamento e determina seu estado
termodindmico, conforme a op¢de de pontos de extracao fixos

ou flutuantes.

Procedure Difusor (var T_dif,
P_dif, T_out, P_out, Ma_dif,
n_dif: double; var yg:

vetor_gas);

Determina as condicdes de entrada do difusor através do
processo de desaceleracfo, a partir do nitmero de Mach na
entrada, do coeficiente de expansdo politrépica ¢ da pressio

total de saida.

Procedure V_estat (10, p0, m, A:
double; y: vetor_gas; vart, p,

vel: double);

Determina as propriedades estéticas de entrada do bocal a
partir das propriedades de estagnagdo da safda do combustor,

do fluxo mdssico e da sec¢io transversal do gds em expansio.

Unit Convecca.PAS

Function Tgr (tg, Vg,
Del_tg nz: double;

e

yg:vetor_gas):double;

Calcula a temperatura de recuperacio do gds nos estagios com
resfriamento do bocal e da turbina, a partir da temperatura e

da velocidade do gds, para avaliagdo da TC por conveccio.

Procedure Conveccao (mg,
Ter_gas, Tbmx,tcl, Z, Bi_bw,
Bi_TBC, fi, sector_g, H_c, at,
solid, dc_c, Dm, rfc, alfa;
double; ycl, yg: vetor_gas; var

melb: double);

Resolve o sistema de 4 equaces ndo-lineares que governam a
TC do gés em expansio ao fluxo de resfriamento, para
determinaciio do fluxo de ar extraido do COMPpressor
necessario para manter a temperatura da superficie externa da
palheta, na sec¢@o de saida dos canal de resfriamento, abaixo

da temperatura do material empregado.
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Procedure Convec_vapor (Ing,
Tgr_gas, Thmx, tcl, pcl, Z,
Bi_bw, Bi_TBC, f1, sector_g,

H_ g, at, solid, dc_c, Dm, rfc,
alfa :double; ycl, yg: vetor_gas;
var melb, tcl_s, delta_h:double);

Resolve o sistema de 4 equacdes nfo-lineares de TC entre o
gas em expansdo e o vapor empregado para resfriamento das

palhetas da turbina.

Unit TRANSCAL.PAS

Function Visco (i:integer; T:

double): double;

Calcula a viscosidade da substincia i em funcdo da

temperatura.

Function Visco_mis {T: double;

y: vetor_gas): double;

Calcula a viscosidade da mistura de gas em funglo da

temperatura € Composigio.

Function Rey_cool (T, P, V, d:
double; y: vetor_gas): double;

Calcula o nimero de Reynolds do escoamento do fluxo de

refriamento na passagem pelos canais da palheta.

Function Rey_gas (mg, t, ¢, A:

double; y: vetor_gas): double;

Calcula o ntimero de Reynolds do escoamento do gids em

expando na turbina.

Function Rey_vapor (T, P, V, d:
double): double;

Calcula o nimero de Reynolds do escoamento de vapor pelos

canais da palheta.

Function Condutiv (i: integer; t:

double): double;

Calcula a condutividade da substincia i em fungio da

temperatura.

Function Condut_mis (T:

double; y: vetor_gas): double;

Calcula a condutividade da mistura de gis em fungdo da

temperatura e composigao.

Function Prandtl (t: double; y:

vetor_gas): double;

Avalia o ndmero de Prandtl da mistura de gés a partir da

temperatura e da composicao.

Function Prandtl_vapor (t, p:

double; y: vetor_gas): double;

Avalia o niimero de Prandtl do vapor a partir da temperatura e

pressao.

Function Stanton_g (mg, t,
sector_g, Dm, H_c:double; y:

vetor_gas): double;

Avalia o nimero de Stanton da corrente de gés em fungio da
temperatura, composi¢do e pardmetros geométricos dos

estdgios de expansao.
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Unit Troc_cal.PAS

Procedure Troc_calor (mar,
te_ar, pe_ar, mg, tg_e, pge, efev,
rtc, Mol_g, Mar_u: double; ya,
yg:

vetor _gas; var ts_ar, ps_ar,

tsg, psg: double};

Avalia o processo num TC Gis-Gés de correntes cruzadas a

partir das condi¢des de entrada e da efetividade.

Procedure Troc_calorDts (mtl,
ti, pl, m2, t2, p2, dP1, dP2,
dTs, Mol_1, Mol_2:double; y1,
y2: vetor_gas; var tls, pls, t2s,
p2s, Q: double);

Avalia o processo num TC Gds-Gés a partir das condices de
entrada e da diferenca de temperaturas na seccio de saida do

gas 1.

Procedure Trocv_DTs (mg, Tge,
Pge, DPg, Mol_g, mw, Dpw,
DTs: double; y: vetor_gas; var
Tgs, pgs: double; var propi,
prope: VETOR_MAX_PROP);

Avalia o processo num TC Gés-Vapor a partir das condicBes
de entrada e da diferenca de temperaturas na seccio de saida

do

.
a3,

g

Procedure vapor_DTsh (dPw,
dTsh: double; var delta_entalp:
double; var prop:
VETOR_MAX_PROP);

Calcula o estado do vapor superaquecido dadas as
propriedades do vapor saturado, a perda de carga e a

temperatura de superaquecimento.

Procedure trocv_DTe (mg, Tgi,
pgl, DPg, Mol_g, mw, Dpw,
DTsh :double; y: vetor_gas; var
Tge, pge: double; var propi,
prope: VETOR_MAX_PROP);

Calcula o estado de saida do vapor e do gas dadas as

condicoes de entrada e superaquecimento do vapor.

Procedure evap_cool (UR, mgl,
tgl, pgl, dPg: double; twl, pwl:
double; ygl: vetor_gas; var
mg2, tg2, pg2: double; var yg2:

vetor_gas);

Avalia o resfriamento do ar através de um TC evaporativo a
partir das condigdes de entrada e da especificacio da umidade

relativa na saida.
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Procedure Fan (t1, pl, p2,
nfan:double; y: vetor_gas; var

t2, w: double);

Avalia o processo de compressio por um ventilador para

vencer a perda de carga do gds na passagem pelo TC.

Unit Exer_Gas.PAS

Procedure Exergial (m, ti, pl,
t2, p2, w, q: double; y:
vetor_gas; var Irrev, Ef_Z:
double);

Efetua um balanco exergético em um volume controie que
envolve um tGnico fluxo, sem alteracdo de composigdo

quimica ¢ com interagdes de calor e trabalho com o ambiente.

Procedure Exergia2 (ml, tl, pl,
m2, 12 ,p2, 13, p3, w. q: double;
v1, ¥2, y3: vetor_gas; var Irrev,

Ef 2: double):

Efetua o balanco exergético para um VC com 2 entradas e
uma safda e com interacbes de calor e trabalho com o

ambiente.

Procedure Exergia3 (mi, ti, pl,
m2, 2, p2, m3, t3, p3, m4, t4,
p4, w, q: double; y1, y2,¥3, y4:
vetor_gas; var Irrev, Ef_2:
double);

Realiza um balanco exergético para um VC com 2 fluxos de
entrada e 2 fluxos de saida, envolvendo interagdes de calor e

trabalho com o ambiente.

Unit Exer_Vap.PAS

Procedure exervap! (mg, Tgl,
Pgl, Tg2, Pg2: double; y:

vetor_gas; mw: double; propl,
prop2: VETOR_MAZX _PROP;

var Irrev: double);

Efetua um balanco exergético para um TC com um fluxo de
gis e um fluxo de vapor, sem mistura e sem interagdes de

calor e trabalho com o meio.

Procedure exervap2 (mg, Tgl,
Pgl, Tg2, Pg2: double; y:
vetor_gas; mwl, mw2: double;
prople, propls, prop2e, prop2s:
VETOR_MAX_PROP; var

Irrev: double);

Efetua um balango exergético para um TC com um fluxo de
gés e 2 fluxos de vapor, sem mistura e sem interagdes de calor

¢ trabalho com o meio.
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Procedure exervap3 (mg, Tgl,
Pgi, Tg2, Pg2: double; y:
vetor_gas; mwl, mw2, mw3:
double; prople, propls, prop2e,
prop2s, prop3e, prop3s:
VETOR_MAX_PRGP: var

Irrev: double);

Efetua um balango exergético para um TC com um fluxo de
gas e 3 fluxos de vapor, sem mistura e sem interacdes de calor

e trabalho com o meio.

Procedure exervap4 (mg, Tgl,
Pgl, Tg2, Pg2: double; v:
vetor_gas; mwl, mw2, mw3,
mw4: doubie; prople, propls,
prop2e, prop2s, prop3e, prop3s,
propde, prop4s:
VETOR_MAX_PROP; var
Irrev: double);

Efetua um balango exergético para um TC com um fluxo de
gds e 4 fluxos de vapor, sern mistura e sem InteracBes de calor

e trabalho com o meio.

Procedure exervap0 (mw, w, q:
double; propl, prop2:
VETOR_MAX_PROP; var

Irrev: double);

Efetua um balango exergético para um VC com um fluxo de

vapor incluindo interagdes de calor e trabalho com o meio.

Procedure ExerVapMix(mwl,
mw2: double; propl, prop2,
prop3: VETOR_MAX_PROP;
var Irrev: double);

Calcula a irreversibilidade de uma mistura de 2 correntes de

Vapor a mesma pressio.

Procedure exerTgVap (mg, Tgl,

Pgl, Tg2, Pg2: double; y:
vetor_gas, mw, w, q: double;
propl, prop2:
VETOR_MAX_PROP; var

Irrev: double);

Balango exergético para um VC com um fluxo de gas e um
fluxo de vapor, sem mistura € com interagdes de calor e

trabalho com o meio.
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Procedure exerTgVapl (mgl, Balanco exergético para um VC com 2 fluxos de gases na
Tgi, Pgl, mg2, Tg2, Pg2, mg3, | entrada e 2 na saida, um fluxo de vapor, sem mistura e com
Tg3, Pg3, mg4, Tgd, Pgd, w, q: | interagSes de calor e trabalho com o meio.

double; v1, y2, v3, v4:
vetor_gas; mw: double; propl,
prop2: VETOR_MAX_PROP;

var [rrev: doubile);

Unit HRSG.PAS

HRSGI Sub-rotina para calculo dos processos de 1 HRSG com 1 nivel de pressao
sem reaquecimento.

HRSG2 Calcula os processos de 1 HRSG com 1 nivel de press@o e reaquecimento
ap0s a extra¢do do vapor na turbina de alta pressdo.

HRSG3 Sub-rotina para célculo dos processos de 1 HRSG com 2 niveis de pressao,
sem reaquecimento, incluindo o critério para convergéncia de fluxos de
vapor e estados termodindmicos.

HRSG4 Sub-rotina para cédlculo dos processos de 1 HRSG com 2 niveis de pressio,
com reaquecimento, incluindo o critério para convergéncia de fluxos de
vapor e estados termodindmicos.

HRSGS Segunda opgio de HRSG com 2 niveis de presso, sem reaguecimento.

HRSG6 Segunda opgao de HRSG com 2 niveis de pressdo, com reaquecimento.

HRSGVAPI Sub-rotina para avaliagio dos processos num HRSG com 1 nivel de pressdo
e reaquecimento, sendo que parte do vapor extraido da turbina de alta
pressdo é conduzida a TG para resfriamento.

HRSGVAP2 Sub-rotina para avaliacio dos processos num HRSG com 2 niveis de
pressdo e reaquecimento, sendo que parte do vapor extraido da turbina de
alta pressdo € conduzida a TG para resfriamento.
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