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Resumo

ESPIRITO SANTO, Denilson Boschiero, “Metodologias de Avaliacio de Sistemas Térmicos
de Geragdo de Eletricidade”, Campinas, SP, Faculdade de Engenharia Mecénica, Universidade
Estadual de Campinas, 2001, 187p. Tese (Doutorado).

Dentro-de um mercado livre de-eletricidade; preocupagdes ambientats, escassez: de recursos
naturais, etc, a avaliagdo de sistemas térmicos se torna uma ferramenta bastante importante na
tomada de decisdes de investimento e de liberagio de recursos por parie dos bancos de
desenvolvimento em pequenos, médios e grandes projetos de energia. No caso especifico da
geracio de eletricidade o grande niimero de variaveis e incertezas envolvidas em um projeto
termelétrico torna o desenvolvimento de meétodos computacionais importante para mensurar a
utilizagdo/conversdo de energia com as variagdes de demanda, variagbes- climaticas, estratégias
de operaggo, condiges econdmicas (compra e/ou venda de eletricidade, custos de combustivel,
manutenciio, etc), desempenho dos equipamentos, etc. Este trabalho apresenta alguns métodos
{classicos) de representacdo matematica de processos fisicos envolvidos em plantas térmicas de
geragio de eletricidade. Desenvolve a compilacio computacional dos meétodos para permitir o
tratamento de novas situagOes com bastante. agilidade (simulagdo), revelando o desempenho do
sistema fora da condigdo de projeto. Algoritmos computacionais de simulagio de sistemas
termelétricos permitem revelar-se cenarios Gnicos da operacgio da planta e analise de pardmetros
de influéncia. O método € aplicado para a analise de possiveis sistemas de cogeracio para o
Hospital de Clinicas da Unicamp e para uma termelétrica em ciclo combinado com dots niveis de
pressdo. Os resultados revelam. possibilidades de otimizacio da planta térmica e possibilitam
mensurar os beneficios da implementacfo de novos sistemas ou de melhora de desempenho dos

existentes.
FPalavras chave

Termelétrica, cogeragdo, energia, eletricidade, turbina a gés, caldeira de recuperagio, turbina a

vapor, resfriador de liquido por absorgo, serpentina de resfriamento, simulagédo computacional.
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Abstract

ESPIRITO SANTO, Denilson Boschiero, “Methodologies for Analysis of Thermal Systems
utilized for Electricity Generation”, Campinas, SP, Faculdade de Engenharia Mecinica,

Universidade Estadual de Campinas, 2001. 187p. Tese (Doutorado).

Within a free market of electricity, environmental concerns, scarce natural resources, etc.
the evaluation of thermal systems becomes a very important tool for investors” decision making
as well as for development banks to avow loans to small, medium-sized and big energy projects.
In the specific case of electricity generation, the great number of variables and uncertainties
involved in a thermoelectric project make the development of computational methods to measure
the utilization/conversion of energy very important; particularly due to variations of demand,
climatic changes, operational strategies, economic conditions (exchange of electricity with the
grid, fuel cost, maintenance, first cost, etc.) and to equipment performance. This work proposes
some well-known methods (classic) with mathematical representations of physical processes
applied in thermal plants for generation of electricity. It also discuss a compilation of
computational methods that can be used with great speed (simulation) in the management of new
situations, disclosing the system operation in conditions other than the one used in the design.
Computational algorithms here offered for simulation of thermoelectric systems display unique
scenarios of a plant operation and analysis of its influential parameters. The method here
described was tested in the analysis of possible systems of cogeneration for “Hospital de Clinicas
da Unicamp” (university hospital) and for a thermoelectric dual pressure combined cycle. Results
show optimization possibilities for thermal plants and demonstrate how to measure the gains of

new systems as well as the performance improvement of existing ones.
Key words

Thermoelectric, cogeneration, energy, electricity, gas turbine, heat recovery steam generator,

steam turbine, absorption chiller, cooling coil, computational simulation.
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ETA7 - corregio da eficiéncia da TG devido a injecio de agua ou vapor
F432, E459, E486 E E4113 — variaveis para calculo do ETA4

FC — fator de carga do chiller de absorgdo

FCS — fator de calor sensivel da serpentina

FFsite — consumo de combustivel da TG na condigio local (kg/h)

FDca — fator de desempenho do chiller de absorgio em cargas parciais

Fs — pardmetro de superficie e drea da serpentina

ffi — fator de incrustacdo — lado interno dos tubos

ffo — fator de incrustacio — lado externo dos tubos

Fgsup; Fgev e Fgec — Fatores que consideram as propriedades dos gases de exaustdo
FP1 — correcio da poténcia da TG devido a pressiio atmosférica / altitude
FP2 — correco da poténcia da TG devido a temperatura ambiente

FP3 - corregdo da poténeia da TG devido a perda de carga na entrada do ar
FP4 - corregio da poténcia da TG devido a perda de carga na saida dos gases
FP5 — correcio da poténcia da TG devido a umidade absoluta / relativa

FP6 — correcdo da poténeia da TG devido a operacio em cargas parciais

FP7 — corregdo da poténcia da TG devido a injec8o de agua ou vapor

FP8 — correcdo da poténcia da TG devido ao poder calorifico do combustivel
F532, F559, F586 e F5113 — varidveis para célculo do EF5S

he — coeficiente de convecgdo térmica {W/m* °C )

hi — coeficiente total de convecgio térmica (W/m®.°C ) — lado interno

hn — coeficiente de conveccio térmica ndo luminoso (W/m?°C )

ho — coeficiente total de convecgdo térmica (W/m?.°C ) — lado externo

hall — entalpia da dgua de alimentacfo da caldeira (ki/kg)

hal2 — entélpia da 4gua na saida do economizador (kI/kg)

has — entalpia da agua liquida saturada (kJ/kg)

hvs — entélpia do vapor saturado (kJ/kg)

hvsup — entalpia do vapor superaquecido (kI’kg)



hi — perda de calor da caldeira (heat loss) — (%)

hal — entalpia do ar entrando na serpentina (ki/kg)

hal” ~ entaipia do ponto de orvalho do ar entrando na serpentina (kJ/kg)
ha2 — entalpia do ar saindo da serpentina (kJ/kg)

ha2” — entaipia do ponto de orvatho do ar saindo da serpentina (kJ/kg)
hab — entélpia do ar na fronteira seco-imido (kJ/kg)

hfw ~ calor rejeitado pelo condensado (kJ/kg)

hsb — entalpia da superficie na fronteira seco-imido (kJ/kg)

hs2 — entélpia da superficie na regifio de saida do ar da serpentina (kJ/kg)
hs(barra) — entalpia efetiva da superficie (kJ/kg)

hw1 — entalpia da 4gua na entrada da serpentina (kJ/kg)

hw?2 ~ entalpia da 4gua na saida da serpentina (kJ/kg)

hwb — entélpia da 4gua na fronteira seco-umido (kJ/kg)

h — entélpia do ar umido (ki/kg)

ha — entélpia especifica do ar seco (kJ/kg)

hw — entalpia especifica da agua (kJ/kg)

hg — entalpia especifica do vapor de agua saturado (ki/kg)

Kg - condutividade térmica dos gases de exaustio (W/m.°C )

Kmf - condutividade térmica do metal da caldeira fogotubular (W/m.°C )
Ksup; Kev e Kec - Fatores obtidos da condicdo de projeto.

Lf - comprimento dos tubos da caldeira fogotubular (m)

M — fluxo de vapor da turbina a vapor na condi¢io da simulagfo (kg/s)
Ma — massa de ar seco da amostra de ar imido (kg)

Md — fluxo de vapor da turbina a vapor na condigio de projeto (kg/s)

Mr — razdo entre os fluxos de vapor da simulagfo e de projeto da turbina a vapor.
mar — fluxo massico de ar pela serpentina (kg/s)

mg — fluxo de gases de exaustio (kg/h)

mgp ~ fluxo de gases de exausdio de projeto da caldeira aquatubular (kg/h)
mv - fluxo de vapor (kg/h)

mvc ~ fluxo de vapor calculado na performance da caldeira aquatubular (kg/h)

mvd - fluxo de vapor de projeto da caldeira aquatubular (kg/h)



mvn — fluxo nominal de vapor do chiller de absorcio (kg/h/TR)
mvca — fluxo de vapor consumido pelo chiller de absor¢&o na carga parcial (kg/h/TR)
mw - fluxo méssico de dgua pela serpentina (ke/s)

Mw — massa de vapor de agua da amostra de ar imido (kg)

n — niimero de moles total {(moh)

na — namero de moles do ar seco (mol)

nw — nimero de moles de vapor de &gua (mol)

ni — grau de satura¢8o (adimensional)

nig — viscosidade dindmica dos gases de exaustio (Pa.s)

Nr¢ — niamero de filas (rows) calculado da serpentina

Nu - Namero de Nusselt

P1 — pressdo do vapor de baixa (bar)

P2 — pressdo do vapor de alta (bar)

Pdesae ~ pressdo do desaerador (bar)

PCT - poder calorifico inferior do combustivel (kJ/kg)

Patm — pressio atmosférica (kPa)

Piso — poténcia da turbina a gas na condic¢io ISO

Psite — poténcia da turbina a gas V84.3 na condicdo local

Pl - poténcia da turbina a gas PGT?2 na condicgo local

p — pressio total do ar umido (kPa)

pa — pressdo parcial do ar seco (kPa)

pw — pressdo parcial da agua no ar umido (kPa)

pws — pressdo da 4gua pura saturada (kPa)

Pr — Naimero de Prandtl

PR - razfo de pressdo da turbina a vapor na condigfo da simulacgfio
PRd ~ razdo de pressio da turbina a vapor na condicio de projeto
PRr ~ relaciio entre as razdes de pressdo na simulacio e de projeto da turbina a vapor.
P332 P559, P586 e P5113 — variaveis para calculo do FP3

q ~ umidade especifica do ar imido (kg H>O / kg ar tmido)

Q.. ~ troca de calor no economizador (kW)

Q.. — troca de calor no evaporador (kW)

Vv



Qf — troca de calor da caldeira fogotubular (kW)

Qov — troca de calor no superaquecedor e evaporador (kW)

Qg ~ troca de calor no superaquecedor (kW)

Qsup2 — troca de calor no superaquecedor de alta pressio (kW)

Qev2 — troca de calor no evaporador de alta pressio (kW)

Qec22 — troca de calor no segundo economizador de alta pressdo (kW)

Qsup! —troca de calor no superaquecedor de baixa pressio (kW)

Qevl — troca de calor no evaporador de baixa pressdo (kW)

Qec21 ~ troca de calor no primeiro economizador de alta pressio (kW)

Qpre — troca de calor no pré-aquecedor (kW)

Qt —troca de calor total da serpentina (kW)

Qtd — troca de calor na parte seca da serpentina (kW)

Qtw — troca de calor na parte imida da serpentina (kW)

R -~ constante universal dos gases {(kJ/kmol K)

Ra — constante do gis para ar seco (kJ/kmol K)

Rt - resisténcia térmica referida a 4rea externa Ao (K.m%/W)

Rad — resisténcia térmica referida a érea externa Ao do lado do ar na parte seca (K.m*/W)
Raw - resisténcia térmica referida a area externa Ao do lado do ar na parte imida (K.m*/W)
Rmd — resisténcia térmica do metal na parte seca da serpentina (K.m*/W)

Rmw — resisténcia térmica do metal na parte umida da serpentina (K.m%/W)

Rr - resisténcia térmica do fluido no interior dos tubos (K.m*/W)

Re — Numero de Reynolds

Sf-- area de troca de calor da caldeira fogotubular (m?)

Sof - area de troca de calor da caldeira fogotubular (m?”) — lado externo dos tubos
Sif - area de troca de calor da caldeira fogotubular (m?) — lado interno dos tubos
Stg2 — fluxo de vapor gerado na alta pressio ~ projeto (kg/h)

Stg2n — fluxo de vapor gerado na alta pressio — simulacio (kg/h)

Stg2nc — fluxo de vapor gerado na alta pressio corrigido — simulacio (kg/h)

Stgl — fluxo de vapor gerado na baixa pressdo — projeto (kg/h)

Stg1n — fluxo de vapor gerado na baixa presso — simulagiio (kg/h)

T — temperatura absoluta (K)



TRN — capacidade nominal do chiller de absor¢io (TR)

t — temperatura de bulbo seco do ar iimido (°C)

TBSF — temperatura de bulbo seco do ar imido (°F)

tamb — temperatura de bulbo seco ambiente do ar na entrada da turbina a gas (°C)
td — temperatura de ponto de orvalho do ar amido (°C)

t* - temperatura de bulbo umido termodinimica do ar amido (°C)

Tavg — temperatura média dos gases na caldeira aquatubular (°C) —~ performance
Tavgp — temperatura média dos gases na caldeira aquatubular (°C) - projeto
Tglf - temperatura dos gases na entrada da caldeira fogotubular (°C)

Tg2f - temperatura dos gases na saida da caldeira fogotubular (°C)

Tgla ~ temp. dos gases na entrada do superaquecedor (°C) — caldeira aquatubular
Tg2a —temp. dos gases na entrada do evaporador (°C) — caldeira aquatubular
Tg3a —temp. dos gases na entrada do economizador (°C) — caldeira aquatubular
Tgda — temp. dos gases na saida da caldeira aquatubular {°C)

Tgl — temp. dos gases na entrada do superaquecedor de alta pressdo (°C)

Tg2 - temp. dos gases na entrada do evaporador de alta pressdo ("C)

Tg3 —temp. dos gases na entrada do 2° economizador de alta pressio (°C)

Tg4 — temp. dos gases na entrada do superaquecedor de baixa pressdo (°C)

Tg5 —temp. dos gases na entrada do evaporador de baixa pressio (°C)

Tg6 — temp. dos gases na entrada do 1° economizador de alta pressio (°C)

Tg7 — temp. dos gases na entrada do pré-aquecedor {°C)

Tg8 — temp. dos gases na saida do pré-aquecedor / caldeira (°C)

tal —temperatura de bulbo seco do ar entrando na serpentina (°C)

tal’ - temperatura de bulbo timido do ar entrando na serpentina (°C)

tal” — temperatura de ponto do orvalho do ar entrando na serpentina (°C)

ta2 — temperatura do ar saindo da serpentina (°C)

ta2’- temperatura de bulbo tmido do ar saindo da serpentina (°C)

ta2” — temperatura de ponto de orvalho do ar saindo da serpentina (°C)

tab — temperatura do ar na fronteira seco-imido (°C)

tsb — temperatura da superficie na fronteira seco-tmido (°C)

ts(barra) = temperatura efetiva da superficie (°C)



tsupl —temperatura da superficie na regigo de entrada do ar na serpentina (°C)

tsup2 — temperatura da superficie na regifio de saida do ar da serpentina (°C)

twl — temperatura de entrada do fluido de resfriamento (°C)

tw2 — temperatura de saida do fluido de resfriamento (°C)

twb — temperatura do fluido de resfriamento na fronteira seco-imido (°C)

tal — temperatura da dgua na entrada do pré-aquecedor (°C)

tw — temperatura da agua na entrada da caldeira (°C)

tw2a — temperatura da 4gua na saida do 1° economizador de alta pressio (°C)

ts1 —temperatura de saturacio do vapor de baixa pressio (oC)

tspl —temperatura do vapor saturado de baixa pressio (°C)

tw2b — temperatura da dgua na saida do 2° economizador de alta pressio (°C)

ts2 — temperatura do vapor saturado de alta pressio (°C)

tsp2a — temperatura do vapor superaquecido de alta pressdo (°C)

tsp2b — temperatura do vapor superaquecido de alta pressio corrigida (°C)

tall- temperatura da agua de alimentag3o da caldeira (°C)

tal2 — temperatura da agua na saida do economizador (°C)

tvsup — temperatura do vapor superaquecido (°C)

tvs — temperatura do vapor saturado (°C)

TEiso — temperatura dos gases de exaustio na condi¢io ISO (°C)

TEstte - temperatura dos gases de exaustdo na condi¢3o local (V84.3) (°C)

TEl - temperatura dos gases de exaustdo na condigio local (PGT2) (°C)

TET — corregio da temperatura dos gases de exaustio da TG devido a operagio em cargas
parciais.

TE2 — corre¢io da temperatura dos gases de exaustio da TG devido a temperatura ambiente.

TE3 - corregio da temperatura dos gases de exaustdo da TG devido a perda de carga na entrada
do ar

TE4 - corregdo da temperatura dos gases de exaustio da TG devido a perda de carga na exaustfio
dos gases.

TES - correc@o da temperatura dos gases de exaustio da TG devido a umidade relativa / absoluta.

T532, T559, T586 e T5113 — variaveis para calcule do TES.

Uf - coeficiente global de transferéncia de calor da caldeira fogotubular (k¥/m®.°C)
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Uof — coef. global de transf. de calor da caldeira fogotubular (kI/m®.°C) — lado externo

Uif - coef. global de transf. de calor da caldeira fogotubular (kJ/m* °C) ~ lado interno

UR — umidade relativa do ar (%)

(U .S)p - produto da area e coeficiente global de troca de calor no modo de performance.

{U.S)p sup: (US)p ev e (US)p ec — produto da A x U do superaquecedor, evaporador e
economizador na condigdo de performance.

V — volume total da amostra de ar imido (m®)

va — volume especifico do ar (m*/kg)

vg — volume especifico dos gases (m’/kg)

wg — velocidade do gés de exaustfio dentro dos tubos da caldeira fogotubular (m/s)

W — umidade absoluta do ar tmido (kg H>O / kg ar seco)

Ws —umidade absoluta do ar timido saturado (kg H2O / kg ar seco)

W1 —umidade absoluta do ar na entrada da serpentina (g H,O/kg ar)

W2 — umidade absoluta do ar na saida da serpentina (g H,O/kg ar)

y — razdo do ganho de temperatura do meio de resfriamento ndo volatil e da queda de entalpia do
fluxo de ar (kg K/kT).

xa — fracdo molar do ar seco

xw - fra¢do molar do ar imido

xws — fracio molar do vapor de 4gua na condi¢do de saturacio

%C ou % Carga — Carga percentual da turbina a gas
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Capitulo 1 - Introducéo

O crescimento das atividades econdmicas motivadas pela globalizag¢o, aumento populacional,
desenvolvimento de cultura consumidora de produtos manufaturados, busca por uma melthor
qualidade de vida, etc, acarretam um aumento de extraco de recursos naturais, transformacio de
matérias primas, produ¢io de manufaturados e de consumo ¢ demanda de energia necessaria nas

diversas etapas de sua transformagio.

Os processos de conversio de energia mais difundidos ¢ empregados apresentam em sua
grande maioria algum tipo de impacto ambiental, desde as formas renovaveis até as nio

renovaveis.

Os processos mais utilizados se baseiam na conversio da energia quimica de um combustivel
fossil em energia térmica ou eletricidade, que produz apds a combustio além da energia,
poluentes gasosos e em alguns casos residuos solidos ou liquidos. O aumento da utilizagdo de
combustiveis fosseis causa uma crescente concentragio no meio ambiente de determinados
compostos provenientes da sua combustdo (CO, CO,, SOy, NO e particulados) responsaveis por
mudangas climaticas (efeito estufa), problemas respiratorios, chuvas 4cidas, etc {contaminacio do

solo, dgua e ar).

Ha ainda de se destacar uma redugdo de qualidade de vida, sem que ainda se consiga mensurar
o impacto de forma precisa, relacionada a uma maior concentragio de determinadas substancias
na agua e em alimentos (maior incidéncia de determinadas doengas, novas doengas, mudangas
genéticas, etc). Por outro lado, o desenvolvimento da ciéncia tem contribuido para um aumento

da expectativa de vida.

O crescimento da demanda de energia, especificamente a da eletricidade, apresenta uma série
de tecnologias de conversdo que podem ser aplicadas para o aumento da capacidade instalada,
dependendo da politica energética, das disponibilidades locais de recursos naturais,

caracteristicas climaticas/geograficas, custos, interesses estratégicos, etc.



Nio ha consenso sobre a methor forma de geragdo de eletricidade, mas a escolha é fortemente
influenciada por custos de implantagio e operagio. O aspecto ambiental tem sido considerado
ainda em um segundo plano, j& que nem sempre formas menos poluentes de geracio de

eletricidade s@o utilizadas em larga escala devido a limitacSes técnicas e econdmicas.

Os impactos ambientais sio sempre levantados e as solugdes de menores impactos ambientais
sdo as preferidas das agéncias de fomento (bancos de desenvolvimento). Os maiores

consumidores de combustiveis fosseis sdo os paises desenvolvidos.

A questdo ambienta relacionada a diversas atividades econdmicas tem sido discutida por
especialistas (agéncias de prote¢io do meio ambiente) e percebe-se nos tltimos anos uma
tendéncia do mercado no desenvolvimento e implantagdo de tecnologias e processos menos
agressivos ac meio ambiente, tendéncia esta muitas vezes motivadas por leis de protecdo
ambiental. A geracio de eletricidade tem um papel bastante importante na questio ambiental ja
que a maioria da eletricidade gerada no mundo advém da queima de combustiveis fosseis, que
despejam toneladas de gases poluentes, que nfo sdo absorvidos pela flora do planeta. Além disso
as termelétricas consomem uma quantidade considerdvel de agua, que pode afetar a

disponibilidade local.

Anéglises ambientais comparativas entre tecnologias utilizadas para a geragio de eletricidade
deveriam ser elaboradas considerando-se os aspectos ambientais e energéticos desde a extracio
de recursos naturais, transformagio em matérias primas, passando por todos os processos de
transformagio do produto manufaturado, até os aspectos relacionados & operagio e vida util dos

componentes (analise de ciclo de vida).

No cenério energético internacional atual, a utilizagfio do gas natural tem sido a melhor forma,
do ponto de vista ambiental, de geragio de eletricidade através de combustiveis fosseis. A
simplicidade da cadeia molecular dos hidrocarbonetos predominantes (mais atomos de
hidrogénio por &tomo de carbono) e a presenca de poucos outros compostos, conferem ao gas
natural um alto poder calorifico, além de uma combustio com menor formagio de oxidos de

carbono e enxofre do que qualquer outro combustivel fossil. A formagio de dxidos de nitrogénio



tem sido nm agravante, em parte contornado pelo desenvolvimento de melhores técnicas de

controle da combustio.

Dentro deste panorama de impacto ambiental relacionado a geracio de eletricidade, tem-se no
caso particular do Brasil uma tendéncia de maior participagio do gas natural na matriz energética
devido a construgio do gasoduto Brasil-Bolivia. A aplicagdo principal do gas natural Boliviano
sefia em processos industriais e na geracfio de eletricidade, ficando para um segundo plano 2 sua

utilizag3o residencial, comercial e no setor de transporte.

Na area de processos industriais a utilizacio do gas natural pode levar a uma melhora da
eficiéncia do processo, elimina a necessidade de armazenamento, facilita a manutencio, melhora
a qualidade do ar nas regides vizinhas quando comparadas 2 queima de carvio ou dlee

combustivel, etc.

Na geracdo de eletricidade o gis natural pode ser utilizado em pequenas, médias e grandes
plantas térmicas. As.grandes plantas térmicas criam uma demanda imediata para o gis natural
Boliviano que tem um contrato do tipo #ake or pay com o conséreio que construin o gasoduto
(TBG — Transportadora Brasileira Gasoduto Bolivia-Brasil S_A) e ameniza a expectativa de
deficit de eletricidade no mercado Brasileiro. Esses grandes projetos de geracio sio normalmente
formados por um consércio de grandes grupos econAmicos e tem a sua construgio e operaciio
limitados a grandes corporagBes multinacionais que possuem projetos prontos que sio
implementados em curto prazo, possuem alta eficiéncia térmica, grande confiabilidade e uma

geragio localizada de impactos ambientais (normalmente so ciclos combinados).

Os pequenos e médios projetos de _geracio de eletricidade possibilitam a participaciio de
pequenos e medios investidores, o surgimento de empresas de consultoria na area de engenharia
térmica, o surgimento de empresas de engenharia especializadas na construcio, operacio &
mamutencdo destas plantas, uma maior utilizac8o de equipamentos nacionais, uma maior geracio

de empregos temporérios e permanentes, geracdo de impactos ambientais distribuidos, etc.



O desenvolvimento de mio de obra capacitada para trabathar na 4rea de geragdo de
eletricidade através de plantas térmicas abre as portas para o desenvolvimento de novos projetos,
integrando processos industriais a geragdo de eletricidade através de sistemas de cogeragiio com

possibilidades de obtengfio de altas eficiéncias térmicas e ganhos econémicos e ambientais.

O objetivo do trabalho aqui apresentado € desenvolver um método de simulagiio de sistemas
térmicos de geracdio de poténcia elétrica (sistemas de cogeracdo e termelétrica) a partir de
métodos matematicos de representagio de processos fisicos encontrados na literatura. Devido ao
grande namero de varidveis envolvidas em um projeto desta natureza, a compilacio
computacional cria a possibilidade de uma simulacdo mais abrangente com a possibilidade do
estudo de diversas solu¢bes ¢ pardmetros de influéneia para uma mesma aplicagiio (simulagio
fora da condigdio de projeto). E neste sentido que o trabalho foi desenvolvido, diversos métodos
computacionais (chamadas subrotinas) sio manipulados por um algoritmo (programa principal),
que desenvolve processos iterativos buscando a convergéncia de valores (solugiio do problema).
Para avaliagdo de um sistema formado por diversos equipamentos, procurou-se numa prinieira
instincia o desenvolvimento de metodologias de simulagiio (condigdo fora da de projeto /
nominal) para cada um dos equipamentos principais que fazem parte de um sistera de geracio de

eletricidade (subrotinas) e numa segunda insténcia a cria¢io do algoritmo computacional.

Desta forma consegue-se, com a adogdo de diversas hipoteses e simplificagdes chegar-se a um
resultado bastante proximo do real, baseado em metodologias de avaliacio de desempenho de
equipamentos, dados de fabricantes de equipamentos e modelamentos matematicos de tratamento

de propriedades dos gases de combust#o ¢ do ar atmosférico.

Dentro de todo este panorama de interesses em um melhor aproveitamento de recursos
naturals, processos menos poluentes e interesses econdmicos, o desenvolvimento de métodos
computacionais de simulagdo de sistemas térmicos pode revelar cendrios de desempenho de um
sistema e possibilidades de otimizagdo do processo. Foi com essa motivagio que procurou-se

neste trabalho abordar o desenvolvimento de métodos de avaliagdo de processos térmicos.



No capitulo 2 deste trabalho apresenta-se uma revisdio das principais formas de conversio de
energia quimica de combustiveis fosseis em eletricidade, com o relato de diversas instalagdes

reais e experiéncias internacionais na busca por um melhor aproveitamento energgtico.

No capitulo 3 apresentam-se as metodologias matematicas de simulagdo de turbinas a gas
(equacdes criadas a partir de dados de desempenho revelados pelo fabricante), de turbinas a
vapor, caldeiras de recuperacdo aquatubular e fogotubular, trocadores de calor e massa do tipo

serpentina, propriedades psicrométricas e resfriadores de liquido por absorgdo.

No capitulo 4 foram avaliadas algumas possibilidades de sistemas de cogeragfio com uma
turbina a gas. Utilizou-se as ferramentas de simulagiio desenvolvidas no Capitulo 3, dados
climaticos da regido e perfis de demanda de eletricidade, vapor e 4dgua gelada do Hospital de
Clinicas da Unicamp. A aplicag@io dos algoritmos computacionais em conjunto com os métodos
de simulacio (subrotinas), produziram resultados de operagio do sistema em funcio das
variagBes climaticas, de demandas de energia térmica e eletricidade, do desempenho dos

equipamentos, das condi¢des de troca de eletricidade com a rede, variaveis econdmicas, etc.

No capitulo 5 foi analisada a operagio de um ciclo combinado formado por uma turbina a gas,
uma caldeira de recuperagio de dois niveis de pressfio, uma turbina a vapor, um desaerador,
bombas de agua, etc. Um algoritmo computacional em conjunto com as subrotinas simulam o
desempenho do sistema dentro da condigdo pré-estabelecida. Diversos resultados sdo obtidos e

posstbilidades de novas condi¢bes de vapor podem ser simuladas.

No capitulo 6 discutem-se as conclusdes do trabatho e as sugestdes para trabalhos futuros. A
aplicacdo da metodologia € comentada com base nos resultados obtidos. Diversas possibilidades

de refinamento e extensdo da analise sdo apresentadas e sugeridas para trabalhos futuros.



Capitulo 2 - Cogeraciio e Termeletricidade : Revisio Conceitual e
Bibliogrifica

2.1. Introducio

A busca por um maior aproveitamento energético nos processos de conversdo e utilizagio de
energia, quer seja por preocupagles ambientais, utilizagio racional dos limitados recursos
energeticos, interesses econdmicos ou estratégicos ¢ uma realidade internacional e um desafio
para a humanidade. Algumas tecnologias tém se destacado como uma boa alternativa de transicio
na busca pelo desenvolvimento energético sustentado, entre elas destaca-se o uso da biomassa, a

cogeragdo, os ciclos combinados a gas natural, as hidroelétricas, etc.

O tipo de maquina motora empregada, define o sistema de cogeragio/planta termelétrica
utilizada, podendo variar entre ciclos a vapor utilizando carvio como combustivel em instalacGes
de calor distrital, turbinas a gs ou motores de combustiio interna utilizando gas natural / dleo
combustivel leve em instalagdes industriais ¢ comerciais, ciclo combinado interligado a um

processo industrial, etc.

A escolha da maquina motora normalmente é baseada nas demandas elétricas e térmicas, nas
disponibilidades locais de combustiveis, nos niveis de energia térmica requeridos, nas legislagdes
vigentes (ambientais, econdmicas, de politica energética, etc), nos custos de instalagdo, operagio

e manutencio, etc.

Neste capitulo s3o apresentados e discutidos os ciclos térmicos mais empregados na geragio
de poténcia e algumas experiéncias internacionais de sistemas com altas eficiéncias térmicas. Os
principais equipamentos envolvidos em sistemas termelétricos serdo discutidos, entre eles :
maquinas motoras, caldeiras de recuperacdo, trocadores de calor, resfriadores de liquido por

absorc¢@o e meios de promover a condensagio do vapor.



2.2, Ciclos Térmicos de Geracao de Poténcia

2.2.1. Ciclos a Vapor

Os ciclos a vapor de geragio de poténeia foram desde o inicio do século XX até o final dos
anos 80 a forma mais difundida de geragio de eletricidade em usinas termelétricas. Partindo da
configura¢io basica do ciclo de Carnot / Rankine, a inser¢io de pré-aquecedores, regeneradores,
desaeradores, turbinas de extracdo, o aumento dos niveis de pressdo, o aumento da temperatura
do vapor superaquecido, etc, permitiram o aumento da eficiéncia das plantas da faixa de 20%
para cerca de 40%, sendo possivel encontrar-se eficiéncia na faixa de 45% sob determinadas

condicdes (planta com condigfo de vapor supercritica).

Methoras de desempenho das turbinas a vapor e aumento da pressfio e temperatura do vapor
s30 os maiores responsaveis pelos ganhos de performance do ciclo a vapor nos anos recentes.
Plantas a vapor supercriticas com pressfo na faixa de 250 bar, vapor superaquecido de 600° C e
reaquecimento para 610° C tem sido descrita como o estado da arte em plantas a vapor, com
eficiéncias matores que 40%. O aumento da temperatura do vapor acarretaria um ganho de
performance, entretanto exigtria o uso de materiais de melhor qualidade na caldeira e na turbina a

vapor, 0 que ndo se sabe ainda se apresentaria viabilidade econdmica (MPS, 1998a).

Smith {(1998a) relata o aumento da capacidade de geraco de 30 MWe e um ganho de 4,6% na
eficiéncia na planta de Enstedtvaerket (Dinamarca) devido a mudancas adotadas na turbina a
vapor da planta antiga de 630 MWe de capacidade. A planta € uma termelétrica a vapor (200 bar
e 535° C e resuperaquecimento para 535° C) que pode utilizar éleo ou carvio como combustivel.

Smith comenta que este tem sido o tipo preferido de investimento do Banco Mundial.

A figura 2.1 apresenta o esquema basico da antiga planta a vapor de Groningen na Holanda. A
planta térmica produzia 590 MWe de poténcia a 40,5% de eficiéncia térmica. Apos a
implementacio de um projeto de repotenciamento, através da inser¢do de uma turbina a gas, a
mesma passou a produzir 6978 MWe a 46,3% de eficiéncia (ITA, 1998). O repotenciamento

depende de se encontrar um bom casamento entre as turbinas a gas disponiveis (poténcia e



condigBes dos gases de exaustdo), e o tamanho e as caracteristicas de projeto da planta existente
(Najjar and Akyurt, 1994),

A planta térmica de Peterhead no Reino Unido passou recentemente por um processo de
repotenciamento. A planta original era composta por dois ciclos a vapor movidos por dleo
combustivel de 660 MWe (cada) e duas turbinas a gis de 115 MWe (cada) totalizando 1550
MWe com uma eficiéncia de geragiio de 38%. A planta foi estratégicamente construida proxima a
um campo de éleo e gas associado, que atualmente encontra-se esgotado e serviu como uma
justificativa para uma busca por um melhor desempenho da planta. A Siemens fornecera trés
turbinas a gas V94.3 capazes de gerarem 795 MWe além das caldeiras de recuperacio de 3
niveis de pressdio e reaquecimento. As plantas a vapor de 660 MWe foram mantidas. Este novo
arranjo permitird quatro estratégias de operacio : i) Ciclo Rankine : dois ciclos a vapor atuais
gerando 1320 MWe; if) Ciclo Brayton : as trés turbinas a gas Siemens podem operar em cicle
simples produzindo 795 MWe; iii} Ciclo Combinado : trés turbinas a gis Siemens com as
caldeiras de recuperacio de trés niveis de pressdo e reaquecimento alimentando com vaper a
planta namero 1 (existente) produzindo um total de 17150 MWe a 55% de eficiéncia; iv) Modo
Hibrido : Utilizag#o do ciclo combinado e da caldeira a 6leo existente para produzir mais 300
MWe no ciclo a vapor, totalizando portanto 1450 MWe com uma eficiéncia de 51% (Smith,
1998b).

Duas plantas térmicas de ciclo a vapor movidas a élec de 300 MWe na Bélgica foram
submetidas a um processo de repotenciamento através de turbinas a gas LM6000. O
repotenciamento foi feito em paralelo (inser¢#o de um ciclo combinado ao lado da planta a vapor
com o aproveitamento da turbina a vapor existente). Ha duas formas de repotenciamento em
paralelo : tipo economizador (eco-ype) e tipe caldeira (hoiler-type). A tipo economizador é
considerada 2 forma mais simples e barata. Neste processo a energia dos gases de exaustdo da
turbina a gas ¢ recuperado em dois economizadores que formam a caldeira de recuperagio. A
recuperag&o do calor a alta temperatura é encontrada aquecendo-se a 4gua de alimentacio de alta
presso a qual by-passa os aquecedores de alta pressdo da planta existente. A extracio de vapor

de alta pressdo do ciclo a vapor é consideravelmente reduzida e este vapor de alta qualidade é



utilizado na produgfio de poténcia. O restante da energia dos gases de exaustio ¢ utilizada no

aquecimento do condensado que by-passa os aquecedores de baixa pressdo.
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Figura 2.1 — Cicle a Vapor da Antiga Planta de Groningen (Holanda)
(fonte : TTA, 1998)

No repotenciamento do tipo caldeira a energia dos gases de exaustio da turbina ¢ recuperada
num gerador de vapor de pressfo intermediaria. O vapor gerado € injetado na linha de vapor
reaquecido ou entre duas segbes de reaquecimento, dependendo da configuragio da caldeira. A
energia restante dos gases de exaustdo é recuperada num economizador de baixa pressdo que
aquece o condensado que by-passa os aquecedores de baixa presséo. A expectativa dos projetos €
de que a poténcia gerada seria aumentada em 25% e a eficiéncia das plantas em 2% (Marque,
1998). |

A maioria das plantas a vapor é movida a carvio mineral, que apresentam diversas

classificactes de acordo com a sua composicdo. Em termos gerais o carvio & constituido por



carbono, hidrogénio, nitrogénio, enxofre, etc. O carviio mineral desde a sua extragio até a sua
utilizagdo final passa por uma série de processos que geram residuos liquidos, sélidos e £as080s
que causam impactos ambientais. Hi ainda plantas a vapor movidas a éleo combustivel de
diversas classificagdes.

Atualmente, mesmo havendo grandes reservas provadas de carvio mineral, esta tecnologia
tem sido desativada em alguns paises, face aos problemas ambientais causados e a concorréncia
dos ciclos combinados movidos a gis natural. Entretanto diversas pesquisas tém 'sido
desenvolvidas buscando formas menos agressivas para o meio ambiente para a utiizacio do
carvdo mineral (gaseificagio, tratamento dos gases, methores processos de combustio, etc),
principalmente nos paises onde ha grandes reservas. As plantas de gaseificacio de carvio em
ciclo combinado (IGCC - Integrated Gasification Combined Cycle) tem apresentado uma queda
significativa de custos de investimento e ganhos de eficiéncia (Biasi, 1999), sendo que dentro de
pouca tempo acredita-se que se tornard uma tecnologia comercial. White (1998) e Biasi (1999)
relatam os principais projetos de gaseificagio ao redor do mundo e experiéncias adquiridas em
algumas delas. O processo de gaseificacfio pode ser também aplicado a leo, biomassa e residuos.
A gasetficac@o de Oleo pesado produz hidrogémio e gas de sintese que utitizado em uma turbina a
gas gera uma quantidade bem menor de gases poluentes do que a queima direta do-6leo.

Shenshou and Hotta (1998) descrevem os aspectos de uma caldeira a carvio do tipe leito
fluidizado adotado por uma planta a vapor de 100 MWe na China. A op¢fo por essa caldeira se
baseou no aproveitamento do carvio antracito de alto teor de cinzas e enxoffe produzido na

regido.

Os ciclos a vapor podem utilizar residuos urbanos (lixo) ou residuos industriais como
combustivel. A utilizacio de biomassa € muito interessante do ponto de vista ambiental face ao
ciclo do carbono contribuir com emissdo zero de monoxido e didxido de carbono (desprezando-se
consumos de combustiveis no cultive e transporte). Entretanto, em termos-econdmicos, somente
tem apresentado condi¢des de competir com os combustiveis fosseis quando algumas condigdes
basicas s3o encontradas (biomassa como residuo, pouco custo com transporte, ciclos a vapor com

boa eficiéncia, etc). Walter (2001) relata o uso da Biomassa no Brasil e sugere programas visando
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a continuidade da participagdo da biomassa na matriz energética Brasileira. Gustavsson and
Johansson (1994) discutiram possibilidades de se utilizar a biomassa na Suéciz e o impacto a
nivel de emisséo-de poluentes e custos. A gaseificac@o de biomassa para a posterior utilizagio em
uma turbina a gas de ciclo simples ou em ciclo combinado também tem sido objeto de pesquisa

de empresas ¢ institui¢des, j& contando inclusive com plantas reais em operagfio.

Plantas a vapor adotadas em sistemas de calor distrital contribuem sensivelmente para a
reducdo de emiss@o-de gases poluentes, se comparadas & queima individual de um combustivel
em cada residéncia. De Praga a Vladivostock aproximadamente 80% da populagiio urbana é
servida por sistemas de calor distrital, somando-se pelo menos 185 milhdes de consumidores
(Minett, 1999).

2.2.2 Motores de Combustio Interna

Os motores de combustio interna tem sido menos empregados na geragio de eletricidade em
grandes plantas térmicas, quando comparados a ciclos combinados. O seu uso é mais comum em
sistemas de cogeragio de pequenc ¢ médio porte, como gerador de eletricidade de emergéncia em
locais onde a falta de eletricidade ocasiona um problema maior e em regides isoladas do- sistema
elétrico. Apesar de haver motores de combustdo interna de grande porte capazes de gerai’em
quantidades significativas de eletricidade a partir da queima de 6leo combustivel ou diesel com
eficiéncia na ordem de 45 a 50% a industria da eletricidade os tem aplicado em menor escala,
principalmente devido a concoméncia do gas natural ¢ o menor nivel de geragic de gases
poluentes provenientes da combustdo do gas natural. Makansi (1999) descreve alterag:éeé no
mercado dos fabricantes de motores de combustdo interna aplicados na geragio de cletricidade ¢

a expectativa de aplicagBes dos motores no mercado descentralizado de eletricidade.

Em sistemas de cogeragio com capacidade inferior a 5 MWe os motores de combustio interna
movidos a gas tem a sua melhor aplicagfio. Ha diversas instalagdes industriais e comerciais que
ufilizam os motores de combust3o interna com bastante sucesso. Fatores de utilizagio de energia
(FUE) proximos a 70% podem ser encontrados em sistemas de cogeragio com motores de

combustido interna (FUE = energia utilizada / energia consumida). Face aos menores custos de
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aquisic8io ¢ instalagio, quando comparados a outras formas, a sua utilizaciio é bastante difundida
nesta faixa de aplicacdo. A eficiéncia do conjunto moto gerador de motores de combustiio interna

a gas varia entre 30 e 40%,
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Figura 2.2 — Esquema de sistema de cogeracio com motor de combustio interna
(fonte : Espirito Santo, 1996)

A figura 2.2 apresenta a configuragio proposta de um sistema de cogeraciio operando com um
motor de combustdo interna movido a gis natural. A energia térmica da camisa do motor &

utilizada para aquecimento de agua e a energia dos gases de exaustdo para a geracio de vapor.

Espirito Santo {1996) desenvolveu uma dissertagio de mestrado onde analisou-se sistemas de
cogeragdo com motores de combustio interna. Um estudo de anilise exergética e
termoeconomica utilizando um sistema de cogeragiio comm motores de combustio interna foi

apresentado por Espirito Santo e Gallo (1998a), e pode visto no-anexo 1L
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2.2.3 Turbinas a Gas
2.2.3.1 Conceitos Gerais

As turbinas a gas de ciclo simples operam de acordo com o ciclo termodindmico conhecido
por ciclo Brayton. Os componentes basicos de uma turbina a gas sdo o compressor, a cimara de
combustio ¢ a turbina. As turbinas a gas podem ser de eixo unico como a mostrada na figura 2.3,

ou de duplo eixo como a da figura 2 4.

comb.

1 2 3 4

Figura 2.3 — Turbina a gis de eixo unice

Figura 2.4 — Turbina a gas de eixo duplo

Nas turbinas de e1xo Gnico o compressor e a turbina trabalham na mesma rotagio, sendo a sua
aplicagdo ideal em necessidades de pouca variagdo de rotagdo. Nas turbinas de duplo eixo a
rotacdo da turbina de alta pressdo e do compressor s30 iguais, entretanto a turbina de baixa pode
operar dentro de uma faixa de rotagOes, sendo a sua aplicacdo ideal para necessidades de rotagéio

variavel, embora também possa ser usada em rotagio constante para a geracdo de eletricidade.
Em ambos os casos cerca de 50% da poténcia desenvolvida pela turbina é utilizada no

acionamento do compressor. Os processos de compressio, combustdo e expansio podem ser

visualizados no ciclo Brayton mostrado na figura 2.5.
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Figura 2.5 — Ciclo Brayton

A termodindmica permite a avaliagdo do ciclo Brayton utilizando-se parimetros de presséo,
temperatura, calor especifico, fatores de eficiéncia e o expoente de compressio adiabatica. Se
esta anélise for aplicada a um ciclo Brayton, os resultados podem ser plotados num diagrama

eficiéncia do ciclo x poténcia especifica.

A figura 2.6 representa um diagrama de poténcia extraida x eficiéncia para diferentes
temperaturas de combustdo e razbes de pressdio. A poténcia extraida por massa de ar ¢ importante
j& que quanto maior esta raziio menor o tamanho da turbina a gds para uma mesma poténcia. A

eficiéncia térmica € importante ja que afeta diretamente os custos de operacio.

A operagdo da turbina a gas em cargas parciais acarreta em perda significativa da eficiéncia.
Kim and Tack Ro (1995) apresentaram o controle da quantidade de ar de resfriamento das paletas
do primeiro estagio da turbina, visando manter a maxima temperatura admissivel na entrada da

turbina, como uma solugdo para um melhor desempenho de turbinas a gis em cargas parciais.

Mudangas de partes de turbinas a gas antigas permitem um melhor desempenho da mesma. A
Siemens oferece aos proprietarios da turbina a gas V94.2 versiio 1 possibilidade de aumento de
8,8% na poténcia produzida (11,6 MWe) ¢ 1% na eficiéncia através da substituigio dos quatro

rotores da segdo da turbina. Outros pacotes podem produzir maiores ganhos (Bohrenkamper,
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1999). Em aplicagdes de ciclo simples, aumentos na razio de presso acarretam aumentos de

eficiéncia para uma mesma temperatura de combustio.

A busca por maiores eficiéncias das turbinas através do aumento da temperatura de combustio
tem provocado menor vida util dos componentes na linha do gis quente (hot gas path)
(Swanekamp, 1998a).

Nedderman (1999) relata o desenvolvimento e dados operacionais da turbina a gas Mitsubishi
701G. Esta turbina a gas trabalha com uma relagio de pressio igual a 19, temperatura de entrada
na turbina de 1500° C e produz 271 MWe com 38,7% de eficiéncia térmica. Esta turbina da

Mitsubishi € apropriada para grandes plantas térmicas em ciclo combinado.

Gallo (1997) desenvolveu um estudo comparativo de ciclos de poténcia que utitizam uma
turbina a gas (simples, regenerativo, regenerativo com intercooler, stig ou Cheng, ciclo
combinado e ciclo hat). A eficiéncia e a poténcia especifica sdo avaliadas em funcio de

mudangas na relagio de pressio e temperatura de entrada da turbina.
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Figura 2.6 — Termodinamica da Turbina a Gas (fonte : Gallo, 1997)
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2.2.3.2 Parametros de Influéncia
O desempenho de uma turbina a gas é afetada por fatores ambientais do local onde a mesma
iré operar e por fatores proprios da sua instalagdo. Neste item ira-se discutir os fatores que afetam

0 desempenho da turbina a gas :

o Temperatura do Ar

A turbina a gés é um equipamento que aspira ar na condi¢do ambiente, sendo que sua
performance ¢ afetada por qualquer parimetro que afete o fluxo de massa que entra no
compressor. A figura 2.7 representa o efeito da varacio da temperatura ambiente sobre a
poténcia produzida, eficiéncia (heat rate), o consumo de combustivel e o fluxo de gases de
exaustdo de uma turbina a gas GE modelo MS7001. Cada turbina a gas tem sua propria curva de
efeitos da variagdo da temperatura de bulbo seco ambiente, j4 que ela depende dos parimetros do

ciclo e eficiéncia dos componentes.
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Figura 2.7 - Influéncia da temperatura ambiente (fonte GE, 1996)
s Altitude / Pressio atmosférica

A corregio devido a altitude ou pressdo atmosférica é também muito importante. O ar menos

denso reduz o fluxo méssico de ar ¢ a poténcia proporcionalmente. A eficiéncia ndo é afetada.

1A



Uma curva tipica de correciio da poténcia ¢ do fluxo de gases de exaustfio devido a altitude ¢

mostrada na figura 2.8.
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Figura 2.8 — Efeito da altitude (fonte : GE, 1996)

e Umidade
De forma similar, o ar imido o qual € menos denso do que o ar seco, também afeta a poténcia
e a eficiéncia (heat rate), conforme pode ser visto na figura 2.9. No passado este efeito era
considerado muito pequeno para ser levado em consideragdo. Entretanto, com o continuo
aumento do tamanho das turbinas a gas e a utilizagio de umidade (agua) e injegiio de vapor

para controle do NOx, este efeito tem uma participago importante.
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Figura 2.9 — Curva de efeito da umidade absoluta (fonte GE, 1996)

» Entrada de ar e saida de gases

10 mbar (100 mmca) de perda na entrada de ar produz ;
1.42% de perda na poténcia produzida

{1,45% de aumento na faxa de calor theat rate)

1.1° C de aumento na temp. dos gases de exaustip

10 mbar (100 mmca)de perda na saida gases produz ;
0,42% de perda na poténcia produzida

0,42% de aumento na taxa de calor fheat rate)

1,17 € de aumento na temp. dos gases de exausido

Figura 2.10 — Efeitos da perda de pressio (fonte : GE, 1996)

A insergio de filtragem, silenciadores, resfriadores evaporativos, trocadores de calor, etc, na
tomada de ar da turbina ou equipamentos de recuperagio de calor na descarga de gases de
exaustdo, dutos de conducio dos gases e abafadores de ruido, causam perdas de pressio no
sistema. Os efeitos destas perdas de pressdo sio caracteristicas proprias de cada turbina. A figura
2.10 revela valores para a turbina GE MS7001EA.
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o Combustivel
O tipo de combustivel também influencia o desempenho da turbina a gas. O uso do gas natural
produz aproximadamente 2% mais poténcia do que o Oleo destilado. Combustiveis gasosos com

menor poder calorifico do que o gas natural podem ter um impacto importante no desempenho.
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Figura 2.11 — Efeito do poder calorifico sobre a poténcia (fonte: GE, 1996)

Conforme o poder calorifico do gas diminui, o fluxo massico de combustivel deve aumentar
para que se obtenha a energia necessaria (figura 2.11). Este fluxo de massa, que nio ¢
comprimido pelo compressor da turbina a géas, aumenta a poténcia da turbina. Ha uma série de
consideragdes sobre o uso de gases de baixo poder calorifico. Cada turbina a gas tem as suas
caracteristicas proprias, que devem ser levadas em consideragdo. O aspecto de engasgamento
(velocidade supersonica dos gases de exaustfio na turbina) limita a quantidade de gases de baixo

poder calorifico que pode ser queimado em cada turbina.

¢ Injeciio de Diluente

Com preocupagdo ambiental devido a emissdo de poluentes gasosos, surgiu o uso de agua ou
vapor para controle do NOx, visando atender-se a limites ambientais. Cada turbina e
configuracio de cAmara de combustio tem limites de inje¢o de agua ou vapor para proteger o

sistema de combustio e a secdo da turbina.
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Figura 2.12 — Efeito da injecio de vapor (fonte: GE, 1996)

Dependendo da quantidade de 4gua ou vapor necessario para que se alcance o nivel de NOx
desejado, a poténcia serd aumentada devido ao aumento de fluxo pela turbina. A figura 2.12
mostra o efeito da injeco de vapor na poténcia e na eficiéncia (medida pelo heat rate) para uma
turbina GE MS7001EA. Esta figura considera que o vapor ¢ inserido no ciclo da turbina a-gés,
portanto a eficiéncia térmica aumenta. No caso de injegdo de agua, um maior volume de
combustivel € necessario para levar a 4gua a condigio da cAmara de combustdo, niio causando

portanto um aumento de eficiéncia.

2.2.3.3. Ganhos de Performance

» Resfriamentio do ar de admissio



A curva de efeito da temperatura ambiente mostra claramente a perda de poténcia ¢ de
eficiéncia de uma turbina a gas com o aumento da temperatura do ar ambiente. A diminuigdo da
temperatura do ar na entrada do compressor pode ser feita através de um sistema de resfriamento
evaporativo ou de um trocador de calor (Stewart, 1999). Os sistemas evaporativos sdo aplicados
em locais onde a umidade relativa do ar € relativamente baixa enquanto que os sistemas de
resfriamento através de um trocador de calor sfo limitados pela temperatura do meio de
resfriamento e pela capacidade do trocador de calor (Bacigalupo et al, 1993). A figura 2.13

mostra o ganho de eficiéncia e o ganho de poténcia em um sistema de resfriamento evaporativo.

Mohanty and Paloso Jr. (1995) apresentaram um trabalho sobre resfriamento do ar de
admissio de uma turbina a gas através de uma serpentina e um resfriador de liquido (chiller) de
absorcdo de duplo efeito. Os resultados mostraram a possibilidade de incremento de 11% na
poténcia de uma turbina a gas de 100 MW. O investimento no sistema de resfriamento do ar da
turbina a gas seria equivalente a ¥ do investimento necessario para obter-se a mesma poténcia

através de uma nova turbina a gas.

Bakenhus (2000) apresentou a solu¢do adotada pela Rokeby Peaking Unit Site para aumentar
a poténeia de uma turbina a gas GE MS7001B. A poténcia da turbina a gas considerando o ar a
37,7° C é de 53100 kWe, o resfriamento do ar através de um sistema de termoacumulagdo de gelo
proporciona & entrada do ar a 4,9° C e o aumento da poténcia para 67100 kWe (26,4% de
aumento). O gelo é produzido por uma maquina de refrigeragdo por amoénia durante o periodo
noturno (tarifa de eletricidade diferenciada) e armazenada em um tanque de © metros de
profundidade e 24 metros de didmetro. A capacidade de armazenagem do tanque ¢ de 37400
TR’s-hora. O custo de instalacio do sistema de termoacumulacio foi de U$ 165/kWe enquanto
que o custo do aumento da poténcia através de uma turbina a gés seria proximo a U$ 300/kWe. O
dimensionamento de sistemas de termoacumulagio pode ser encontrado em um livro publicado
pela ASHRAE (Dorgan and Elleson, 1994).
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Figura 2.13 - Efeito de um sistema evaporativo (fonte : GE, 1996)

 Injecdo de Vapor ou Agua para ganho de poténcia

A injegdo de vapor ou dgua no final da cimara de combustio para abatimento de NOx
aumenta o fluxo de massa e portanto a poténcia. Geralmente, a quantidade de agua ¢ limitada
pela necessidade de abatimento de NOx, de forma a diminuir o custo operacional e o impacto
sobre os intervalos de inspegdo. Quando vapor ¢ injetado para obter-se ganhos de poténcia, ele
pode ser admitido no final do compressor ou na cimara de combustio. O efeito sobre a poténcia

a eficiéncia (heat rate) € similar a0 mostrado na figura 2.12.

As turbinas a gas industriais {(¥rame machines) tipicamente nio sio projetadas para aceitar

grandes quantidades de fluxo de vapor, por causa de limitagdes no fluxo de massa da turbina.



Mas em algumas turbinas aeroderivativas, pode-se injetar vapor na turbina de baixa pressio como
também na cdmara de combustfio para se produzir até 30% a mais de poténcia. O consumo de
agua e de produtos utilizados no tratamento da agua é o maior empecilho no desenvolvimento

desta tecnologia (Swanekamp, 1998b).

Guarinello et al. (1997) analisaram o desempenho de um sistema de cogeragdo com injeciio de

vapor numa turbina a gas GE LM2500.

2.2.4 Ciclo Combinado
As plantas térmicas em ciclo combinado tem sido a forma mais empregada em novos grandes
projetos de geracio de eletricidade, face a alta eficiéncia obtida com estes sistemas e aos menores

niveis de emissdes de gases poluentes (Korobitsyn and Hirs, 1995).
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Figura 2.14 — Termodinamica de um ciclo combinado (fonte : Gallo, 1997)



A figura 2.14 apresenta a analise termodindmica de um ciclo combinado. A figura revela que
aumentos de razio de pressio geram menores aumentos de eficiéncia e reducic na poténcia
especifica. Aumentos de temperatura de combustiio acarretam aumento de eficiéncia o poténcia

especifica.

O projeto de um ciclo combinado é muito envolvente principalmente por que ele acopla duas
formas distintas de producdo de eletricidade (ciclo Brayton e Rankine). Existe entretanto a
necessidade de se desenvolver téenicas de simulagio computacional as guais permitiria—ﬁz a
avaliaglo de vérias solugBes possiveis e também predizer o desempenho do sistema fora da

condigio de projeto (Seyedan et al., 1995).

A integrac¢do de um ciclo combinado a um processo industrial possibilita ¢ aproveitamento da
quantidade maxima de vapor possivel de ser gerado. Variagdes na demanda de vapor do processo
s40 aproveitados para uma maior geragdo de poténcia na turbina a vapor. Vapor onundo de outro
processo que ndo parte do ciclo combinado pode também ser absorvido pela turbina a vapor em
ciclo topping ou bottoming (MPS, 1998b).

A Rolls-Royce desenvolveu uma nova versdo da turbina a gas RB211 capaz de produzir 30,78
MWe a 38,9% de eficiéncia em ciclo simples. Esta turbina operando em ciclo combinado com
uma caldeira de recuperagfio de um nivel de pressio e uma turbina a vapor de exaustio radial

possibilita a produgio de 41 MWe a 49% de eficiéneia térmica {MPS, 1998c).

Um rapido crescimento de demanda de eletricidade {Llagostera, 1998) pode ser combatido
com a implementagdo de uma turbina a gas em ciclo simples, numa primeira etapa, ¢ na
adequago do sistema a um ciclo combinado, numa segunda etapa. Kessler and Karg (1998)
relatam a construcio da primeira planta de ciclo combinado na Coréia que terd como proprietario
um produtor independente. Duas turbinas a gas Siemens V84.3 estavam previstas para operar no
ano 2000 enquanto que a planta a vapor ¢ prevista para operar em 2001. No Brasil em Cuiaba —

MT turbinas a gés em ciclo simples ja estio em operagio enquanto o ciclo a vapor € construido.



ano 2000 enquanto que a planta a vapor € prevista para operar em 2001. No Brasil em Cuiaba —

MT turbinas a gas em ciclo simples ja estdo em operago enquanto o ciclo a vapor € construido.

Plantas em ciclos combinado trabalham com a produgio de vapor entre 62 e 103 bar. O ganho
de eficiéncia da planta com pressdo de vapor maior que 103 bar € marginal e na maior parte dos
casos ndo justifica o maior investimento. Isto € atribuido a ndo existéncia de regeneradores em
ciclos combinados e devido a somente 30 a 35% da poténcia total da planta ser produzida pela
turbina a vapor. Narula (1995) exemplifica que num ciclo combinado com uma turbina a gis GE
7EA o aumento da pressdo do vapor de 62 para 86 bar acarreta um aumento de 0,5% na poténcia

e na eficiéncia da planta. Se o aumento for de 86 para 100 bar o aumento sera de apenas 0,1%.

Najjar and Akyurt (1994) discutem beneficios da conversdo de uma turbina a gas em ciclo
simples para um ciclo combinado, o repotenciamento de plantas a vapor transformando-os em
ciclos combinados, as plantas de gaseificacio de carvio em ciclo combinado, e estudos
desenvolvidos por diversos autores buscando formas de aumento de eficiéncia em ciclos

combinados.

Os custos de investimento de uma planta em ciclo combinado podem variar de U$ 305/kWe
para plantas de grande porte e U$ 700/kWe para plantas menores (Farmer, 1999). Os valores sio
orientativos e consideram a capacidade da planta na condigio ISQO, formada pelos equipamentos
basicos : TG, caldeira de recuperagdo, geradores elétricos, turbina a vapor, balanceamento da
planta e servicos de engenharia, gerenciamento do projeto, suporte técnico e partida, etc. Os

custos apresentados ndo incluem a area (terreno), a subestago, prédios, custos financeiros, etc.



2.3 Equipamentos Aunxiliares para Cogeracio / Termeletricidade

2.3.1 Caldeira de Recuperacio

As caldeiras de recuperagio sio utilizadas para a recuperacio de energia residual de fluxos
£asosos como os encontrados em plantas de producfio de hidrogénio, refinarias, sistemas de
incineragdo, plantas de poténcia em sistemas de cogeracio utilizando turbinas a gas, motores de
combustio interna ou ciclos combinados. Com o aumento de custo dos energéticos, expectativa
de escassez e aspectos ambientais relacionados a sua combustdo, € aconselhivel o

aproveitamento de energia de gases residuais sempre que possivel.

As caldeiras de recuperagio podem ser divididas em dois grupos : (i) as usadas para
resfriamento dos gases para uma faixa especifica de temperatura devido a necessidades do
processo (a recuperagdo de energia neste caso tem importincia secundaria); (i1) as usadas com
objetivo de se maximizar o aproveitamento energético, com consideragdes sobre corrosdo e

consideragbes econdmicas.

Nao existe uma metodologia ou procedimento de analise padrio de caldeiras de recuperagio,
ja que elas sdo utilizadas em uma larga faixa de temperatura de gases, diferentes composigdes de

gases, pressdes e pardmetros de vapor.

A escolha entre uma caldeira de recuperagio do tipo fogotubular ou aquatubular deve ser
baseada na pressdo dos gases, vazdo dos gases, niveis de pressdo dos gases e do wvapor,

caracteristicas que levam a incrustagio, etc.

Devido ao grande fluxo massico associado as turbinas a gés, as caldeiras do tipo aquatubulares
sdo normalmente as mais empregadas. Caldeiras fogotubulares tém sido usadas ocasionalmente

com maquinas de pequeno porte.
As caldeiras de recuperagio do tipo aquatubular podem ter circulagdo de agua por convecgdo
natural ou forcada. Em unidades com circulagiio natural, os tubos da caldeira sio verticais € o

diferencial de coluna de pressdo entre a dgua e a mistura dgua vapor é responsavel pela circulagio
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da agua. O fluxo de calor para o interior dos tubos, pressdo do vapor e razdo de circulagio sio
aspectos importantes e tem suas condigBes orientadas pelo DNB (Departure from Nucleate
Boiling). Em unidades de circulagio for¢ada, bombas de agua circulam a mistura dgua-vapor
através dos tubos do evaporador e do tubuldo (drum). A bomba deve ser dimensionada para
atender a razdo de circulagio desejada, com consideracdes de custo de aquisi¢do e operacional.
As caldeiras com circulagio forgada sfio mais comumente utilizadas na Europa sob a justificativa
de necessitarem de menor espaco fisico ¢ menor tempo para atingir a condiciio de regime apds a
partida.

Ganapathy (1991) comenta que o tempo que se ganha devido a circulagio forcada é muito
pequeno ja que na fase de aquecimento transiente a maior parte do tempo € gasto no aquecimento
do metal e da 4gua do médulo evaporador, a qual € praticamente 0 mesmo independente de a
caldeira ser por convecgdo natural ou forgada, além disso Ganapathy (1991) comenta que o
coeficiente de transferéncia de calor do lado do tubo nfio impacta o coeficiente global de
transferéncia de calor da caldeira o qual é dependente praticamente somente do fluxo e da
temperatura dos gases. Em defesa das caldeiras com circulagio natural ele argumenta que as
preocupagdes com © fluxo de calor e DNB s8o menores devido ao arranjo vertical dos tubos do
evaporador, o qual provoca um caminho natural de movimentacdo das bolhas de vapor; no caso
das de circulagfio forgada os tubos sfo horizontais € o fluxo de calor para a ocorréncia de DNB é
muito menor. Separacdo de bolhas de vapor da mistura pode ocorrer devido a baixa velocidade de
dgua nos tubos, resultando em estratificagio e queima (burnout). Esta preocupagio € ainda maior
no caso de ndo uniformidade no lado do fluxo de gases, a qual pode resultar em variacdes no
fluxo de calor ao longo do comprimento da caldeira. Caldeiras de recuperagdo com queima
suplementar devem ser cautelosamente analisadas com relagio ao DNB. Além disso os custos
com operagdo da bomba e preocupactes com manutencio e falha da bomba séo evitadas. O custo
das caldeiras aquatubulares com circulagfo natural € geralmente menor que o das com circulagio
forgada (Pasha and Jolly, 1995).

Os gases de exaust@o de turbinas a gas contém entre 14 e 16% em volume de oxigénio, o que
possibilita que se faga uma nova combustio com estes gases, aumentando a sua temperatura antes

da sua entrada na caldeira, 0 que acarreta uma maior geragio de vapor. Estas caldeiras sio
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conhecidas como caldeiras com queima suplementar. Quando as necessidades de vapor podem
ser atendidas com a energia dos gases de exaustio da turbina opta-se por caldeiras sem queima
suplementar. A queima suplementar apesar de aumentar a capacidade da caldeira € a poténcia

produzida por um ciclo combinado, diminui a eficiéncia de 1* lei do sistema.

2.3.1.1 Caldeiras de Recuperaciio Fogotubulares

As caldeiras do tipo fogotubulares sdo bastante usadas em plantas quimicas, refinarias e
sistemas de incineragdo. Neste tipo de caldeira, os gases quentes passam por dentro dos tubos
com a geragdo de vapor saturado a baixa pressio do lado de fora dos tubos. Elas podem ser de
simples passe {(gds entra de um ladoe ¢ sai do outro) ou de maltiplos passes. Caldeiras
fogotubulares sdo normalmente mais baratas para capacidades pequenas quando comparadas is
aquatubulares. A perda de pressio dos gases € normalmente maior nas fogotubulares do que nas

aquatubulares para a mesma capacidade, as aquatubulares podem ser mais compactas € com

superficie extendida.
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Figura 2.15 - Esquema basico de uma caldeira fogotubular de dois passes.
{fonte : Dorgan, 1995}

Ganapathy (1991) comenta que as caldeiras fogotubulares s&o normalmente aplicadas onde : i)

requer-se vapor saturado a baixas pressdes (até 15 bar), ii) a pressdo dos gases ¢ alta, iii) os gases



sdo sujos {maior facilidade de limpeza), iv) pode-se trabalhar com diferencas de temperatura
maiores (pinch point) maiores, v) os gases est3o a altas temperaturas (até 1300° C), vi) o vapor
gerado necessita de grande pureza (pode ser obtido através do uso de um tubulio elevado com
chicanas internas), vii}) economizadores e superaquecedores podem ser adicionados somenzé na
entrada e saida da caldeira, viii) as respostas a variagio de carga sio mais lentas devido ao maior

volume de agua.

2.3.1.2 Caldeiras de Recuperac¢io Aquatubulares
Caldeiras de recuperagio do tipo aquatubular sdo mais complexas de projetar se comparadas
as fogotubulares devido ao complexo arranjo ou disposigio de superficies de aquecimento como

economizadores, evaporadores e superaquecedores.

O superaquecedor deve estar localizado antes do evaporador, onde a temperatura dos gases ¢
maior. O superaquecedor pode ser de diversos estégios, cada um com uma diferente configuragio
de aletas ou arranjo mecénico para assegurar temperatura de parede e aleta de forma a conseguir-

se o grau de superaquecimento desejado.
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Figura 2.16 — Caldeira aquatubular (fonte : Dorgan, 1995)



O corpo do evaporador pode ter configuragio de aletas variaveis ou diferente distincia entre

os tubos ao longo do fluxo de gases de forma a controlar-se a temperatura dos gases ou

problemas de incrustagdo. Se adicionar-se a isso a existéncia de multiplos estagios de pressao ou

a presenca de uma sec¢do radiante com diferentes parimetros operacionais e queima de

combustivel, o procedimento de projeto serd muito complexo e trabalhoso sem o auxilio

computacional.

Numa vis&o geral os seguintes aspectos s#o importantes quando do dimensionamento de uma

caldeira de recuperagdo do tipo aquatubular {Ganapathy, 1991):

1.
2.

Elas s@o aplicaveis em altas pressGes e temperaturas de vapor e grandes capacidades.

A superficie estendida (uso de aletas) pode ser utilizada para tornar a caldeirza mais
compacta se o fluxo de gases for limpo. Comparada a uma caldeira do tipo fogotubular, a
caldeira aquatubular ¢ muito menor e mais leve, particularmente se o fluxo de gases ¢ alto
{maior de 50.000 kg/h}.

Virios tipos de combustiveis podem ser queimados, com facil adaptagio para
combustiveis sélidos ou sujos.

Se o fluxo de gases ¢ sujo, devem ser previstos meios de limpeza dos tubos através de
mecanismos de raspagem ou sopradores de fuligem. Meios de acesso ao interior da
caldeira devem ser previstos. Maiores espagos devem ser previstos na frente da caldeira
onde a chance de formagdo de incrustagSes ou borra sdo maiores e um menor espagamento
nas partes mais frias da caldeira. Em caldeiras fogotubulares, é muito caro ou nfo viavel
construir a caldeira em duas partes ou utilizar diferentes tamanhos de tubos para acomodar
preocupagdes de incrustacio e temperatura. O maximo que pode ser feito ¢ a utilizagfo de
caldeiras de multiplos passes com diferentes tamanhos de tubos em cada passe. A limpeza
durante a operagdo ¢ muito dificil em caldeiras fogotubulares.

O superaquecedor, se utilizado deve ser locado numa regiio adequada de temperatura dos
gases para minimizar corrosio e reduzir a temperatura do metal. Em caldeiras
fogotubulares o tinico local para alocagio do superaquecedor é na frente da caldeira.
Devido ac menor volume de é4gua existente em caldeiras do tipo aquatubulares

comparados a fogotubulares, a resposta na partida ou a variagdes de carga é mais rapida.

30



7. Se a pressdo dos gases for alta (0,3 a 2 bar / 5 a 30 psig) a caldeira deve ser construida
dentro de um casco, 0 que acarreta um aumento significativo de custo com o aumento do
tamanho ¢ pressdo. Uma caldeira fogotubular deve ser mais viavel.

8. A qualidade da agua € mais importante nas caldeiras aquatubulares. Falhas por ma
qualidade da égua ocorrem mais rapidamente em caldeiras aquatubulares. Associado a isso
tem-se ainda o fato das caldeiras aquatubulares trabalharem com uma maior taxa de calor
por area, 0 que torna o correto tratamento da agua ainda mais importante.

9. Devido a maiores coeficientes de transferéncia de calor das caldeiras aquatubulares, as
mesmas requerem menores areas superficiais e portanto a perda de carga dos gases pode
Ser menor.

10. As caldeiras aquatubulares serfio mais caras que as fogotubulares para fluxo de gases na
faixa de 23000 kg/h (50.000 Ib/h) ou menos, mas serdo mais baratas para fluxos de gases
maiores. Para algumas situagdes como a sua utilizagdo com turbinas a gas de médio ou
grande porte onde a razio entre fluxo de gases e vapor ¢ alta e o pinch point ¢ baixo, as
caldeiras aquatubulares com superficies estendidas sdo a tnica opgdo, ja que uma caldeira
equivalente do tipo fogotubular terd uma grande perda de carga do lado dos gases ¢ serd

extremamente grande.

A superficie estendida é muito utilizada em caldeiras aquatubulares quando da recuperacdo de
calor de gases limpos. Se a concentragdo de particulados for baixa, tubos aletados com grande

densidade de aletas podem ser aplicados.

A escolha da configuragdo das aletas em aplicagBes de gés limpo € determinada por fatores
como coeficiente de calor do lado interno do tubo, tamanho, custo e perda de presséo do lado dos

gases, os quais afetam os custos operacionais.
As caldeiras aquatubulares mais comuns podem ser de um unico nivel de pressdo, de dois

niveis de pressio ou de trés niveis de pressdo, com ou sem reaquecimento. A disposi¢do das

superficies deve ser analisada buscando um maximo aproveitamento do calor residual dos gases.
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O pinch point de uma caldeira aquatubular deve estar entre 8 ¢ 10 °C. O approach point deve
estar entre 5 ¢ 8 °C evitando a formacdo de vapor no economizador, o que causa problemas de

erosdo, golpe de ariete, etc, associados ao fluxo bifasico (Subrahmanyam et al, 1995).

Ganapathy (1991) no seu livro “Waste Heat Boiler Deskbook™ apresenta uma formulagio de
calculo do coeficiente global de transferéncia de calor em caldeiras aquatubulares com superficie
estendida (aletas circulares continuas e serradas), visando o projeto da caldeira de recuperagio

(economizador, evaporador e superaquecedor).

Segundo Ganapathy (1991) a justificativa para o aumento de area do lado dos gases reside no
menor coeficiente de transferéncia de calor do lado dos gases [entre 10 e 20 Bawh.fi*F (205 e
410 kJ/h.m".°C) em economizadores ¢ evaporadores] do que do lado da 4gua [entre 1500 e 3000
Btwh.f2 F F (30700 ¢ 61400 kJ/h.m”.°C) em economizadores e evaporadores]. A efetividade de
uso de aletas é reduzida quando a relagdo entre os coeficientes interno e externo também

diminui.

Ganapathy (1991) comenta que o uso de aletas nem sempre ird aumentar a quantidade de calor
trocado. E possivel que através de uma m4 escolha de configuragdo de aletas tenha-se mais area
superficial e menos troca de energia. E importante que se compare o produto entre a 4rea
superficial e o coeficiente global de transferéncia de calor. A utilizagio de aletas diminui o
coeficiente global de transferéncia de calor ¢ o aumento da area tem de ser maior que esta

redugdo para que a quantidade de energia trocada seja maior.

Pasha and Jolly (1995) apresentam uma série de tendéncias verificadas quando da simulagdo
de uma caldeira aquatubular de trés niveis de pressdo. “Quando uma caldeira de recuperagiio com
queima suplementar aumenta a temperatura dos gases de exaustdo da turbina a gis, a
termodindmica do sistema resulta numa temperatura dos gases na chaminé menor do que na
condicio sem queima suplementar. O efeito global da queima suplementar é de aumentar a

quantidade de vapor de alta pressdo e diminuir a quantidade de vapor de média pressio”.
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Ganapathy (1991) propde uma metodologia de projeto e simulagio de caldeiras de
recuperagdo do tipo aquatubulares que pode ser aplicada durante a fase de estudo e concepgdo de
sistemas de cogeragio / termeletricidade e que nio necessita de que seja realizado o projeto
dimensional meclnico da caldeira (que € um processo mais complexo e cuja necessidade
restringe-se a fabricantes). Através desta metodologia pode-se construir perfis de temperatura de
uma caldeira de recuperagio de multiplos estagios e simular mudancas de fluxo, composigio e
temperatura dos gases € obter resposta a nivel de pressdo, temperatura e quantidade de vapor
gerado em cada estagio da caldeira. Ganapathy (1991) sugere a utiliza¢do desta metodologia por
consultores na simulagio da caldeira de recuperagio dentro das mais variadas condicBes de
operagdo e com diferentes tipos de maquinas motoras o que permitira ao consultor conversar com
fabricantes de caldeiras com o conhecimento da performance e producgéo de vapor que ele pode

esperar de seu sistema.

2.3.2 Trocadores de Calor do tipo Serpentina

Os trocadores de calor de superficie estendida do tipo serpentina sdo construidos com tubos
paralelos e aletas perpendiculares aos tubos. S3o normalmente empregados em
resfriamento/aquecimento de ar, ¢ podem utilizar como meio de resfriamento/aquecimento uma

substéncia volatil (fluido refrigerante), 4gua, vapor ou uma solucio (agua e anticongelante).

Em processos de resfriamento, dependendo das condigdes do ar e da temperatura da superficie
do trocador pode haver condensacio de 4gua contida no ar, sendo entdo considerado como um

trocador de calor e massa.
Os métodos de projeto e andlise destes trocadores baseiam-se em formulagdes de transferéncia
de calor e massa e utilizam dados praticos medidos em laboratorio, adaptados para as

caracteristicas do trocador que se pretende analisar.

A figura 2.17 apresenta o esquema basico de um trocador de calor do tipo serpentina com

fluxo em corrente cruzada do meio de resfriamento/aguecimento e do meio resfriado/aquecido.
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Fig. 2.17 — Esquema de uma serpentina (a); processo de transferéncia de calor (b).

A serpentina de desumidificagio normalmente remove umidade e calor do ar de entrada. Na
maioria dos processos de ar condicionado, o ar a ser resfriado é uma mistura de vapor de dgua e
gases secos. Ambos perdem calor sensivel durante o contato com a primeira parte da serpentina, a
qual funciona como uma serpentina de superficie seca. A umidade sera removida somente na
parte da serpentina na qual a temperatura da superficie € menor que o ponto de orvalho do ar na
entrada. Quando a serpentina comega a remover umidade, a superficie de resfriamento carrega o

calor sensivel e latente.

2.3.3 Condensadores

A fungdo de um condensador em um ciclo a vapor é o de condensar a mistura agua vapor da
saida da turbina a vapor. A agua condensada ¢ entio bombeada de volta a caldeira com um
pequeno consumo de energia, o que ¢ feito pelas bombas de extragio e pelas bombas de

alimentacgdo da caldeira.

A figura 2.18 apresenta os pardmetros basicos de projeto de um condensador.
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Fig. 2.18 - Parametros de Projeto de Condensadores

Os pardmetros principais de um condensador sio :
A temperatura de entrada do meio de resfriamento;
O aumento de temperatura do meio de resfriamento que € funcio do fluxo do meio de
resfriamento e da quantidade de calor a ser rejeitado;
Pinch point que depende da natureza do meio de resfriamento;
A temperatura do vapor e a pressdo de saturagiio, o gual é muito importante pois a

performance da turbina a vapor € dependente da presséo de exaustgo.

Os condensadores podem ser de diversos tipos, conforme descrito abaixo :

a) resfriamento através da dgua de rio ou mar : Este € o arranjo mais simples e necessita de
quantidades suficientes de 4gua do rio ou mar. A agua flui por dentro dos tubos e o vapor €
condensado pelo lado de fora dos tubos. As principais caracteristicas sdo :

Incrustacio e problemas de corros3o com agua do mar;

Aquecimento da agua do rio a niveis néo aceitaveis;

Pequeno consumo de poténcia para acionamento de bombas de vacuo;

Boa troca de calor e portanto baixa pressdo de condensagdo na saida da turbina a vapor para

uma dada temperatura de agua de resfriamento;
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b) torre de resfriamento : Neste arranjo o condensador ¢ um trocador de calor intermediario
entre o vapor ¢ a dgua de resfriamento que rejeita calor na torre de resfriamento para o ar
atmosférico. Ha diversos tipos de torre de resfriamento conforme descrito a Seguir :

bl) Contato direto com circulagdo natural : A dgua de resfriamento aspergida em fluxo
descendente entra em contato com o ar em fluxo ascendente em uma superficie de contato
(enchimento). As principais caracteristicas s30 :

¢ Circuito aberto de agua que requer somente agua de reposicio;

¢ Consumo de agua (evaporagio e arraste);

e Ruido (efeito de chuva);

o Torres altas e caras (de 80 a 160 metros e mais de 10% do custo da planta);

¢ Neblinas, chuvas e nuvens artificiais;
b2) Contato direto com circulagio forcada : O principio ¢ similar ao caso bl entretanto a
circulagdo de ar se da devido a ventiladores. As principais caracteristicas sio

¢ Circuito aberto de 4gua que requer somente agua de reposicio;

¢ Consumo de agua (evaporagio e arraste);

¢ Ruido (ventiladores),

e Torres pequenas (de 10 a 20 me;ros);

» Neblinas, chuvas e nuvens artificiais;

¢ Alta poténcia de acionamento dos ventiladores;
b3) Torres secas : Se o consumo de agua das alternativas anteriores é inaceitivel, as torres
secas podem ser usadas. Neste caso a 4dgua de resfriamento flui dentro de tubos ao invés
de terem contato com o fluxo de ar. A diferenga de temperatura entre a atmosfera e a
temperatura de condensagdo (pressdo de condensacgdo) é maior nesta opgdo, portanto o

preco a pagar € uma redugdo na poténcia da turbina a vapor e na performance global da

planta.

c) Condensadores a Ar : Neste caso o trocador de calor é do tipo ar-vapor. O vapor flui
dentro de tubos ao redor dos quais é criado um fluxo de ar através de ventiladores. As
principais caracteristicas s3o :

e Nao requer agua,
¢ N&o ha consumo de égua;

* Ruido (ventiladores);
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¢ N#o ha torre;

e Alta poténcia consumida pelos ventiladores;

e A troca de calor ¢ relativamente pobre o que acarreta uma diferenca de temperatura
relativamente alta entre o vapor condensado e o ar, 0 que acarreta ainda em perda de poténcia
e eficiéncia da planta térmica;

d) Solugdes Hibridas : Varias solugdes hibridas sfo comuns buscando-se as vantagens
previamente descritas. A solugdo hibrida mais comum ¢é a instalacio de torres de
resfriamento de circula¢io natural e condensadores que utilizam agua de rios. O calor dos
condensadores pode ser dividido entre a torre € o rio. Usualmente as autoridades
especificam um méaximo de aumento de temperatura do leito do rio possivel de ser atingido
devido a fatores ambientais. Neste arranjo rejeita-se 0 méximo de calor possivel ao rio € o

restante vai para a torre de resfriamento.

2.3.4 Sistemas de Refrigeracio por Absor¢do

Resfriadores de liquido por absor¢iio sdo equipamentos que podem produzir uma economia
significativa quando do aproveitamento de calor residual de um processo ou um custo baixo de
algum combustivel. Quando aplicados a partir de um aproveitamento de calor residual,
incrementam O uso energético da planta. ‘“Néo ha melhor uso econdmico do potencial de um calor
residual do que o seu aproveitamento em um sistema de refrigeragiio por absor¢do’ (Dorgan,
1995).

As maquinas de absorgdo podem ser utilizadas em muitas das aplicagdes das maquinas de
compressdo de vapor : processos de resfriamento, resfriamento de ambientes e desumidificagio e

aquecimento. No nosso caso estaremos focados em maquinas brometo de litio - agua.
As méaquinas agua - amoOnia s8o tipicamente utilizadas em refrigeracdo e podem fornecer
temperaturas entre + 4 e — 51 °C, ja as maquinas brometo de litio - agua sdo aplicadas em

resfriamento e trabalham com temperatura entre 4 e 38 °C (Dorgan, 1995).

O aspecto econdmico da aplicagdo de maquinas de absor¢do deve considerar o investimento

inicial (resfriador de liquido, bombas de &gua, torres de resfriamento, tubulagdes, equipamento de
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recuperagdo de calor ¢ equipamentos auxiliares), o custo operacional (eletricidade consumida
pelos chillers, bombas de 4gua e motores da torre da resfriamento e perdas causadas pelos
equipamentos de recuperagio de calor) e custo de manuten¢do. Quando um sistema de
refrigeracdo € necessario deve-se entdo analisar a diferenca de custos entre as duas opgles,

mensurando-se as diferentes necessidades e caracteristicas de cada sistema.

O ciclo de absorgéo € bastante parecido ao ciclo de compressdo de vapor. A diferenca basica é
a forma como o reffigerante a baixa pressdo ¢ transformado em vapor a alta pressdo (caminho 1
=> 2 da figura 2.19). Num ciclo de compressio a vapor, o vapor refrigerante a baixa pressdo €
comprimido mecanicamente, ji no ciclo de absorgio o vapor a baixa pressio é absorvido em uma
solu¢do a baixa pressdo, bombeado para uma pressio maior e entdo a solugio & aquecida

produzindo o vapor a alta pressdo.

Resfriadores de liquido por absorgiio com solugiio de brometo de litio — agua, apresentam as
seguintes caracteristicas :

e LiBr ¢ o absorvente e a agua o refrigerante

LiBr € um sal que pode causar corrosdo. Aditivos quimicos reduzem ou eliminam o potencial

de corrosio.

A cristalizagio, um problema no passado, foi substancialmente reduzido através do uso de

microprocessadores e controles digitais (DDC - direct digital controls).

»

O sistema opera em alto vacuo.

-

Sistemas de purga mantém a integridade do vacuo da maquina e remove nio condensaveis.

As maquinas de absor¢do com solugio LiBr — H;O sdio designadas de simples ou duplo
estagio (efeito) de acordo com o niimero de vezes em que a solugio é aquecida na producéo do

vapor refrigerante.
As maquinas de absor¢do LiBr-H;O de simples estégio necessitam que a fonte de calor esteja

entre 110 ¢ 120° C e o seu COP varia entre 0,6 € 0,7. As de duplo estigio necessitam que a fonte
de calor esteja entre 175 e 185° C sendo o seu COP compreendido entre 0,9 ¢ 1,2. O necessidade
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de vapor das maquinas de simples estdgio é de aproximadamente 8,1 kg/TR (tonelada de

refrigerag@o) e das maquinas de duplo estagio de aproximadamente 5 kg/TR (Crowther, 2000).
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Figura 2.19 — Ciclo de refrigeracio por absorcio
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O ciclo de absor¢do ¢ normalmente demonstrado em um diagrama PTX (pressdo, temperatura
e concentragdo) onde consegue-se visualizar melhor as diversas etapas envolvidas. A figura 2.20
representa um esquema de um ciclo de absorgo LiBr-H,0 de duplo estigio com fluxo de solucio

em s€rie. A figura 2.21 representa o diagrama PTX referente ao esquema da figura 2.20.

Os equipamentos de refrigeragio por absorgio podem ser utilizados em sistemas de

termoacumulag@o de gelo ou 4gua gelada (Dorgan, 1994),

0% LiBr
(100% H20}

.

90)

Temperatura do refrigerante

|
|
|

tmha de

Pressdo do vapor refrigerante (escala log)

! ; cristalizagﬁo ‘
evaporador | absoreedor gerador do | gerador do
condensador estagio baixa | estigio alta
Temperatura da solugio
-

Figura 2.21 — Diagrama PTX referente a0 esquema da figura 2.20

2.3.5 Turbinas a Vapor

As turbinas a vapor sdo geralmente de condensagio ou contrapressio dependendo da condi¢io
do vapor na saida. A figura 2.22 mostra seis casos basicos de turbinas a vapor (condensacio,
contrapressgo, extragio automatica, extragio ndo automatica, indugio e de inducio e extragio.
De acordo com a ASHRAE (chapter 41 - 1992). a publicagio da NEMA (National Electric
Manufacturers Association) SM23 (1985) define estas e outras subdivisdes de familias de

turbinas a vapor.
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Figura 2.22 - Tipos Basicos de Turbinas a Vapor (fonte : ASHRAE, 1992)

Turbina de contrapressdo : turbina a vapor designada para operar com uma pressio de
exaustio a qualquer nivel que o processo subsequente necessite, sendo que toda a
condensagdo OCOITEra no Processo.

Turbina de condensagdo : turbina a vapor com pressdo de exaustio abaixo da pressdo
atmosférica, isto €, ocorre condensacio do vapor dentro da turbina.

Turbina com extragio automatica : turbina a vapor que possui no seu corpo um ponto de

saida de vapor com uma vaivula de controle da pressio do vapor.
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¢ Turbina de extragio ndo automatica : Turbina a vapor que possui no seu corpo um ponto
de saida de vapor sem controle da press&o do vapor.

e Turbina de indugio (mistura) : Turbina a vapor com mais de uma entrada de vapor a
diferentes niveis de pressio. Possui um dispositivo automético para controle da pressdo do
vapor de indug¢&o.

* Turbina de indugdo / extragdo : Turbina a vapor com capacidade de admitir ou extrair um
determinado fluxo de vapor através de uma abertura no corpo da turbina (absorve

flutuages no balango de energia de um processo).

2.4 Exemplos de Aplicacdes Reais

Mayer (1999) apresenta algumas possibilidades de aplicagio de turbinas a vapor em sistemas
de cogeragio na industria petroquimica, por exemplo para o acionamento de um compressor de
19,4 MW numa planta de metanol no Canada. A possibilidade de geracio de poténcia a partir de
um vapor residual de um processo industrial possibilita a geragio de poténcia para o acionamento

de um equipamento ou a geragio de eletricidade.

Bidini, Desideri, Saetta and Bocchini (1998) apresentaram resultados € a concepgio do
sistema de cogeragdo com motor de combustdo interna instalado na faculdade de engenharia de
Pertigia — Italia. O motor possui capacidade nominal de 1 MWe e a energia dos gases de exaustio
¢ da 4gua da camisa sdo utilizados para o aquecimento de 4gua do sistema de calefagdo. Numa
segunda etapa um resfriador de liquido por absor¢do foi adotado visando o aproveitamento do
calor residual também no verfio para o resfriamento térmico de ambientes da faculdade.
Excedentes de eletricidade sdo transferidos para um outro campus da universidade. Eletricidade

suplementar ¢ comprada da rede.

Paul et al (1994) apresentaram o resultado de uma avaliagio de possibilidades de conservagio
de energia ¢ modificagbes em plantas térmicas a vapor movidas a carvio da India visando extrair-
se das mesmas a maxima poténcia possivel. Foram adotadas medidas como aproveitamento
maximo do vapor , troca de equipamentos obsoletos, methor aproveitamento de combustivel,

estratégias de operagio e manutengdo, etc. Quinze centrais térmicas foram submetidas a analise
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energética ¢ os autores acreditam em uma reducgfo de 10 a 15% de consumo de energia em cada
uma das plantas. E interessante perceber que medidas de economia de energia e aumento da
eficiéncia em plantas de eletricidade existentes ajudam na expansio do sistema elétrico muitas

vezes com um baixo mvestimento e pequeno impacto ambiental.

O desenvolvimento da turbina a vapor tem um aspecto importante em todas as plantas
térmicas (ciclo a vapor, ciclo combinado, usina nuclear ¢ sistemas de cogeracdo). Técnicas de
reparo de equipamentos tem permitido um menor periodo de parada da planta para manutencgéo a
partir de um menor custo. Giovando (1998) relata diversos aspectos relacionados a turbinas a
vapor, entre eles um reparo de dois rotores de uma turbina a vapor de 30 anos de idade e 19
toneladas de peso. A substitui¢io dos 19 estagios (blades) em 16 semanas a 40/45 % do custo de
compra de um novo rotor permitiu ainda um aumento de 3,5% de eficiéncia em relagdo ao

equipamento original.

Roy-Aikins (1995) avaliou aspectos que influenciam a viabilidade econémica de sistemas de
cogeragdo, atraves do desenvolvimento de um software. Os resultados revelam a importancia de

um bom casamento das cargas elétricas e térmicas.

Stromberg and Franck (1994) discutiram aspectos sobre a viabilidade de sistemas de geragdo
de poténcia a partir de uma turbina a gas (ciclo simples e ciclo combinado). Mudangas na relagéo
de custos entre a eletricidade e o gas natural, do investimento inicial e caracteristicas do sistema

adotado foram analisados, o payback de cada situagio é apresentado.

Falcetta and Sciubba (1995) apresentaram um software de analise de plantas térmicas que
permite a avaliagdo de um sistema a partir da elaboragio de matrizes que representam as

interagdes de equipamentos e fluxos.

Lizarraga and Aguado (1995) apresentaram os principais aspectos de projeto e
comissionamento de uma planta de cogeragio composta por duas turbinas a gas de 1030 kW
(ISO). O calor dos gases de escape € utilizado em conjunto com outros queimadores para um

processo de secagem e € também utilizado para o aquecimento de 4gua para o processo industrial.
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Swanekamp (1998b) discutiu a constru¢io de um sistema de cogeracio em ciclo combinado
de 250 MWe ao lado de uma refinaria de petroleo no Texas. Um aspecto interessante foi que a
construgdo da planta ndo foi feita em um contrato do tipe “turn key” o que possibilitou uma
redugdo de custo de implementagdo de pelo menos 10%. Este aspecto revela a importincia de se
desenvolver mio de obra capacitada para a implementagdo de projetos de sistemas de cogeracio

e de termeletricidade.

Swanekamp (1998¢) ¢ Jones (1998) relatam aspectos da implementagio de um sistema de
cogeracdo formado por 4 motores de combustio interna Jenbacher de 898 kW (cada) aplicados
no Valley Medical Center. Uma economia de U$50.000 por més foi obtida nos primeiros 6 meses

de operacio.

A A4



Capitulo 3 - Cogeracio e¢ Termeletricidade : Ferramentas e

Metodologias de Analise.
3.1. Introducio

O desenvolvimento de metodologias de simulag3o de equipamentos térmicos tem sido objeto
de estudo de centros de pesquisa, fabricantes de equipamentos, associagdes representativas de

industrias, etc.

O desenvolvimento de métodos matematicos para a simulagio de equipamentos térmicos é
bastante utilizado por fabricantes de equipamentos buscando um correto dimensionamento e

desempenho do seu produto expondo dados de operacdo do produto fora da condigdo de projeto.

Fabricantes de turbinas a gas possuem programas computacionais que revelam o desempenho
fora da condigfio IS0, construidos a partir de relagGes termodinimicas, curvas de desempenho de
compressores e turbinas ¢ testes de operago. Fabricantes de caldeiras de recuperagio possuem
programas computacionais de projeto e simulagio da caldeira. Fabricantes de serpentinas de
resfriamento/aquecimento possuem programas computacionais de avaliagio de desempenho,
baseados em testes de laboratdrio e métodos matematicos de anélise. Fabricantes de resfriadores

de liguido por absor¢do possuem programas de simulagio para diversas condigdes, etc.

O conhecimento das variaveis que afetam a operacdo do sistema, a defini¢io do modo de
operagdo do sistema, o tratamento dos dados, ajudam a predizer como © mesmo ira operar e

quantificar a performance e as economias possiveis de serem obtidas.

O equacionamento de um maior nimero de variaveis através da formacgio de perfis de
demanda, metodologias de simulagdo dos equipamentos, formagcfio de perfis climaticos, etc,
permite uma analise mais profunda com a revelagio do comportamento do sistema de acordo

com as mudancas das variaveis.

Devido ao grande nimero de varidveis envolvidas em uma anilise de sistemas térmicos de

poténcia, a metodologia computacional permite o tratamento de um maior nimero de dados, ja
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que diminui sensivelmente o tempo de processamento necessirio permitindo a analise de diversas

situagGes num curto espaco de tempo.

Neste capitulo ira-se apresentar alguns métodos matematicos-desenvolvidos para a simulagio

da performance de equipamentos fora da condigio de projeto.

3.2. Turbina a Gas PGT2.
3.2.1. Curvas de Desempenho

Na analise do sistema de cogerago desenvolvida para atender-se as demandas térmicas e
elétricas do Hospital de Clinicas da Unicamp ira-se simular a utilizagio da turbina a gas PGT2 de

fabricagdo Nuovo Pignone.
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Esta turbina ¢ do tipo industrial, eixo Gnico e opera em ciclo simples. Ela possui 2 estdgios de
compressdo centrifuga e 2 estagios de expansio (turbinas axiais). A relacio de pressdo é de 12,5
para 1. A rotago do conjunto é de 22500 rpm, a rotacdo € reduzida através de uma caixa de
reducdo para o gerador de 60 ou 50 Hz. A turbina a gas PGT2 desenvolve 2 MWe de poténcia

com 25% de eficiéncia na condigdo ISO.
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Figura 3.2 — Performance da PGT2 — Nuovo Pignone (fonte : Nuove Pignone)
A figura 3.1 mostra a curva de correcio da poténeia produzida em relaciio a pressio

atmosférica (altitude) do local de instalacio, de acordo com informacdes publicadas pelo

fabricante.
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O mapa de desempenho da turbina a gis PGT2 ~ Nuovo Pignone pode ser visto na figura 3.2.
O mapa revela o comportamento da turbina de acordo com a variagfio da temperatura de bulbo
seco do ar na entrada do compressor ¢ fator de carga.

A partir da interpretagdio das figuras 3.1 ¢ 3.2 em conjunto com outras informacGes existentes
nos catdlogos do equipamento, foram criadas equagdes parameétricas (regressio polinomial) que
representam o comportamento da turbina a gas devido a variagio dos parametros que influenciam

a sua operagdo. As equagdes sdo apresentadas a seguir

3.2.2 Equacdes de Correcio do Desempenho da PGT2 para Condicées Locais.
3.2.2.1 Poténcia

Pl =[FP1.FP2.FP3.F¥P4.FP5.FP6]. Piso 3.1
Onde :

FP1 = ((0,01005.Patm)-0,018075) (Patm em kPa) (32
FP2 = 1 (se temperatura ambiente for menor igual a -4 °C) (3.3)
FP2 = ((-tamb.15/19)+111,8421)/100 (—4°C < tamb < 35 °C) (3.4)
FP3 = (1-((DPin/100).0,018)) (DPin em mmH,Q) (3.5)
FP4 = (1-((DPon/100).0,008)) (DPon em mmH,0) (3.6)
FP5 =-0,15625.W+1,001 ‘ (3.7
FP6 = 0,4 a 1 (fator de carga) (3.8)

3.2.2.2 Eficiéncia

ETAl = [ETA1.ETA2 . ETA3. ETA4.ETAS]. ETAiso (3.9)

Onde :

ETA1 = (0,969+1,066.10” tamb+1,249.10° tamb™2,291.10° tamb*+1,250.10” tamb? —
4,583.10° tamb®)” (3.10)

ETA2 = (1-((DPin/100).0,009))  (DPin em mmH,0) (3.11)

ETA3 = (1-((DPon/100).0,008)) (DPon em mmH,0) (3.12)

ETA4 = 0,390625.W+0,9975 (3.13)

ETAS = 2,13.10"-2,60.%C+49,41%C>214,39%C 452,47 %C*-510,61 %C+296,6 1%C°-
69,88.%C" (%C : porcentagem de carga da turbinaa gas de 0,4a 1) (3.14)
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3.2.2.3 Fluxo de Gases de Exaunstio

EFl = [EF1 . EF2 . EF3, EF4] . EFiso (3.15)
Onde :

EF1 = ((0,01005 Patm)-0,018075) (Patm em kPa) (3.16)
EF2 = ((0,51428571.(-tamb))+107,714286)/100 (3.17)
EF3 = 1-((DPin/100).0,01)  (DPin em mmH,0) (3.19)

EF4 = (-0,01.%C)+1,01 (%C : porcentagem de carga da turbina a gés de 0,4 a 1) (3.20)

3.2.2.4 Temperatura dos Gases de Exaustio

TEl = [ (TEiso.TE1) + TE2 + TE3 | (3.21)
Onde -

TE1 = (0,24.%C) + 0,76 3.22)
TE2 =0,76923 tamb-11,923 (3.23)
TE3 = (DPin/100).1,5 (PPin em mmH,0) (3.24)
TE4 = (DPon/100).1,5 {DPon em mmH,0) (3.25)

3.3 Turbina a Gas Siemens V84,3

3.3.1. Curvas de Desempenho

Para a analise do desempenho de um ciclo combinado com dois niveis de pressio ira-se

utilizar os dados publicados por Maghon et al. (1993) revelando o desempenho da turbina a gis

Siemens V84.3 e os diversos fatores de correciio fora da condigdo ISO.

A figura 3.3 apresenta os fatores de corregdo da poténcia e da eficiéncia da turbina a géas

Siemens V84.3 em fun¢io da temperatura ambiente. A figura 3.4 apresenta os fatores de corregio

da temperatura dos gases de exaustdo e do fluxo de gases de exaust3o da turbina a gas Siemens

V84.3 em funcdo da temperatura ambiente. E por fim, a figura 3.5 apresenta os fatores de

corregdo da poténcia, da eficiéncia, da temperatura dos gases de exausto e do fluxo de gases de

exaustdo em funcio da porcentagem de carga da turbina a gas Siemens V84.3. Todas as demais
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curvas de correcdo do desempenho da turbina a gis Siemens V84.3 podem ser encontradas em
Maghon et al. (1993).
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Figura 3.5 - Eficiéncia, temperatura e fluxo de gases de exanstiio da Siemens V84.3 em

fungiio da porcentagem de carga (fonte : Maghon et al. 1993)

3.3.2 Equagées de Correcio do Desempenho da V84,3 para Condicdes Locais.
3.3.2.1 Poténcia

Psite (kW) = Piso . FP1. FP2 . FP3. FP4 . FP5 . FP6 . ¥P7 . FP§ (3.26)
FP1 =0.06818182*Patm - 0.00227273  (Patm em psi) (3.27)
Se TBSF for menor que ~ 8,33° C (17° F) entdio

FP2=1 (3.28)

Se TBSF for maior ou igual a - 8,33° C (17° F) entio -



FP2 = AOP2 + A1P2*TBSF**1 + A2P2*TBSF* + A3P2*TBSF’ + A4P2*TBSF* + ASP2*TBSF’
+ A6P2*TBSF® + A7P2*TBSF’ + ASP2*TBSF® + A9P2*TBSF’ + A10P2*TBSF!°
(3.29)
AOP2=2.281415918302501E-1
Al1P2=1.737381853645015E-1
A2P2=.1.297966770341721E-2
A3P2=5.047353831205804E-4
A4P2=-1.127954661217623E-5
ASP2=1.415753477711452E-7
A6P2=-7.650777506685543E-10
A7P2=-3.045892918971930E-12
A8P2=7.068355320347871E-14
A9P2=-3.951516270900679E-16
A10P2=7.850067022635800E-19
FP3 = -0.003875*DPin + 1 (3.30)
FP4 = -0.00116071*DPon + 1 (3.31)
FP5 — interpolagdo entre P532, P559, P586 e P5113
P532 = AOP532 + AI1P532*UR + A2P532%UR? + A3P532*UR* +  A4P532*UR* +
ASP532*UR’ + A6P532*URS + A7P532*UR” (3.32)
AOP532=9.990003952529869E- 1
Al1P532=1.336698929192271E-5
A2P532=1.070668134722757E-6
A3P532=-5.434460370288833E-8
A4P532=1.122102385186365E-9
A5P532=-1.030396364719481E-11
A6P532=3.294573512841636E-14
A7P532=1.784735933152552E-17
P559 = AOP559 + A1P559*UR + A2P559*¥UR? + A3P559*UR® + A4P559*UR* + ASP559*UR®
+ A6P559*UR® + A7P559*UR’ (3.33)
AOP559=9.973991647791791E-1
Al1P559=8.231633797043525E-5

33



A2P559=-5 6403065760443 19E-6
A3P559=3.221255453832083E-7
A4P559=-8.844125789737817E-9
A5P559=1.252665861576384E-10
A6P559=-8 844334936772234E-13
ATP559=2 464247742826297E-15
P586 = AOP586 + AIP586*UR + A2P586*UR? + A3P586*UR® + A4P586*UR® + ASPS86*UR®
+ A6P586*UR® + A7P586*UR (3.34)
AOP586=9.946003375391490E-1
A1P586=5.601520310007102E-5
A2P586=6.040338952231853E-6
A3P586=-3.506135103271202E-7
A4P586=9.744465914646236E-9
ASP586=-1.404811539809746E-10
A6P586=1.008222919327599E-12
ATP586=-2.847489466935934E-15
P5113 = AOP5113 + AIPS113*UR + A2P5S113*UR? + A3P5113*UR> +  A4P5113*UR% +
ASPS113*UR’ + A6P5113*UR® + A7P5113*UR’ (3.35)
AOP5113=9.901013706286854E-1
A1P5113=1.775445288414001E-4
A2P5113=4.984464219808857E-6
A3P5113=-3.868155052943181E-7
A4P5113=1.167926519143781E-8
AS5P5113=-1.751885650449014E-10
A6P5113=1.291430863629566E-12
ATP5113=-3.731580367874560E-15

FP6 = %C (% cargade 0,4 a 1) (3.36)

FP7 =1 (3.37)

FP8 = AOPR + A1P8*PCI + A2P8*PCI” + A3P8*PCT’ + A4PS*PCI* + A5PS*PCT’ + A6PR*PCI®
(3.38)

AQP8=11.577780755854670



A1P8=-3.762828563944316E-3
A2P8=5.565701924423727E-7
A3P8=-4.366088919297117E-11
A4P8=1.913750590501614E-15
A5P8=-4.443464231706767TE-20
A6P8=4.270404111310580E-25

3.3.2.2 Eficiéncia
ETAsite(%) = ETAiso.ETA1.LETA2.ETA3. ETA4.ETAS.ETAG6ETA7

(3.39)

ETAl = AOE1 + A1E1*TBSF + A2E1*TBSF? + A3E1*TBSF® + A4E1*TBSF® + ASE1*TBSE’
+ AGE1*TBSF® + ATE1*TBSF’ + ASE1*TBSF® + ASE1*TBSE® + A10E1*TBSFY

AOE1=1.335099688350979
AlE1=-8.213771912253179E-2
A2E1=9.496413626958196E-3
A3E1=-6.014368552947261E-4
A4E1=2.324045410750462E-5
A5E1=-5.785311162326736E-7
A6E1=9.464731162964000E-9
ATE1=-1.010782703088153E-10
A8BE1=6.778132559901862E-13
A9E1=-2.588838513973567E-15
A10E1=4.293679778873342E-18

ETA2 = -0.001375*DPin + 1

ETA3 = -0.00116071*DPon + 1

ETA4 — interpolagdo entre E432, E459, E486 e E4113

E432 = AOE432 + AIE432*UR + A2E432*UR? + A3E432*UR® +
ASE432*¥UR’ + AGE432*UR® + ATE432*UR’
AOE432=1.000500419379420
A1E432=-6.374273771047053E-6
A2EA432=.1.794123502952032E-6
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A3E432=1.183919095725962E-7
A4E432=-3.258357552624629E-9
A5E432=4.522233398939126E-11
AG6E432=-3.119945008220908E-13
A7E432=8.509359413655189E-16
E459 = AOE459 + AIE459*UR + A2E459*UR? + A3E459*UR® + A4E459%UR* +
ASE459*UR’ + AG6E459*URS + A7TE459*UR” (3.44)
AOE459=1,001499204023371
A1E459=-3.047727664400256E-5
A2FA459=-4.510712496614512E-7
A3E459=8.862413619548921E-8
A4E459=-3.973941103814226E-9
ASE459=7.621964873781750E-11
AG6E459=-6 659493386046899E-13
ATE459=2.175813627988861E-15
E486 = AQE486 + AIE486*UR + A2E486*UR® + A3E486*UR® + A4E486*UR* +
ASE486*¥UR’ + AGE486*UR® + A7E486*UR” (3.45)
AOE486=1.003997839227102
A1EA486=-4.659992349184668E-5
A2E486=-3.092271242160923E-6
A3E486=1.885639843473356E-7
A4E486=-5.650926971592470E-9
ASE486=8.762155101508952E-11
AGE486=-6.728865170444229E-13
ATEA486=2.020822021422884E-15
E4113 = AOE4113 + AIE4113*UR + A2E4113¥UR® + A3E4113*UR® +  A4E4113*UR‘ +
ASE4113*UR’ + A6E4113*UR® + ATE4113*UR’ (3.46)
AOE4113=1.009499217485607
A1E4113=-1.163674856168541E-4
A2F4113=-5.866382734432070E-6
A3E4113=3.414947709600895E-7
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A4E4113=-9.863332214908975E-9
ASE4113=1.474830330570369E-10
A6E4113=-1.093039237639802E-12
ATE4113=3.175493157816139E-15
ETAS = AOES + AIES*%C + A2E5%%C® + A3E5*%C> + A4E5*%C* + ASES*%C’ +
ABE5*%CE + ATE5*%C7 + ASE5*%C®
(3.47)
AOE5=4.250312121706926E-1
A1E5=-5545702906436808
A2E5=79.734186634696240
A3E5=-420.430921738981500
A4E5=1213.361236839014000
ASE5=-2069.277223841540000
A6E5=2078.304769112505000
ATE5=-1136.010081353320000
A8E5=260.438723529117700
ETA6 = AOE6 + AIEG*PCI + A2E6*PCI* + A3E6*PCI + A4E6*PCI* +  ASE6*PCI® +
AGE6*PCI® (3.48)
AOE6=3.474420078230719
A1E6=-9.067875010005807E-4
A2E6=1.384125986923546E-7
A3E6=-1.119069135203140E-11
A4E6=5.044541808884319E-16
ASE6=-1.201840449379888E-20
A6E6=1.182632287263129E-25
ETA7 =1 (3.49)

3.3.2.3 Massa de combustivel (Ib/h)

FFsite (Ib/h) = (Psite x 3412,14)/(ETAsite x PCI) (3.50)
3412,14 - fator de conversdo de unidades (kWh para Btu)
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3.3.2.4 Fluxo de Gases de Exaustio (Ib/h)

EFsite (Ib/h) = EFiso . EF1 . EF2 . EF3 . EF4 . EF5. EF6 (3.51)
EF1=0.06818182*Patm - 0.00227273  (Patm em psi) (3.52)
Se TBSF for menor que — 7,78° C (18" F) entdio

EF2 = 0.00105556*TBSF + 1.054 | (3.53)

Se TBSF for maior ou igual a -7,78° C (18° F) entdo -
EF2 = AOF2 + ATF2*TBSF + A2F2*TBSF? + A3F2*TBSF® + AF2*TBSF* + ASF2*TRSES +
A6F2*TBSF® + ATF2*TBSF’ + ASF2*TBSF® + AOF2*TBSF’ + A10F2*TBSF™
(3.54)
AQF2=7 852425226201695E-1
AlF2=6 554270669536150E-2
A2F2=-6.054398719608050E-3
A3F2=3.077302382865383E-4
A4F2=-9 834743214202081E-6
ASF2=2.074779537496654E-7
A6F2=-2 9366259072101 14E-9
ATE2=2 759958247498359E-11
A8F2~-1.650985023025043E-13
AGF2==5 683427842428023E-16
AT0F2=-8.560508356422095E-19
EF3=-0.0025*DPin + 1 (3.55)
Se % carga for menor que 60% (0,6) entlio
EF4=0.016666666667*%C+0.74 (3.56)
Se % carga for maior ou igual a 60% (0,6) entdo
EF4=0.625%%C+0.375 (3.57)
EF5 —interpolacio entre F532, F559, F586 e F5113
F532 = -0.00001667*UR + 1.001 (3.58)
F559 = -0.00006667+UR + 1.004 (3.39)
F586 = -0.00016667*UR + 1.01 (3.60)
F5113 = -0.00041667*UR + 1.025 (3.61)
EF6 =1 (3.62)



3.3.2.5 Temperatura dos Gases de Exaustiio (°F)

‘FEsite ("F)=TEise. TE1 . TE2 . TE3 . TE4 . TES (3.63)
Se % carga for menor que 60% (0,6) entdo

TE1 = 0.833333333333*%C + 0.5 (3.64)
Se % carga for maior ou igual a 60% (0,6) entdo

TE1=1 {3.65)

TE2 = AOT2 + AYT2*TBSF + A2T2*TBSF” + A3T2*TBSF® + A4T2*TBSF® + AST2*TBSE® +
AGT2*TBSF® + ATT2*TBSF’ + ART2*TBSF® + AOT2*TBSF’® + A10T2*TBSF!?
(3.66)
A0T2=9.700000094402543E-1
ATT2=2.278599247303024E-3
A2T2=3.090005899289158 -4
A3T2=2.237692147308309E-5
A4T2=-9.181797470000994E-7
A5T252.338506249666TI6E-8
A6T2=-3 810266860026627E-10
ATT2=3.973077451562498E-12
A8T2=-2.567687866797044E-14
A9T2=9 388649245273585E-17
A10T2=-1.488619083385176E-19
TE3 = 0.00075*DPin + | (3.67)
TE4 = 0.00066071*DPon + 1 (3.68)
TES - interpolagdo entre T332, T559, T586 ¢ T5113
T532 = 0.00000833*UR + 0.9995 (3.69)
T559 = 0.00004167*UR + 0.9975 (3.70)
T586 = 0.0001*UR +0.994 (3.71)
T5113 = 0.00023333*UR + 0.986 (3.72)
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3.4 Turbina a Vapor

O projeto de uma turbina a vapor é um procedimento complexo que possui uma série de livros
que tratam do assunto (Scheglidiev, 1985). Aliado a complexidade do processo de projeto de uma
turbina 2 vapor, tem-se a possibilidade de simular a opera¢dc da turbina a vapor fora da condicio
de projeto utilizando as equagdes apresentadas por El-Sayed (1997} e creditadas a
Hegetschweiler et al. (1957).

Os fabricantes de turbinas a vapor raramente apresentam o desempenho des seus
equipamentos, € as simulages fora da condigio de projeto encontradas na literatura sfo

desenvolvidas a partir da configuracio da turbina a vapor obtida na fase de projeto.
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Figura 3.6 — Tipica Linha de Expansio de Turbinas em um Diagrama de Mollier (fonte :

Cotton, 1993)



isoentropica da ordem de 80% enquanto que as mais modernas possuem eficiéncia isoentropica
da ordem de 88% considerando as perdas em valvulas de parada, valvulas de controle e caixa de

exaustio.

Conforme o vapor expande da pressdo de entrada para a pressdo do condensador, o fluxo em
volume aumenta. Este aumento de fluxo em volume requer um aumento da altura radial das pas
da turbina. Conforme a altura das pas aumenta a eficiéncia isoentropica aumenta ja que as perdas
por fuga e as perdas de parede (mudanga de dire¢io do fluxo) sdo percentualmente menores.
Portanto a eficiéncia isoentropica da turbina de média pressdo é maior que a de alta pressio. A
turbina a vapor de baixa pressdo apresenta piores resultados de eficiéncia isoentropica do que a

de média pressdo, pois trabalha na regifio de mistura dgua-vapor.

As equagdes apresentadas por El-Sayed (1997) consideram a correcio da eficiéncia
isoentrépica da turbina a vapor com variagdes da relagio das razdes de pressio na nova condigio

e na condigdo de projeto e variagdes do fluxo massico de vapor :

Mr =M /Md (3.73)
PRr=PR/PRd (3.74)
Ef/Efd=Al+ A2 *Mr+ A3 * Mi? (3.75)
Onde :

Al =0,247917 + 0,128125 PRr ~ 0,0101042 PR/ (3.76)
A2 = 1,23125 - 0,221875.PRr + 0,0215625 PR® (3.77)
A3 = -0,479167 + 0,09375 PRr — 0,0114583 PR¢? (3.78)

3.5. Caldeiras de Recuperacio.
3.5.1 Caldeiras de Recuperacio Fogotubulares

O desenvolvimento do método apresentado por Ganapathy (1991) baseia-se em duas etapas,
sendo que a primeira refere-se ao projeto da caldeira, conforme descrito a seguir, e a segunda
etapa na simulacfo da caldeira de recuperagio a partir do dimensionamento obtido na fase de

projeto.
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PROCEDIMENTO DE PROJETO

Para o dimensionamento de uma caldeira fogotubular foi usado o procedimento descrito por
Ganapathy (1991).

As informacgdes necessarias sio :

¢ Fluxo de gases de exaustio;

o Temperatura da entrada dos gases na caldeira;

» Temperatura de saida dos gases da caldeira;

» Composigdo percentual dos gases em volume;

e Pressdo dos gases de exaustdo;

® Pressdo do vapor;

» Temperatura da dgua na entrada da caldeira;

* Fatores de incrustacio do lado da 4gua e dos gases;

¢ Condutividade térmica do metal;

¢ Coeficiente de evaporagio do vapor;

¢ Perda de calor da caldeira;

e Didmetro dos tubos da caldeira;

A area da caldeira € dada por :
Sf=Qf/ Uf. DTIn (3.79)

Qf=mg . cpg . (Tglf - Tg2f) . hl (3.80)

Se o coeficiente global de transferéncia de calor é baseado no difmetro interno dos tubos, a
area também deve ser baseada na superficie interna. O coeficiente giobal pode ser convertido
usando como base o didmetro externo, e neste caso a superficie externa deve ser usada; deve-se

manter em mente a base utilizada ou o fato que : 8i. Ui= So . Uo

O coeficiente global de transferéncia de calor ¢ obtido de :

%fo - (d%i.di) + %0 * (d%éle)m(d%ﬁ) + ﬁ{’(do di)“*“ Mo

(3.81)
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O coeficiente do lado do tubo hi consiste de duas partes denominadas de coeficiente de
transferéncia de calor por convecgdo (he) € 0 ndo luminoso (radiante) (hn), sendo :
hi =hc + hn (3.82)

Asg variaveis que influenciam o hn so a pressio parcial de gases triatdmicos como CO,, SO, e
H;0, o comprimento Optico ¢ as temperaturas do fluxo de gases e da superficie da caldeira. Se a
pressdo parcial dos gases triatbmicos for pequena o hn serd muito pequeno, portanto o hi sera
muito parecido ao he

O coeficiente de transferéncia de calor do lado do tubo é obtido da equagio basica de Dittus-

Boelter (Ganapathy, 1991) utilizando unidades do sistema inglés:

Nu=0,023 . Re®® . Pr* (3.83)
Numero de Nusselt : Nu=hi. di/ 12 kg (3.84)
Numero de Reynolds : Re =15 . 2 wg / (nig . di) (3.85)
Nuamero de Prandtl : Pr = nig . cpg / kg (3.86)

As propriedades do fluido ni, ¢p e k sdo avaliadas na temperatura média dos gases.
hc=244 . wg®® F1/di'® (3.87)
onde : F1 = (cpg/nig) ** . kg ** (3.88)

A quantidade de calor cedida pelos gases sera :
Qf=mg . cpg. hl.(Tglf- Tg2f) (3.89)

A quantidade de vapor gerada sera :
mv = Qf / {(hvs —hall) +bd . (has — hall)} (3.90)

A diferenga de temperatura média logaritmica :
DTln = { (tge-tvs) - (tgs-tvs) / In [ (tge-tvs) / (tgs-tvs) ] } (3.91)

A perda de carga dos gases na caldeira (para caldeiras de passe Unico), é apresentada por
Ganapathy (1991) como :
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Dpf=93.10° ffi. (Lf+5.di). wg® . vg/di’ (3.92)

PROCEDIMENTO SIMPLIFICADO DE PROJETO

Ganapathy (1991) desenvolveu uma aproximagio de projeto de caldeiras fogotubulares,
formado por uma série de equacBes e a simplificagio de que o coeficiente de transferéncia de
calor do lado do tubo ¢ igual ao coeficiente convectivo ¢ que a participagio do coeficiente ndo
luminoso € insignificante. Ganapathy (1991) considera que a andlise € adequada a estudos de

engenharia.

Em caldetras fogotubulares, o gas flui por dentro dos tubos e a mistura agua-vapor flui do lado
externo. O coeficiente de transferéncia de calor do lado do gas é pequena e é da ordem de 205-
410 kJ/h.m*.°C (10-20 Btu/(f*)h) e o coeficiente do lado externo dos tubos ¢é da ordem de 41000-
61000 kI/h.m2.°C (2000-3000 Btu/(fR*)h). A resisténcia do metal também & pequena, portanto o
coeficiente do lado do gas governa o coeficiente global e o tamanho do equipamento. J4 que o
coeficiente interno governa o U, pode-se rescrever a equacdo do coeficiente global como
(desprezando resisténcias de menor ordem, como ho, metal, e incrustacdes, as quais contribuem
com mais ou menos 5% do U) (Ganapathy, 1991).

U=0,95.hi.di/do (3.93)

A utilizagio destas equagdes em conjunto com as outras anteriores possibilita o projeto da
caldeira e a verificacdo da perda de pressdo do lado dos gases. Caso a perda de pressdo esteja
dentro dos limites desejados, a fase de projeto da caldeira pode ser considerado como encerrada.
Caso a perda de pressdo do lado dos gases ndo seja satisfatéria, deve-se trabalhar com o nimero

e/ou didmetro e/ou comprimento dos tubos.



PROCEDIMENTO DE SIMULACAQ
Apds o procedimento de projeto da caldeira, a sua geometria passa a ser fixa. Freqiientemente
uma planta termica opera em diferentes condi¢des de carga as quais resultam em diferentes

fluxos de gases, temperatura de gases, composi¢ao de gases e inclusive pressio de vapor.

Um procedimento de simulagdo da caldeira pode revelar o desempenho da caldeira de
recuperacdo na nova condigdo de operagdo (quantidade de vapor gerado e temperatura dos gases
na saida da caldeira). O procedimento de simulagio pode inclusive auxiliar o programa de
manuten¢do j& que pode-se descobrir se os tubos estdo muito incrustados, caso por exemplo a

temperatura de saida dos gases seja muito alta.

O procedimento de simulag8o pode ser resumido como :

1. Assume-se a temperatura dos gases e calcula-se a quantidade de calor trocado Qf .
Determina-se Uf na temperatura média dos gases.

Determina-se a temperatura média logaritmica DTIn.

Calcula-se o calor transferido Qf ’=U.S DTin.

A I

Compara-se Qf"” e Qf’, caso os valores tenham alcancado o critério de convergéncia o
processo termina, caso contrario repete-se os passos 1 até 5 usando a temperatura de saida

dos gases corrigida, calculada através de Qf”’.

Anilise de Parimetros de Influéncia de Caldeiras Fogotubulares

O desenvolvimento de um programa computacional permite uma analise da influéncia da
velocidade dos gases dentro de cada tubo sobre o niimero de tubos, o comprimento dos tubos, a
area da caldeira, o coeficiente giobal de transferéncia de calor, a perda de carga dos gases na
caldeira e o fluxo massico por tubo. Como exemplo do procedimento acima descrito, serdio

apresentados alguns resultados para uma dada condigio de projeto.

Entrada de dados da andlise :
e Fluxo de gases = 37.762 kg/h (83916 Ib/h)
s Temperatura dos gases entrada / saida : 528 / 204 °C (982 / 400 °F)
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* Pressdo do vapor saturado : 10,3 bar (150 psig)

* Entalpia da 4gua de reposicio (10,3 bar e 90 °C) : 377.7 kJ/kg (162,4 Bru/Ib)
* Composigdo dos gases (volume): 0:=14,81%; N2=75,93%; H,0=6,51%: CO,=2,76%

e Massa molecular : 28 39

e Cp:1,1154 kI/kg K (0,2664 Btu/Ib.F)
e Ni: 0,00003081 Pa.s (0,0746 Ib/ft.h)

o K:0,0464 W/m.K (0,0268 Btu/ft.h.F)
® Vol Esp. gases : 1,5974 m3/kg (29,583 ft*/1b)

A tabela 3.1 apresenta os resultados obtidos para algumas condigdes simuladas. Os didmetros
dos tubos apresentados na tabela sio o didmetro externo e o interno respectivamente. A tabela
fixa trés velocidades de fluxos de gases, possibilitando a analise dos outros pardmetros de
projeto. O aumento da velocidade dos gases dentro dos tubos reduz a quantidade de tubos (drea
de troca de calor) devido ao maior coeficiente global de transferéncia de calor. Entretanto acaba-
se aumentando a perda de carga, que pode ser quase trés vezes maior para uma velocidade 66%

maior. O aumento do didmetro dos tubos tende a diminuir a quantidade dos tubos entretanto

necessita-se de uma maior area de troca de calor.

Tabela 3.1 ~Efeito da variagio dos diimetros dos tubos e da velocidade dos gases

Fﬁnmdosums 0.0445 x 0,0385 0,0508 x 0,045 0,0835 x 0,0568

(s 183 | 244 | 048 | 183 | 244 | 048 | 183 | 244 | 348

NOmero bos 910 | 683 536 672 | 504 406 20 315 50
{Comprrerto(m) | 652 | 698 | 7% | 78 | 8® | 881 | W03 | 16| 16 ]
Area interna (n1) 7199 | 5/1 | 4879 | 7407 | 5958 | s 7736 | 6225 1 551

Ul (i h0) 1676 | 284 | 2473 | 1827 | 204 | 2403 | 1% | 1986 | 297

DP (iPa) 0435 | 0814 | 1324 | 04| 0798 | 1291 | 0411 | 07/ | 156

Rumesstbofkyhy] 418 | %57 | 697 | %6 | 755 | %5 | %06 | 108 | 157
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Figura 3.7 — Temperatura de saida dos gases x drea x quantidade de vapor

Ainda utilizando-se os dados de entrada j& mostrados, podemos para uma mesma configuracio
de caldeira analisar a influéncia da temperatura de saida dos gases da caldeira sobre a 4rea da

caldeira e a quantidade de vapor gerado (figura 3.7).

A figura 3.7 revela que a redugfio da temperatura dos gases para temperaturas abaixo de 200°
C tende a aumentar significativamente a area de troca de calor da caldeira com um pequeno

ganho de quantidade de vapor gerado.

3.5.2 Caldeiras de Recunperacio Aquatubulares

PROJETO E SIMULACAO

Ha dois tipos basicos de calculos a serem realizados em analises de uma caldeira de
recuperagdo aquatubular. O pomeiro seria o célculo do projeto da caldeira. Neste modo a
configuragdo basica ou disposigdo das varias superficies da caldeira, o pinch point ¢ o approach
point devem ser definidos. Como resultado obtém-se o perfil de temperatura dos gases e do
vapor e a quantidade de vapor produzida. Quando a caldeira esta projetada isto significa que seus
Varios componentes como superaquecedores, evaporadores e economizadores t€m as suas

configuracdes fixas.
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Os calculos de simulagio revelam ao usuario como a caldeira projetada opera com diferentes

fluxos de gases, temperatura de gases, ou parimetros de vapor. Este é um complexo processo

iterativo que sera discutido em seguida.

Tgia
Ty2a
tysup
Tg3a

Tyda

talZ2
tall

I | I |
! | l |

superaquecedor evaporader economizador

Figura 3.8 — Perfil de temperatura dos gases e agua/vapor em caldeira

CALCULOS DE PROJETO

A figura 3.8 apresenta o perfil de temperatura tipico de uma caldeira de recuperagdo de um
tnico estagio de pressdo composta por um superaquecedor, um evaporador e um economizador.
A pressdo e a temperatura desejada de vapor superaquecido s3o conhecidos como também a
temperatura da 4gua na entrada, o blow down e a perda de calor (assumidos). As condi¢les de
temperatura, fluxo ¢ composi¢do dos gases sGo também conhecidas. Com a definicdo do pinch
point e do approach point torna-s¢ possivel a construcio do perfil de temperatura similar ao da

figura 3.8.

A temperatura de saturagho tvs € conhecida ou pode ser obtida de tabelas de propriedades de
vapor ja que a pressdo € conhecida. Assumindo-se o pinch point e o approach point o Tg3aeo
tal2 podem ser computados.

Tg3a = tvs + pinch point (3.94)

tal2 = tvs — approach point (3.95)
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Escolha do Pinch Point e Approach Point

A seguir sera exposta uma série de consideragBes sobre o pinch point e o approach point, de
acordo com Ganapathy (1991):

1. O pinch point e o approach point ndo podem ser arbitrariamente escolhidos, caso sejam
pode haver uma condig@o de cruzamentos de temperatura. Na figura 3.8, temos duas condi¢des
basicas para que haja a formaggo de vapor :

o Tg3a>tvse Tgda>tall

Na situago de cruzamento de temperatura esta-se vielando a 2* lei da termodinamica.

2. O pinch point deve ser adotado de forma que o evaporador seja de tamanho razoavel e
capaz de fazer uma boa recuperagio de calor dos gases. A escolha de um pinch point muito
pequeno implica no aumento da 4rea e muitas vezes em um custo proibitivo, a escolha de um
pinch point grande ndo permite a recuperagio de uma quantidade adequada de calor.

3. O pinch e o approach point devem ser selecionados no modo sem queima suplementar
mesmo se a caldeira for operar com queima suplementar durante todo o tempo.

4. Quando o pinch e o approach point foram escolhidos e o perfil de temperaturas é
determinado, os pardmetros para o projeto estdo definidos. Se a caldeira de recuperagio operar
sobre uma diferente massa de gases, temperatura de gases na entrada, composigio de gases ou
press3o de vapor, o desempenho da caldeira (perfil de temperatura e quantidade de vapor gerado)

ira mudar.

Wall and Gong (1997) desenvolveram um estudo comparativo entre a analise exergética e o
pinch point. Eles concluiram que a analise de pinch point serve como uma maneira de promover
uma melhora no projeto de um trocador de calor. A anilise exergética revela a irreversibilidade
do processo e em conjunto com a analise de pinch point pode revelar qual a reducio da

irreversibilidade com o aumento da area do trocador de calor.

PROJETO : PERFIL DE TEMPERATURAS E CALCULOS

Para o desenvolvimento desta parte assume-se que o superaquecedor € o economizador estdo
em fluxo cruzado, a qual ¢ a configuragio mais amplamente utilizada.

Qsurev = mv.[(hvsup — hal2) + bd.(hvs — hal2)] = mg.cpg.(Tgla— Tg3a).hl  (3.96)
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Qw=mv . (hvsup - hvs) =mg . cpg . (Tgla— Tg2a) . hi (3.97)
Qec=mv . (1 +bd) . (hal2 -~ hall) = mg . cpg . (Tg3a - Tgda) (3.98)

Apos o cumprimento destas etapas de calculo se torna possivel a construgio do perfil de
temperatura similar ao apresentado na figura 3.8. A construgio do perfil de temperatura nio nos
fornece nenhuma informagdo com relagdio 4s areas de troca de calor da caldeira, ja que tais
informagdes somente podem ser obtidas através do projeto da caldeira, entretanto ja se faz
possivel analisar a influéncia das disposi¢Ses das superficies e o aproveitamento da energia dos
gases de exaustdo (Ganapathy, 1990 e Ganapathy, 1988) . Ganapathy (1991) apresenta um
método de simular o desempenho de uma caldeira de recuperacio aquatubular fora da condi¢io
de projeto, a partir de informag&es obtidas na construgiio do perfil de temperatura da caldeira na
fase de projeto da mesma. Para a simulagfo da performance se faz necessario o calculo de alguns
parametros que serdo utilizados no célculo do produto coeficiente global de troca de calor e area

(U.S)p na fase de performance.

Kawp = Qup / { (DTInayp) . (mg)**” . Figeup } (3.99)
Sendo :

DTlngp = {[(Tg2a-tvs) — (Tgla-tvsup)] / | In (Tg2a-tvs) / (Tgla—tvsup)]} (3.100)
Fgup = cpg™ . kg™ / nig®>? (3.101)

As propriedades dos gases devem ser analisadas na temperatura média da segdo da caldeira em
analise. Da mesma forma o procedimento acima deve ser adaptado para a determinagio dos

parametros a serem utilizados na simulagio do desempenho do evaporador e do economizador.

SIMULACAO DO DESEMPENHO FORA DA CONDICAO DE PROJETO
Raramente uma caldeira de recuperacdo utilizada em conjunto com uma turbina a gas opera na
condi¢do em que foi projetada, ja que a turbina a gds ¢ bastante sensivel a mudancas nas

condi¢des ambientes, principalmente com relagdo a temperatura de bulbo seco do ar.
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Estas variagles afetam a quantidade de vapor a ser gerada, sendo importante que se
quantifique estas variagdes ao longo de um periodo para que se dimensione um sisterna

apropriado de producdo de vapor ou para que se quantifique a economia proporcionada.

A metodologia apresentada a seguir simula, a partir dos dados obtidos na construgio do perfil
de temperatura, do balango de energia e da determinagio dos parametros Ksup, Kev e Kec, o

desempenho desta caldeira em uma nova condigio de operagio.

O processo € iterativo e requer o fechamento de um balango de energia do lado da agua/vapor
e dos gases de exaustio.
a) Assume-se um fluxo de vapor. Recomenda-se algo proporcional a mudanga no fluxo € na
temperatura dos gases de exaustio.
b) Assume-se uma nova temperatura do vapor superaquecido.
¢) Resolve-se o desempenho do superaquecedor através de um processo iterativo, utilizando-
se as equagdes abaixo descritas. Se o calor transferido ndo for igual ao assumido, assume-
$e uma nova temperatura para o vapor superaquecido.
Qsupl = mv . (hvsup —-hvs) =mg . cpg . hl . (Tgla — Tg2a) (3.102)
Qsup2 = (U. S)p . DTing,, (3.103)
DTlngy = [(Tgla-tvsup) — (Tg2a-tvs)] / In [(Tgla—tvsup) / (Tg2a-tvs)]  (3.104)
Assumindo-se a configuragio em fluxo cruzado.
{U.S)p é o produto da area pelo coeficiente global de transferéncia de calor no modo de
performance e ¢ obtido do produto (U.S) no modo de projeto com os seguintes ajustes

devido a mudancas nas propriedades dos gases e fluxos.

(US)psup = mgG,GS ) ngup . Ksup ) (mV / mvd)o,lﬁ (3105)
Kep = Qsupl / (DTlngy . mg™® . Fggy) (3.106)
Fgap = cpg™™ . kg™’ / nigh*? (3.107)

Se Qsupl e Qsup2 ndo forem suficientemente proximos (critério de convergéncia) sugere-
se um novo valor de mv.
d) Resolve-se o desempenho do evaporador, obtém-se o calor trocado ¢ a temperatura dos

gases na saida do evaporador.
Qev=mg . cpg.hl.(Tg2a—-Tg3a)= (U.S)p. DTIn,, (3.108)
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DTlney = [ (Tg2a —tvs) — (Tg3a —tvs)] / In [ (Tg2a — tvs) / (Tg3a—tvs)] (3.109)
[ (Tg2 ~ts) — (Tg3 _ts)]zﬁi(l»’-s)pf(mg-wg-hl}l (3.110)
(U.S)pey = mg **°  Fg,, . Kov (3.111)
O Kev € obtido no projeto, o Fg., é calculado na condico de performance.
e) Resolve-se o desempenho do economizador, através das equagdes abaixo. Este ¢ um

processo iterativo. Calcula-se o calor trocado no economizador.

Qecl =mv . (hal2 - hall) . (1 +bd)=mg . cpg. (Te3a - Tgda) . hl (3.112)
DTine = [ (Tgda - tall) — (Tg3a - tal2)] / In [ (Tgda— tall) / (Tg3a - tal2)](3.113)
Qec2=(U. S)p. DTln. (3.114)
(U.S)pec = mg ™*° Ko, . Fgec (3.115)

O K.. ¢ obtido no projeto. Se Qecl for suficientemente préximo (critério de convergéncia)
a Qec2 entdo prossegue-se, caso contrario continue o processo iterativo com um tal2
diferente.

O fluxo de vapor ¢ entfo calculado como :

mve = (Qsup + Qev + Qec) / [ (hvsup — hail) + bd . (has — hall}] (3.116)

Se a quantidade de vapor calculada for suficientemente proxima (critério de convergéncia)
a admitida no passo a), entdo da-se prosseguimento i analise, caso contrario repete-se os
passos de a) a €) até o critério de convergéncia ser alcangado.

f) Determina-se a perda de carga dos gases calculando-a como proporcional a perda de carga
admitida como sendo a de projeto (como ndo ha uma definicdo das caracteristicas fisicas
da caldeira, ndo existe um calculo de perda de carga na fase de projeto). Ganapathy (1991)
apresenta a seguinte equacio :

DPa = (DPpa) . (mg / mgp)” . [(Tavg + 460) / (Tavep + 460)] (3.117)

EXEMPLO DE APLICACAO
O desenvolvimento de um programa computacional construido a partir das equages acima
descritas, possibilita entfo o projeto de uma caldeira aquatubular e a analise de seu desempenho

em condigdo diferente da de projeto.
Este exemplo foi construido com as premissas abaixo (condigées de projeto) :
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e Pinch point = 5,55 °C (10° F)
e Approach point = 11,11 °C (20°F)

e Pressdo do vapor superaquecido = 80 bar (1160 psig)

e Temperatura do vapor superaquecido = 525 °C (977°F)

¢ Perda de pressio do vapor no superaquecedor = 2,07 bar (30 psig)

» Temperatura da dgua na entrada do economizador = 115 °C (240°F)

¢ Fluxo de gases de exaustfio = 1.684.745,7 kg/h (3.714.985 pph)

¢ Temperatura dos gases de exaustdo = 562,8 °C (1045°F)

¢ Composicio dos gases de exaustdo : CO; = 3%; H,O = 7%; Ny = 75%; 02 = 15%

e Perda de calor da caldeira= 1%

¢ Blow down=2%

A figura 3.9 representa o perfil de temperatura da caldeira projetada, a figura 3.10 representa a
quantidade de calor trocada em cada parte da caldeira (economizador, evaporador e

superaquecedor) e a figura 3.11 representa a participac¢do percentual de cada parte da caldeira na

quantidade total de calor trocado.
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Figura 3.9 — Perfil de temperatura da caldeira
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Fig. 3.10 — Calor trocado na caldeira

Condigéo 1 :
¢ Fluxo de gases de exaustio : 2.021.695 kg/h (4.457.982 pph)

Fig. 3.11 — Percentagem de calor trocado

o Temperatura dos gases de exaustdo : 504,4 °C (940° F)

Nesta nova situagdo de aumento do fluxo de gases de exaustio e diminuicio da temperatura

dos gases (condi¢do 1), houve uma pequena redugio na quantidade de vapor gerado (220 ton/h

contra 222,7 ton/h). E interessante notar que neste caso em particular houve o chamado steaming

(formagdo de vapor no economizador) conforme pode ser verificado pela temperatura na saida do

economizador ser maior que a temperatura de evaporagio. A formacio de vapor no

economizador € uma condigio de operagdo ndo desejada na pratica.

A andlise da quantidade de calor trocada em cada parte da caldeira revela que houve um

aumento no economizador, um pequeno aumento no evaporador e uma diminuicio no

superaquecedor. Percebe-se uma diminui¢io na temperatura do vapor superaquecido.
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3.6 Chiller de Absercio (Resfriador de Liquido).
O desempenho de um resfriador de liquido por absorc¢do € normalmente divulgado pelo seu

fabricante. Normalmente o fabricante divulga uma tabela com as condicBes mais comuns de
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operagdo do equipamento para tornar possivel a avaliacio de alguns pardmetros de operagfio €

permitir a selecdo do equipamento adequado.

Servindo como uma base para a comparagdo entre um mesmo produto fabricado por diferentes
empresas, a ARI 560-92 (Air Conditioning and Refrigeration Institute) criou um teste padrao
(condigBes de teste : fluxo de dgua gelada, fluxo de 4gua de condensagio, temperatura de 4gua
gelada, temperatura de 4gua de condensagfo, etc) ao qual os fabricantes interessados podem

submeter os seus equipamentos e receber uma certificacio de desempenho do mesmo.

Se a condigdo de operagdo desejada for diferente da condigo ARI 560-92, o fabricante
informa a performance do equipamento e caso seja necesséario pode-se inclusive fazer-se um teste
de performance na fabrica. Geralmente os catalogos divulgam os pontos mais comuns de

operacdo do equipamento. A figura 3.15 revela o desempenho de resfriadores de liquido por

absor¢io em cargas parciais.
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Figura 3.15 — Desempenho do Resfriador de Liquido por Absorcio em Carga Parcial

(Fonte : Dorgan, 1995)
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E interessante perceber que o resfriador de liquido por absor¢do em cargas parciais é

proporcionalmente mais eficiente do que a plena carga.

A Ashrae apresentou no seu livro “Application Guide for Absorption Cooling / Refrigeration
Using Recovered Heat” (Dorgan et al, 1995) uma formulagio que representa o desempenho de

resfriadores de liquido por absorgio, que foram compilados de informagbes de fabricantes de

varias fontes.

Na analise do capitulo 4 o resfriador ¢ admitido como operando na condigio da ARY 560-92,
entretanto a condig@o de carga varia conforme a necessidade de resfriamento de agua gelada. A
equagdo de corregdo da necessidade de energia (vapor) utilizada pelo resftiador de liquido por
absor¢dio de duplo efeito em cargas parciais serd extraido da figura 3.15 para temperatura de

entrada da &gua de condensacio de 29 °C:

FDca = 0,09999+6,44167 FC+0.24999.FC*+0.20833.FC>-2,29423.10" FC*  (3.118)
mvca = FDca. TRN.mvn (3.119)

3.7 Trocadores de Calor de Superficie Estendida (Serpentinas).
Os métodos de projeto ¢ andlise destes trocadores baseiam-se em formulagdes de transferéncia
de calor e massa e utilizam dados praticos medidos em laboratorio, adaptados para as

caracteristicas do trocador que se pretende analisar.

O primeiro passo a ser considerado quando do projeto de um trocador de calor do tipo
serpentina € a configuracdo basica que se deseja, ou seja : didmetro dos tubos, espessura da
parede dos tubos, alinhamento dos tubos e das filas de tubos, distancia vertical e horizontal entre
os tubos, tipos de aletas, espessura de aletas, concentragio de aletas (densidade), forma de
contato das aletas nos tubos, etc.

O desenvolvimento das analises deste trabalho irdo ser focadas em troca de calor e massa,
através do resfriamento do ar e da condensagiio de parte do vapor de 4gua presente no ar umido.

A partir deste ponto todas as formulagSes e consideragdes servirio somente para processos de
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transferéncia de calor e massa, baseados nas formulagSes apresentadas pela ASHRAE (1992 —

chapter 21) e ARI 410-9] utilizando-se a 4gua como meio de resfriamento.

Os fabricantes de serpentinas normalmente desenvolvem e produzem suas proprias tabelas de
dados de desempenho obtidos através de testes. A ASHRAE Standard 33 especifica um método
aceitavel de teste de serpentinas. A ARI Standard 410-91 mostra um método de simulagdo da
performance térmica de serpentinas de desumidificagio pela extensio dos dados de testes para
outras condigbes de operagiio, tamanhos e profundidade de filas de tubos. Para se quantificar a
troca simultinea de calor sensivel e latente do fluxo de ar para a superficie, 2 ARI 410-91

comenta que utiliza essencialmente o mesmo método de performance determinado por McElgin e
Wiley (1940).

Dividindo-se a serpentina de desumidificagiio em duas partes, uma seca e a outra umida, pode-

se representar o calor total trocado na serpentina como :

Qt = Qtd + Qtw (3.120)
Onde :

Qtd = Ad . Dtm /Rt | (3.121)
Qtw = Aw . Dhm / cpar . Raw (3.122)

Para serpentinas que utilizam a 4gua como meio de resfriamento em contra corrente, a

representagdo grafica do processo serd conforme figura 2.15 e as equacdes de Dtm e Dhm serdo

Dtm = (tal ~ tw2) ~ (tab — twb) / In [(tal — tw2) / (tab — twb)] (3.123)
Dhm = (hab — hsb) — (ha2 — hs2) / In [(hab — hsb) / (ha2 - hs2)] (3.124)

A caracteristica da serpentina em termos de resisténcias térmicas individuais sera
C =Rmw + Rr / cpar . Raw (3.125)

As condigBes na fronteira seco-tmido da serpentina serio :

hab=tal” ~tw2+y . hal + C . hal” / (C +y) (3.126)
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Onde :
y = (twl ~tw2) / (hal — ha2) (3.127)

Neste ponto verifica-se se havera condensagiio do vapor de agua do ar, de acordo com o
critério :
¢ Se hab for maior ou igual a hal, entdo a superficie estara completamente (imida.
¢ Se hal for maior que hab e hab for maior que ha2, entdio a superficie estara parcialmente
seca.

* Se hab for menor ou igual a ha2, entio a superficie estari completamente seca.

Outras propriedades da fronteira seco-imido s#io determinados a partir das equagdes :

tsb =tal (3.128)
tab =tal — (hal — hab/cpar) (3.129)
twb =tw2 —y . cpar . (tal —tab) (3.130)

O calor total trocado na parte seca da serpentina do lado do ar sera -

Qtd = mar . cpar . (tal —tab) (3.13D
E do lado da agua sera
Qtd = mw . cpw . (tw2 — twb) (3.132)

Na parte umida da serpentina o calor total trocado pelo ar sera -

Qtw = mar . [hab — (ha2 + hfw)] (3.133)
Qtw = mw . cpw . (twb —twl) (3.134)
Onde :

hfw = (W1 - W2) . cpw . ta2’ (3.135)

E do lado da agua a capacidade da serpentina ser :
Qtw=mw . cw . {twb ~ tw1) (3.136)
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A temperatura de bulbo seco na saida da serpentina seré

a2 =ts+e~(tal—1s)

(3.137)
- {ha l — ha 2)
hs = ha l - TP (3.138)
o = Ao (3.139)
mar % cpor  * Rad

Onde, o valor de hs (barra) calculado através da equacdio abaixo, indica o valor de ts {barra)
nas tabelas de entalpia de ar saturado.

O fator de calor sensivel do lado do ar sera -

e cpar  * (lfal - {a 2)
FCS = 3
(ha 1 — ha 2) (3.140)

E finalmente, o numero de filas de tubos da serpentina projetada sera calculado sendo :

Nre = MZ_{..L
da = Fs
onde
oo Area da sup erficie  externa
(Area de Jace ) * (nimero Jfilas  tbos )

(3.141) (3.142)

Aplicando-se a formulagio apresentada, ir4 se achar um valor nfo inteiro para o numero de
filas de tubos para atingir-se as condigdes psicrométricas desejadas, faz-se entdio necessario uma

manipula¢éo dos dados para que se encontre valores praticos {escolha de uma nova condigio de
saida do ar da serpentina).
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3.8 Psicrometria

A psicrometria trata da determinacio de propriedades termodinamicas do ar fimido e do uso

destas propriedades para a analise de condig¢des ¢ processos envolvendo o ar umido.

4,8
Vs
3\.: [},4 l).l
- 2
§ ¢
& e e f hs
= T —
S04 s N
- F WS Mﬁh—"‘
-0.8 S
-80 -40 -20 a 20 44 80 &0 100 120

Figura 3.16 — Efeito do uso de relacdes de gais perfeito nos cilculos de umidade absoluta,
entalpia e volume de ar saturado a 14,696 psia em funcio da temperatura de bulbo seco em

°F (fonte : Threlkeld, 1974)

A analise de caracteristicas fisicas do ar para a aplicagdo em analise de processos térmicos
encontra na literatura uma série de modelos (Moran and Shapiro, 1995). Para a analise de
processos de engenharia, a simplificagdo de tratar-se o ar como um gis perfeito. reduz

sensivelmente o equacionamento de suas propriedades e acarreta um erro bastante pequeno.

Para que se tenha uma idéia do erro encontrado em se tratando o ar como um gas perfeito,
Threlkeld (1974) mostrou que os erros encontrados no calculo da umidade absoluta, entalpia ¢
volume especifico do ar saturado a 101,325 kPa na faixa de temperatura entre -50 € 50° C € de
apenas 0,7% (Figura 3.16). Além disso, o erro diminui a medida que se diminui a pressio.
Portanto a precisio encontrada nos célculos a seguir é suficiente para a nossa aplicagdo, para

aplicagbes que requerem maior precisio, hd modelagens mais rigorosas na literatura.
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O ar atmosférico contém uma série de componentes gasosos bem como vapor de agua e
diversos contaminantes (fumaca, polen, poluentes gasosos, etc). A hipotese de ar seco considera

que todo o contaminante e umidade foram removidos do ar atmosférico.

Um grande nimero de anilises revelou que a composicio do ar seco é relativamente
constante, mas pequenas variagdes nas quantidades dos componentes individuais ocorrem com ©
tempo, geografia local e altitude. A composigao percentual aproximada do ar seco em volume ¢ :
78,084% de nitrogénio, 20,9476% de oxigénio, 0.934% de argdnio, 0,0314% de dioxido de
carbono, 0,001818% de nednio, 0,000524% de hélio, 0,0002% de metano, de 0 a 6,0001% de
didxido de enxofre, 0,00005% de hidrogénio e componentes em menores niveis como criptonio,
xendnio e ozdnio. A massa molecular do ar é de 28,9645 na escala do carbono-12 e a constante
do gés na escala do carbono-12 é de 287,055 J/kg K (ASHRAE, 1977).

Quando trata-se 0 ar como uma mistura de gases perfeitos independentes, assume-se que o ar

seco e o vapor de agua obedecem & equagio de estado dos gases perfeitos :

Para o ar seco ;

pa.V=na.R.T (3.143)

€ para o vapor de agua :

pw.V=nw R.T (3.144)

A mistura de vapor de agua e ar seco também obedece a equagdo de gas perfeito:
p.V=n.R.T (3.14%)
(pa+pw). V=(na+nw).R. T (3.146)

A fracio molar do ar seco e do vapor de 4gua sio respectivamente:

xa=vpa/{patpw)=pa/p (3.147)
xw = pw/ (patpw) =pw/p (3.148)
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A mistura ar seco e vapor de agua tem alguns parAmetros que servem para que se caracterize a

quantidade de agua contida no ar Gmido e o estado de saturagio desta agua.

A razdo de umidade (W), também conhecida por umidade absoluta, € a razio entre a massa de
agua ¢ a massa de ar seco de uma dada quantidade de ar imido a ser analisado, e é normalmente

representado pela unidade (g agua / kg ar seco).

W=Mw/Ma (3.149)
Ou, em termos de fragio molar :

W=0,62198 . xw / xa (3.150)

Onde 0,62198 € a relagdo entre as massas moleculares da 4gua e do ar seco
(18,01534/28,9645).

A umidade especifica (q) de uma amostra de ar € representada pela relagio entre a massa de
vapor de agua e a massa total da amostra (vapor de dgua mais ar seco).
g=Mw/(Ma+Mw)=W/(1+W) (3.151)

Com relagio ao estado de saturagdo do ar umido, define-se o grau de saturacio (ni) como
sendo a razdo entre a umidade absoluta do ar Gmido e a umidade absoluta de saturagio da
amostra nas mesmas condigdes de temperatura ¢ presso :

m=W/Ws(tp) (3.152)

A umidade relativa (UR), € definida como a razdio entre a fragdo molar do vapor de 4gua da
amostra e a fracdo molar de saturagio de uma outra amostra nas mesmas condi¢des de
temperatura e pressao :

UR = xw / xws (t,p) (3.153)

UR = ni/ (1-(1-ni)).xws (3.154)

Com a consideragdo de gas perfeito :
UR = pw / pws (t,p) {3.155)
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UR = ni / (1-(1-ni)).(pw / pws) (3.156)

A temperatura de ponto de orvalho (td) de uma amostra de ar é definida como a temperatura

de saturagdo da amostra na mesma umidade absoluta (W) e pressio :

Ws(p, td)=W (3.157)

E por fim, a temperatura de bulbo umido termodinimica (t*) € a temperatura na qual a 4gua
(liquida ou solida), evaporando-se no ar umido 2 uma temperatura de bulbo seco (t) ¢ umidade

absoluta (W), pode carregar o ar para a saturacio de forma adiabatica na mesma temperatura t*.

O volume especifico (v) do ar imido é expresso em termos da massa unitiria de ar seco
(m’/kg ar seco):

v=V/Ma=V/289645 na (3.158)

onde V € o volume total da amostra, Ma é a massa total de ar seco e na é o numero de moles

de ar seco.

Utilizando-se as relagdes de gas perfeito :
v=Ra.T/(p-pw)=Ra.T.(1+1,6078)/p (3.159)

A entalpia de uma mistura de gases perfeitos ¢ igual a soma das entalpias individuais dos
componentes. Portanto, a entalpia do ar umido pode ser escrita como

h=ha+W  hg (3.160)

onde ha ¢ a entalpia especifica do ar seco e hg ¢ a entalpia especifica do vapor de agua
saturado na temperatura da mistura :

ha=t(kJ/kg) (3.161)

hg = 2501 + 1,805 . t (kJ / kg) (3.162)

onde t € a temperatura de bulbo seco do ar em °C, portanto a entalpia do ar Gmido sera -

h=1+W . (2501 + 1,805 .t) (kJ / kg ar seco) (3.163)
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Capitulo 4 — Estudo de Caso de Cogeracio no HC — Unicamp

4.1 Introducio

Os sistemas de cogeragio podem ser dimensionados para atender um grande numero de
situagdes de demanda de energia dentro de um empreendimento. Podendo atender por exemplo a
demanda térmica ou de poténcia de um ou alguns equipamentos/processos, as necessidades de
energia elétrica de um polo industrial com a distribuico de vapor para varios processos, as
necessidades de energia elétrica de uma comunidade e a distribuigdo de vapor/figua quente ou

agua gelada para conforto térmico (district heating e district cooling), etc.

O conhecimento das demandas térmicas e elétricas ¢ fundamental para se conseguir
dimensionar um bom sistema de cogeragio. O conhecimento da simultaneidade das demandas
permite que se busque formas de aumento de eficiéncia do sistema ou entfo um aumento dos

produtos do sistema visando uma maior atratividade econdmica.

O desenvolvimento da analise baseada em valores fixos de demandas de eletricidade e vapor €
pardmetros de influéncia do sistema de cogeracio, revela um cenario com poucas informagGes e

credibilidade, devido a variacdes de demanda e a néo linearidade das variaveis.

A simultaneidade de demandas de calor e eletricidade por longos periodos tornam os hospitais
um caso tipico de aplicacdo de sistemas de cogeragdo de pequeno porte, sendo possivel a
obtenciio de fatores de utilizag@o de energia na faixa de 60 a 80% dependendo da concepgdo do

sistema e das demandas verificadas.

As demandas de eletricidade e calor do HC-Unicamp foram levantadas nos anos de 1995 e
1996 (Espirito Santo, 1996). A partir das demandas verificadas procurou-se fazer a concepgio de

um sistema de cogeragio compativel com as demandas de eletricidade e energia térmica do HC.

A demanda de eletricidade do HC foi verificada na ordem de 2 e 3 MW (figura 41) e a
demanda de vapor saturado a 8 bar entre 1500 e 2500 kg/h. A cogeragio com motores de

combustio interna mostrou-se interessante do ponto de vista técnico e econdmico (Espirito Santo,
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1997). Entretanto, em motores de combustdo interna ha uma grande disponibilidade de calor a
média temperatura (80 a 95° C) de dificil utilizagiio pelo HC, na situagiio atual de uso de vapor ¢
agua quente. Além disso, a capacidade de geragfo de vapor a partir dos gases de exaustio de
motores € pequena frente 4s quantidades e caracteristicas demandadas pelo HC, face a apenas
uma parcela entre 20 e 30% da energia cedida ao motor estar presente nos gases de exaustio. A
utilizagio da energia da dgua da camisa em um resfriador de liquido por absorgdo de simples
efeito pode ser um bom uso desta energia com penalidades no seu COP e capacidade (devido a

temperatura da agua quente).

Aliado a essas constataches havia o interesse em se trabalhar com turbinas a gas, dando-se
continuidade a analises de cogeracdo para o HC com outro tipo de maquina motora bastante

empregada atualmente no mercado de geragio de eletricidade.

A principio percebeu-se que a ado¢do de uma turbina a gis para atender a necessidade de
vapor demandado pelo HC deveria ser uma turbina a gas de pequena capacidade. Numa turbina a
gas de maior capacidade haveria grande capacidade de geragdo de vapor comparada a demanda
atual do HC. Poderia-se pensar na utilizagio deste vapor em outros prédios da Unicamp
(refeitorios, CAISM, etc) e/ou numa completa reestruturacio do sistema de ar condicionado
adotando-se um resfriador de liquido por absor¢io de grande porte e eliminando todos os
aparelhos individuais existentes no HC atualmente e/ou na adogio de um sistema de ar
condicionado por absorgdo para um outro prédio da Unicamp ou ampliagio do HC, etc. No caso
de uma reestruturagdo do sistema de ar condicionado isso exigiria um novo projeto do sistema
incluindo a distribuicio de dgua gelada, substituigio das tubulagdes, novos climatizadores (fan
coil’s), disponibilizagio dos equipamentos existentes, etc. Os custos de implementagio do
sistema seriam maiores do que as andlises aqui apresentadas supdem, entretanto pode-se

encontrar resultados melhores que os obtidos.

Apos a decisdo por uma turbina a gas de pequeno porte, procurou-se entdo no mercado uma
turbina a gds na faixa de 2 MW. Um contato com a Nuovo Pignone, possibilitou a obtengio de
curvas de desempenho do conjunto turbina a gés PGT2 de 2 MW e 25% de eficiéncia na

condicdo ISO. Em fun¢io de ter-se as curvas de desempenho, a capacidade de geragio de
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poténcia estar proxima da demanda média do HC, verificar-se que a capacidade de geragdio de
vapor a partir dos gases de exaustdo da turbina atenderia com folga a demanda do HC, a falta de
uma politica definida de troca de eletricidade com a rede, etc, habilitaram a PGT2 Nuovo
Pignone como uma boa alternativa para o HC — Unicamp, apesar de existirem outras opcbes de
turbinas a gas de pequeno porte no mercado.

Dando-se continuidade as analises desejadas, se tornou importante o desenvolvimento dos
programas computacionais de simulagio dos equipamentos que fariam parte do sistema de
cogeragdo proposto, considerando-se diferentes estratégias operacionais, conforme metodologias
de analise ja descritas no capitulo 3. A seguir apresenta-se as demandas de energia do HC, a
descri¢do basica dos estudos de caso realizados, condigdes climaticas locais, hipoteses e

simplificagGes, resultados técnicos e resultados econbmicos obtidos.

4.2 Demandas de Energia do HC Unicamp

4.2.1 Eletricidade
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Figura 4.1 — Demanda de eletricidade do HC Unicamp
A figura 4.1 apresenta a curva de demanda de eletricidade do HC-Unicamp medida entre

fevereiro e abril de 1996. Os dados de demanda foram fornecidos naquela ocasido pela CPFL

(Companhia Paulista de Forca e Luz). Os dados da figura referem-se a média da demanda
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verificada neste periodo. Na ocasidio do tratamento dos dados o HC contratava 2500 kW nos

horérios fora de ponta e 2000 kW nos horarios de ponta.

4.2.2 Vapor saturado a 8 bar
A demanda de vapor da figura 4.2 foi verificada através da instalagio de um hidrometro
apropriado para agua quente na linha de alimentacio das caldeiras (saida do tanque de

condensado). Os dados foram coletados entre margo e abril de 1996.
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Figura 4.2 — Demanda de vapor do HC Unicamp

4.2.3 Agua quente para fins sanitirios
A agua quente para fins sanitarios utilizada no HC ¢ produzida em um boiler que é aquecido
pelo vapor produzido nas caldeiras, portanto a demanda de energia para aquecimento da agua

para fins sanitarios ja esta computada na demanda de vapor.

4.2.4 Agua gelada para climatizacio ambiente

A demanda de agua gelada para condicionamento ambiente foi levantada através do registro
da demanda de eletricidade no quadre geral de distribuigio de forca para os resfriadores de
liquido, no més de janeirc de 1998 (TR x 3,516 = kW).
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Figura 4.3 — Perfil de carga térmica do HC Unicamp

4.3 Descricio dos Estudos de Caso

4.3.1 Caso 1 — Paridade Elétrica

Na falta de uma politica de éomercializagﬁo de excedentes de eletricidade vidvel a utilizacio
do gas natural em sistemas de cogeragdo de pequeno porte, buscou-se neste caso um sistema que
operasse independente da rede de eletricidade no que tange a venda de eletricidade para a
concessionaria. O valor pago pela concessiondria de eletricidade as usinas de aglcar e alcool pela
eletricidade cogerada (energia firme) est4 longe de viabilizar a implementacio da cogeracdo a gas
de pequeno porte. No sistema operando em paridade elétrica nfo haveria fornecimento de
eletricidade para a concessionaria e durante os horarios de pico de consumo haveria a
necessidade de compra de eletricidade da rede, considerando a politica de pregos de um
consumidor comum de alta tensdo (tarifa horosazonal azul A4). Durante os horarios em que a
turbina a gas adotada fosse capaz de atender a demanda de eletricidade do HC a mesma iria variar

a carga apenas para atender a demanda.
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1. ar de admisséo

2. ar comprimido

3. combustivel

4. gases de combustio
5. gases de exaustéo
B. gases de escape

7. condensado

8. elefricidade

9. vapor ssturads

(1) Turbinaa Gas
= (2) Caldeira de Recuperagio
8

Figura 4.4 — Esquema de cogeraciio — caso 1

A partir dos gases de exaustdo da turbina a gas seria gerada a quantidade de vapor demandada
pelo HC atualmente. A maior parte dos gases de exaustiio seria descarregada diretamente na
atmosfera, sem aproveitamento do seu potencial energético. A figura 4.4 apresenta o esquema

basico do sistema de cogeragdo analisado no caso 1.

Turbinas a gas em cargas parciais trabalham com eficiéncia mais baixa. A operacio em
paridade elétrica diminui os periodos entre manutengdes (overhaul) e como conseqiiéncia diminui

a vida util do equipamento.

4.3.2 Caso 2 - Paridade Elétrica com Resfriador de Liquido por Absorcio

Os resfriadores de liquido existentes atualmente no HC (4 x 140 TR’s = 4 x 492,24 kW) so 0s
maiores consumidores de eletricidade do HC. Ao sistema de ar condicionado centralizado
credita-se uma demanda de aproximadamente 1 MW durante periodos de carga térmica elevada

(considerando-se os resfriadores de liquido, bombas, motores, etc).

Aliado 2 possibilidade de economia de energia elétrica no sistema de ar condicionado tem-se
uma grande possibilidade de geragdo de vapor que nfio estava sendo feita devido & limitada
demanda de vapor encontrada no HC (resultados do caso 1). A opgdo por instalar-se um

resfriador de liquido por absorgdo iria atender a estas duas importantes variaveis dentro de uma
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andlise de viabilidade. A figura 4.5 apresenta o esquema béasico do sistema de cogeragio

analisado no caso 2.

* “ 't:l] 1.ar de admissfio 7. condensadio
11 g 2. ar comprimido 3. elefricidade
I EFE—— @ 3. combustivel 9. vapor pi chiller
4. gases de combustc 10. vapor para hospitel
12' » » 3, gases de exaustio 11. dgus gelada para hospital

8. gases de escape 12. retorno de &gua gelada do hospial

/S VT

(1) Turbinaa Gés
(2) caldeira de Recuperagéo
(3) Chiller de Absorgéo

Figura 4.5 — Esquema de cogeracio —casos 2 ¢ 3

Atualmente o0 HC produz vapor a 8 bar e para ndo se mudar este pardmetro, optou-se por
desenvolver as andlises com um resfriador de absorgio de duplo estagio (efeito) que trabalha com

Vapor a esta pressao.

Devido a implementagdo de novos climatizadores (fan coil’s) no HC e a um certo
comprometimento da capacidade dos resfriadores de liquido atuais (devido principalmente a
idade dos equipamentos), um equipamento de maior capacidade que a atual (560 TR’s)
melhoraria o desempenho do sistema. Dentre os produtos do mercado que se analisou, decidiu-se
por incorporar a analise um resfriador de liquido por absorg@o de duplo estigio (fabricagio The
Trane Company) de 604 TR’s nas condigbes de teste da ARI Standard 560/92. Vale ressaltar que
o resfriador de liquido por absorcio proposto tem a sua capacidade certificada pela ARI e que 0s
dados de capacidade dos resfriadores de liquido em operagio no HC sfo nominais (geram de 90 a
95% da capacidade nominal). Além disso os 23 anos de operacgdo ininterrupta diminuem ainda

mais a sua expectativa de performance (Espirito Santo and Gallo, 1999).

Resfriadores de liquido similares aos instalados no HC, consomem eletricidade numa taxa

entre 0,9 e 1 kW/TR a plena carga ¢ um pouco mais em cargas parciais. Os resfriadores de
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liquido por absorgio rejeitam mais calor que os convencionais por compressdo, portanto seria
necessaria a troca ou o aumento de capacidade das torres de resfriamento e das bombas de dgua
de condensacdo. A estimativa de redugio de demanda de eletricidade devido a substituicdo dos
resfriadores de liquido foi admitida como 0,8 kW/TR. Esta reducfio foi aplicada diretamente

sobre a curva de carga térmica de ar condicionado levantada (item 4.2.4).

Devido a dificuldade de venda de eletricidade para a rede optou-se neste caso 2 por trabalhar
em paridade elétrica quando a demanda do HC for menor que a poténcia possivel de ser obtida

pela turbina a gas. Quando a demanda for maior do que a poténcia da turbina a gas prevé-se a

compra de eletricidade da rede.

4.3.3 Caso 3 — Plena Carga com Resfriador de Liquido por Absorcio

A convicgo internacional de que a cogeragiio € uma boa forma de expansio do sistema
elétrico e a percepgdo disso por parte do governo ¢ das agéncias reguladoras (O Estado de Sio
Paulo, 01/08/2000), abre a expectativa da definigdo de uma politica adequada ao

desenvolvimento da cogeracio no Brasil.

No caso 3 admite-se a existéncia de uma regulamentacio que estabeleca a troca de eletricidade
com a concessionaria. Estd sendo previsto que a eletricidade gerada pelo sistema de cogeracio ¢
que nao for consumida pelo HC sera utilizada pelo Campus da Unicamp. A incerteza de quanto e
quando havera o fornecimento de eletricidade do sistema de cogeragio do HC para o campus faz-
se imaginar que o campus continuaria contratando a mesma demanda nos horérios de ponta e fora
de ponta. O consumo seria reduzido de acordo com os excedentes de eletricidade do sistema de
cogeragio do HC, portanto a andlise considera venda de eletricidade do HC para o Campus pelo

custo de consumo de eletricidade da rede.

Similarmente ao caso 2, admite-se a substituicio dos resfriadores de liquido por compressio
pelo de absorgio de duplo estdgio. A hipotese de reducio de demanda de eletricidade é similar ao

do caso 2.
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4.3.4 Caso 4 — Plena Carga com Resfriador de Liquido por Absorcio e Resfriamente do Ar
na Entrada da Turbina a Gds.

A adogio do resfriador de liquido por absor¢do melhorou sensivelmente o fator de utilizaggo

de energia do sistema, entretanto percebeu-se ainda uma sobra significativa de energia dos gases

de exaustio da turbina a gis.

O sistema de ar condicionado ¢ dimensionado imaginando-se a maxima carga térmica
simultdnea. Fato este que conduz a que o sistema opere durante aproximadamente 90% do tempo

em cargas parciais.

1. ar de admisséo 12. dgua gelada para hospial
2. sr resfriado 13. retorno oua gelada do hospitsl
3. ar comprimido 14. dgua gela para serpenting
4. combustivel 15, retorno de agua gelads da serp.

£. gases de combustéo
¥ E. gases de exaustéo
7. gases de escape

&. eletricidace

3. condlensado

6 wapor pf chilier
<*> 1. vapor para hospital
() Turbina a Gas
(2) Caideira de Recuperacao
(3) Chiller de Absorgho
=’ (@ Serpentina

v

Figura 4.6 — Esquema de cogeracio - caso 4

Estas duas constatagBes aliadas as caracteristicas climaticas da regifio revelam a possibilidade
de incremento de poténcia da turbina a gas através do resfriamento do ar da entrada da turbina a
gas (E. Santo and Gallo, 2000).

A simulagdo da performance da serpentina ¢ feita através do método apresentado na ARI 410-
91 e ASHRAE (1992) a partir dos dados de entrada do ar {figura 4.4), hipGtese de gas perfeito
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para tratamento das propriedades psicrométricas do ar Umido e a hipétese de que o ar sai da

serpentina saturado (100% de umidade relativa).

Novamente optou-se por operar o sistema de cogeracio a plena carga e o repasse do excedente
de eletricidade sera feito da mesma forma ja descrita no caso 3. Similarmente aos casos 2 e 3

prevé-se a substitui¢do dos resfriadores de liquido por compressio de vapor pelo de absorgio de

duplo estagio.

4.4 Perfil Climatico
O perfil climatico da figura 4.7 foi obtido junto a0 CEPAGRI e representa dados coletados
pela estaglio climética. Os valores de umidade relativa apresentados sdo a média do més de abril

de 1998 e os valores de temperatura de bulbo seco sio a média do més de dezembro de 1998.

Temperatura de Bulba Seco [SC} {Imidade Relativa
b 2]
\ / 1
70
\ w S
O

[ R

a
3g

- /—TE-—\—

10

Figura 4.7 — Perfil Climatico

4.5 Hipéteses de Anilise
¢ Demanda de eletricidade do HC : conforme figura 4.1
¢ Demanda de vapor do HC : conforme figura 4.2
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Carga Térmica : conforme figura 4.3

Perfil climatico (TBS e UR) : conforme figura 4.7

Turbina a Gas : PGT2 Nuovo Pignone —~ 2 MW e 25% eficiéncia (ISO)
PCI do gas natural : 10858,8 kcal/kg = 45455 k¥kg = 19542 Btu/lb
PCI do 6leo combustivel : 9780 kcal/kg = 40939 kJ/kg = 17600 Btu/lb
Perda de calor da caldeira de recuperagio : 1%

Blow down da caldeira : 2%

Temperatura da agua de alimenta¢3o da caldeira : 90° C

Altitude local / pressio atmosférica : 854 m (2802 ft)

Perda de pressdo na entrada da turbina (projeto) : 100 mmca

Perda de pressdo na saida da turbina (projeto) : 150 mmca

Vida atil do sistema : 20 anos

Tarifa de demanda na ponta : 16,36 R$/kW

Tarifa de demanda fora da ponta : 5,45 R$/kW

Tarifa de consumo na ponta : 0,10747 R$/kWh (seco) e 0,09944 R$/kWh (Gmido)
Tarifa de consumo fora da ponta: 0,05109 R$/kWh (seco) e 0,04515 R$/kWh (imido)
7 meses de periodo seco e 5 meses de periodo imido

Custo do dleo combustivel : 0,347 R¥/kg

Rendimento da caldeira a dleo {existente atualmente): 88%

Horas de operagdo por ano : 7000 ou 8000

Perda de pressdo de projeto na caldeira (DPP) : 72 mmca
1U$=180RS

Tarifa do Gas Natural : 1,5; 2,25 ¢ 3,0 U$ / MMBtu

4.6 Projeto da Caldeira de Recuperaciao Flamatubular

Visando uma comparacio entre as alternativas, procurou-se estabelecer o projeto de uma

mesma caldeira de recuperagdo para os quatro casos analisados. A caldeira de recuperagio foi

dimensionada a partir de um determinado fluxo de gases de exaustio, composi¢io dos gases,

propriedades fisicas dos gases, temperatura de entrada e saida dos gases. Os resultados do projeto

da caldeira sdo :
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e 515 tubos (em um Gnico passe)

e 44958 mm (1,777) de didmetro interno

e 50,8 mm (27) de didmetro externo

e 7.2 metros de comprimento

s 0,02 fouling factor (incrustagfio)

* massa molecular dos gases : 28,39

¢ Perda de pressio de projeto : 72 mmeca

e Temperatura dos gases na saida : 204,4° C (400° F)

e Temperatura dos gases na entrada : 525° C (977°F)

* Fluxo de Gases de Exaustdo : 38094 kg/h (84000 Lb/h)

4.7 Projeto da Serpentina de Resfriamento de Ar

O projeto do trocador de calor (serpentina) de resfriamento do ar foi desenvolvido a partir de
uma determinada vazio de ar de projeto procurando manter-se a velocidade de face na serpentina
proximo a 2,3 m/s. Na concentragdo de aletas, didmetros dos tubos e arranjo dos tubos utilizados
sabe-se que ndo haverd arraste de goticulas de condensado (baseado em informacdes de um
fabricante de serpentinas). A serpentina projetada possui os tubos de 15,875 mm (5/8”) em forma
desalinhada (staggered), com distincia horizontal e vertical entre tubos de 25,4 mm (17), aletas
presas 2os tubos por meio de expansdo mecinica destes (com formacio de anéis de encosto), 48
tubos de altura, 8 tubos de profundidade, 144 aletas integrais por pé (FPF — fin per feet) de 0,1
mm de espessura, 3,95 m2 de 4rea de face e circuitagem em contra corrente com o ar sendo 2

entrada da 4gua por todos os tubos da primeira e a saida por todos os tubos da oitava fila de
tubos.

O programa de simulagdo da serpentina de resfriamento de ar ¢ formado por um algoritmo
principal e trés subrotinas. O algoritmo principal contém 12 polindmios que representam as
propriedades psicrométricas do ar imido necessérias para a analise da performance da serpentina
além de todo o método de simulagio e os processos iterativos ja descritos no capitulo 3. A
primeira subrotina ¢ responsavel pelo calculo das areas serpentina (face, externa, etc). A segunda
subrotina calcula as resisténcias térmicas na parte seca da serpentina ¢ ¢ formada por seis

polindmios. A terceira e Gltima subrotina calcula as resisténcias térmicas na parte umida da
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serpentina e € formada por quatorze polindmios. O programa desenvolvido permite a simulagio
de serpentinas de dgua gelada para diversas configuragdes (didmetro e espessura de parede de

tubos, distancia entre as aletas, espessura de aletas, distancia entre os tubos, nimero de filas, etc).

4.8 Resultados Técnicos

Os resultados dos programas de simulagio sdo numerosos, como por exemplo o fluxo de gases
de exaustdo, temperaturas dos gases de exaustio (entrada na caldeira), propriedades dos gases de
exaustdo corrigidas pela temperatura média (cp, ni e k), consumo de combustivel, eficiéncia de
conversdo de eletricidade, temperatura dos gases na saida da caldeira, troca de calor na caldeira,
propriedades psicrometricas na entrada, na fronteira seco-imido, e na saida da serpentina, troca
de calor na serpentina, resisténcias térmicas na serpentina (pelicula do lado da agua, metal na
parte seca e na umida e de pelicula do lado do ar na parte seca e imida), temperatura da saida da

agua na serpentina, etc. Nas proximas se¢des serdo apresentados alguns dos resultados obtidos.

4.8.1 Eletricidade

A figura 4.8 apresenta a poténcia produzida pela turbina a gis em cada um dos casos
analisados, além da demanda de eletricidade com a substitui¢o dos resfriadores de liquido por
compressdo por um de absorgdo (nova demanda). No caso 1 a turbina a gis opera de acordo com
a carga elétrica atual (paridade elétrica) enquanto a demanda do HC for menor do que a
capacidade instantnea de gera¢fio da turbina (das 22 as 7 hs). Quando a demanda do HC for
maior que a capacidade de geragdo da turbina a gas a turbina ird operar a plena carga e

necessidades suplementares de eletricidade serdo compradas da rede (das 8 as 21 hs).

No caso 2, a demanda de eletricidade ¢ reduzida devido a adogio do chiller por absorgio.
Nesta situagfo a turbina operaria em paridade elétrica das 19 as 8 hs e a plena carga com compra

suplementar de eletricidade das 9 as 18 hs.
O caso 3 considera a turbina a plena carga durante todas as horas do dia com repasse de

eletricidade para a rede entre as 19 e 8 hs e com compra de eletricidade suplementar das 9 as 18
hs.
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E finalmente, o caso 4 apresenta a poténcia produzida pela turbina a gés no caso de haver
resfriamento do ar na entrada da turbina. Nesta situagio percebe-se que a turbina a gis consegue
manter uma geracio quase continua de 1900 kW. Havera repasse de eletricidade para a rede entre

as 18 e as 8 hs e compra de eletricidade suplementar entre as 9 e as 17 hs.
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—¥—Caso 4 —&--Demanda atusl —~E—Nova demari

Figura 4.8 - Demanda e geraciio de eletricidade

4.8.2 Vapor

A figura 4.9 revela as demandas de vapor com a adogdo do resfriador de liquido por absorcio
e com a adogdo do resfriamento do ar de admissio da turbina a gis, além da demanda atual.
Pode-se ainda comparar as quantidades de vapor gerado em cada hora de operagio do sistema,

ajudando na busca por um melhor aproveitamento do vapor possivel de ser gerado.

No caso 1 a demanda de vapor € substancialmente inferior 4 capacidade de geragio do sistema
de cogeracdo, o que acaba limitando o fator de utilizacfio de energia do sistema. Com a adocdo do
resfriador de liquido por absorgdo, a demanda de vapor é sensivelmente aumentada e
consequentemente o fator de utilizagio de energia do sistema. O resfriamento do ar de admissio
da turbina a gas através da agua gelada produzida pelo resfriador de liquido por absorgio

aumenta ainda mais a demanda de vapor e aproxima-se um pouco mais da capacidade de geracgo.
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4.8.3 Fator de Utilizacdo de Energia
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O fator de utilizagio de energia (FUE) obtido pela aplicagio da 1* Lei da Termodindmica ¢
uma forma de se mensurar 2 quantidade instantinea de energia possivel de ser aproveitada pelo
sistema. O método ¢ comumente criticado como uma analise pobre por comparar formas
diferentes de energia com um mesmo peso, entretanto é a forma mais simples e de mais facil
entendimento entre técnicos. Qutras avaliagdes (exergéticas, termoecondmicas, etc) podem dar

mais informagdes sobre como melhorar a performance do sistema e/ou equipamentos.

A figura 4.10 revela os fatores de utilizagdo de energia obtidos com a simulagdo de cada um
dos sistemas. O caso 1 apresenta os piores resultados limitado pela baixa eficiéncia da turbina a
gés e pela pequena demanda de vapor atual do HC frente a possibilidade de geragdo (FUE médio
de 0,429). Os casos 2 (FUE médio de 0,567) e 3 (FUE médio de 0,569) apresentam praticamente
os mesmos resultados, uma pequena diferenca a favor do caso 3 pode ser percebida durante os
horarios em que a turbina opera em cargas parciais no caso 2, jé que em cargas parciais a turbina
diminui um pouco a eficiéncia térmica. O caso 4 (FUE médio de 0,556) apresenta resultados um
pouco piores que 0s casos 2 e 3 devido a maior queima de combustivel utilizado na geracio de

mais poténcia a aproximadamente 25% de eficiéncia.

4.8.4 Perda de Pressio do Ar e dos Gases

A perda de pressdo na entrada do ar na turbina a gas é devida a um sistema de filtragem, duto
de condugéo do ar, trocador de calor, etc. A perda de pressdo dos gases de exaustio ¢ devida a
existéncia da caldeira de recuperagdo, dos dutos de condugio dos gases, da chaminé, etc. Estas
perdas de press&o acarretam perda de poténcia da turbina a gas, diminuicao do fluxo de ar / gases,

reducdo da eficiéncia, etc.

A determinacio destes valores é baseada no projeto dos dutos ¢ dos equipamentos que se
pretende utilizar. No nosso caso as perdas de pressdo na caldeira de recuperacdo e na serpentina
de resfriamento do ar podem ser obtidas, mas as perdas em filtros de ar, dutos e chaminés nio
foram calculadas, j& que estes equipamentos nio foram selecionados ou projetados. Os valores
aqui apresentados sdo obtidos através de uma relagdo direta de que a nova perda de carga é

proporcional ao quadrado da variagdo do fluxo. A partir dos valores de perda de carga de projeto
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da caldeira de recuperagdo e da perda obtida em cada horario da simulagio pode-se relacionar a

perda na entrada do ar e saida dos gases na condi¢io da simulagio.
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Figura 4.11 — Perda de pressio — Caso 1
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Figura 4.12 — Perda de pressio —~ Caso 2

A figura 4.11 mostra a perda de carga na entrada do ar e saida dos gases para o caso 1. A

figura 4.12 mostra a perda de carga na entrada do ar e saida dos gases para o caso 2. A figura
4.13 revela as perdas de carga para o caso 3.

1t



140 -

2 8

(

3 &

RN AR S ST EVIVEVINEVIVRVEIE S o

o
o

Pressio (mmca)

8

oo

T T g H T

T T
o N M~ O

P % T

T LI T
© 0N M~ O
Al R

1

T T
™ &
o N

e
—

Horas

—u—DP entrada —-a— DP saida —e— DP HRSG

Figura 4.13 — Perda de pressio — Caso 3
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Figura 4.14 — Perda de Pressio - Caso 4

A figura 4.14 revela as perdas de carga da entrada de ar ¢ saida de gases para o caso 4. O
resfriamento de ar de admissdo da turbina a gis mantém uma temperatura de entrada do ar na
turbina a gas entre 7,6 ¢ 9,5° C (figura 4.15), o que tende a manter o fluxo de ar/gases
praticamente constante. A perda de carga do ar na serpentina se baseia na curva apresentada por

um fabricante. A perda de presso na entrada considera as perdas em filtros, na serpentina e nos
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dutos de condugdo do ar. A perda de carga na saida considera as perdas no duto de descarga, na

caldeira de recuperac¢do e na chaminé.
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Figura 4.15 — Temperatura de bulbo seco do ar na entrada da TG

4.8.5 Carga do Resfriador de Liquido por Absorcio

A figura 4.16 apresenta as cargas instantineas necessérias para a climatiza¢io dos ambientes
do HC, a carga necessaria para o resfriamento do ar na entrada da turbina a gas e a carga total do
resfriador de liquido por absor¢io no caso de haver resfriamento do ar de admissdo da turbina a

gas.
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Figura 4.16 — Carga do resfriador de liquido por absorcao
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Para o perfil climatico analisado a serpentina selecionada usara uma capacidade do resfriador
de liquido entre 281,28 € 421,92 kW (80 ¢ 120 TR’s).

4.9 Resultados Econémicos
Para o desenvolvimento das anéilises econdmicas foram admitidos alguns cenarios de custo de
investimento, custo de gés natural, custo de manutencio, custo de eletricidade (custo

agosto/2000), custo do oleo combustivel (custo agosto/2000), vida 1til do sistema, etc. Todas as

hipoteses admitidas encontram-se no item.4.5.

As analises econdmicas sdo realizadas a partir do método do valor presente com séries
uniformes, considerando que todo o investimento é feito no ano zero ¢ o retorno comega apés o

primeiro ano de operagio (Kaplan, 1983).

O cenério otimista de investimento considera que o investimento inicial do caso 1 sera de U$
800 / kW, resultando num total de U$ 1.600.000. O caso 2 considera além do investimento da
turbina a gas, um investimento de U$ 500.000 referentes a compra e instalagio do resfriador de
liquido por absorgdo de duplo efeito de 604 TR’s na condigdo ARI 510/91, resultando portanto
num total de U$ 2.100.000. O caso 3 ¢ similar a0 caso 2 mudando apenas os custos operacionais.
No caso 4 prevé-se além do investimento na turbina a gas e no resfriador de liquido por absor¢do,
um custo de U$ 100.000 referentes a fornecimento e instalagio do trocador de calor de
resfriamento do ar de admissdo da turbina a gas (incluindo-se todos os componentes necessarios :

tubulagbes, valvulas, bombas de agua, serpentina, controles, etc), resultando num custo total de
U$ 2.200.000.

No investimento pessimista apenas o custo da turbina a gas é modificado para U$ 1000 / kW,
resultando portanto num custo de U$ 2.000.000 para o caso 1, US$ 2.500.000 para os casos 2 e 3 e
de US$ 2.600.000 para o caso 4.

A taxa de desconto utilizada nas analises varia entre 10 e 30%. O custo do gis natural sera de
1,5 US/MMBtu; 2,25 US'MMBtu e 3,0 US/MMBtu. O custo da eletricidade segue a estrutura

tarifaria horosazonal azul da classe A4 praticada pela CPFL (Companhia Paulista de Forca e
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Luz), conforme valores apresentados no item 4.5. O custo de manutengdo na turbina a gis € o
apresentado pelo fabricante no seu catdlogo técnico e eqiivale a 5 USMWh. Os custos de
manutencdo dos demais componentes ndo sdo considerados uma vez que eles eliminam
equipamentos atuais que provavelmente possuem custos de manuten¢io ainda maiores. Na
maioria dos casos foi considerado que o sistema opera por 8000 horas/ano, em alguns casos foi
considerado a operagdo por 7000 horas/ano para que possamos perceber a influéncia do nimero

de horas de operacio por ano sobre a viabilidade do sistema.

A figura 4.17 mostra o valor presente obtidos na simulacfo dos 4 casos ja descritos
considerando-se a taxa de desconto de 10, 20 e 30%, o investimento inicial otimista, o custo do
gas de 1,5 U$/MMBtu e 8000 horas/ano de operagdo. Taxas internas de retorno entre 27 e 29%
foram obtidas. Menores taxas de desconto beneficiam os sistemas que produzem maiores

economias/receitas {casos 4, 3 e 2 respectivamente), enquanto que 0 aumento da taxa de desconto

beneficia o sistema de menor investimento (caso 1).
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Figura 4.17 — Valor presente x taxa de desconto (1)

A figura 4.18 ¢ similar a anterior, modificada apenas por um maior custo de gas natural que
neste caso passou a ser de 2,25 U$/MMBtu. O aumento do custo do gas reduziu a taxa interna de

retorno de praticamente todos os casos para aproximadamente 20%. Os casos 3 ¢ 4 apresentaram

os melhores resultados.
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Na figura 4.19 o custo do gés foi novamente aumentado, desta vez para 3,0 U$/MMBtu o que
causou uma queda da taxa interna de retorno para algo em torno de 14% {casos 2,3 e 4) e de

menos de 10% para o caso 1.
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Figura 4.18 — Valor presente x taxa de desconto (2)
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Figura 4.19 — Valor presente x taxa de desconto (3)
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A figura 4.20 apresenta os resultados obtidos quande o investimento inicial passa a ser o
cenario pessimista. O custo do gas € de 1,5 U$/MMBtu e o nimero de horas de operagio por ano
¢ de 8000. A taxa interna de retorno passou a ser de 23% para o caso 2, 23,5% para o caso 1, 24%
para o caso 3 e 25% para o caso 4. A comparagfo entre as figuras 4.17 e 4.20 revela a influéncia

do aumento do investimento inicial sobre a viabilidade dos sistemas.
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Figura 4.20 — Valor presente x taxa de desconto (4)
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Figura 4.21 — Valer presente x taxa de desconto (5)
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Na figura 4.21 o investimento inicial continua sendo o pessimista e o custo do gas foi elevado
para 2,25 US/MMBtu. As taxas internas de retorno ficaram préximas a 18% paraoscasos2, 3e4

e proximo a 16% para o caso 1. Destaque para o caso 4 que demonstrou o methor resultado.

E finalmente a figura 4.22 revela o desempenho econdmico dos sistemas considerando as
mesmas hipSteses anteriores, com um aumento do custo do gas natural para 3,0 US$/MMBtu. A

taxa interna de retorno foi reduzida para aproximadamente 11% para os casos 2, 3 e 4, e para
menos de 10% no caso 1.
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Figura 4.22 — Valor presente x taxa de desconto (6)

Além da varia¢do do custo de combustivel e do investimento inicial, a influéncia do tempo de
operagdo do sistema ao longo do ano € de fundamental importancia. A influéncia do niimero de
horas de operagfo por ano pode ser vista nas figuras 4.23 e 4.24 onde o custo de combustivel é
mantido a 2,25 US/MMBtu e o investimento inicial € o otimista e o pessimista respectivamente.

O numero de horas de operagdo foi reduzido para 7000 horas/ano.
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Figura 4.23 — Valor presente x taxa de desconto (7)
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Figura 4.24 — Valor presente x taxa de desconto (8)
A figura 4.23 deve ser comparada 2 figura 4.18, revelando uma redugfo na taxa de retorno

proximo a 3%. Ja a figura 4.24 deve ser comparada a figura 4.21, revelando uma redugdo da taxa

de retorno de aproximadamente 3%.
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Figura 4.25 - Payback x custo do gis natural (1)

O tempo de retorno do investimento (payback) é uma outra forma bastante utilizada para a
analise de viabilidade econdmica de investimentos. Apesar de nfio levar em consideragio o valor
do dinheiro 20 longo do tempo, ela serve como uma analise comparativa de investimentos. As
figuras 4.25 e 4.26 revelam o tempo de retorno do investimento em func¢do do custo do gas

natural para os cenarios de investimento inicial otimista e pessimista respectivamente.
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Figura 4.26 — Payback x custo do gis natural (2)
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Figura 4.27 — Payback x custo do gis natural (3)

Nas figuras 4.27 ¢ 4.28 o niimero de horas de operagiio por ano foi reduzido para 7000. O

investimento inicial € o otimista e o pessimista respectivamente.
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Figura 4.28 — Payback x custo do gds natural (4)
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4.10 Conclusdes

Face as diversas mudangas de politica cambial (flutuagdes cambiais) e atrelamento de preco de
produtos e insumos tipicos de um sistema de cogeragio ao délar americano, as analises de custo
aqui apresentadas estdo em délares americanos. Os resultados refletem apenas o cendrio atual
(agosto/2000); mudangas na politica cambial ou de insumos e/ou produtos do sistema tornam os
resultados econdmicos desatualizados. A expectativa de estabilidade econdmica diminui os

riscos envolvidos dos investimentos em geracio de energia elétrica.

O grande investimento necessério para a implementagio de um projeto de cogeragdo com
turbinas a gas, a baixa eficiéncia de geragio de eletricidade em turbinas a gas de pequeno porte, a
queda de eficiéncia da turbina operando em cargas parciais e o aumento de custos com
manutengdo acabam por descartar a operagfc de sistemas em paridade elétrica ou em cargas

parciais.

O desenvolvimento do método ¢é fundamentado em metodologias matematicas de
representacdo fisica de processos, e se apresenta como uma boa forma de prever o desempenho
de um determinado sistema de cogeragdo. Devido as grandes possibilidades de configuragdes,
caracteristicas das demandas de energia, caracteristicas climaticas de cada regidio, caracteristicas
proprias de cada turbina a gas, caracteristicas proprias dos equipamentos envolvidos na analise,
classes de tensdo de eletricidade, tipos de tarifas horosazonais, etc, ndo se recomenda a
extrapolagdo dos dados técnicos e econdmicos para outros sistemas / analises, ja que o trabalho
ndo tem como objetivo estabelecer a partir de quais custos de investimento, insumos e produtos

os sistemas de cogeraciio em geral apresentam viabilidade econdémica.

Nao ha duvida de que o desenvolvimento da cogeragio esta vinculada ao desenvolvimento de
uma politica de protecdo e incentivo. Na condicdo atual Brasileira nfo ha condigbes para o
desenvolvimentc de nenhuma tecnologia renovavel de utilizagio de energia, além da
hidroelétrica e da queima de biomassa (residual). O caso Italiano de politica de incentivo a fontes
renovaveis de energia e a inclusdo da cogeragdo a partir de uma determinada eficiéncia como

fonte renovavel serve como um exemplo de criagio de politica de incentivo. Knowles (1998)
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relata a inten¢io do Reino Unido em ter uma maior participagio da cogeracio na sua matriz
energética, reduzindo a emissio de CO, visando enquadrar-se no protocolo de Kyoto. Ele
comenta ainda que na Inglaterra a participagio da cogeragio na capacidade total de geracdo de
eletricidade € de 6%, enquanto que na Dinamarca é de 40%, na Holanda 35% e na Alemanha de
14%.

As anélises comparativas consideram um mesmo equipamento empregado em todos os casos.
E possivel melhorar os resultados dos casos através de mudancas do equipamento (ex. caldeira de
recuperagdo, serpentina, etc.), ou até mesmo a implantago do sistema em etapas. Menores perdas

de carga do lado do ar e dos gases aumentam a gerag@o de poténcia.

O resfriador de liquido por absorgio diminui a necessidade de compra de eletricidade da rede
(diminui a demanda de eletricidade do HC) tornando o sistema de cogeragio quase autosuficiente

¢ aumenta a demanda de vapor, contribuindo para um aumento do fator de utilizagio de energia.

A adogio de um resfriador de liquido por absor¢@o em algumas possibilidades pode contar
com a participagdo da concessionaria de gas no investimento inicial. Em locais com invernos
mais Tigorosos a concessionaria de gas oferece tarifas menores durante os meses de verdo ja que

o consumo de gas neste periodo sofre uma queda significativa (Lorsch, 1993).

Na falta de um cenério definido sobre a troca de eletricidade com a rede, a opgio pela tarifa
horosazonal verde pode ser bastante interessante j4 que as tarifas de demanda contratadas sio
bem menores, podendo chegar a uma redugdo da fatura mensal de até 30% desde que nfo haja

consumo de eletricidade da rede na ponta.

E importante ressaltar que a fatura de eletricidade do HC ndo inclui o ICMS (Imposto sobre
Circulagdo de Mercadorias e Servigos), pois por se tratar de um hospital pablico tal imposto ndo
participa da fatura. Na fatura de oleo combustivel h3 a incidéncia do ICMS. Melhores resultados
podem ser esperados em casos onde o ICMS incida sobre a fatura de eletricidade ¢ ndo possa

entrar como crédito nas futuras operagOes da empresa.
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Capitulo S — Estudo de Caso : Ciclo Combinado

5.1 Introducio

Os ciclos combinados tém sido a tecnologia mais utilizada em recentes projetos de
termeletricidade de grande porte. A obtengio de eficiéncia entre 50 e 60% na conversio de poder
calorifico em eletricidade, aliados a limitadas reservas de combustiveis fosseis e questSes
ambientais (Espirito Santo et al, 1998) tornam os ciclos combinados a melhor opcfio de expansio

do sistema elétrico em grandes projetos de termeletricidade.

A partir do desenvolvimento das ferramentas de simula¢o descritas no capitulo 3 ¢ aplicadas
no capitulo 4 a um sistema de cogeragio, foram criadas novos programas adaptados para a
configuracio de uma planta em ciclo combinado (figura 5.1). O interesse pelo desenvolvimento
de um método computacional de simulagio de uma caldeira de recuperagio aquatubular com
mais de um nivel de pressdo e a simulagdo de turbinas a vapor, motivaram o desenvolvimento do
método de simulagdo exposto neste capitulo. Espirito Santo e Gallo (2001) revelam os resultados

obtidos nesta avaliagdo.

A analise € composta por 6 programas computacionais desenvolvidos em FORTRAN. Os
programas sdo :

e Programa de simulacfio da turbina a gas Siemens V84.3.

» Programa de simulag¢do de uma caldeira de recuperagio de dois niveis de pressio.

e Programa de simulagio de uma turbina a vapor.

e Programa de propriedades do vapor.

¢ Programa de propriedades dos gases de exaustio.

e Programa de calculo de poténcia de bombas de agua.

O primeiro passo para o desenvolvimento da analise foi estabelecer-se parimetros para o
projeto simplificado da caldeira de recuperacio (Ganapathy, 1991). Esses par@metros sdo
definidos a partir das condigbes de operagio da turbina a gas e da configuragdo da caldeira de

recuperagdo. No programa de simulagio do ciclo os parimetros de area ¢ troca de calor obtidos
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sd0 extremamente importantes, ji que definem a capacidade de troca de calor em cada superficie
da caldeira.

Numa segunda etapa foi construido o algoritmo principal que articula com todas as varidveis
comuns entre as varias sub-rotinas, transforma as unidades (ja que nem todos os programas
trabalham no mesmo sistema de unidades), e faz iteragdes buscando a convergéncia dos valores
de operaglio fora da condi¢lio de projeto de cada equipamento. Os programas individuais (sub-

rotinas) também possuem processos iterativos dentro do seu método de simulagio.

5.2 Descri¢do do Ciclo Combinado Analisado

Para o desenvolvimento do programa de simulagdo optou-se por analisar um ciclo combinado
de dois niveis de presséo de vapor, conforme o mostrado na figura 5.1. A escolha por este ciclo
deveu-se principalmente a disponibilidade de informagdes de projeto do sistema que foram
extraidos de Nauen {1996).
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Figura 5.1 — Esquema do Ciclo Combinado
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O projeto do sistema (existente na India) utiliza uma turbina a gas Siemens modelo V94.2.
Como dispunha-se dos dados para a correciio da poténeia, eficiéncia, temperatura dos gases de
exaustdo e fluxo de gases de exaustdo da turbina a gas Siemens V3843, a analise é desenvolvida
para esta turbina. Além disso, a turbina a gas Siemens V94.2 gera eletricidade em 50 Hz

enquanto a V84.3 gera em 60 Hz (freqiiéncia da malha elétrica brasileira).

O sistema ¢ formado por seis equipamentos principais sendo : uma turbina a gas, uma caldeira
de recuperagdo, um tanque de alimentaciio da caldeira/desaerador, turbina a vapor e condensador,
tanque de condensado e aquecedor de condensado. Além disso ha 7 bombas de agua necessarias

para o functonamento do sistema.

A turbina a gas Siemens V84.3 utiliza o gas natural como combustivel, sendo possivel a
queima de oleo combustivel leve. Os gases de exaustio da turbina a gas cedem energia ao vapor
na caldeira de recuperagio de dois niveis de pressio que possui disposi¢do de superficies
conforme indicado na figura 5.1. O vapor & entio expandido em uma turbina a vapor que admite
vapor a dois niveis de pressdo. A mistura agua-vapor na saida da turbina a vapor € condensada no
condensador e bombeada para o pré-aquecedor e armazenada a temperatura constante (130° C) no
tanque de alimentagdo da caldeira / desaerador. Visando manter-se a agua comprimida no
desaerador a uma temperatura constante, ha duas possibilidades de operagdo do sistema que
devem ser destacadas : i) Se o pré-aquecedor ndo for capaz de aquecer o fluxo de 4gua (demanda
instantdnea de vapor) até a condicio desejada no desaerador sera feita uma extra¢io de agua de
alta pressdo (entrada do evaporador de alta pressio — ponto 137 — Mdesvl) e  ii) quando o pré-
aquecedor for capaz de aquecer o fluxo de agua (demanda instantinea de vapor) a uma
temperatura superior a desejada no desaerador, a bomba 3 ir4 promover uma mistura entre o
condensado (mdesv2) ¢ a dgua do desaerador visando aumentar a temperatura da dgua na entrada

do pré-aquecedor ¢ consequentemente reduzir a troca de calor.

A bomba 1 & responsavel por circular a dgua de reposi¢do do ciclo a vapor. A bomba 2 por
circular o condensado no pré-aquecedor e armazena-lo no desaerador. A bomba 3 por misturar a
agua existente no desaerador a 4gua que est4 a caminho do pré-aquecedor buscando manter a

temperatura constante no desaerador. A bomba 4 & alimenta o evaporador de alta pressdo. A
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bomba 5 alimenta o evaporador de baixa pressdo. A bomba 6 € responsavel pela circulaco de
agua de resfriamento da mistura dgua-vapor da saida da turbina a vapor, a partir de um diferencial
de temperatura de agua de condensacdo definido. E finalmente a bomba 7 € responsavel por
desuperaquecer o vapor superaquecido de alta pressdo a temperatura imposta como limite para a

turbina a vapor.

Vale ressaltar que o sistema analisado é bastante dindmico. Estabelecido o projeto basico do
sistema, variacdes da condigio ambiente afetam a operacio da turbina a gis que por sua vez
exaure um dado fluxo de gases de exaustio a uma dada temperatura que gera uma dada
quantidade de vapor a uma dada temperatura de vapor superaquecido. A resposta da caldeira de
recuperacgdo ¢ devida a mudangas nas condigdes de fluxo e temperatura de gases de exaustdo. A
qualidade e quantidade de vapor gerados na caldeira sio obtidos através de um processo iterativo
que considera pardmetros de area e troca de calor obtidos na fase de projeto da caldeira de

recuperagio, conforme ja descrito no capitulo 3.

Buscando a maxima quantidade de vapor possivel de ser obtida em cada situagdo de operagio,
mudangas nas quantidades de vapor gerado sio respondidas pelas bombas operadas por
variadores de frequéncia através de sensores de nivel instalados no condensador, no desaerador,

no tubulio de baixa pressdo e no tubuldo de alta pressdo.

5.3 Hipéteses de Projeto

5.3.1 Turbina a Gas

A simulacdo da turbina a gas V84.3 Siemens ¢ feita a partir de dados de corre¢do publicados
por Maghon et al (1993). A parametrizac8o das curvas que representam os fatores de correcio
possibilita a simulagZo da turbina a gas. As curvas de corregiio sio formadas por 34 equagdes
paramétricas (apresentadas no capitulo 3} que corrigem a poténcia, eficiéncia, fluxo e
temperatura dos gases de exaustio em fungio da temperatura ambiente, umidade relativa, perda
de pressio de admissdo de ar, perda de pressio na descarga dos gases, pressdo atmosférica, fator

de carga, injecdo de agua/vapor.
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As caracteristicas da turbina a gis Siemens V84.3 na condigio ISO e perdas de carga de
projeto para o ar e gases de exaustdo sfo apresentados abaixo :
» Poténcia na condigdo ISO : 152 MWe
* Fluxo de Gases de Exaustio na condigdo ISO : 1560040 kg/h (3440000 Ib/h)
¢ Temperatura dos Gases de Exaustdo na condigio ISO : 550° C (1022° F)
¢ Eficiéncia na condicio ISO : 36,1%
¢ Perda de pressio do ar na entrada da turbina a gas (projeto) : 150 mmca

* Perda de pressdo dos gases na saida da turbina a gés (projeto) : 250 mmca

5.3.2 Projeto da Caldeira de Recuperacio de dois Niveis de Pressiio

A configurago da caldeira de recuperagio de dois niveis de pressio que faz parte da planta
analisada ¢ apresentada na figura 5.1. Ela é formada por um pré-aquecedor que € responsavel por
manter constante a temperatura da agua de alimentagfo da caldeira no tanque de alimentagio /
desaerador a 130° C, um primeiro economizador de alta pressio, o evaporador de baixa pressio e
o seu superaquecedor, o segundo economizador de alta pressio, o evaporador de alta pressio e o
seu superaquecedor. A propriedade dos gases de exaustio ¢ calculada na condicio média de
temperatura de cada sec¢fo da caldeira, e considera a composicio em volume dos gases constante
igual a : COy =2,76%; Oz = 14,81%, N; = 75,92% e H0 = 6,51%.

As condi¢bes de projeto sdo dadas na Tabela 5.1.

Tabela 5.1 — Dados de projeto da caldeira

Descrigao Sigla Valor | Unidade
temperatura de entrada no pré-aquecedor tal 39 °Cc
temperatura de alimentacio da caldeira tw 130 °C
temperatura da agua na saida do 1o economiz. Alta tw2a 160 °c
temp. do vapor superaquecido de alta pressio tsp2a 525 °C
temp. do vapor superaguecido de baixa pressio tsp1 200 °C
temp. dos gases de exaustio na entrada da caldeira Tg1 550 °’C
Press&o do vapor de alia P2 80 bar
Presséo do vapor de baixa P1 B bar
Pressao no desaerador Pdesae 37 bar
Blowdown na alta presséo BD 2 %
Blowdown na baixa pressdo BD 2 %
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Parda de calor da caldeira HL 1 Yo
Pinch point pinch 12 °C
Approach point approach 56 °C
Filuxe de gases de exaustdo EGF 1451200 ikg/h
Perda de pressdo no superaquecedor de aita DPVA 0,8653 bar
Perda de presséo no superaquecedor de baixa DBvVB 0,1379 bar

A figura 5.2 apresenta o perfil de temperaturas dentro da caldeira analisada. Os resultados sdo

baseados no balango de energia apresentados no item 3.3.2,
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Figura 5.2 — Perfil de Temperatura da Caldeira de Recupera¢io

Resultados da andlise de projeto sdio mostrados na tabela 5.2,

Tabela 5.2 — Resultados do Projeto da Caldeira de Recuperacio

Temperatura de entrada no pré-aquecedor tal 38 c
Temperatura de alimentacéo da caldeira fw 130 °c
Temp. dgua na saida do 1o economiz. Aita presséo w2a 160 °C
Temp. saturagdo do vapor de baixa presséo ts1 171,18 °C
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Temp. vapor superaguecido de baixa tsp1 200 °C
Temp. dgua na saida do 20 economiz. Alta pressio tw2b 291,1 °C
Temp. saturagfo do vapor de alta pressdo 152 2987 °c
Temp. vapor superaquecido de alta tsp2a 525 °C
Temp. dos gases entrada do superaquecedor de alta g1 550 °C
Temp. dos gases entrada do evaporador de alta tg2 474,05 °c
Temp. dos gases entrada do 20 economiz. de aita ig3 308,86 °C
Temp. dos gases entrada do superaquedor de baixa tgd - 237,28 °C
Temp. dos gases entrada do evaporador de baixa g5 235,66 °C
Temp. dos gases entrada do 10 economiz. de aita tg6 183,18 °C
Temp. dos gases na entrada do pré-aquecedor g7 167,38 °c
Temp. dos gases na saida do pré-aquecedor tg8 112,56 °C
Treca de calor no superaquecedor de alta pressdo Qsup1 | 38864,95 KW
Troca de calor no evaporador de aita presséo Qev2 | 74003,01 KW
Troca de calor no 20 economizador de aita pressio Qec22 | 3117541 kW
Traca de calor no superaquecedor de baixa pressado Qsupt 701,77 kw
Troca de caior no evaporador de baixa presséo Qevi 2262517 kw
Troca de caior no 10 economizador de alta pressdo QecZ1 6770,18 KW
Troca de caior no pré-aquecedor Qpre 23319,28 KW
Geracéo de vapor na alta presséo Stg2 178869.7 kg/h
Geracio de vapor na baixa pressio Sig1 35946,84 kg/h

A partir destes dados utiliza-se o método de simulagio assumindo-se uma nova condicio de
entrada dos gases (fluxo e temperatura). No anexo I encontram-se algumas simulagdes da

operacgio da caldeira adotada na andlise.

5.3.3 Turbina a Vapor / Ciclo a Vapor

O ciclo a vapor da figura 5.1 pode ser representado num diagrama T x s de acordo com a
figura 5.3. Quando a quantidade de agua entrando no pré-aquecedor (temperatura da agua liquida
saturada na pressdo do condensador) ndo puder ser aquecida até a temperatura do desaerador
(130° C) sera feita uma extragdo de agua comprimida no ponto 13” até o ponto 137°. As demais

hipéteses de analise do ciclo a vapor sdo descritas abaixo.

» Metodologia de Analise de performance fora da condigiio de projeto conforme El Sayed
(1997), conforme descritas no capitulo 3.

» Turbina a vapor de condensagio com dois niveis de pressio.

e Pressdo de condensacio : 0,068 bar

e Perda de pressdo do vapor entre caldeira e turbina a vapor (alta pressio) : 3%
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* Perda de pressdo do vapor entre caldeira e turbina a vapor (baixa presso) : 3%
+ Eficiéncia Isoentropica da turbina a vapor de alta pressdo : 90%

o Eficiéncia Isoentropica da turbina a vapor de baixa pressio : 90%

T 1
p
3
14 Alta P
13 14
1375 4
L he=cle 3
1?2 \ .
I 18 . HaixaP 11
% ¢/ _ Pdesaerador
8 7« T TTTTT
F P condensador
3 5

Figura 5.3 — Diagrama T x s — Ciclo a Vapor

5.3.4 Bombas de Agua
As bombas de &gua sdo responsaveis pela circulagio de 4gua pelo ciclo a vapor e

respondem a variagbes de geracfio de vapor de alta e baixa pressdo, balangos de energia do
sistema, etc. As varidveis de opera¢io das bombas sd3o descritas abaixo :

o FEficiéncia das bombas de agua . 75%

» Altura manomeétrica bomba 1 : 98,07 kPa (10 mca)

e Altura manométrica bomba 2 : 98,07 + (Pdesae-Pcond)

e Altura manométrica bomba 3 : 98,07 kPa (10 mca)

e Altura manomeétrica bomba 4 : 147,1 + (Pevapalta — Pdesae)

e Altura manométrica bomba 5 : 98,07 + (Pevapbaixa — Pdesae)

e Altura manométrica bomba 6 : 3923 kPa

e Altura manométrica bomba 7 : (Pvapor alta — Pcond)
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® Vazio bomba 1 : bd.(stg2n + stgIn)

® Vazdo bomba 2 : stg2nc + stglin

¢ Vazdo bomba 3 : depende da condigio da simulago.

¢ Vazio bomba 4 : stg2nc

® Vazdo bomba 5 : stgln

» Vazio bomba 6 : proporcional ao Qcalculado e o Dtcond.
* Vazio bomba 7 : depende da condigdo da simulacgo.

¢ Dtcond=7"C

5.4 Analise de Tendéncias
A partir das subrotinas e do algoritmo principal construido, ira-se variar pardmetros buscando

uma analise de influéncia destes, conforme descrito a seguir :

5.4.1 Temperatura ambiente

A figura 5.4 apresenta o efeito da variagio da temperatura ambiente (umidade relativa
constante em 60%) sobre a eficiéncia da turbina a gas e do ciclo combinado como um todo. A
figura 5.5 apresenta a varia¢do da eficiéncia das turbinas a vapor de acordo com a variagdo da
temperatura ambiente. Na condi¢dio ISO de temperatura de bulbo seco e umidade relativa a

eficiéncia do ciclo € de 52,33% e a poténcia gerada igual a 203,9 MWe,

E interessante que se perceba a queda de eficiéncia da turbina a gas de 36,4% a 0° C para 34%
a 35° C, devido a mudanca de densidade do ar admitida pelo compressor da turbina a gis
(mudanga de fluxo massico). No ciclo combinado como um todo, a reducio de eficiéncia foi de
52,8% a 0° C para 51,5%. As turbinas a vapor mantiveram as eficiéncias isoentropicas entre 89 e
90,5% e a variagdio se deve a mudancas de fluxo massico de vapor em relagdo as condi¢des de
projeto. A turbina a vapor de baixa presso é a mais afetada ja que ela acumula a redugfio de
fluxo de vapor de alta e baixa pressdo com o aumento de temperatura ambiente. A redugio da
eficiéncia do ciclo combinado ¢ menor que a redugio da turbina a g4s, jA que a poténcia da
turbina a gas representa aproximadamente 65% da poténcia do ciclo combinado e as turbinas a
vapor néo sdo afetadas pela temperatura do ar ambiente mas pelas quantidades de vapor gerado,

que € menor devido a mudangas de fluxo de gases de exaustfio da turbina a gas.
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Figura 5.4 — Eficiéncia da TG e do CC x temperatura ambiente

E interessante que se perceba a queda de eficiéncia da turbina a gas de 36,4% a 0° C para 34%
a 35° C, devido a mudanga de densidade do ar admitida pelo compressor da turbina a gas
(mudanca de fluxo méassico). No ciclo combinado como um todo, a redugiio de eficiéncia foi de
52,8% a 0° C para 51,5%. As turbinas a vapor mantiveram as eficiéncias isoentropicas entre 89 e
90,5% e a variagdo se deve a mudangas de fluxo massico de vapor em relagio as condicBes de
projeto. A turbina a vapor de baixa pressdo € a mais afetada j4 que ela acumula a reducio de
fluxo de vapor de aita e baixa pressdo com o aumento de temperatura ambiente. A redugdo da
eficiéncia do ciclo combinade € menor que a redugfo da turbina a gis, ja que a poténcia da
turbina a gés representa aproximadamente 65% da poténcia do ciclo combinado e as turbinas a
vapor ndo sdo afetadas pela temperatura do ar ambiente mas pelas quantidades de vapor gerado,

que € menor devido a mudangas de fluxo de gases de exaustio da turbina a gs.

A figura 5.6 revela a variagio da poténcia da turbina a gas e do ciclo combinado com a
variago da temperatura ambiente. A figura 5.7 revela a variagdo da poténcia das turbinas a vapor
e das bombas de agua com a variagio da temperatura ambiente. A 0° C o ciclo combinado pode
produzir 218,92 MWe enquanto que a 35° C a poténcia reduz-se para 183,66 MWe, uma reducio

de 35,26 MWe que equivale a 16% da poténcia do ciclo. A turbina a gis reduz a sua poténcia de
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150,98 MWe para 121,22 MWe, ou seja uma perda de 29,76 MWe representando uma redugio de

19,7% de poténcia da turbina a gas e 13,6% de perda de poténcia do ciclo. ey
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Figura 5.5 — Eficiéncia Isoentropica das Turbinas a Vapor x temperatura ambiente
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Figura 5.6 - Poténcia da TG e do CC x temperatura ambiente

I



45000 -
40000 T —
— 35000
2 30000
'y A
x & Ak A e a——a
@ 25000
[+
g 20000
£ 15000
B~ 10000
5000
x* % r.3 x*: £ 3 - ;3 x
0 H El T H T H H
0 5 10 15 20 25 30 35
T ambiente {oC)
——PotTVA —PotTVB -»—PotBombas

Figura 5.7 — Poténcia das turbinas a vapor ¢ bombas x temperatura ambiente
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Figura 5.8 — Fluxo de vapor de alta e baixa pressao
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A figura 5.8 mostra a quantidade de vapor gerado na alta e na baixa pressdo. Entre 0° C ¢ 35°
C a redugdo da quantidade de vapor gerado na alta pressio foi de 6,2% enquanto que o vapor de
baixa reduziu-se em 20,6%. O aumento da temperatura ambiente causa uma reducio significativa
do fluxo de gases de exaustio e um aumento da temperatura dos gases de exaustio. Esta menor
energia presente nos gases de exaustdio ¢ absorvida em maior parte do que na condicio de projeto
nas primeiras superficies de troca de calor da caldeira, justificando portanto a menor perda de
geragdo de vapor de alta presséo do que de baixa pressio. O aumento da temperatura dos gases de
exaustdo tende a superaquecer o vapor acima da condigio nominal pré estabelecida o que exige
que se faca um desuperaquecimento (M desup). A figura 5.9 revela os fluxos de 4gua necessarios
para manter-se a temperatura desejada no desaerador (M desvio 1) e para desuperaquecer o vapor

(M desup).
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Figura 5.9 — Fluxo de dgua

A figura 5.10 mostra a temperatura dos gases de exaustio na entrada da caldeira de
recuperacdo (saida da turbina a géas) e a temperatura dos gases de exaustio na saida da caldeira de
recuperacgdo. O aumento da temperatura ambiente de 0° C para 35° C acarretou em um aumento
de 22° C na temperatura dos gases de exaustdo da saida da turbina e um aumento de 2,5° C na

temperatura dos gases saindo da caldeira de recuperagio.
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A figura 5.11 revela a redugfo no fluxo de gases de exaustio da turbina a gas entre 0° C ¢ 35°
C. Percebe-se uma redugdo superior a 10% no fluxo de gases para esta faixa de temperatura

ambiente. Vale ressaltar que esta variagio se deu numa mesma pressio atmosférica (95 mPa).
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Figura 5.10 — Temperatura dos gases x temperatura ambiente
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Figura 5.11 - Fluzo de gases de exaustio x temperatura ambiente
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E finalmente as figuras 5.12 e 5.13 mostram a quantidade de calor trocado em cada secdo da
caldeira de recuperagdo de dois niveis de pressio. E possivel perceber que as superficies de troca
de calor de baixa pressdo s&o as mais afetadas pela temperatura ambiente, justificando portanto a

queda mais significativa da geracio de vapor de baixa pressio com o aumento da temperatura

ambiente.
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Figura 5.12 — Troca de calor secGes da caldeira x temperatura ambiente (parte 1)
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Figura 5.13 - Troca de calor se¢ées da caldeira x temperatura ambiente (parte 2)
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5.4.2 Carga Parcial

A figura 5.14 revela a influéncia da operacdo da turbina a gas em cargas parciais na eficiéncia
do ciclo combinado completo e da propria turbina a gas. A figura 5.15 revela a eficiéncia das
turbinas a vapor com a variacdo de carga da turbina a gas. Os resultados séo baseados em uma
temperatura ambiente de 15° C e umidade relativa de 60% (todas as figuras deste item

considerardo esta condi¢io ambiente).
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Figura 5.14 — Eficiéncia da TG e do CC x Carga Percentual da TG
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Percebe-se uma redugdo de 6,1% na eficiéncia da turbina a gas, 7,3% na eficiéneia do ciclo

combinado como um todo, 11,9% na eficiéncia da turbina a vapor de alta pressdo e de 10% na

eficiéncia da turbina a vapor de baixa pressio.
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Figura 5.16 — Poténcia da TG e CC x % carga da TG
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As figuras 5.16 e 5.17 nos mostram a poténcia produzida/consumida por cada componente de
acordo com a variagdio da carga de 100% para 50%. A operacio da turbina a gas a 50% de sua
carga produziu uma redugdo de 49,25% na sua poténcia ja que a redugio do fluxo de gases tende
a diminuir as parcelas de correcdo de entrada de ar e saida de gases de exaustdo da turbina a gas.
A poténcia do ciclo combinado foi reduzida a 53% da poténcia total quando a turbina a gas opera

a 50% de sua capacidade.
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Figura 5.18 —~ Vapor de alta e baixa x % carga da TG

E finalmente as figura 5.18 e 5.19 revelam a geragio de vapor de alta e baixa presséo quando
da operacgio em cargas parciais, além dos fluxos auxiliares. De 100% para 50% a quantidade de
vapor gerado na alta pressdo foi reduzido em 35% enquanto que o vapor de baixa foi reduzido em
13%. Na operacio em cargas parciais fica clara a inversdo dos fluxos de agua aquecida visando
manter o desaerador a temperatura constante (Mdesviol e Mdesvio2). A turbina a gas Siemens
V84.3 mantém a temperatura dos gases de exaustdo até a capacidade de 60% da carga nominal
enquanto que o fluxo de gases diminui. Abaixo de 60% da carga o fluxo de gases de exaustdo €
mantido praticamente constante (+/- 75% do nominal) e a temperatura dos gases passa a ser

reduzida. Essa é uma caracteristica da turbina a gas analisada e ajuda a compreender melhor as
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mudangas nas figuras. Gomes (2001) apresenta alguns métodos de controle da operacdo de

turbinas a gas em cargas parciais.
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Figara 5.19 - Fluxos auxiliares x % carga da TG

5.4.3 Pressio de Condensacio

A figura 5.20 revela a influéncia da pressio de condensacdio sobre a eficiéncia do ciclo
combinado. Menores pressGes de condensagio possibilitam um maior diferencial de pressio para
a turbina a vapor de baixa pressio e consequentemente uma maior poténcia. A pressio de
condensagdo de ciclos a vapor € abaixo da pressdo atmosférica e fica limitado pela temperatura

do fluido de resfriamento e pela area do trocador de calor.

Na condi¢do climatica brasileira pode-se esperar que em um sistema de condensagio com
agua de rio ou mar uma pressdo proxima a 41,4 mbar, com torre de resfriamento entre 69 e 82,8
mbar e com condensador a ar poderd ser maior que 96,6 mbar. O uso de 4gua de ric ou mar
possibilita uma fonte de resfriamento com uma temperatura relativamente baixa (varia com a

condigdo/estagio climatica) possibilitando que a temperatura de condensagio da planta seja mais
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baixa. A temperatura de condensac¢fio com o uso de torres de resfriamento em sistema aberto é
limitada pela temperatura de bulbo umido do ar enquanto que condensadores a ar sdo

influenciados pela temperatura de bulbo seco do ar atmosférico e pelo baixo coeficiente de

pelicula (grandes areas de troca de calor).
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Figura 5.20 — Eficiéncia x pressio de condensaciio
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As temperaturas de condensaciio referentes as pressdes analisadas sdo : 22,71° C (27,6 mbar);
29,57° C (41,4 mbar); 34,66° C (55,2 mbar); 38,75° C (69 mbar); 42,18° C (82,8 mbar) e 45,15° C
(96,6 mbar).

A eficiéncia do ciclo combinado na condigfo de projeto (pressio de condensacdo de 69 mbar)
¢ de 52,33%. Na pressdo de 27,6 mbar a eficiéncia do ciclo sobe para 53,05% e na pressdo de
96,6 mbar a eficiéncia reduz-se para 51,98%. Percebe-se um ganho de eficiéncia de pouco mais

de 1% para a faixa de pressdes de condensacdo analisadas.

Com relag@io a poténcia (figura 5.21) do ciclo obteve-se 206,73 MWe quando a pressio de
condensagdo € mantida a 27,6 mbar, 203,95 MWe para pressdo de condensagiio de 69 mbar ¢
202,57 MWe para 96,6 mbar. No caso da andlise de diferenca de poténcia percebe-se uma

reduc8o de 2% na poténcia da planta dentro da faixa de pressdes de condensagio analisada.

- Na pratica uma planta a vapor de geragdo de poténcia trabalha com pressdo de condensagio
variavel tentando extrair o maximo de poténcia possivel a partir um trocador de calor definido,
temperatura do meio de resfriamento variavel de acordo com a condigo climética, o fluxo de ar

ou agua variavel, etc.

5.5 Conclusao

E interessante perceber as influéncias dos dados de projeto do sistema, principalmente da
caldeira de recuperagdo. Pode-se obter melhores resultados com o aumento de area de algumas
secOes da caldeira de recuperagdo, entretanto o custo da mesma tende a aumentar (area e
materiais de fabricagdo). A eficiéncia isoentrépica das turbinas a vapor também afetam

diretamente os resultados obtidos.
A analise da turbina a gas € a de menor incerteza dentro do método de simulagio apresentado,

j& que se baseia em equagdes paramétricas compiladas de dados publicados pelo fabricante. O

teste das equacdes, que foram construidas a partir das curvas publicadas pela Siemens, revelou
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um erro imperceptivel, devido a boa construcdo das curvas ¢ aos dados de corregldo estarem na

forma de figuras.

O método de simulagio da caldeira de recuperagio € baseada na metodologia de Ganapathy
(1991) que trabalhou muitos anos em alguns dos maiores fabricantes de caldeiras dos Estados
Unidos. Tentando avaliar o programa de simulagio, simulamos o caso em que os dados de
temperatura e fluxo de gases de exaustio sdo os mesmos da condigio de projeto e obtivemos um
erro de +0,89% na quantidade de vapor gerado na alta pressio e --0,1% na temperatura do vapor
superaquecido de alta pressdo e um erro de -0,29% na quantidade de vapor gerado na baixa
pressdo e —0,26% na temperatura do vapor superaquecido de baixa pressio. A subrotina de
simulag@o da caldeira de recuperagio € a mais complexa da analise ja que comeca a simulagdo
com alguns dados iniciais, faz diversos processos iterativos e checa os dados iniciais, caso estes
dados iniciais ndo atinjam o critério de convergéncia os mesmos sio modificados e a analise

recomeca até que os novos dados iniciais estejam coerentes.

A analise das turbinas a vapor sdo as apresentadas por El-Sayed e demonstraram, apesar de
simples, resultados interessantes de analise de turbinas a vapor. O titulo do vapor na saida da
turbina a vapor de baixa pressio na condigdo de simulagiio da planta esteve sempre proximo a
85%.

A subrotina das bombas de 4gua é bastante simples ja que trabalha com eficiéncia e altura
manométrica constante. Somente mudangas de fluxo de dgua afetam a poténcia consumida pelas
bombas. Percebe-se que o consumo de poténcia de bombeamento da planta analisada ficou
proxima a 1,5% da poténcia total da planta, portanto qualquer refinamento na analise das bombas

n#o tende a produzir grandes mudangas nos resultados.
E por fim, o programa de analise de propriedades do vapor é um programa desenvolvido em

uma tese de doutorado na Italia. O programa foi construido a partir das recomendages da ASME

para a construgdo de programa computacional para analise de propriedades de 4gua e de vapor.
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Os resultados do ciclo a vapor sdo influenciados diretamente pelas variagGes de fluxo e
temperatura dos gases de exaustio, que sio resultados diretos da operagdo da turbina a gas
analisada. Cada turbina a gis possui as suas proprias caracteristicas e cormregdes devido a

mudangas de parametros, portanto os resultados sdo especificos do caso analisado.
A metodologia mostrou-se bastante interessante ji4 que une técnicas de simulagio dos
principais equipamentos envolvidos numa planta em ciclo combinado. Mudancas de pardmetros

incertos mudam os resultados e revelam a sua influéncia,

O programa analisa uma dada planta comercial para possibilitar a comparagdo e analise de

resultados.
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Capitulo 6 — Conclusdes

O imteresse pelo desenvolvimento de métodos de simulagio de sistema térmicos utilizados na
geraglo de eletricidade, fez surgir a busca por meétodos individuais de simulagdo de

equipamentos.

Face as analises utilizarem turbinas a gas, procurou-se um modo de representar o
comportamento de uma turbina a gas de acordo com as corregdes de desempenho necessarias. A
compilagdo das equagdes de corregio de desempenho de uma turbina a gas real permite que se
desenvolva a simula¢do a partir de dados do fabricante da turbina a gas, o que pode ser uma

garantia da performance com uma determinada tolerancia.

A metodologia de simulaco da serpentina de resfriamento foi desenvolvida por McElgin e
Wiley em 1940 e adotada pela ARI como um método a ser seguido por fabricantes de serpentinas
de forma a terem seus produtos certificados. Os fabricantes de serpentinas inclusive apresentam
dados de desempenho de serpentinas citando a ARI 410-91 como entidade de certificagio do sen
desempenho. A complexidade do processo iterativo exigiu o desenvolvimento de um algoritmo
computacional e a compilagio de diversas curvas para permitir a simulagfo de serpentinas com
diferentes caracteristicas fisicas, condigSes psicromeétricas e diferentes temperaturas do meio de

resfriamento.

Na simula¢io de resfriadores de liquido por absor¢do ha ainda uma série de possibilidades a
serem analisadas, como por exemplo os de simples estagio, diferentes temperaturas de agua
gelada saindo do equipamento, diferentes diferenciais de temperatura entre a saida ¢ o retorno da
dgua gelada, diferentes vazbes de agua gelada e agua de condensacdo, etc. O livio da ASHRAE
“Application Guide for Absorption Cooling/Refrigeration Using Recovered Heat” apresenta

algumas curvas de corregdes para condigdes de teste diferentes da ARI 560-92.

Na simulagio de caldeiras de recuperagio o método do Ganapathy foi adotado tanto para as
caldeiras fogotubulares quanto para as caldeiras aquatubulares. A discussdo sobre gual o tipo de

caldeira a ser aplicada em fun¢@o das caracteristicas dos gases residuais serve como um guia para
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futuros projetos de recuperacio de energia de gases residuais. O projeto e simulagio da caldeira
fogotubular permite uma analise da influéncia de parimetros de projeto e uma verificagio da
melhor combinagdo de didmetro de tubos, quantidade de tubos, comprimento dos tubos, ete, em
conjunto uma analise da qualidade dos gases, perda de pressio desejada, etc. Nas caldeiras
aquatubulares o método de projeto e simulagdo sem a definigio do projeto fisico da caldeira se
apresenta como uma técnica simplificada de grande aplicabilidade ja que permite um estudo de
influéncias de diversas dreas e disposicdes de superficies. Permitindo por exemplo a adaptacgio da
caldeira a caracteristicas especificas de um processo industrial. Diversas anilises poderiam ter
sido desenvolvidas entretanto optou-se, numa primeira instincia, por analisar uma caldeira

projetada para uma planta em ciclo combinado.

Numa visdo global do trabalho pode-se dizer que o desenvolvimento dos métodos ¢
fundamentado em metodologias matemiticas de representagdo fisica de processos a partir de
dados de performance publicados por fabricantes de equipamentos e de ensaios de laboratorio e
experiéncia profissional de alguns autores. Os métodos se apresentam como uma boa forma de
prever o desempenho de um determinado sistema térmico de geracio de eletricidade. Devido as
grandes possibilidades de configura¢es, caracteristicas das demandas de energia, caracteristicas
climaticas de cada regido, caracteristicas proprias de cada turbina a gés, caracteristicas proprias
dos equipamentos envolvidos na analise, classes de tensio de eletricidade, tipos de tarifas
horosazonais, etc, no se recomenda a extrapolacio dos dados técnicos e econdmicos para outros
sistemas / analises, ja que o trabalho ndo tem como objetivo estabelecer respostas técnicas
(termodméamicas) e econOmicas para todas as possiveis configuragdes de sistemas. Diversas
hipdteses possiveis de serem contestadas podem ser relacionadas, e poderiam ser mais bem

exploradas e equacionadas por outras areas das ciéncias.

O trabalho serve como um modelo de analise envolvendo um grande nimero de variaveis
esclarecendo a futuros investidores as incertezas e influéncias de um sistema térmico de geragio
de eletricidade. Investidores bem informados, exigem dos fornecedores dos equipamentos e
materiais, documentos e as variaveis de calculo que comprovem a performance de um sistema

antes de embarcar num maior investimento.
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Os periodos entre manutencdes dos equipamentos sdo normalmente baseados em
recomendagdes dos fabricantes originais dos equipamentos, os quais s normalmente
conservadores para que se evite uma fatha. PressGes econdmicas estdo fazendo as concessionarias
de eletricidade rever (aumentar) esses periodos. Novas técnicas de analise e de inspe¢do ajudam a
prorrogar os periodos de manuteng@o recomendadas pelos fabricantes, ocasionando um ganho de

rentabilidade da planta.

No desenvolvimento das analises procurou-se trabalhar com valores fixos e configuragdes
definidas (ex. condigBes do vapor) entretanto os programas s30 genéricos e permitem mudangas

de pardmetros para a andlise de novas situages.

O desenvolvimento de uma politica energética que estabeleca ao investidor o pagamento sobre
o custo da geragdio de eletricidade em sua planta mais as taxas de juros tipicas aplicadas no
mercado internacional poderia ser repassado a fatura de eletricidade da concessionaria de forma
proporcional a quantidade de eletricidade gerada naquela planta em relagio ao custo médio de
compra ou de geragio de eletricidade da concessionaria. Por exemplo, se a fracdo de geragdo
alternativa representa dez porcento da eletricidade distribuida pela concessionaria e sabe-se que o
custo da eletricidade de geragio alternativa é maior que o das hidrelétricas, esta diferenca de
custo poderia ser repassado de forma proporcional a fatura de eletricidade. Isto possibilitaria ao
pais o estudo e desenvolvimento de formas renovaveis, ou simplesmente n3o renovéveis mais
eficientes, de geragdo de eletricidade capacitando o pais a um maior aproveitamento dos seus

recursos naturais ¢ ao desenvolvimento de produtos de tecnologia nacional.

O aumento de custo de energéticos € uma tendéncia internacional e a sociedade brasileira vai
ter que aprender a economizar energia devido ao maior prego, uma legislacio e um planejamento
adequados podem ajudar a reverter parte deste aumento de pregos em beneficios sociais (geracio

de empregos, tecnologia, pesquisa, etc).
Na situagiio atual uma nova planta termelétrica (com investimento em custos atuais e

tecnologia atual) estd tendo que competir em custo de geragio com plantas hidroelétricas com o

capital amortizado.
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Para viabilizar a construciio de termelétricas ha de existir uma relagio de compatibilidade

entre a tarifa do gas natural e a tarifa da eletricidade. Um baixo preco de eletricidade tende a

inviabilizar qualquer projeto de conservagio de energia e o desenvolvimento de produtos mais

eficientes do ponto de vista energético.

O desenvolvimento da capacidade elétrica instalada no pais deve considerar todas as

possibilidades (hidroelétrica, térmica, biomassa, solar, edlica, etc) e inclusive a modemizagio de

plantas existentes buscando um aumento de eficiéncia e poténcia.

Sugestdes de futuros trabalhos :

Avaliagfio dos pardmetros de um condensador a ar de uma planta térmica com a variagio
da condig@o do ar na entrada.

Avaliagdo dos parimetros do conjunto condensador / torre de resfriamento a agua de uma
planta térmica com a variagio da condicio do ar na entrada (evaporagio ¢ arraste de agua,
mudancas de capacidade de acordo com a mudanga das condig6es termo-higrométricas do
ar externo).

Avaliagdo de consumo de agua em uma planta de poténcia (turbina a gés e ciclo
combinado, ciclo a vapor, etc).

Desenvolvimento de programa computacional de caldeira de recuperagio de outras
configuragdes (exemplo : trés niveis de pressio com reaquecimento).

Estudo de influéncias dos parimetros de projeto da caldeira de recuperagéo sobre o ciclo
combinado (pressdo do vapor e temperatura do vapor superaquecido, temperatura e
umidade do ar externo, quantidade de queima suplementar, temperatura do meio de
resfriamento do ar / temperatura do ar resfriado, quantidade de 4gua condensadora com
resfriamento do ar de admissdo da TG, influéncia da umidade relativa do ar na capacidade
do chiller em sistemas de resfriamento do ar, etc).

Um melhor conhecimento dos fluxos externos (secundarios) de vapor dentro de um ciclo
combinado, perdas de pressdo desde a saida da caldeira e chegada na turbina, influéncia da
temperatura do ar externo sobre a perda de calor na caldeira e nas tubulagdes de vapor, etc.

Desenvolvimento de um programa computacional de projeto de uma turbina a vapor.
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* Anilises de exergia para o sistema completo apds a fase de casamento da performance do

sistema (cogeragdo e ciclo combinado), na condicio de operagio definida (programa

convergido).
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Anexo I - Andlise da Caldeira de Deis Niveis de Pressio

A analise da caldeira de recuperagio de dois niveis de pressdo em condi¢Ses diferentes da
condi¢do de projeto revela tendéncias em fungio de mudangas de dados de entrada (fluxo e
temperatura dos gases de exaustao). Os dados de pressio, condicBes intermediarias e area de cada
secdo da caldeira de recuperacio s@o similares aos expostos no capitulo 5.

A figura 12l mostra a quantidade de vapor gerado na alta e baixa pressio, bem como os fluxos
de 4gua de desuperaquecimento e desvios quando variamos o fluxo de gases de exaustio entre 85

e 115% do valor de projeto mantendo-se constante a temperatura dos. gases de exaustio em 550°
C.
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Figura 1 al — Vapor gerado x fluxo de gases

A figura revela o aumento na geraco de vapor de alta e baixa pressio com o anmento do
fluxo de gases. A geracdo de vapor de alta pressio aumentou 33,1% e o de baixa pressio
aumentou 34,7% na faixa de fluxo de gases de exaustio analisada. O aumento da geragdo de
vapor de alta presséc tende a aumentar o desvio de massa na saida do segundo economizader de
alta pressdo visando manter constante a temperatura no desserador. A massa de Agua de

desuperaquecimentc permanece praticamente nula j4 que a temperatura dos gases de exaustio foi

mantida constante.

1&N



A figura 2 al mostra a quantidade de vapor gerado na alta e baixa pressio, bem como os fluxos
de 4gua de desuperaquecimento e desvios quando variamos a temperatura dos gases de exaustio
na entrada da caldeira entre 500 e 700° C. O fluxo de gases de exaustio sera mantido como o de
projeto (1.451.200 kg/h).
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Figura 2 al - Vapor gerado x Temperatura dos gases |

A figura revela um aumento de 56,1% na quantidade de vapor gerado na alta pressio e uma
reducio de 48,6% na quantidade de vapor gerado na baixa pressdo, quando varia-se a temperatura
dos gases entre 500 e 700° C. Quando a temperatura dos gases € menor que a de projeto da
caldeira ha o desvio de agua do desaerador para a agua de alimentacdo do pré-aquecedor
(mdesv2). Quando a temperatura dos gases de exaustdo ¢ maior que a de projeto ha o desvio de
4gua na saida do segundo economizador de alta pressdo para o desaerador (mdesv?) e a
necessidade de controlar o superaquecimento do vapor produzido (mdesup).

A figura 3 al mostra a quantidade de vapor gerado na alta e baixa pressdio, bem como os fluxos
de agua de desuperaquecimento e desvios quando variamos a temperatura dos gases de exaustdo
na entrada da caldeira entre 500 e 700° C, considerando-se que o fluxo de gases de exaustio sera
mantido como 92.5% do de projeto (1.342.360 ke/h).

Na figura revela-se 0 aumento de 56,1% na geragio de vapor de alta pressdo e reducio de

50,1% na quantidade de vapor gerado na baixa pressio, quando varia-se a temperatura dos gases



entre 500 e 700° C. A tendéncias dos desvios de massa demonstrados na figura anterior sdo

novamente percebidos nesta figura (mdesviol, mdesvio2 e mdesup) porém em menores valores.
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Figura 3 al - Vapor gerado x Temperatura dos gases 11

A figura 4 al mostra a quantidade de vapor gerado na alta e baixa presséo, bem como os fluxos
de agua de desuperaquecimento e desvios quando variamos a temperatura dos gases de exaustdo
na entrada da caldeira entre 500 e 700° C, considerando-se que o fluxo de gases de exaustfio sera

mantido como 107.5% do de projeto (1.560.040 kg/h).

A figura revela um aumento de 56,2% na quantidade de vapor gerado na alta pressdo e uma
reducdo de 47,2% na quantidade de vapor gerado na baixa pressio quando variamos a
temperatura dos gases de exaustdo entre 500 e 700° C. A tendéncias dos desvios de massa
demonstrados na figura anterior sfo novamente percebidos nesta figura (mdesviol, mdesvio2 e

mdesup) porém em maiores valores.
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Comparando-se as figuras 2'al, 3 af e 4 al pode-se verificar que a quantidade de vapor gerado
na alta pressdo aumentou 15,5% para gases a 500° C, 15,4% para gases a 600° C e 15,6% para
gases a 700° C, considerando-se a variagdo do fluxo de gases de 1.342.360 ke/h para 1.560.040
ko/h.

Com relagio a quantidade de vapor gerado na baixa pressio temos uma reducio de 14,2% para
gases a 500° €, 15,8% para gases a 600° C e 18,8% para gases a 700° C, novamente
considerando-se a variacdo do fluxo de gases de 1.342.360 kp/h para 1.560.040 ke/h.
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ENERGETIC, ECONOMIC AND THERMOECONOMIC
ANALYSIS IN A HOSPITAL COGENERATION SYSTEM

D. B. E. Santo and W. L. R. Gallo
Department of Encrgy - State University of Campinas - Brazil

ABSTRACT

The purpose of this work is to analyze cogeneration possibilities for a Brazilian Hospital. Th
cogencration system (oatural gas fucled) should supply part of the electric power, generate warm wate
(sanitasy purposes) and some stcam (for hospital auxiliary equipment). Since located in a tropical area
the Hospital has no need of heat for air conditioning. This work presents the studies of six alternativi
schemes from economic viewpoint, all of them based on internal combustion engines. For the best cas
Is presented a more detailed analysis; a second-law analysis was conducted to show where and why doe:
the frreversibility occur; an cxergoeconomic analysis was also performed to see how each equipmen

contributes to the total cost formation and to access an objective partition of the total cost between the
various product of the plant. '
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- I. Introduction

Natural gas is expected to increasc its participation in the Braziiian encrgetic matrix, duc to
its increasing availability from Brazilian production and imports from Bolivia. Hydropower
provides almost all of the electric encrgy (96% in 1994) for the country; however, the
hydraulic potential is almost completely explored, and then the thermal generation is going to
be morce uscd. Cogeneration systems provide opportunitics of lowering costs associated with
electric and thermai encrgy [1,2] and can contribute with the eavironment by making a morc
efficient usc of fucls and othier natural resources [3].

As the biggest consumer of encrgy per squarc mecter n the tertiary scctor, and by its
characteristics of simultancous demand of thermal and clectric cnergy, hospitals arc goaod
candidates to impicment cogencration systems [4]. The electric power needs, as well as stcam
and hot water (sanilary purposc) demand of the Clinic Hospital of State University of
Campinas were cvaluated. Electricity is used for illumination, medical equipment, air
conditioning machines, pumps, air compressors, oxygen production, vacuum pumps, beilers,
etc. The steam (at 7.5 to 9 bar) is produced in boilers using fucl oil and is used in sterilization,
in the faundry, in the kitchen, to heat water (sanitary purposes) and to maintain the fucl oil
heated. Figure I shows the clectricity demand of the hospital for weckdays and weckends on
march 1996 and figure 2 shows the demand of stcam and hot waler for 30 days [5]. The
analysis of the curves showed that the electricity demand rarely 15 smaller than 1000 kW, that
the demand of hot water is about 9,3 m3/h (mean value) and that the demand of stcam is about

2121 kg/h.
The proposed cogencration systems were sized to meet the above necds.
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Figure 2 - Steam and hot water demand

Figure 1 - Electricity Demand (March/1996)
- 2. Energetic and economic evaluation of cogencration schemes

Six cascs of cogeneration systems were analyzed, all of them based on internal combustion
engines fucled by natural gas. The systems were sized to meet the clectric basc load of the
hospital, ncar | MW. The thermal cnergy of the jacket water of the engines will supply ali the -
energy necessary to heat the water for sanitary purposes and the quantity of stcam produced
with the cxbausted gases will mect a fraction of the demand of steam. The stcam to balance
the needs will be produced by the existing boilers and electricity to mect the demand must be
bought from the grid. This strategy was chosen to maintain the utilization factor of the plant at
high levels and to take advantage of the existing equipment. The analyzed systems arc:

«Casc A - One enginc coupicd with a gencrator of 900 kW. No usc for thermal energy from
the intercooler and oil radiator. The cxcess of thermal encrgy of the jacket water is rejected by

a cooling tower.
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Tabic I - Technical and economic characteristics of the proposed cogencration schemes

Case Gross power Net power Fueclcnergy | Factor of encrgy Investment
kw kW kw utilization (Total -US §)
A 900 862.3 2914 0.578 743250.00
B 960 861.2 2968 0.569 887580.00
C 750 726.8 2200 0.681 637290.00
D 835 gi6.4 2784 0.579 721100.00
E 800 781.4 2714 0.569 851250.00
F 700 692.5 2200 0.666 617050.00

*Casc B - Two generators of 450 kW (each), opcratmg in parallel, rejecting surplus thermal
energy to a cooling tower.

» Case C - Two gencrators of 375 kW (cach), as case B.

e Cases D, E and F - As cases A, B, and C, respectively, but using engine radiator instead
of cooling tower. '

Table I shows some lechnical and economical characteristics of the cogeneration systems.
The Factor of cnergy ulilization is the first-law efficiency of the cogencration system, with
one kW thermal (at any temperature) put equal to 1 kW electric and was obtained by energy
balances. To be noted: the use of the engine radiator reduces the available power due to its fan
and worst intcrcooling. Figure 3 shows the scheme of the case A. The investment costs
includes installation, piping, interconnection to the grid, safety devices, etc.

The present-day price (base load) of the ¢lectricity for the hospital is US$ 62,13/MWh, the
cost of steam is cvaluated as US$ 0,0112/ kg and the cost of hot water is US$ 0,62/m’ . It was
developed an economical analysis using the Net Present Worth [6]method with uniform
series. Unless otherwise stated, the cost of natural gas is taken as US$ 3,60/GJ, the discount
rate is 20%, 8000 hours of opcration per year, capital and O&M costs considered.
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Figure 3 - Cogeneration System - Case A flowsheet.
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Figure 4 shows the NPW against the discount rate, From the same figure, we can access
also the internal rate of return (~28% for case A). The figure 5 shows the obtained pay-back
period with the variation of natural gas prices. The cffect of natural gas prices on the NPW
can be scen in the Figure 6 and the effect of the electricity prices (from national grid) m the
Figure 7. As predicted, the cconomic advantage of all cogencration systems increases as the
natural gas prices decreascs or the price of purchased electricity increascs, but there are prices
(both for electricity and natural gas) which turn NPW negative (¢.g., not cconomic at ali).

The case A proved to be the best one, from our cconomic analysis. This case was then
analyzed with the exergy method and with the thermoeconomic method.

- 3. Excrgetic and exergo-cconomic analysis

The excrgetic method and the Exergetic Cost Theory was applied in this best case (Case A)
to identify the irreversibility of cach equipment and to quantify its influence over the various
products of the system. The fable I shows the pressure, temperature, mass, enthalpy and
cxergy flows for each stream described in the figure 3. The last three flows are power-type
ones. The figures 8 to 11 follow the convention adopted in the figure 3 and table If to identify
the streams. To calculate exergics, the metodology of Szargut [7] was adopted. o

The thermocconomic (or exergo-economic) method had its basis proposed by Keenan in
1932, but Tribus, Evans and Gaggioli [8] pioneered the method since the late sixties. In this
method, the excrgy concept is choosen to assign cconomic costs to streams and to evaluate the

economic performance of devices and processes [9].
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Table I - Stream identification and thermodynamic properties

# Stream identification Pressure Temp. - | Mass fow | Enthalpy | Exergy
fbar] I*'Cl [kp/s] [kW} [kW}
I Fuel (Natural gas) 1.5 25 0.0616 2914.66 3032.0
2 |Awr i.0 25 1.07 0.0 0.0
3 | Boiler maks-up water 4.9 20 0.36 "30.35 0.05
4 | Warm boiler make-up water 3.8 75 0.36 P13.11 6.96
5 {Condensate return 2.4 87.5 0.24 87.96 6.77
& HRSG feed water i.3 80 0.17 56.93 3.82
7 Boiler feed water 1.3 30 0.43 144.01 9.67
8 | Saturatcd stcam 9.3 —momeves 0.17 471.75 142.60
9 | Engine exhaust gases 1.005 593 1.1316 6389.00 399.8
10 | Stack gases §.002 294 1.1316 274.18 165.72
Il {Engine cooling water in 5.4 74.7 40.031 1253339 773.8
12 | Engine cooling water ot 4.9 30 40,03 ] 13418.06 914.4%
13 | Heat exchanger | outlet 3.8 795 40.03| 13334.00 899.65
14 | Heat exchanger 2 outiet 2.7 71.0 40,031 13009.75 840.6]
15 | Dissipator outlet 1.5 4.7 40.031 12517.38 755.44
16 | Water make-up (sanitary} in 4.0 20 2.583 217.77 0.37
17 | Waler {sanitary) out 2.8 50 2.583 541.14 15.48
18 |Netelectricpower | wewee] meee ————- ——— 862.3
19 |Electricpowerforpump | e swenn R R 22.4
20 {Electric power (dissipator) | ceee ] eeees mane B 13.1

The use of exergy provides a rational basis for cost calculations of differcnt final products
produced simultancously by the same system, helps to understand the cost formation along the
process, and shows the flow of costs associated with each stream [10].

-3.1. Analysis for the streams

The exergy which drives a given sub-system is called fizel, doesn’t matter if it is a real fucl
or an exergy flow of any nature. The functional product delivered by the system is calied
product. The concept of exergetic cost represents the real amount of exergy used to produce a
given flow; it is greater than its associated exergy duc to the irreversibilities of the processes.
The calculation of the exergetic costs for cach stream was made using the Valero’s method
[9].- Equations will not be given in order to save spacc for the results. The unitary cxergetic
cost is defincd as the ratio of the excrgetic cost and the excrgy of a given stream and reflects

the irreversibility associated with the formation of the stream.
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The figure § shows the exergy (small bar) and the exergetic cost (taller bar) for cach
stream. For the streams coming from the exterior, both coincide. For streams associated with
high exergy destruction, the exergetic cost is much higher than its exergy. The valucs
associated with the enginc cooling water arc high, duc to its high mass flow and the
dissipation process (heat rejection to environment) between streams 14 and 135. To analyse the
relative magnitudes of each stream, the unitary exergetic cost is presented in the Sigure 9. It s
to be noted that ail stream acting as fue] for processes in sequence have the same unitary
exergetic cost (streams 6 and 7; 12, 13 and 14). In the same way, different products emerging
from the same process have the same values (streams 18,19 and 20). The higher unitary
exergetic cost is for the warm water (sanitary purposcs - stream 17). This occurs since this
process is the last one before the dissipation process and then it is charged with strong
irreversibility.

The analysis can also consider monctary flows, provided the cxtemal costs are given (fuel
cost, watcr costs, investment costs of cach sub-system as well as operation and maintcnance
costs). Monctary flows are aliocated for cach stream in a similar way to that made for exergtic
costs. All investment costs were obtained from manufacturers. Operation and maintenance
costs were cstimated from available information. The figure /0 shows the monctary costs
associated with cach stream: when only fucl costs (natural gas and water) are considered, while
figure 11 presents the total costs, inciuding investment, O&M and fuel. Both figures presents
the same paltern, although numerical values for total costs arc higher, showing a strong
influence of the fuel cost. It must also be stressed that costs associated with streams 11 to 15,
represcnts a kind of moncy recirculation. It must be obscrved that, although with the higher
. unitary excrgetic cost, strcam 17 doesn’t represent the higher monetary fiow.

- 3.2. Sub-system analysis

It is possiblc also to analysc cach sub-system of the cogencration plant from exergo-
cconomic viewpoint. The fable I provides the sub-systems identifications which will be
employed in the subscquent figures. The cxergetic cfficiencics of cach sub-system is also
presented in the same table togheter with the anualized investment and O&M. costs summed
up and cxpressed in US § /hour. The exergetic efficiencies were defined as a ratio of the
product by the fuel of cach sub-systein, except for the dissipator (no uscful exergetic product).
In this case, as cxpression relating the exergy exit to exergy inlet was employed. The
investment cost of the gencrator set is by far the most important one.

The figure 12 presents the fucl and product excrgies for the sub-systems. Due 1o internal
irreversibilities, all products have a smaller exergy content than the excrgy supplicd to the
sub-system (fuel). Figure 13 prescnts unitary fucl and product exergetic costs.
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Table I - Sub-systems identification, efficiencics and costs

Number Sub-system identification Exergetic Investment costs
efficiency USs/h
1 Gencrator set {enginc and alternator) 0.4744 12.6072
2 Heat Recovery Steam Generator HRSG 0.5931 1.5541
3 Condensate mixing tank 0.9825 0,3108
4 Heat exchanger 1 (HRSG economizer) 0.4659 0.0528
5 - |Heat exchanger 2 (for sanitary watcr) 0.2558 0.0699
6 Dissipator - HE, cooling tower, fan, etc. 0.8849 0.1632
7 Circulating pump for engine coolant 0.8190 0.2331
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Fipure 12 - Exergy of fuel and product Figurc 13 - Unitary exergetic costs for Fand P

The figure 12 shows the relative magnitude of the excrgy inputs and outputs for the sub-
systems, while the unitary cxergetic costs {figure 13) comparc all sub-systems on the same
basis. The unitary excrgetic cost for products of heat exchangers | and 2 (cquipments 4 and §
in the figure) are high, but fortunately these cquipments deals with small fuel flows (figurc
1.

As already done for the streams, the monctary costs for fucls and products can also be
accessed and the results are presented in the figures /4 and 75, The results presented in a time
basis (fig./4) shows thc importance of the generator sct (equipment 1) and the dissipation
process {equipment 6); the valuc associated with equipinent 5 (sanitary water heater) is greater
than for equipment 4 (HRSG pre-heater) due to the higher mass flow. Monctary flows
associated with products are always greater than their fuels counterparts due to irreversibility
in the device. Put on exergy basis, the diffcrence is much more pronounced, as can be seen in
the-figure 5. The cosl flow for devices dealing with low excrgy streams becomes larger than
the costs for cquipments dealing with high-exergy content strcams. The monetary cost is
higher for the pump than for th: gencrator set {clectricity comes from generator).
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Table IV - Cost distribution for uscful products

Useful product Cost - time basis (US3/h) Cost - Usual basis
Electric energy 35.5893 41.2725 US$/MWh
Saturated steam 12.9413 211459 US §/ton
Warm watcr {o other steam generalor 2.2584 : 14589  US$/ton
Warm water (sanitary) 7.846) 0,8438 US 3 /1on
Tolal cost: 58.6351 e ————

-3.3. An overview on the costs of the plant

The uselul products of the plant (net electric power, stcam, warm water for normal boilers,
warm waler for sanitary purposes) had its cost distribution allocated by cxergo-cconomy
method and the results are shown in the Table V. The stack gas cost was re-distributed among
the useful products according to their relative weight on the total cost [11].

- 4. Conclusion

The excrgetic analysis showed the system could have its efficiency improved if more warm
water were needed. On the other side, the high temperature exhaust gas from the engine is
insufficient to cover all the steam demand. Integration of the hospital utilities with the
University uttlitics could be beneficial: there are other uses for warm water and iess energy
would be lost in the cooling tower. The thermocconomic analysis gave us the possibility to
see how the costs are distributed among the various products and how cach sub-system acts
from the cost-formation vicwpoint.

The privatization of the electric scclor, the cost of the natural gas (also under discussion)
and the new regulation of the clectric sector in Brazil arc uncertaintics that don’t allow 2
definitive conclusion to be drawn regarding the economic viability of this cogencration plant.
However, this study can be used to support the final decision as soon as the cconomic and
institutional environments become clear. '
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SUMARIO
Este trabalho apresenta e discute os principais poluentes formados durante 6 processe de combustdn
(zases ¢ material particulado na corrente gasosa) e seus efeitos na atmosfera (efeito estufa, chuva deida,
visihilidade do ar, etc). Os resuitados apresentados sdn relativos a instalacbes termeléricas e para a
andlise comparative das emissées foram escolhidas plantas de 100 MW de poténcia. Diferentes tipos de
combustiveis sdo analisados, associados a cada tipo de teenologia de conversdo.

INTRODUCAD

A geraco térmica ¢ a forma mais cmpregada mundialmente
para a geracio de eletricidade, sendo possivel a utilizacio de
combustiveis fosseis ou renmovaveis. Tradicionalmente, as
reservas e o custo do combustivel eram os fatores determinantes
na opgio pelo ciclo témmico a scr empregado. Os problemas
ambientais, porém, despertaram preocupacdes sociais e a criacio
de limites de emissBes de poluentes por parte de Grgdos
pmiblicos.

Lmbora no DBrasil a geragfio scja basicamente hidroclétrica,
espera-se um significativo aumento da contribuicio da energia
elétrica gerada por usmas térmicas {(devide 4 nova
regulamentacio e & privatizagio do setor elétrico), seja para
afastar a possibilidade de black-out’s, seja pelo incremento de
disponibilidade de gas natural, seja pelo interesse do produtor
independente de eletricidade em empregar sistemas de
COgeracho,

¥ste trabalho analisa as emissGes associadas & geracio
termelétrica, considerando as tecnologias: ciclos a vapor,
motores de combustiio interna de gronde porte (diesel navas),
turbinas a gas e ciclos combipados. Os combustivels
considerados s3o o carvio, oleo combustivel, dleo diesel, gis
natural ¢ biomassa (bagaco de cana e cavacos de lenha),

Para uma anélise comparativa de emissBes poluentes (COy,
CO, 80O, material particulado e NO,) foram admitidas
tecnologias disponiveis comercialmente, para uma mnstalagio
termelétrica com uma unidade de 100 MW, No caso dos motores
diesel, supfem-se virias unidades de grande porte operando em
paralelo (duas oun trés).

TIma comparagio entre os requisites definides pela
legislaco brasileira pertinente, e os requisitos definidos por
ontros paises parece indicar a necessidade de revisdio dos Himites
legais de emissBes gasosas estabelecidos para o pais.

A PROBLEMATICA AMBIENTAL

O potencial poluente das diferentes substincias formadas
durante o processo de combustdo e set impacto sobre o ambiente
efou sobre 2 safide humana fem sido motive de extensas
pesquisas multidisciplinares, englobando desde pesquisadores
da drea de combustio até meteorologistas ¢ toxicologistas.

As emissBes de gases poluentes provenientes da combustio
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podem ser divididas, a grosso mode, cnfre as de tmpacto global ¢
as de immacto local.

As emisstes de impacto global contribucm, fanto a cmissdes
de outras origens, para o aquecimento da Terra, responsavel pelo
efetto estufa (greemhouse effect) Ha gases que ocorrem
espontaneamente pa natureza e que s3o responsaveis pelo efeito
estufa, tais comoe o COs, o vapor de dgua e o metano Fmbora
imprescindivel para a sustentacdo da vida no planeta (mantendo
a temperatura da biosfera dentro de Hmites adequados), o efeito
estufa pode fambém ocasionar um aumento na temperatura
média da Terra (com efeitos enormes sobre o clima), caso
aummente substancialmente a concentraco destes gases.

Clentistas tem alertado contra a emisafio de COy e CH; de
origem fossil, gue tém apresentado taxas crescentes de
concentragio na atmosfera. Isto pode ser evidenciado através de
estudos realizados em geleiras, de onde se pode verificar as
caracteristicas atmosféricas de mithares de amos atras, bem como
através de registros e estimativas de concentragio de CO», que
demonstram um aumento de dproximadamente 290 ppm em
1870 para 333 ppm em 1995 ¢ projecéio de 363 ppm para o ano
2000 (Kural, 1994).

Além dos gases de ocorréncia natural, contribuem também
para um possivel aumento de temperatura compoestos organo-
clorados de uso frigorifico {sintetizados artificialmente). como os
CFC’s e os HCFC’s. Fstes compostos forem  também
identificados como responsdveis pela destruicio de parte da
camada de ovdnic da estratosfera, que protese a superficie
terrestre contra raios cdsmicos. O estabelecimento de um prazo
internacionalmente acetto para 2 ehminacio dos CFC's e
HCFC’s foi uma decisfo importante na luta a favor da
preservacio da camada de ozdnio.

As emissdes de impacto local sfo as associadas & deposigdo
4cida, ao smog fotoquimico ¢ ap material particutado.

As emissBes de dxidos de enxifre e de nitrogénio sdo
responsdvels pela deposicdo acida. Duas formas de deposiclo
podem ocorrer para estes gases, denominadas de seca e imida. A
deposic8o scca ¢ atrtbuida & deposicBio destas substéncias
diretamente no solo e a deposicdo fimida ocorre guando estes
gascs sc oxidam formande ¢ ILSCO: ¢ TRNG; ¢ soffem dissolugfo
em Agna, formando Anions 80: e NOs que depois sdo
depositados na crosta juntamente com a 4gua da chuva. E sabido
que estes gases provocam doencas respiratorias, comprometem a
qualidade do solo, comprometem a qualidade da dgua de rips,
lagos e lencdis fredticos e podem entrar na cadeia alimenticia.

© smog fotoquimico ¢ cauwsado por complexas rcaches
gquimicas na gtmosfera, sob efeito da luz solar, diminuindo a



visibilidade ¢ afetando & safide humana através de sua inalaciio.
Associados a emiss@es provenientes do processo de combustio,
os 6xides de nitrogénio, os hidzocarbopetos nio queimados,
material particulado e os dxidos de enxéfre contribuem para 2
formacBo do smog.

Os materiais partfculados aprescntam-sc cm fasc soélida,
porém arrastados por correntes pasosas na atmosfera. Sdo
constituidos por residues de carbono, hidrocarbonetos nfio
queimados, sais e cinzas oriundos de processos de combustiio de
cambustiveis fosscis ou biomassa, dc mineragic do carvio,
queimadas, etc. A estas emissfies atribui-se a diminuiclo da
vistbilidade do ar, a contarninagio de solos e 4guas, a ocorréngia
de problemas respiratérios e problemas de sande devido a sua
inscredo na cadeis alimenticia,

A GERACAQ DE ENERGIA ELETRICA

A maior parte da energia elétrica gerada no mundo provém
da queima de combustiveis fasseis (&lec, carviio, gas natural,
etc). OO Brasil é uma excecfio dentro do mercado de geragfio de
cletricidade, j4 que aproximadamente 95% da goracic de
energia elétrica brasileira se d4 em usinas hidrelétricas (MME,
1997). Entretanio, a geracdo térmica tende a ter uma maior
participacso nos proximos anos, devido ao aumento da oferta de
gés natural ¢ aos menorcs prazos d¢ construgio de usinas
térmicas, quando comparadas a outras formas de geracdo de
grande porte, j& gque existe uma previsic de déficit de
eletricidade caso o parque gerador ndo seja expandido.

A cxpansiio da capacidade do sistema de geragdo através da
opgdo lidraulica possui limitagfes associadas 4 escolha de novos
sitios apropriados, uma vez que os melhores aproveitamentos j4
foram explorados. A competicio entre 0s reservatorios e terras
agriculiavels ¢ os impactos ambicntals provemicntes do
alagamento de grandes 4reas também tem colocado restricBes a
esta opedo.

A opclo nuclear tem encontrade bastante resisténcia
popular, dados os problemas de scguranca (Three Mile Island ¢
Tchemohyl) e ambientais que surgem no manejo do combustivel
descartado. Até o momento, 0 pais conta com uma usina em
operacio e outra em construcdo (retomada ha pouco tempe). Ne
gualquer modo, 0 prazo de construcdo de usinas termonucloarcs
€ muito longo, comparavel ao de hidroelétricas de grande porte.

© uso de sistemas de conversde nfio convencionais (células
de combustivel, céhlas fotoelétricas, energia térmica solar,
cnergia ¢olica, cfc) cm larga cscala nfio ¢ esperado om curte
praro. Problemas tecnoldgicos ainda por resolver, custos de
geragiic e disponibilidade de fontes efov materizis ainda
limitario sua penetraclo no pargue gerador.

A geragBc de cletricidade om
convencionais pode ser feita empregandose  diferentes
tecnologias. A principio, vérios combustiveis diferentes
noderiam ser adotados para uma mesma tecnologia.

sistemas  ermicos

Ciclos a vapor, Possibilitam 2 utiBirzacio de combustiveis
solidos (carvdo. biomassa, turfa, etc.), lquidos (diesel, dleo
combustivel, residuos de processos industrials, etc ) & gasosos
(gas natural, gases provenientes de gaseificacdo de carvio,
biomassa, etc.). Normalmerte as plantas a2 vapor utilizam
combustiveis sdlidos ou lquidos. Para o porte da imstalagfio
tomada como bhase neste trabalho (100 MW), foram considerados
como possiveis combustiveis o carviio, Gleo combustivel, bagaco
de cana e cavacos de lenha. O use de gds natural foi descartado
devido a possibilidade de sen emprego em turbinas a gés ou em
ciclos combinades, com grandes vantagens ambientais e de
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eficiéneia. O uso de dleo diesel deve ser evitado sempre que
possivel, dada sta escassez no mercado nacional.

Na regifio Sudeste hd instalagfes a vapar operadas a oleo
combustivel, que tem permanecido na reserva do sistema
elétrico, pois sdo de projeto muitc antigo e possuem varios
problemas de operacfo. Varias unidades térmicas a vapor foram
construidas ou estfio em construcde no Sul do pais, visando o
emprego do carvio mineral; aloumas delas possuem sistemas de
controle de emissdes.

Tndustrialmente, ciclos a vapor empregando turbinas de
contrapressdo sie usados para auto-producdo de energia elétrica
em sistemas de cogeragdo na agro-ndistria canavieira, na
fabricacdo de celulose pelo processo Krafi, na indistria quimica
e petrogquimica ¢ em refinarias de petrdlen. Fm todos os cases
acitna, existe a disponibilidade de combustiveis residuais a
baixe custo. Até hoje, estas instalacdes foram projetadas (com
raras cxceedes) apenas para atender a4 demanda clétrica da
propria indtstria.

Detalhes sobre as caracteristicas tecnolégicas de instalacfes
a vapor de 1iitima geracfie podem ser encontrados na literatura
(Oevnhausen et al, 1993). Valores de eficiéneia liquida tipicos
parz termelétricas a vapor, de condensacfio e com vérios estagios
de regeneracdo, estiio na faixa de 30 a 40%, dependendo da
complexidade de sistema Para sistemas de cogeracio, a
eficiéneia (apenas a elétrica) € substancialmente mais baixa (10
3 20%). dada a necessidade de vapor para uso industrial.

Motores de combustio interna a pistiio. Fste tipo de unidade
de poténcia pode utilizar combastiveis liguidos e/ou gasosos.
Fmborz existam grupos geradores de pegueno porte empregando
motores de ignmigfio por faisca, os grupos geradores em geral
empregam motores de ignicBo por compressio (diesel). Nas
regides servidas pelo sistema interligade, a aplicagio de tais
grupos geradores se restringe a localidades remotas ou a
sistemas de emergéncia. Na Amazdnia, onde nfo hé um sistema
interhigade de distribuiclo de energia elétrica, constituem a
espinha dorsal de geracfo, em unidades de poténcia entre 0,5 ¢ 3
MW Motores diesel tem sido propostos para sistemas de
cogeracho de pequeno ¢ médio porte. no seter tercidrio (Espirito
Santo 1997}, especizlmente quando convertides ac uso de gis
natural.

Fmborza nio sejam usados no Brasil, matores de ignicio por
compressio de alta poténcia e usando oleos combustiveis fem
eanhade mercado, na faixa de poténcia de 15 a 40 MW, Tais
motores, de dois tempos, alta eficiéncia, turboalimentados e de
haixa rotacdo, sio provenientes da tecnologia marftima (Petersen
e Jacobsen. 1992}

s motores de combustio interna a gas natural de pequeno e
médio porte apresentam eficiéncia da ordem de 30 a 36%.
motores diese! de pequeno e médio porte tem de 33 a 40%,
enquanto que grandes motores movidos a dleo combustivel
{derivados dos motores de propulsfio marftima) possuem
eficiéneia entre 45 e 49%,

Turbinas a gds. A geraco de cletricidade com turbinas a gas
pode se dar com o uso de combustiveis Houidos ou gasosos,
sendo mals comum a utilizagfo de combustiveis gasosos,
princinalmente o gas natural. O ciclo simples de uma turbina a
gas ¢ composto por compressor, cimare de combustio, a turbina
propriamente dita e o gerador elétrico.

As turbinas a gés t@m sido aplivadas em sistemas de
engeracio de pequenc e médio porte (setor terciario) ou mesmo
de grande porte em cogeracio industrial (Avitabile ot al., 1997),
em geral empregando o gis natural como combustivel. No
Brasil, tem side responsgveis pela geracio elétrica em Manaus,
emprecando dleo diesel.



A eficiéneia de turbinas varia de acordo com a sua poténcia e
caracteristicas construtivas na fuixa entre 235 a 38%, sendo que
os majores valores se aplicam a maquinas de maior porte. Uma
das desvantagens das turbinas a gés reside na queda sensivel de
seu desempenho em fincdo das condigSes ambientes.

Ciclo combinado. A tecnologia conhecida por ciclo
combinado consiste ma associaglio entre uma instalagio de
turbina a gas com um cicle a vapor. A energis dos gases de
exaustiio da turbina fornece calor para a geragfio de vapor em
uma caldeira de recuperagio, e a ¢xpansio do vapor ccome em
uma turbina a vapor de condensacio, com produciio adicional de
eletricidade.

Os combustiveis adequados ao cicle combinado sfo os
mesmos recomendados para as turbinas a gds. Pode-sc realizar
queima adicional de combustivel na caldeira de recoperagio,
sumentando & poténeia da tuwbina a vapor, mas sactificando a
eficiéncia global da instalagio. O ciclo a vapor que faz parte de
um ciclo combinado ¢ bastante simplificado ¢m relaglc z uma
instalagBo usual a vapor, dispensando todos os aguecedores
regencrativos. A grosso modo, a turbina a vapor respondc por
um terge da poténcia total produzida, sem o uso de queima
adicional. Tem side adotada cm vérios paiscs como unidades
principais de peracgho elétrica. em unidades entre 50 e 500 MW,
Ista tocnologia apresenta as mais altas cfici®ncias de geragio
termelétrica, com valores variando de 48 2 58% (Gas Turbine
World, 1997).

METODOLOGIA PARA A AVALIACAQ DAS EMISSOLS

A poténcia de 100 MW foi cscothida por possibilitar a
comparagc de varias comhinagBies entre tecnologias e
combustiveis, com um porte que, cmbora ndo scja muito alto,
apresenta ganhos de escala em todas as opgBes.

A Tabcla 1 gpresenta as diferentes combinagBes de
tecnologias e combustiveis que foram avaliadas neste trabaltho,
bem como a cficiéneta adotada nos céloulos ¢ a vazdo massica de
combustivel, em base seca.

Quando sc analisa o cmprego de combustiveis solidos,
apenas ciclos a vapor foram considerados, Fmbora exista a
possibilidade de realizar a gascificacio de carvio ou de
biomassa para uso em ciclos combinados (IGCC), com
chiciéneias da ordem de 45%, csta tecnologia ndo pode ser ainda
considerada consolidada e plenamente comercial,

Quando sc cmprega biomassa cm ciclos a vapor (bagago ¢
madeira}, sfo admitidas eficiéncias menores que com o carvio
pois nfio ha a possibilidade de rcalizar queima senfio cm grelhas.
A queima em leito fhaidizado poderia melhorar o desempenho
destas instalagfes, mas ainda nfio pode ser considerada como
plenamente comercial para esta faixa de poténcia.

Para a mstalagfo a carvlo considerou-se a qucima de carviie
pulverizado, com queimaderes tangenciais. O valor de eficiéncia
aprescntado na Tabela 1 comsidera nfio 86 a cnergia ciéirica
produrida, mas também o consumo da propria instalacdo
{cficiéneia Hauide). O mesmo vale para todos os demais casos.

O emprego de dleo combustivel em cicle a vapor foi
considerado pois comesponde & prética das tormelétricss cm
operacBo no Sudeste. Além disso, com o aumento da
participaclo do gds natural na matriz cnergética brasileira, pode-
se prever um aumento na disponibilidade de 4leo combustivel O
dleo combustivel pode ser usado também om motores dicsel de
grande porte {opclo 3 na Tabela 1),

Tabela 1 - Descrigéo dos ciclos estudados

Tecnologia Combustivel  Eficiéncia  Combustivel
% fkgfs]b. seca
1 Cicloa vapor carvio 33 14,60
‘2Cicloavapor Oleo 3 A 36 7.03
3Cicloavapor bagago cana 3 19.05
4Ciclvavapor cavaco eucatb. 30 18,21
5 Motor ICO- oleo 3 A 47 5,39
6 Turbina a gis  2as natural 38 5,48
7 Torbing a pas  diesel 375 6,33
- 8 Ciclocomb.  (as natural 52 4,01

Embora ¢ 4lec diesel seja pouco recomendado para geracio
termoelétrica, sen emprego em turbinas a gis foi considerado,
com 2 finalidade de “stmular™ a prética atual da geragiio em
Manaus.

No caso do gés natural, sev uso foi restrito a turbinas a gés
ot a ciclos combinados.

A partir da composiclio elementfar caracteristica de cada
combustivel {apresentadas na Tabela 2), bem como do excesso
de ar adequado a uma boa combustiio em cada um dos sisternas
considerados, foi utihizade o programa ACOMB - versic 1.21
(andlise de combustiveis industriais) desenvolvido pelo Instituto
de Pesauisas Tecnolbgicas (IPT, 1997),

Para o desenvolvimento da andlise de emissdo de poluentes
para cada opclo, foram admitidas hipoteses de condicBes de
operaglo tipicas em plena carga. As emissSes analisadas
referem-se ao didxido de carhono que, emhora nfo sgia um
poluente, € um gis de efeito estufa, monoxido de carbono,
didxido de enxdfre, material particulado e dxides de nitrogénio.

A oxidaggo do enxoffe contido nos combustiveis foi admitida
como complets em SO, Tal hipétese prende-se ao fato de ser
esta substincia a preponderante quando as temperaturas sdo
elevadas, como é o caso da combustio. Na verdade, & medida
que os produtos de combustio esfriam, ocorre a conversfo do
dibxido de enxofre para tridxido de enxofre; admitin-se que este
processc ocorre j4 apds os gases de combustiio terem sido
langados na atmosfera.

Para o CO;, ¢ adotado um balanco de massa de carbono entre
€0, . CO e carbono volante no material particulado. Nos casos
de monéxido de carbono, de materia] particulado, ¢ de NO, as
emissfes nfio podem ser obtidas por um simples modelamento
da combustdo. Para cada tecnologia e combustivel foram
tomados valores tipicos de literatura, citados com detathes no
proximo topico.

O valores das emissbes de didxido de enxofre foram
modificados nos casos identificados na Tabela 1 pelos niimeros
1.2.5 ¢ 7. Admitin-se a instalacio de sistemas de tratamento dos
gases de exaustio (wer scrubbers, nsande calcario como
absorvente de emofre), com 90% de eficiéneia de remocfo de
S(h. Para os demais casos. os baixos teores de enxofte no
combustivel niio justificam a inclusfo de tais equipamentos.

Para as emissbes de material’ parficulado, admitiram-se
sistemas de captacfic (filiros de mangas efou precipitadores
eletrostaticos) nos casos 1.2.3.4 e 5 da Tabela 1. A eficiéncia de
captagfio foi fixada em 95% de remogSo para as opces em que
existe o tratamento.

Thn abatimento de 509% foi admitido para dxidos de
nitrogénio nos casos 1,.2.5 e 7. Fsse ahatimento em relagio ans
valores de emissdes nfo controladas foi suposto apenas com
medidas ndo cataliticas como combustio estagiada, recirouiacio
de gases ou qucimadores projctados para baixa producdio de NO,
(Hriggs, 1997). Também para turbinas a gfs se admitiu o uso de
Iow NO byners.



Tabcela 2 - Caracleristicas dos combustiveis

Composicio elementar em massa - base seca, %.
Combustivel Urnidade PCI F < H O N S Cinzas
% [Mkgi
Carvio j1¢] 20,73 51,78 3,34 7,58 0,52 3,60 33,18
Bagago cana | 50 17.30 484 6,7 438 0,0 0,1 1.0
Cavaco eucal. 30 18,30 48,6 38 43,9 0,6 0,1 15
Olee 3 A 0 39,30 87,8 8,6 34,5 0,7 1.4 0,0
Diesel 0 42,14 86,0 13,1 0,0 9,0 0,9 0,0
(3és natural 0 48.01 73,62 2348 .87 203 4.6 0.0
ANALISE DAS EMISSOES DE GASES POLUENTES
Emissbes de CO
Os nimeros presentes nas abeissas das figuras abaixe, em
que sdo apresentados os resuitados das emissbes, correspondem 0.1
a0s casos apresentados na Tabela 1, ' T — ;
= 008 - ]
Emisstes de didnido de carbono. A andlise de emissio de ) |
CO; (figura 1) provém do balange de massa do carbonoe contido i“ 0.06 T
no combustivel, considerando 2 presenca do mondxido de B 004 ,l
carbono e do carbono presente no material particulado. -E '
A fgura 1 revela o bagaco de cana e os cavacos de eucalipto w 002 -r
come os maiores formaderes de dioxido de carbono. Entretanto, y o D o= LT N .
hé gque se considerar que o CO» formado pela combustio da ' ' ' i ' ‘ o 1
biomassa serd reabsorvide pela planta em fuse de crescimento 1 2 3 4 5 ¢ / 8
(cicto do carbono), uma vez que se supbe um maneio florestal ou Tecnologia
agrieola adequado. Esta emissio de CO, nio deve ser computada

come uma contribuice para o aumento da concentragio dessa
substincia na atmosfera.

Dentre os combustiveis de origem fossil, o maior emissor é o
carvio, seguido pelas tecnologias que utiizam o éleo
combustivel. O gas natiral s¢ destacou como o menor emissor,
comprovando a sua reputacfc de combustive! f0ssi! de menor
participagdo na formacao do efeito estufa.

\ Figura 2 - Comparagio entre as op¢des analisadas; CO

Emissbes de monéxido de carbono. Para os casos 1 a2 5, as
emissbes foram calculadas a partir das informacSes da EPA
(15%8) para sistemas sem qualquer tipo de abatimento. No caso

GRI (1995) ergumenta que plantas em ciclo combinado a gés
natural de eficiéncia de 50% emitem apemas 42% de €O,
quando comparadas com plantas a vapor a carviio de 33% de
cficiéncia. Os resultados agui apresentados mostram gue
emissio do case 8§ (ciclo combinado) representa apenas 38.5%
daquela do caso 1 (ciclo a vapor, carviio), a maior eficiéncia
admitida neste trabatho, bem como eventuais diferencas de
compesigio entre o gas natural e o tipo de carvie usades em
cada um dos trabalhos explicam a diferenca destes valores.

|
| Emissbes de CO2

Emissdes (kgls)

1 2 3 4 5 8 7 8

Tecnologia

Fioura 1 - Comparacfio entre as opcies snalisadas: COs.
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de trbinas a gas ¢ de ciclo combinado, admitiram-se os dados
indicades per Cohen et al (1996} e por Semh (1997). _

Pela Figura 2 pode-se verificar que 2 gueima de biomassa
e ¢iclos a vaper (casos 3 e 4) constituem as maiores fontes. de
mondxido de carbono. A gerago elétrica em motores a pistio
empregando Gleo combustivel e em turbinas a gis quemiando
olec diesel sfo tambem bastante alias frente 4s demais.

Para os ciclos 2 vapor empregando carviio pulverizado ou
Glec combusitivel, as emissSes de CO s#io bastante baixas,
mesmo sem gualquer fratamento, ¢ compardveis 4s obtidas em
turbinas a gds e em ciclos combinados.

Devesse ressaltar que, embora altas quande comparadas as
demais, as emissfes de CO gue sobressaem na Figura 2 ainda
sfo maito menores do que as produzidas per moteres de
automével, mesme guando providos de catalisador.

Emissdes de dioxido de enxofre. A zpalise de emissSo de
80; provém do balange da reacdc do enxofre contido no
cormbustivel e do oxigénio do ar de combustiio. Vale relembrar
que para combustiveis com altos teores de enxofre admitiu-se a
existéncia de um sistema FGD (flue gas dessulfurizer com 90
% de abatimento.

A analise da figura 3 aponta o carvio come ¢ mator produtor
de 80», apesw do sistema FGD, principalmente devido a
hipotese de utthzagho de um carvio nacional que pessui alto teor
de enxofre e cinzas. Na segunda posicio enconiram-se. 08
sistemas que empregam a biomassa, que contém enxofre em
Pequena concentragio em sua composiglo mas para os quais nio
se previn o uso de sistemas de dessulfurizacan.
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Figura 3 - Comparagio entre as opgBes analisadas; 8Os,

Sistemnas que empregam o dleo combustivel on o diesel vem
a seguir, com taxas de emissfio mais baixas em relacfio 3
biomassa devido & presenca do FGI). Para os sistemas que
ufilizam gas natural ndo foi considerada qualquer emissfo de
8(, 34 que o gis natural nfo possd enxofre em quantidade
mensuravel em sua composicio apds o tratamento conhecido
come softening, que ocorre junto & sua produgfio (Machado Jr,
1993). Smith (1997), entretanto, relata a emissfiio de 8Oy para
gas natural (composicio nio especificada) em turbinas a gas (11
mg/m® de gases de combustdo). Mesmo se admitindo o valor
apresentado por Smith, teriamos a emissdo de 0,0022 kg/s para o
caso 6 e 0,0016 Kgfs para o caso 8 {mna ordem de grandeza
menores que ¢ menor valor reportade na Figura 3).

Emisstes de Material Particulado. A nivel internacional o
hmite de emissfio de materiais particulados é imposto pelas
autoridades do meio ambiente locais, e as plantas térmicas de
geracio de eletricidade prevéem meios tecnolégicos de atender a
legislago.

Para os calculos apresentados na figura 4, foram
considerados os fatores de emissBes de material particulado
apresentados pela FPA (1998) para sistemas sem abatimento,
corrigidos para uma eficiéncia de 95% nos casos 1 a 5.

Note-se que mesmo com abatimento de 95%, o carvio emite
muito mais material particulado gue os demais. Ciclo a vaper
empregando cavacos de madeira se destaca a seguir. As menores
emissBes de MP estdo associadas ao uso do gas natural, mesmo
sem qualguer tratamento.

Emissbes de MP
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igura 4 - Comparacio entre as epgdes: material particulado.
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Figura 5 - Comparacio entre as opgdes: dxidos de nitrogénio

Um ciclo a vapor usando bagaco de cana (com abatimente)
cmite quasc & mesma quantidade de material particulade gue
uma turhina a gas operando com diesel (sem ahatimento).

Fmissies de_dxidos de nitrogénio. Diversas tecnologias de
combustorcs, para turbinas 8 gis ¢ caldcimas, tém side
desenvolvidas para diminuir a formagio de NO, ja que 4 mesma
se atribui, enfre outras coisas, a caracteristicas do processo de
combustio como temperatura, pressde, Hipe de combustivel,
tempo de residéncia na zona de combustfio, temperatura da
mistura na entrada, ravfio superficie - volume do reator, tamanho
do jato na entrada da cAmara de combustfio, etc (Steele et al,
1997).

1im abatimento de 50% foi admitido para as opgdes 1.2, S e
7 em relagho aos valores referenciados pelo EPA (1998). No
caso da biomassa (casos 3 e 4) as emissfies nfic possuem
abatimento. Para o gis natural, admitin-se o emprego de cimaras
de combustdo de baixa geraglo de NO, (12 ppmwd para uso de
gés natural e 42 ppmvd para diese]).

A Figera 5 mostra os valores obtidos. As emissdes mais
elevadas novamente estio associadas ao carvio. Seguem-se as
opebes que empregam dleo combustivel ou diesel. Turbinas a
gas emitem pequenas quantidades de NOy quando operando com
ghs natural e empregando cémaras de combustio especiais. No
caso do gis natural, as emisses de NOk podem ser bastante
altas. caso nfid s¢ atente para o tipo de cdimara de combustiio
adotada. '

As menores emissBes de dxidos de nifrogénto relacionam-se
& biomassa. Apesar de possuir mitrogénio em sua composigo
ponderal, as baixas {emperaturas de queima sfio responsdveis
pelo methor desempenho da biomnassa quanto ao NO,.

Comparaco entre a lecislaciic brasileira ¢ internacional, A
legislagio brasileira referente a emissSes gasosas ¢ bastante
recente. De inferesse para lermoelétricas existem 1r8s
regulamentacBes: a Portaria IBAMA 348 (14/43/1990), a
Resclugio CONAMA  003/90 {28/06/%)) e a Resolugio
CONAMA. 008/96-(06/12/1990) { Ventura e Rambeli, 1596).

As duas primeiras estabelecem padrbes (primdzios e
secundinios} de qualidade do ar, concentzagdes de poluentes,
monitoramente da qualidade do ar e definem Planos de
Emergéncia para episodios criticos de poluicio do ar. A terceira
Resoluciic estabelece lmites méximos para emissbes de
poluentes do ar, para processos de combustio (externa) em
fontes fixas.




Tabela 3 - Limites Resolucio CONAMA 008/90

Areas | Comb. | Poténcia SO: MP | Densid
tolal  |Colorim.
MW | 2/10°keal | ¢/10°keal | %
ClasseIldleoou| =70 2000 120 20
carvio| >70 nidoé | permitido | ——
Sleo =70 300G 330 20
Classes > 70 2600 120 20
Hell jcarvio] <70 3000 1500 20
> 7 2000 300 20

As resolucbes assoviadas com gualidade do ar ndo discutem
g origem dos poluentes do ar preccupam-se com sua
conceniraco e efeifos sobre a saide humana e sobre o meio
ambiente.

A Resclugiio CONAMA (0U8/90 (Tabeta 3) estabetece os
Imttes de emissbes de didxido de enxofre; particutas totais em
suspensio- € a densidade eolorimétrica des fumes. Os limites
maximos aplicaveis sdo diferentes sepunmdo Classes de 4reas
distintas. A Classe I corresponde a dreas de preservagio e lazer,
quando uma area € declarada como Preservada, ndo se permitem
a instalagio de noves fomtes de poluicdo do ar, quando
declaradas como Conservadas, valem os limites estabelecidos na
Tabela 3. Areas de Classe I sdo aquelas em que a qualidade do
ar € limitado pelos padrBes secundérios. Nas dreas de Classe T
a qualidade do ar ¢ limitada pelos padres primarios.

Os valores da Resolugfio CONAMA 008 sio mais elevados
em relagdo aos adotados internacionalmente. Para MP (material
particulado). cerca do dobro dos valores ameticanos om
europeus. No caso dos Oxidos de enxofre, o= menores limites
brasileiros s3o coincidentes com os limites maximos europeus on
AMETICanos.

Quanto & emissio de NOy, a Resoluggio CONAMA sequer
estabelece limites para fontes fixas. Tal exclusfc € estranha,
pois as varias Resolugfes CONAMA que se referem a veiculos
automotores sdo explicitas com relagfio aos 6xidos de nitrogénio.

CONCLUSAO

Através da metodologia empregada foi possivel quantificar
as emissbes de poluenies para a geracSo térmica de 100 MW de
eletricidade. considerando as caracteristicas dos combustiveis
sugeridos ¢ dos ciclos térmicos analisados.

Supondo a existéncia de tratamento de emissbes, todas as
opgles analisadas atendem a legisiagHio brasileira. Todavia o
pior desempenho ambiental refere-se azo- cicle & vapor
empregando carvio. O use de 6leo combustivel em ciclos a
vapor ou.em motores a pisido também possui desempenho
ambiental ruim. O uso de gas natural em ciclos combinados
{desde que empregando cémaras de combustio de baixa
{formagic de NO,) apresenia os resultados ambientalmente mais
favordveis. O emprege de biomassa também € muito
interessante, dada 2 natureza reciclavel do CO» produzido, bem
como as haixas emissies de NC).,.

Na gueima de hidrocarbonetos de origem féssil, a producio
de CO; ¢ a methor destinagfo possivel parz o carbono; os outros
compostos que contenham carbore - mondxido de carbono,
material particuiado on UHC (hidrocarbonetos ndo queimados) -
sfo ainds mais permiciosos ao ambiente. Assim, o uso de
combustiveis fosseis deve ser feito de maneira a maximizar os
beneficios associados a sua conversfo. O uso de altas eficiéncias
de conversiio passa a ser justificivel ndo s6 do ponto de vista
econbmico, mas também ambiental.

A expansio do parque térmico brasileiro, principalmente
através de produtores independentes de eletricidade, juntamente
com @ andlise sobre legislagbes vigentes o paises-com parque
gerader basicamente térmicos, revelam a necessidade de criar-se
ums legislaclo federal mais abrangente que a aimal, para se
regular as emissfes das novas usinas de forma a preservar a
qualidade do ar e se evitar que sejam instalados equipamentos
de baixa tecnologia e com grande geraciio de poluentes.
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The gaseous emissions (COz, €O, 50, PM and NO,) from
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ABSTRACT

The techmical and economic feasibility of a small sie gas
turbine (2 MW, efficiency of 25% - ISO) cogeneration svstem for
the Clinic Hospital of Unicamp- is evaluated The kaowledge of
electric and thermal demand profiles allowed the conception of a
high energy utilization factor systern.

Computational programs ulilizing technical and economic
sirnulations applied to the thermal and electric demand hourly
profiles had shown a more real performance of the proposed
cogensration system.

The methodology was developed and applied considering three
different operational sirategies : electrical dispatch with existing
electrical chillers, electrical dispatch with a new absorption
chiller, full load dispatch with absorption chiller. An economic
analysis reveals the feasibility of the investment through different
economic scenarios. In all cases, natural gas 1s the fuel adopied.

INTRODUCTION

When well designed. cogeneration systems can be @ good
technical and economicat solution where there are simuttaneons
demand of electricity and thermal energy for long periods. The
possibility to burn oniy one fael to produce two useful forms of
energy can make the cogeneration sysiem a feasible investment,
while creating a more independent energy situation and a
contribution with the enviromment due to lower emissions [1-3}.

Muintenance programs, teliability of the system, electricity
export 1o grid, all are problems involved with the operation of the
systern that can make it an unfeasible investment if the rules are
to be dictated solely by the grid manager. The development of
new markets and the contribution to the environment are strong
implications that require the formulation of protective laws and
financial project support.

Normally the techmical and coonomical analysis is devcloped
considering a favorable scenario of high instantaneous energy
demand, although a befter analysis requires the quantification of
electrical and thermal annuai  energy profiles, through
instrumcntation of the cuergy cquipment, & time and moncy-
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COMSUITHNE DrOcess,

The methodology here proposed is a simultancous hourly
profile smalysis {aking into account the thermal and -efectrical
demand of the Clinic Hospital of the State University of
Campinas. A monthly mean electricity profile measured in march
(the end of the summer), a mean steam profite measured in April
and an air conditioning load profile measured in Jammary (high
summer), were entrance data for the programs. No hest is
emploved for ambient comfort tasks due to local climate. Steam
is usually emploved for cooking, clothes washing, sterilizafion,
and to heat sanitary water.

Today, the Hospital bave oil-fired steam generators, mechanical
compression chtters-for air conditionmg and recerves all electnic
energy from the grid. Two diesel engines provide emergency
power to sclected areas of the hospital. All the equipment bave
more thap twenty years of use and must be r o a near
futnre. A study of a cogeneration system for this Hospital using
gas-fueled engines was presented at ECOS98 [4]. A study of
Bidini et al. [5] evaluates the cogeneration plant of the University
of Perugia (Italy), using an internal combustion engine operating
on satiwal gas. In this case, the steam is employed for heating in
the winter, and in an absoption chilier in the summer. '

The idea isn't to define the feasibility or not of the proposed
cogeneration system for the Clinic Hospital, even because the
data available are scarce, not simultaneous and come from a short
period. The main purpose of this work is the creation of an
analysis tool that can make good technical and economical
feasibility analvsis of a gas-hurbine driven cogeneration system,
as long as weather profiles, thermal and elecfrical annual
profites, equipment characteristics and # econombc scemario are
knowrn

The utilized costs are actual electrical and oit tariffs- and
expected Hrst cost (Investment) natwral gas and masntenance
COSES.
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Tigure 1 - Mean daily temperature profile. December 98.

METHODOLOGY

The computational programs arc developed in FORTRAN.

The first step of the methodology 1s the HRSG desten, that is
made accordingly with the methodology proposed bv Ganapathy
[61. To do the boiler design it is necessary to define the steam
pressure {saturated steam), the exhaust gas flow, temperature,
composition and thermal properties. The HRSG design program
will give us the heat transfer surface, the number of tubes,
produced steam, pressure drop, etc. These informmation are then
available as data for the main simulation programs:

When adopted, the absorption chiller steam ¢ - 15
taken as 5 kgion (I tom = 12000 Buv/h = 3,516 kW), as
suggested by Dorgan [7] for double-effect absoption chillers.

The main cntrance data for the three simululion programs arc -
{1} local daily dry bulb temperature profile; (ii) electrical demand
load profile; (iif) stcam demand load profile; {iv) IIRSG physical
and operational characteristics; (v) on-peak and off-peak
clectricity demand contracted from the grid, (vi) costs
information (electricity, oit and natura! gas tariffs, first cost,
maintenance, £tc); {vii) economic scenarios (discount rate, life of
the svstem, residual value, ete).

Each program contains a series of parametric equations that
tepresent the saturated steam properties and  operational
characteristics of the proposed gas twbine in partial loads
(efficiency, power, exhaust gas flow and ternperature, corrections
due to ambient pressure, dry bulb temperature, inlet and outlet
pressure dreps). There are also sub-routines-for gas properties
calculalions, 1 IRSG part load simulalion, partial load COP for the.
absoption chiller, economic calculations, etc.

‘The hourly averaged dry-bulb lemperature is shown in the
Figure 1 and the air conditioning load profile can be seen in the
Tigure 2. Cleciricily and steam demand are shown in Tigures 3
and 4, in the next heading

CASE STUDIES

Three cases were analyzed in this work. The definition of the
conditions prevailing in each case 13 given below, and the results
are compared in the same Figures. Thermal dispatch was not
analvzed since the gas turbine would operate t a very ow load.
For all cases, the oil-fired boilers are not in operation.
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Figure 2 - Air conditioning load profile in {ions]
Case 1

Electrical Dispatch : In this sitation the gas turbine of 2 MW
(IS0} will operate accordingty with the electrical demand profile.
When the electricity demand of the hospital is smaller than the
mstantaneous power of the gas turbine (Between 10pm and 7am),
the gas turbine will operate at partial load and during the
remaiming hours 1t will operate at foll load and it will be
necessary tor buy supplemental electricity from the grid. For the
economc analysis, # 15 considered that the electricity from the
grid will be contracted at the present uctual condition. The HRSG
would-have a mean production of 5269 ke/h of saturated steam at
793 k¥a (7,93 bar), if nol copsirained. The actudl mean demand
of steam: of the hospital is 2129 kg/h; then the by-pass chimmey
will be activated 4l the time and the cnergy stilization factor for
this situation is not high, since there is a great excess of steam.

Case 2

Flectrical Dispatch with Absorption Chiller - In this case is
anticipated the substitution of the actmal four reciprocating
electrical 140 Tons (nomimal) chiller's by one double effect
absorption chiller of 604 Tons {ART Standard 560 [R]), using
steam. The air conditioning load profile were estimated by the
register of the electrical current of one phase of the chilier's
power clectrical panel. The implementation of the absorption
chiller will reduce the hourly electrical demand of the hospiial at
& estunated rate of 0.8 kW/Ton [7}. The rise in the frst costs is
compensated by the. lower electricity conlracled and consumed
from the grid During on-peak periads the system is capable of
supply almost all the clectrical aceds of the hospilal, and during a
part of off-peak periods i will be necessary to buy supplemental
clectricily from the grid. The new ( and higher) steam demand
rises the energy utilization factor and turns the copeneration
svstem more interesting. Tven in this casc, some turbine cxhaust
gas is vented in the by-pass chimney all the time For the
economic analysis it is considered that the electricity from the
arid will be contracted at the same actual condition.

Case 3

Full Load with Absorption Chiller : This case assumes the
situation of the gas turbine operating at fidt load tndependent of
the hospital demand. Excess elestricity wiil be exported to the
grid and supplemenial eleciticity will be imported Gom the grid



whenever necessary. An electricity balance reveais that hoth on-
peak and off-peak periods il will be experted more clectricity
than imported. The idea is to export electricity to the University
Campus, situated side-by-side with the Hospital, lowering its
electrical bill at the actual on-peak and off-pesk consumption
tariff. The substitution of the electrical chiller's by an absorption
chiller and the air conditioning load profile estimation is the
same as in case 2.

ANALYSIS OF THE TECHNICAIL RESULTS

Figure 3 shows the ¢lectricity demand profiles: the actual one
{for case 1) and the modified one (for cases 2 und 33 ‘the
reduction m the demand is due to the substitution of the
clectrically-driven chillers with sicam-driven absorption chillers,

The gas turbine electric power production is shown for each
casc. Cases 1 and 2 follow the demand curve until the gas turbine
is at full power. During part of the day, all cases require
clectricily imports from the grid, since the gas turbine capacity is
bellow the demand. A greater gas turbine would produce an even
greater cxeess of steamn and the system would become loss
efficient. Case 3 produces excess power between 7pm and Sam.
The power developed by the turbine is always bellow the nominal
power due to the local altimde (near 600 m above ses Jevel). The
power curves are influenced also by the local temperature and
have a miniomun (at fall load) between 2pm and 3pm ¢hour 14 to
15).

Figure 4 shows today's steam demand and the new steam
demund inchding the absorpton chillers demmund. The steam
production capacity of the HRSG is always higher than the
demand, whichever the casc. In real operation, only the needed
steam will be produced and the by-pass chimmey must be
conlrolled Lo modulale the sleam production,

This operational restricion was takep info accoumt when
ceonomic analysis was performed. The existing boilers (oil-fired)
will be out of use for all cases.

In the Figure 5 is shown the cnergy wtilization factor (or the
cogeneration systemn first-law efficiency). The case 1 presents the
worst results, always between 40 and 50%, Case 2 and 3 resulis
are very simifar, with distingnishable differences seen onfy in
tabular form. Considering the small size of the cogenmeration
system, the excess of steam capacity compared to the demand,
and the dajly high vanations in the electrical demand, the-energy
utilization factor is fairly good, with values ranging from 51 to 66
%. I{ is also important o nole that the highest values oecur
between Sam and 7pm, when both electrical and air conditioning
loads arc also high.

The cogeneration in the commercial sector of the economy
thospilals, hoicls, malls, big commercial buildings, cic.) is
always negatively affected by the low-activity night period. This
15 adso clearly reflected in the Figure 5.

The gas turbine performance is affected by the pressure drop in
the inlet system (air filters, ducts, bends) and in the cxhanst
system {silencer, ducts). The Figure 6 shows the valnes of these
pressure drops, together with the pressure drop in the HRSG,
which also affects the gas turbine. The gas turbine s single shaft
and the air flow is determined by the compressor operating point.
The pressare drop follows the air flow.
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ECONOMIC ANALYSIS

A sensibilily analysis is presented for the three cases. under
study, The cconomic analysis was conducted with the use of the
concept of net present warth (NP'W) and with the concept of pay-
back period, according to Kaplan |9).

It was assamed that the system cash-flow is for 20 vears, with a
residual value of 20% ol the initial cost for all coonomic cases
analyzed.

Discount rates were varied fom 10% to 209 per vear.

The initial costs are those of the gas turbine, of the HRSG,
auxiliary equipment and absorption chiller, when employed. For
the cogeneration system, a band of investment costs ranging from
800 US $/&kW to 1000 US $/ kW was admitted, The cost of the
absorption chiller was estimated from [7]. Then, the tot} initdal
costs can vary from US § 1,6 mullion to US § 2,5 mittions.

A cogemeration sSystemm must operate es continmously as
possible, to obiain pood economic resulls, Then, the pumber of
operating hours was varied from 7000 and 8000 per year. When
the sysicm is nmol in opcrabon, all clectricily domanded is
acquired from the grid and the old oil-fired boiler mnst operate,
with their associated costs taken inlo account in the cash-fow
analysis.
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Figure 7 - Net present value versus discount rate for 8000h/vear
and 1000 USSAW
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Nalural gas (o the cogeneration system will be available in
Campinas city-gate from May 1999. This gas is imported from
Bolivia and is transported by a gas pipcline which passes near
Campings. The price of the gas is not yet well established, since
potential consumers and distributors are still m a negotiation
process. It seems that there will be special prices for cogeneration
svstems. In this work, two values were explored: 25 US
$AvVBta and 3.6 US $/MMBwr. I the Figures to foltow, fuel
prices are represented as CC=2,5 and €C=3,¢ respectively.

Maintenance costs for the cogeneration system was adopted as
5 US- $MWE . Fhis-value is higher than the value reported by the
gas turbine manufacturer and takes into account the low
cxpericnce o gas lurbines in Bragl.

Economic Resuits: Net Present Worth

The Figures 7 and 8 show the results for 8000h/year and 7000
hiyear respectively, both for US $ 1000 /AW of initial cost. As
can be scen from thesce figures, the NPW is always higher for
8000h of operation, for the other conditions kept constant.

The best option is always the case 3. Cage 1 has the smaller
NPW and case 2 the intermediate one, and closer to case 3.

The effect of the natural gas price is very important. Solid
symbols shows the smaller price of the gas. Comparing the
internaf rate of retarn for similar cases, but with different gas
prices, one can see very different internat rate of retur As an
example; for case 3-in the Figure 7, with the lower fuel price, the
miternal rate of return is near 15%; wikde tor the higher fael price
{he internal rate of retum is close to- 14, 5%. On (he other side, for
the higher price of fuel, NP'W is uepative for all cases and
discount rales, except in the case 3 with. (he smalier discount
rate,

The discount rate effect prescoied boih in Figures 7 and 8 is
also very important: for 20%, for example, no cose has NPW
positive. For 15%, only casc 3 with 8000h and the smaller price
of fuel. 1f the discount rate is low (70%), all but one cases
produce positive NPW for 8000h.

Figures 9 and 10 present the results for the smaller initial cost
(800 US $KW). As expected, all cases present a better NPW
than those seen in the Figires 7 and 8.
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Figare 8 - Net present value versus discount rate for
7O80h year and 1000 USSAW
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Tn the Figure 9, for the smaller fuel price, ail cases present
internal rate of return above 15%. Even for 700(F hivear (Figure
10), the case 3 presents internal rate of return close to 16%

Comparing now Figures 7 and 9, for a discount rate 5%,
resuits from figore 9 all cases have positive NPW, while in- the
Figure 7 only case 3-bas a NPW- slightly above zero.

Pay-back period

Figures 11 and 12 shows the pay-back poniod for the analyzed
cases, taking the gas prices as independent variable. Figure 11 is
for 8000 h/year and Figure 12 is for 7000 hiyear,

Solid symbols represent higher initial costs (investment), for
cach case,

Taking an operating time of 8000 hWhear (Fig.11), with the
smaller fucl cost, all cascs prescnts pay-back periods botween
five amd eight years. Again, case 3 is alwavs the best and case |
the worst one. If the gas price is US $ 3/MMBty, cases 3 and 2
have pay-back periods near seven years. If the fuel price is USRS
3.5/MMBtu, all pay-back periods are above ten vears, and vahies
for case 1 are above twenty years.
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Due to smailer operating time- (7000 bfyear), the pay-back
period is greater than in Fig 1k For the smaller fuel cost, the
pay-back period varies between six and nine years.

A comparison between present system and the
analyzed cogeneration systems

Table 1 presents the comparison between the present system
{oil-fired boilers and grd clectricity) and (he three analyzed
cogeneration cases.

The first column shows the present system conditions. The cost
valnes are the avoided ones if a 8000h cogeneration system is
operated.

Natural gas cost is IS §2.5/MMBtu for cases T, Z and 3. For
the present systern, no gas is emploved and the actual fuel oil
price is adopted.

I Brazit, there are two components inr the electricity tanfY for
hgh voltage supply (11.9 kV): 2 demand one, based an the
contracted power (kW), and g corsumplion one, bused on the
ettective measured consumption (kWh). In addition, on-peak and
oll~pesk. demund and consumplion have diflorent valucs.



Table 1 - Comparison between present situation and cogencration cases

Actual Situation

Off peak contracted demand (kW) 2500
Qff peak consumption (MWh) 13.674

On peak contracted demand (KW) 2000
On peak consumption {MWh) 1350
Tota! Consumption {MWh) 16024
Cogeneration production (MWh) _—
Annuat Electricity Cost {US) 816,120.90
Annual Oif Cost {US$) 150,488.20

Annual Netural Gas Cost (U$) -
Annuat Maintenance Cost (U$) _
Annual Total Benefits (US) e

In the Table 1. one can see the snhstantial rediiction on the
coniracted demand both on-peak apd offpeak, when a
cogeneration system is adopted. Similarly, the comsumption is
also substantially reduced-agam on-peak and off-peak periods.

Case 3 presents negative consumption, since electreity
exporis to the grid are greater than grid imperts. ‘Fhis is true
both for on-peak and off~peak periods.

1he wotal annual cleciricity consumption of the bospital is the
same for actmal siuation and for case 1. However, the
substitution of mechanien] compression chillers for absorption
chillers results in a 13% reduction on the annual electricity
consumaption.

The anmual electricity cost is sharply decreased when
cogeneration systems arc chosen. Case 3 value is positive duc to
the demnand contract with the grid, which is higher than the
income agsociated with energy exports.

Maintenamce costs reported in the Table 1 are not total costs,
but only the difference between present maintenance costs and
cogeneration systems mamtenance costs.

‘the last line on the table shows the anmual total benefits,
defined as the difference between the electricity and- oil costs at

the actual siluation and the eleciricity, fuel-(natural gas) and.

maittenance cost with cogeneration. Case 3, again, is-the better
onc.

CONCLUSION

There are some advantages associated with the instaliation of
a cogeneration system: which were not taken into account until
now. They are:

+ oil-fucled betlers and mechanical compression chitlers have
more than twenty vears old and present high operationa! and
maintenance costs.

o increased reliability for the utility sector of the hospital, due
to the presence of new equipment and the possibility of keeping
the old ones m stand-by.

+ the increase of the capacity of the air conditioning systent by
10% would mduce a better performance of the cogeneration
systern aird would propitiate the installation of new fan coils:

Case 1 Case 2 Case 3
800 400 400
2082 870 878
400 100 100
192 12 -4
2274 886 -718
12750 11772 13377
153,619.70 53,389.43 3,244 84
478, 366.10 46521510 485 477.80
63,752.40 58,861.40 86,885.90
270.870.80 389,133.17 407,000,76

1714

» If the initial costs associated with the substitution of the
present hoilers and chillers by similar ones were taken into
account, the cogencration systems would become yef more
attractive.

As general remarks, it must be emphasized that absorption
chilers use mereases largely the -aftractivencss of the
mvestment i cogeneration. the epergy wiilization factor also
micreases, due to-a better match between the steamn- capacity of
the HRSG and the sicam necds.

There 15 also environmental benefits. First, the cogeneration
sysiom, using natural gas, will reduce substantially the SOx
emssions associated with the use of high-sulfur content fuel ofl.
Sccond, there will be the substitution of & IICTC-based  systom
{R22) by a water-lithium bromide one.
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PREDICTING PERFORMANCE OF A GAS TURBINE
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ABSTRACT. In this paper a cogeneration system producing electricity, steam and
chilled water (from absorption chillers) is evaluated. Part of the thermal load of the
chillers 1s employed for cooling the imtake air of the gas turbine cycle, to- recover
power in hot climate. A methodotogy based on a hourly profile analysis was devetoped
to simulate the operation of the cogeneration svstem from the four main equipment
involved (gas turbine, heat recovery steam generator. double effect absorption chiller
and forced circulation air cooling coil) with variations of climate properties and energy
demands (clectrieity, stcam and chilled water). An cconomic analysis is also presented.

INTRODUCTION

The implcmentation of cogencration systems to supply local thermal and clectric loads
with the use of a single fossil fuel can be a good way to rise the capacity of the national
electrical system, specially when the electricity market is growing. Simeltaneous
electricat and thermal energy loads for long pertods permit the conception of high
energy-utilization factor, even for smatl-size svstems {1, 2.

This study was developed from real data of the Clinic Hospital of Unicamp. Today,
the hospital have oil-fired steam generators, mechanical compression chillers for air
conditioning and receives all electric energy from the national grid. Two 430 kW
dicsel engines provide cmergency power to sclected arcas of the hospital. All the
equipment is twenty five years old and must be replaced in a near fiture. The
methodology utilized is a simultaneous hourly profile analvsis taking into account the
measured clectrical, thormal and chilled water demand profiles, and will be shown
bellow.

In a previous study for the same hospital, gas-fueled internal combustion engines were
analyzed as a possible solation and the results were presented at EC0S’98 [3]. hrshort
we can say that the system is not able to produce the desired amount of high-
temperature heat. Other option analyzed was a gas turbine cogeneration system with
threc diffcrent operation strategics, which was presented at ECOS°99 [4]. The vent of
part of exhaust gas in the by-pass stack and the low utilization of the complete capacity
of the absorption chiller duc to air conditioning thermal load characteristics showed the



possibility to risc clectricity gencration by cooling the air at the intake of the gas
turbine.

Combustion turbine inlct-air cooling systems (CTIAC) were adopied in scveral
installations and the benefits depend on characteristios of the gas turbine (air flow per
nominal kW, correction curve due to inlet air dry bulb temperature, etc) and
characteristics of the cooling systemr [5]. This paper describes the techmical and
economic results obtained when the inlet air for the gas turbine is cooled to increase
the electrical power output of the system.

METHODOLOGY

The knowledge of thermal and electrical profiles, climate conditions, equipment
performance charactoristics (with corrections for the main paramcters), and simulation
methodologies for ¢ach single equipment were joined as a unique FORTRAN program.
Eleven subroutines were created to evaluate individual performance characteristics of
the four main equipment invoived. The link of these subroutines with a algorithm
{main program) that manipulates the data and do iterations to match the performance of
the individual equipment operating as a unique svstem is the base for the technical
results presented here. The four main equipment are -

GAS TURBINE : single shaft, heavy duty with 2 MW and 25% efficiency at 1SO
condrtions. A scrics of paramctric cquations represents the gas turbine operational
characteristics at partial and full load (power output, cfficicncy, exhaust flow, cxhaust
temperature} with corrections due to ambient pressure, dry bulb temperature, humidity
and inlct and outlet pressurc drops.

HRSG: design and simulation follow the methedology developed by Ganapathy [6].
The HRSG 15 fire-tube type and is designed with information of the desired steam
condition (7,93 bar, saturated) and exhaust gas flow, temperature, composition' and
thermal properties. The design program gives us the heat transfer surface, produced
steam, pressure drop, efc. The desion data are then available as input for the
performance simulation subroutine.

ABSORPTION CHILLER : double-effect water lithium-bromide absorption chiller of
604 tons at ARI conditions (ART Standard 560 [7D. According to manufacturer
information, the stcam consumption is 4,6 kg/ton. The off-design performance was
curve-fitted from manufacturer data

COOLING COIL: the methodology takes into account the configuration of the coil
(dimensions, tube spacing and arrangement, fin tube assembhies, headers configuration,
etc), metal thermal conductivity of the materials, total metal thermal resistance in the
dry and wet region of the coil, water fube film thermai resistance, air filny thermat
resistance for drv and wet surface of the coil, chilted water flow and temperature, etc.
There are two routines: one sub-routine for the configuration of the cooling coil and
another to simulatc the performance in alfl the conditions analvzed (ARI Standard 410



[8D). The design presents a face arca of 3,95 m’, with 8 rows in depth and 144 FPF (fin
per feet). Incorporated with the cooling coil subroutine there is also the necessary
psychromctric relations. The configuration of the coil was taken as the information of
a manufacture and the air pressure drop was utilized as published in their catalog.
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15, chilledt water. retuen from ol
{1} 6as turbine
(2THRSG
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Figure 1 : Gas wrbinc with inlct air cooling

CASE STUDIES

Two case studies were analyzed m this work. The defimtion of the conditions
prevailing in each case is given below, and the results are compared.

Case 1. The gas turbine operates at full foad and it is assumed the substitution of the
present-time four (140 tons/each) electrically-driven reciprocating-compressor chillers
by a double effect absorption chiller of 604 tons. The reduction on electrical power
consumption is estimated at a rate of 0.8 kWhon. The rise in the first cost is
compcensated by the lower clectricity contracted and consumed from the grid. Excess
electricity is to be exported to the grid and supplemental electricity will be imported
from the grid whenever necessary. An electricity balance reveals that both on-peak and
off-peak periods it will be experted more electricity than is imported. The idea is to
export electricity to the University Campus, situated side-by-side with the hospital.
lowering 1ts electrical bill at the actual on-peak and off-peak consumption tariff Some
exhaust gas from the gas turbine is vented in the by-pass chimney all the time, since
there is no use for the maximum amount of steam that could be generated in the
HRSG.

Case 2. This casc assumcs the gas turbine operates at full load, the substitution of the
electric chillers by the absorption chillers (similar to case 1) and the cooling of the
inlct-air for the gas turbing, using part of the chilicd water produced by the absorption
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chiller (figurc 1). In the design condition, a flow of 0.017 m3/s of chilled water cnters
the coil at 6,7° C. It is expected some increase in the first cost due to the existence of
the coil, pipes, valves, controls, cte, but it is known that gas turbmnc inlct-air cooling
system is the simplest way to rise power of a gas turbine. Considerations of costs and
expertation and importation of electricity are the-same as for case 1.

TECHNICAL RESULTS

The local hourly-average dry-bulb temperature and relative humidity profiles are
shown in the Fig.2. The resulting drv-bulb temperature of the inlet-air after the cooling
coil can also be seen in the same figure. Since the local relative humidity of the air is
generally high, direct-contact cooling with water spray was not analyzed. The turbine
inlet air can be maintained between 8 and 10 °C, boosting the gas turbine power. There
is some mass loss in the air stream due to condensation. However, the temperature
reduction is-high enough to improve the turbine power and efficiency all the time. -
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The hospital air-conditioning measured load profile is shown in the Figure 3. The
cooling load is mncreased in the case 2 due to the infet air cooling, approaching the
chiller fuil-load capacity in the hottest hours of the day: } is to be noted the tefatively
constant load represented by the infet air cooling.

In the Figure 4 it can be seen the electric power demand and production. The present
demand 1s high because the air conditioning load is all electrically-driven. There is a
substantial reduction in the clectric load when the chilled water is to be produced in the
absorption chiller (“new demand™). The effect of the cooling of the air is also apparent:
the gas turbine can sustain the power cven in the hottest hours of the day. The gains arc



between 6 and 16% compared to case 1. The local altitude (~600 m above sca lovel) is
responsible for part of the gas-turbine power loss, when compared with its ISO
conditions.

The effect of the pressure losses is to- decrease the power of the gas turbine. In the
design of the HRSG and of the cooling coil, special attention must be paid to this
detail. Figure 5 presents the pressure drop for indet amd outlet (filters, ducts, chimney),
HRSG and cooling coil.
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The stcam demand and production capacity is shown in the Fig. 6. The present demand
of steam is low and associated with disinfecting, laundry and kitchen uses. There is no
spacc hcating in the hospital. The usc of the absorption chiller for air conditioning
increases substantially the use of steam (case 1). The steam consumption 1§ ¢ven
greater in the case 2 due to-the increased need for chilled water. The two-upper curves
represents the maximum capacity of the HRSG for botlr cases analyzed. As we can see,
the system is not able to use the full steam capacity and part of the hot gases is to be
exhausted in a bv-pass chimney.

The first-law efficiency is shown in the Fig.7. Case 2 presents a worst efficiency, since
more fuel is burned at 25% efficiency and thermal demands remains the same. The loss
however, are not considerable and can be justified by a better cash flow, if economics
results arc priority. The advantages of the casc 2 over casc I become morc apparent in
the economic analysis.

ECONOMIC ANALYSIS

The economic evaluation of the-cooling coit option (case 2) is presented-and compared
with case 1 and the present situation. It was conducted a cash-flow analysis, using the
Net Present Valne (NPVY method [97 with uniform series in annual basis. Al the
investment is done in the first vear for both cases analyzed. Two scenarios were
adopted for the investment first costs, which arc clearly stated in the results, and
reflects a common range of costs of gas turbinc cogencration system (800 and 1000 US
$ / kW). The utilization factor effect is explored (8000 or 7000 operating hours per
year), as well as the fucl price (natural gas — 1.3 US $/MMBtu = 0,001422 US $/MJ;
2,0 US $/MMBm = 0,0018%6 US $/MJ and 2,5 US $/MMBtu = 0,00237 US $/MJ).
The absorption chiller cost was taken as half million dollars installed, and the
implementation of the cooling cott and accessories was taken as one hundred thousand
dollars. The cash-flow takes into account the annmuat benefits of the operationat costs
for cases I and 2 over the present day practice. The system is assumed to operate for
20 vears.

Table 1 presents a comparison of the annual operational costs, for present (actual)
situation, case 1 and case 2. It is to be noted that the electricity tariff is composed of
four parts: off-pcak and on-pcak demand (contracted power), off-peak and on-peak
energy consumption. The introduction of the cogeneration system options alleviates the
demand needs and produccs a-nct clectricity cxccss in both cascs (ncgative numbcers),
which is considered to be sent to-the University Campus.

To obtain an example of the economic impact of the ecogeneration system, the same
Table shows operational costs and annual benefits. The prices of fuel oil and etectricity
were taken at present values. The natural gas price was fixed at 1,5 US $/MMBtu.

The Table shows a net monetary income (negative electricity cost) for case 7. The fuel
costs arc greater in casc 2 than in casc 1, since the gas turbine produces more power.



The annual overall operational benefits for cases 1 and 2 wore caleulated summing up

all the operational costs and comparing them with the total cost of the actual system
(no cogencration).

Tabile 1 - Present day situation, Case 1 and 2 comparisons.

Actual Situation Case 1 Case 2

Off peak contracted demand (kW) 2500 400 200
Off peak consumption (MWh} 13674 -578 -1778
On peak contracted demand (kW) 2000 100 0
On peak consumption (MWh) 1350 -41 -157
Total consumption (MWh) 15024 -719 -1935
Cogeneration production (MWh) — 13377 14593
Annual electricity cost ((US$) 685456 2681 -45514
Annual oil cost (US$) 199371 . —
Annual natural gas cost (US$) —_ 293686 304769
Annual maintenance cost (US$) — 66885 72965
Total Operationg costs (US$) 884827 383252 332220

Annual total benefits (US$) — 521575 552607
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Figure 8 — NPV (US $) x Discount Rate % Figure 9 — NPV (US $) x Discount Rate
- Optimistic Investment — 8000 h/year (%) ~ Optimisiic investment — 7000

hiyear
Figurcs 8 and 9 presents the NPV results for 8000 and 7000 hours/vear of operation as
a function of the discount rate, with fuel cost varving between 1,5 and 2,5 US
$/MMBtu. In these figures, the optimistic investment cost scenario was admitied (US §
2.160.000 for casc 1 and US § 2.200.000 for casc 2). For a fixcd discount ratc and fucl

price, case 2 has always a better NPV than case | with lowering benefits for higher
discount rates.



The offect of the fucl price on NPV, for a given discount rate can be noted as a very
important variable. For example, in Fig.8 the internal rate of retum vary from ~26 %
to ~16% as the fucl price scales from 1,3 1o 2,5 US $/MMBtu. The cffcct of the casc
for a fixed fuel cost and operation hours per vear is less apparent: the intemal rate of
return for case 2 is only marginally better than case 1.

The effect of the numberofopemnghvurs per vear can be evaluated comparing Flg

& and 9. If the number of operating hours decreases. the NPV decreases (fixed the other
parameters). The same is true for the internal rate of return, which varies from ~23 %
to ~13% in the Fig. 8. Fixed the fuel cost, the internal rate of return for case 2 is
greater than in the case 1.

Figures 10 and 11 are similar to Fig. 8 and 9. Here the investment cost scenario is the
pessimistic onc: US$ 2.500.000 for casc 1 and US $ 2.600.000 for casc 2. The same
general observations made for Figures 8 and 9 apply here It is to be noted however,
that the NPV and the internal rate of return obtained are worse when compared with
analogous situations in Fig. 7 and 8.
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Figurcs 12 and 13 presents the pay-back period (in vears) as a function of the natural
gas price. The Fig. 12 stands for 8000 h/vear and Fig 13 for 7000h/yvear. The effect of
the investment cost hypothesis (opfimistic or pessimistic) is very pronounced, as
shown in both figurcs. For cxample, for a fucl cost of 2 US $/MMBtu and 8000 h/ycar,
the case 1 presents a pay-back period of ranging from 3 (optimistic scenario) to 6 years
(pessimistic scenario).

A comparison between cases 1 and 2 for the same condition of investment scenario and
fuel cost shows a consistent advantage for case 2. This can be seen more clearly in the
Fig 13, where the difference in the pav-back period between case 1 and 2 can be of
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almost on¢ ycar. On the other hand, for $000h/year and the smaller fucl pricc, both
cases have near the same pay-back period.

The mcrcasc of the utilization factor from 7000 to 8000 hiycar decreascs the pay-back
period by several months. This can be seen from a comparison from Fig. 12 and 13.
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CONCLUSION

Case 2 presented a rise of 9% in electricity generation, which can have more or less
cconomic advantage depending on conditions of change of clectricity with the grid, in
our assamptions the electricity gain is not totally reflected in economic gain.

High air conditioning cooling loads can be achieved, in this case it’s necessary to
cstablish a priority between ambient thermal comfort or more power gencration. The
adoption of a bigger absorption chiller can resolve this problem utilizing excess steam
possible to be produced. Maintaining the existing electrical chillers as backup, we can
adopt the absorption chiller of 664 tons and utitize the electrical chillers i cooling load
peak conditions (hybrid chilted water system). It's interesting to be noted that in
extreme unfavorable external conditions (drv bulb and relative humidity) it was
consumed 120 tons with a rise of 230 kW in electricity production.

The technical advantage shown by case 2 over case 1 was accompanied by a
systcmatic cconomic advantage of the same casc 2 over casc 1, whichever the critcrion
choscn. The cconomic advantage of casc 2 over casc 1, howcver, can be small,
according to the fuel price, investment cost and number of hours of operation per year.
Economic unccriaintics on fucl pricc and investment sconario (optimistic or
pessimistic) can produce very mmportant changes both in the NPV and in the pay-back
period. Final decision for the mmplementation of the cogeneration system mast be
supported by turn-key contracts and, if possible; tong-term fuet price contracts.
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The ccononue analysis presented did not take into account the investment costs for
pure substitution of the old equipment (electric chillers, boilers). All comparisons were
madc comsidering only the prescnt operational costs of the cxisting cquipment. The
conclusions-drawn, then, can be considered conservative. It is-highly recommended the
option for a cogeneration system, be it case 1 or 2, when a decision for the subsﬁmtmﬁ
of the old equipment prevaiis.

The implementation of this cogeneration system presents some environmental
advantages: substantial reduction of SOx emissions associated with the change of fuel
{from fuel oil to natural gas), elimination of a HCFC system (R22) and its substitution
for a water-hithmam bromide one.

There are also operational implications associated with the adoption of a cogeneration
system: the old cquipment, or part of it, can be kept as back-up for the cogencration
system with very low costs. This increases the reliability of the utility sector of the
hospital.
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ABSTRACT

Combined cyele power plants have been
thc best option of cxpanding clectricity
capacity through large thermal power plants.

Simulation of the system under different
weather condition and loads can only be donc.
through a computational algorithm and can-be
a power full tool in the design phase (Espiritor
Santo and Gallo, 1999).

Site annual weather profiles can reveal
best option of power augmentation through
inlet air cooling (evaporative or chilled water)
as analyzed by Espirito Santo and Gallo
{2000), supplementary firing, ctc.

This paper presents a computational
methodology application, simulating a dual
pressure combined cycle plant uader some
parameters of influence.

INTRODUCTION

Thermal efficiencies between 50 and 60% v
the conversion of chemical energy of a fossit fuet
to electricity and lower gaseous ermissions when
burning natural gas due to the simplicity of the
molecules of the main componemts - more
hydrogen per carbon {CH4, C2H6, etc), gives the'
combined cvcle plant the attributes to be the best
option of expanding electricity generatiom m a
competitive electricity market and environmentat
protection scenasio.

Due to the big sensibility of gas turbines to
atmospheric pressure, weather conditions (dry
bulb temperature and relative umidity), fuel
characteristics, and inlet and outlet pressure drop,
power and efficiency of a combined ¢ycle power
plant must be evatuated at site conditions. -
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Considering a dual pressure combined cvcle
plant, design characteristics of pressure and
degree of superheat of the high and Tow pressure
steam have important impacts in the initial cost of
the HRSG and operational” costs of the whole
system.

Defining steam pressure requires an analysis
of benefit of higher pressures in the thermal
efficiency of the plant and the added cost to
handie the stcam. Defining the degree of
superheafing requires an analysis of benefit of
higher degree of superheat and a cost analvsis of
the superheater of the HRSG (material and area),
the added cost to handle the superheated steam
and added cost of the steam furbine.

High pressure steam for combined cycle plants
usually lies between 62 and 103 bar In 2
combined cycle with a GE 7TEA gas turbine a rise
of The pressure from 62 fo 86 bar promotes 2 rise
of {.5% in the efficiency and power ontpui, while
an increment from 86 to WX bar rises the
efficiency and the power output of the plant in
onty 0,1% (Narula, 1995).

Others  important  variables  affecting
performance of a combined cwcle plant are
operation  characteristics in  partial  load,
condensing  pressure,  performance  and
characteristics of the main equipment at full and
partial loads (gas turbine, sieam furbine and
HRSG, pumps, eic.),

This paper presents the results of a
computational methodology developed to stmulate
the performance of a defined combined cvcle
{figure 1y with corrections for the most important
variables affecting the system. Less important
variables are commented,
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Figure 1 - Combined Cycle Scheme

METHODOLOGY

The simulation was developed through Fortran
programs. Six subroutines were joined with a
main program (algorithm) that manipnlates the
data and do iterations to match the performance of
the individual equipment operating as a unigue
system. A set of 235 common varizbles was used
and more than 700 individual constants and
varigbles compose the algorithm and the
subroutines.

The configuration of the combined cycle was
based on Nauen (1996). but the Siemens V94 gas
turbine was substituted for the V84.3 model. since
the grid were the plant is supposed to operate has
a frequency of 60H7.

Thirty four parametric eqeations correct the
performance of the gas turbine according to
weather conditions and design considerations of
the combined cycle. The gas twbine is a Siemens
V84.3 with corrections published by Maghon et al
(1993).

The dual pressure heat recovery steam
generator is composed by a high pressure
superheater, a high pressure evaporator, a second
high pressure economizer, a low  pressure
superheater, a low pressure evaporator, a first high
presswre economizer and a common prebeater.
The design and simulation methodology follow
the proposed by Ganapathy (1991).
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Steam turbine subroutine was developed
according to the method presented by El Sayed
(1997). Deﬂgu isentropic efficiency of the h:igh
and low pressure steam trbines are corrected as
the steam flow and pressare ratio in the turbine
changes from design values.

Seven pumps are responsible by water
circulation and responds the steam generation at
the high and Jow pressure, epergy balances and
steam limits impositions. Pumps efficiencies are
fixed. independent of load, since this effect is very
small to the cycle.

Constamt  pressure and temperature are
assamed at the feed water tank / deaerator.
Depending of gas exhaust flow and temperature at
the gas turbine exit, it may occur a deviation of
compressed hot water at the exit of the second
high pressare economizer (mdesv1) or a mixture
of water from the feed water tank / deaerator to
the condensed water with a by-pass of the same
quantity {mdesv2).

Excessive steam superheating at the high
pressure  superheater is comirolled by water
injection from condensate tank (mdesup).

Heat rejection from the condenser is assumed
to be made to a2 open water circuit with constant
inlet temperature. Cooling water flow varies with
heat rejection. It is assumed that there is power
consumption only for pumps.
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SYTE BYPOTHESIS AND DESIGN
ASSUMPTIONS

Atmospheric pressure ;| 95 Kpa (600m above sea.
level}

Gas terbine Sicmens V84.3

Gas turbine power (ISO) : 152 MWe

Gas turbine efficiency (ISQ) : 36,1%

Gas turbine exhaust flow (IS0) : 1560040 kg/h
Gas turbine exhanst temp. (IS0} : 550°C

Gas turbine inlet drop (design) : 150 mmwater
Gas turbine outlet drop (desien) 1 250 mmwater
High pressure steam : 80 bar

Temperature of high pressure steam : 25 C

Low pressure steam : 8 bar

Temperatme of low pressure steam - 200°C
Pressure in feed water tank/deaerator : 3,7 bar
Temp. in feed water tank/desacmtor - 130°C
HRSG hieat loss : 1%

HRSG blowdown (high pressnre) - 2%

HRSG blowdown (low pressure) : 7%

HRSG pinch point : 12°C

HRSG approach point : 56°C

Pressure drop in high pressure  superheater
(design) : 0,9653 bar

Pressure drop in low pressure superheater (design)
:0,1379 bar

isentropic efficiency of high pressure steam
turbine : 90%

Isentropic efficiency of low pressure steam
turbine : 90%

Steam pressure drop between HRSG and steam
turbine : 3%

Pamp efficiency : 75%

Condenser pressure ; 0,069 bar

Condenser water temperatore difference : 77°C

The dual pressure HRSG design is conduced at
a-defined exhanst gas flew and temperature. The
siecam  pressures and  lomperatwres, and
intermediate conditions of compressed water in
the HRSG are design parameters. The surface and
heat transfer parameters arc calculated i the
design phase and are applied in the HRSG
performance simulation. Figare 3 reveals the
scheme of the temperatures profiles in the dual
pressure HRSG.
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Figure 3 — HRSG temperature profile

SIMULATION RESULTS

In thus section we will present some resuits
obtained by the program wtilization.

Figure 4 shows the efficiency of the gas
turbine, the steam twbines and the whole
combined cycle with vadations of ambicm
temperature and constant relative humidity (60%).
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Figure 4 — Efficiency x ambient temperature



Efficiency of the gas turbine is very sensible to
ambient temperature, varying from 36.4% at 0° C
to 34% at 35 C. Steam turbines have their
efficiencies affected by changes in steam flow and
pressure ratio. Due to lower exhaust flow from gas
turbine and lower steam generation in HRSG, the
efficiencies of steam fturbines are slightly
dechining with higher ambient temperature.
Pressure ratio has no effect in our analysis since
steam pressure and condensing pressure are fixed.
The combined cvcle is less sensible to ambient
temperature, and its efficiency varies from 52.8%
at 0° C to 51,5% at 35° C. At 15° C the efficiency
i5 52,3%.
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Figure 5 — Power x ambient temperature

Figure 5 shows the power produced and
consumed by the cycle. Gas turbine power varies
from 151 MWe at 0° C 1o 121.2 MWe at 35 C
(19,7% loss). Steam turbine ontput represenis near
onc third of total outpmt of the combined cycle
plant. The high pressure stcam turbine produces
29,4 MWe a1 0° C and 27,7 MWe at 35° C (5.8%
Yoss) and the low pressure steam turbine produces
41 4 MWe at 0° C and 37.7 MWe at 35° C (89%
loss). Combined cycle power plant prodnces 2039
MWe at 157 C, 218.9 MWe at ¢° C and 1837
MWe at 35° C (16,1% loss). Pump consumption
was estimated at nearby 3 MWe,

Figure 6 presents the varisHon on steam
generation (high and low pressure steam) with
variations in the ambiemt temperature. Higher
ambient temperature trends to tower exhaust gas
flow and rise exhaust gas temperature. At 9° C the
HRSG generates 186,1 ton/h of high pressure
steam and 378 ton/h of low pressure steam. At
35 C the steam generation decline to 1745 tonvh
in the high pressure side (6,2% Toss) and 299
ton/h in the low pressure side (70,9% Joss).
Higher ambient temperatures tend to superheat the
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high pressure steam  above the maximum
established in the design parameters, and this
requires the use of the dessuperheater (mdesup).
Flow deviation from entering the high pressure
evaporator tends to rise as ambient ternperature
rises, since the exhaust gas energy entering the
preheater cannot heat the instantzmeous steam
demand to the desired deaerator temperature.
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Fixing dry bulb temperature in 15° C and
relative humidity at 60%. we can change the load
of the gas turbine and evaluate their influence in
the individual equipment and in the whole system.

Figure 7 shows the efficiency of each
equipment and the combined cycle efficiency
varying the Ioad of the gas tarbine between 50 and
100%. (Gas nwbine efficiency dechine from
35.35% at fall Toad 10 29,24% at 50% load. Steam



turbines isentropic efficiencies vary between 90%
at gas turbine fuil Joad to 78% (high pressure) and
80% (low pressure). Combined Cycle has 52.33%
of efficiency when gas turbine is at full load and
45.02% when gas turbine is at 50% load
Evatuating the resuits we can conclude that even
in small loads of the gas turbine the combined
cvcle operates at good thermal efficiency. Gas
murbine looses near 6.1% in efficiency when
operating at 50% load while the combined cycle
loss is 7.3%.
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Figure 8 — Power output x Gas turbine load

Figure 8 reveals the power produced by the
gas turbine, by the steam turbings and by the
combined cycle with variations of gas turbine
loads between 50 and 100%. Gas torbine produces
138.2 MWe at full load and 70,1 MWe at 0%
load. We can note that at 50% load the power
produced by the gas turbine is a little higher than
the half of the produced at full Ioad, since the
pressuare loss in the let air and the exhaust gases
are lower. High pressure steam torbine produces
28 8 MWe at gas turbine full load and 15,3 MWe
at 50% load (47% redmction) while the low
pressure steam turbine produces 39,9 MWe at full
load and 24,4 MWe at 50% load (39% reduction).
The combined cycle power varies from 2039
MWe at full load to 1079 MWe at gas turbine
50% load. At gas turbine 50% load the combined
cvcle produces 53% of the total power produced
when the gas twbine is at foll Toad Pump
consumption varies from 1,95 MWe at 50% load
10 2.9 MWe at full load.

Figmre 9 show us the produced steam in the
high and low pressure evaporafor with variations
of gas twhine load High pressure steam varies
from 1817 ton/h at gas turbine full Toad to 1184
ton/h at gas turbine 50% load (35% reduction).
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Low pressure steam varies from 34.4 ton/h at gas
turbine full load to 29,9 ton/h at gas nobine 50%
toad (13% reduoction). H's interesting to note the
change of mass extraction from entering the high
pressure evaporator and the mass deviation from
the deaerator to keep constant temperature in the
deaerator (130° C). Note the high pressure steam
has a considerable reduction compared to the low
pressure steam, fact that justifv the lower power
loss of the ow pressure steam turbine.
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Figure 9 — Steam generation x Gas turbine load

Figure 10 represents an important aspect when
designing thermal power plants. The available
cooling mediom  temperature  and  cooling
techmology define the condensing pressure. This
figure shows the gain of efficiency of the
combined c¢ycle with different condensing
pressures. '
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The dry bulb temperature ang relative
huridity were maintained as 15° C and 60%
respectively.  Others cycle parameters and
assumptions were similar to the exposed above,
Considering the design condensing pressure (69
mbar = 38 75° C) the cycle efficiency is 52,3%.
Reducing the condensing pressure to 27.6 mbar
(22,71° C) the efficiency rises to 33.05% while
rising the condensing pressure to 966 mbar
(45,15° ©) lower the efficiency to 51,98%. A
change of 1.07% in the cyele efficiency can be
verified in the range of condensing pressnre
evalnated.

Figure 11 shows the condensing pressure
effect in the power outpat of the evalnated
combined cycle plant. In the design condensing
pressure the power output was estimated as 2039
MWe. At 276 mbar the power output was
estimated as 206,7 MWe and as 2026 at 966
mbar. In the range of condepsing pressure
evaluated we can see a 2% difference in power
generation.
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CONCLUSION

Computational simulation of thermal plants
can produce important results to predict
performance. It can help the design phase and the
analysis of cvcle performance at conditions other
than that of design condition. Other aspects, such
as power augmentation through supplementary
firing, the use of chilled water to cool the inlet air,
evaporative cooling, water or steam injection,
could also be anatyzed. '

The obtained results are particular for the
combined cycle power piant analyzed. Corrections

characteristics for site conditions and design
applications and corrections for partial load of the
gas tubine have direct impacts in the results
obtained, and must not be extrapolated to other
configuration.

Steam generation and degree of superheat out
of design situation is directly related with heat
exchanger areas of HRSG sections. Better results
can be obtained through optimization of 3 HRSG
with three pressure levels and steam re-heating,
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Anexo I — Perfil de Temperatura em Caldeira de Recuperacio
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