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RESUMO

No presente trabalho s3o estudados ciclos combinados
com turbinas a gas-turbinas a vapor do ponto de vista da
Primeira e Segunda Leis da Termodindmica através do método
exergético. Estes ciclos combinados resultam basicamente da
integrag3oc de uma turbina a gids com uma caldeira de recuperagfo
térmica, para geragdo de vapor a partir do aproveitamento do
calor de exaust3o, que por sua vez ¢ utilizado numa turbina a
vapor para obteng3o de poténcia dtil.

A tecnologia consolidada dos ciclos a vapor, aliada a
crescente evolugio das turbinas a gads na diregdo do incremento
da eficiéncia e redugio do impacto ambiental se mostra uma
alternativa viadvel e de alto desempenho na geragdc de energia

elétrica.

Foi desenveolvido um modelo computacional, com O
objetivo de permitir a analise preliminar de di versas
configuragc®es para os ciclos combinados. SEo  implementados

recursos tecnoldégicos como o resfriamento das pas da turbina a
gAs com ar extralido dos estidgios do compressor e Jueima
suplementar na caldeira de recuperagac térmica. Neste uUltimo
equipamento € considerada a possibilidade de gerar vapor com um
e dois niveis de pressdoc. No que tange a turbina a wvapor s3o
previstas até duas extragdes intermediarias para aquecer Aagua de
alimentacZo em aquecedores de contato direto e de superficie.
Dos resultados deste trabalho € possivel identificar
solugBes que representam as melhores alternativas de concepgfo e

projeto para os ciclos combinados.
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ABSTRACT

In the present work, combined cycles with gas and
steam turbines are studied based on the First and Second Laws of
Thermodynamics, by using the Exergetic Method. These cycles are,
basically, a combination of a gas turbine with a steam cycle
through a heat recovery steam generator. The steam generation
uses the hot stream at gas turbine exit to produce additional
net power output.

The well-known steam cycle tecnology associated with
the growing development of high efficiency gas turbine and
environmental impacts reduction have presented an interesting
and feasible alternative to high performance cycle for
electricity production.

The aim of this work is to develop a computer
programme to simulate and analyse different combined cycle
configurations. The programme carries out turbine blade cooling
using air bled from the intermediate stages of compressor and
supplementary combustion in the steam generator. The steam
generation is assumed in one or two levels. Regarding the steam
turbine there are up to two extractions for using in contact
and surface feedwater heaters.

From this study is possible to identify the real
thermodynamic losses, showing the alternatives for Dbetter

conception and operation of combined cycles.
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bomba de alimentagio

ciclo combinado

condensador

caldeira de recuperagfo térmica
desaerador

economizador de alta press3o
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entalpia especifica

massa molecular

massa de uma substancia

pressaoc

“"pinch point®

calor transferido
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relativo

20 VYapor

vii

vapor na entrada do bloco da turbina de baixa press3o
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Superescritos
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1 - INTRODUGCAO

1.1 - FUNDAMENTOS

De acordo com a Segunda Lei da Termodinédmica, todos os
ciclos térmicos de poténcia, que convertem calor em trabalho,
devem rejeitar calor. Ainda segundo esta lei fisica, guanto mais
alta a temperatura em que ocorre um fluxo de calor, maior &€ sua
qualidade, expressa em tLermos de poténcia passivel de ser
obtida. Surge dai, a idéia de associar ciclos de modo que o
rejeito térmico de um ciclo seja aproveitado por outro, visando
aumentar a proporgdo de calor transformado em trabalho. Tais
ciclos s3c conhecidos como ciclos combinados.

Neste estudo sFo analisados os ciclos combinados que
conjugam dois tipos de acionadores primarios: turbina a gas
CTG 7turbina a vapor C(TV). O principio basico desta associagio
consiste em tomar o fluxo de gases gquentes na saida da turbina a
gas, e através de uma caldeira de recuperagdoc térmica CCRTD,
gerar vapor dque, por <csSua vez, ¢ empregado em uma turbina a
vapor . Este aproveitamento sequencial dos fluxos térmicos
permite elevadas eficiéncias, comparativamente aos ciclos
térmicos simples.

As primeiras aplicagBes praticas de ciclos combinados
surgiram na década de sessenta embora a idéia de instalagdes
combinadas j& tenha sido citada no inficio do século por Stodola
L3k 3 Observande a Figura 1.1 [21, constata-se que esta
tecnologia sé teve uma acentuada aplicag3oc a partir de 1970,
coincidindo com a chamada 'crise energética'" desta década e o
grande salto tecnoldégico experimentado pelas turbinas a gas.
Tais fatos foram fundamentais para a introdugfo sistemiatica das
plantas que utilizam ciclos combinados para a geragio de energia
elétrica.

Gerar energia elétrica através deste tipo de planta é
atrativo, pois & possivel obter eficiéncias térmicas superiores
aos 50%. Consideragdes ecoldgicas também contribuem para
aumentar o interesse pelos ciclos combinados, pois se adaptam

Tacilmente as legislagBes cada vez mais exigentes no controle da
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emiss¥o de poluentes. Tais normas, particularmente nos paises
desenvol vidos, dificultam a entrada ou permanéncia em operagao
das plantas de concepg®o antiga e conseqiente elevado impacto

ambiental.

30

ew

40

(Q\)
<\ \
&
30 Pa\
4
20
10
)
1990 1970 1980 1980 2000
ANO
FIGURA 1.1 — Incremento mundial da capacidade instalada dos
ciclos combinados
Um aspecto interessante dos ciclos combinados

refere—-se a sua flexibilidade, que permite duas interpretagdes.
Un dos significados de flexibilidade se refere a capacidade da
turbina a gi&s de queimar uma grande variedade de combustiveis,
sejam liquidos ou gasosos, especialmente os dleos destilados e o
gds natural, para os gquais existem tecnologias totalmente
consclidadas. Queimando combustiveis nobres, como © gAs natural,
obtém-se um baixo impacto ambiental. Os principais poluentes
produzidos na queima deste combustivel s3o os Oxidos de

nitrogénio CNO D> e o didéxido de carbono CCO;>, entretanto, em
X
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teores que podem atender as ja& mencionadas normas ambientais.
Assim, o gi4s natural vem tomando lugar de destagque no cenario
energético internacional.

Outro significado de flexibllidade se refere a grande
variedade de configurag¢gBes possiveis destas plantas. Com a
tendéncia de melhorar o© uso dos recursos naturais vem se
investindo criatividade e engenho na concepgdoc de sistemas mais
eficientes. Assim, os ciclos combinados, gue ja possuem elevada
eficiéncia na sua forma mais simples, constituida de uma turbina
a gas, uma caldeira de recuperagidc térmica, uma turbina a vapor
e um condensador como mostra Figura 1.2, podem ser melhorados

através da introdugio de equipamentos adicionais.

TG

COMBUSTIVEL b TURBINA A GAS

o TR e —]

CRT _____’! COGERACAO |
( USUARIO TERMICO)

CALDEIRA DE RECUPERAGCAO TERMICA 1 }
_{ 'y
|
|

EXTRAGCAO INTER- |
TV MEDIARIA d
D = oo eTUo D armm

TURBINA A VAPOR

l 1 CONTRAPRES SAO )
= oo ccats (5D o3 =5 como camd oS oenn GRS
CONDENSADOR
FIGURA 1.2 — Estrutura bisica dos ciclos combinados

A variedade de concepgfes de ciclos combinados podem
ser sumarizados na Figura 1.3 [3]. Observe-se que esta variedade

se centra na caldeira de recuperagio, polis este equipamente &
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considerado o ponto chave para a correta integrag3io do conjunto

turbina a gas-turbina a vapor.

CICLO COMBINADO TURBINA A

GAS / TURBINA A VAPOR

I |

CRT CRT
SEM QUEIMA COM QUEIMA
SUPLEMENTAR SUPLEMENTAR

l
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[
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T6 E NA CRT

|

CICLO A VAPOR

I |

I NIVEL DE PRESSAO 2 NIVEIS DE PRESSAQ

NA'CRT NA CRT

E |
E. ol

AQUECIMENTO EM AQUECE- AQUECIMENTO EM AQUECE-

DOR DE MISTURA DOR DE SUPERFICIE

l |

POR EXTRAGAO DE
VAPOR DA TURBINA

FIGURA 1.3 - Configurac®es comuns em ciclos combinados

Esta di ver sidade de opgdes também contribui na
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conversfoc de plantas antigas para a modalidade combinada,
visando sempre melhorar a eficiéncia térmica, e diminuir o
impacto ambiental, com sensiveis beneficios econdémicos. Como
exemplos desta pratica podem ser citadas as experiéncias da BBC
[4,5]1, i emens [B] e Alsthom [7], consideradas dentre as

empresas mais ativas na atualidade nesta area.

1.2 - ASPECTOS ECONOMI COS

Para elucidar as vantagens econdmicas dos ciclos
combinados sobre as plantas com turbinas a wvapor e turbinas a
gids apresenta-se a seguir um estudeo realizado por Joyce e
Mayer [8] em 1987. Estes autores levantaram (o] grafico
mostrado na Figura 1.4, que compara os custos unitarios
da energia produzida, em US$ -k Wh, para um ciclo
simples de turbina a gas e um ciclo a vapor com
reaquecimento, em relagfo a uma instalagdao de ciclo combinado,
como fungfo do tempo de operag3doc Choras de operagio a plena

carga no ano)d.

CUSTO RELATIVO

CUSTO DO
COMBUSTIVEL

9USS/8J

4.5US8/6J

PLANTA
TURBINA A @

ouUSs/al
4.5UsS8/6y

PLANTA COM TURBINA
A VAPOR

r § T T T T T
/ 1000 2000 3000 4000 SO00 8000 T000

091 HORAS DE OPERAGAO A PLENA CARGA POR ANO

FIGURA 1.4 - Custo relativo da produgdao de energia elétrica

Este estudo foi realizado para dois pregos de

combustiveis (8 USH/GCJ] e 4,5 USE/GIJD. Esta Figura mostra que a
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planta com turbina a gas ¢ a solugdoc mais econdémica para
operages até 1000 horas por ano, isto ¢, em regime de ponta
e/ou de reserva. Sob maior tempo de operagio os ciclos
combinados tornam-se mais econdmicos que as turbinas a gas. No
que diz respeito a planta a vapor, esta serid sempre menos
econémica que os ciclos combinados mesmo quando o© tempo de
operagio excede a 6000 horas, correspondente a operagio na base.

Da mesma forma, Borglin [8] mostrou gue a combinagZfo
de equipamentos convencionais (baixoc custo de investimento) e
elevada eficiéncia térmica C(baixo custo de operagaoc) resulta a
maneira mais econdmica de gerar energia elétrica, indicando a
opor tunidade dos ciclos combinados.

Outra fator gque coloca em evidéncia estes ciclos & que
devido aos projetos—-padriaoc de seus componentes, o tempo que
transcorre desde sua concepgdo até o comissionamento € bastante
curto, no maximo dois anos [2]. Aliada a esta caracteristica
estd a possibilidade da construgio por etapas que assegura uma
relagido estreita entre a expansido marginal da capacidade da
planta com a incremento da demanda do sistema elétrico.
Concomi tantemente, este incremento gradativo da poténcia
instalada da planta alivia os fluxos de caixa do empreendimento.

Nas indudstrias onde € necessario o uso de vapor de
processo as vantagens econdmicas dos ciclos combinados podem
maximizar-se através da cogeragio, entendida como produgio
seqiencial de eletricidade e calor, a partir da queima de um
combustivel. O calor pode ser gerado numa planta de ciclo
combinado através de uma extragdo de vapor da turbina a vapor,
ou pelo uso do vapor descarregado por uma turbina de
contrapressao ou ainda pela gerag3do de vapor para processoe na
caldeira de recuperag¢io térmica. A Figura 1.2 também & bastante

ilustrativa desta tecnologia.

1.3 - DESENVOLVIMENTOS NA ANALISE DE CICLOS COMBINADOS

Uma revisdo bibliografica mostra que a publicagfo de
trabalhos sobre ciclos combinados era bastante reduzida até
meados da década passada. Podem—-se citar os trabalhos de Seippel
[10, 111 um profissional da Brown Boveri que além de realizar a

primeira apresentagdoc formal das configuragBes possiveis de
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ciclos combinados realizou trabalhos pioneiros de analise
exergética em plantas de ciclo a vapor.

Ainda no a&mbito da Brown Boveri, Wunsch [4] realizou
uma anilise paramétrica em plantas de ciclos combinados do ponto
de vista da Primeira Lei da Termodin&mica. A conclus3oc deste
autor € que a eficiéncia do ciclo combinado € mais influenciada
pelos parametros principais da turbina a gas (relagdo de
press3o, temperatura méaxima, etc.) do que pelos parametros do
ciclo a vapor.

Em 1978, Foster-Pegg [12] analisocu as caracteristicas
gue devem observar ©os ciclos a vapor para serem integrados a uma
turbina a ga&s. As anadlises deste autor s3o também paramétricas e
do ponto de vista da Primeira Lei da Termodin&mica, e mostram os
beneficios que podem ser obtidos com caldeiras de recuperagio
térmica de mdltiplas pressdes. Comenta também a pequena vantagem
da queima suplementar e que a temperatura d’agua de alimentagio
deve ser a menor possivel para poder aproveitar melhor a energia
dos gases residuais da caldeira e assim melhorar a eficiéncia do
ciclo.

Em 1987, EL-Masri e Chin [13] realizaram uma analise
exergética em ciclos combinados considerando uma configuragio
fixa, que apresentava uma caldeira com dois niveis de press3io e
reaquecimento. Estes autores concluiram que o incremento de
eficiéncia nesta configuragio se dava através da diminuigfo da
diferenga de temperatura entre os gases na safida de cada
evaporador e a temperatura da agua entrando nestes equipamentos,
caracterizando o chamado "pinch point', ou diferenca minima de
temperatura que estid conectada com as dimens®des da caldeira e
sSuas caracteristicas de troca térmica.

Ainda neste ano, Ruffli [14] apresentou uma andlise
paramétrica em ciclos combinados, que nos comentarios de Borglin
[9] e Gyarmathy [2] constitui uma das andlises mais elegantes
realizadas neste tipo de tecnologia. Esta analise simula o
comportamenteo da turbina a gas considerando a possibilidade de
resfriamento das palhetas e compara o comportamento da caldeira
de recupera¢fo térmica com um nivel de press3o (economizador,
evaporador, superaguecedor) com a configuragio que considera
dois niveis de pressZo C(economizadores e evaporadores de alta e
baixa pressfo e superaquecedor de altad. Os resultados obtidos

apontam a segunda configuragdc como a mais eficiente. Este
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estudo constitui a base do trabalho de doutorade deste autor,
publicado em 18380 [Z2].

Qutro trabalho que junto ac de Ruffli foil inspirador
para esta dissertag3ioc ¢ o de Bolland [15] que realiza uma
anidlise exergética para escolher a configuragdo da caldeira de
recuperagdo térmica gque melhor se adapte a duas turbinas
fabricadas pela Siemens. As caldeiras podem ter dois ou treés
niveis de press3o, reaquecimento e inclusive trabalhar com vapor
acima do ponto critico. Os resultados do autor s3o apresentados
graficamente mostrando a exergia perdida em cada equipamento e
as eficiéncias exergéticas do ciclo combinado e do ciclo a
vapor . A possibilidade de queima suplementar também &
considerada. Este autor mostra ainda entre suas conclusdes a
grande influéncia exercida pelos parametros da turbinas a gas
sobre a eficiéncia do ciclo.

Poderiam ser citados ainda outros autores como Huang
[16]1, Bonzani et alli [17], Stecco et alli 18] e Cerri [19],
gue também realizaram anilises paramétricas em ciclos combinados
e os gue se ocuparam de apresentar plantas especificas,
conversdo de plantas antigas a modal i dade combi nada e
comi ssionamentos. Nesta udltima categoria sobressaem Montenegro
et alli B2l e PDechampshe iettiailile (21] . Deve-se mencionar
também os trabalhos de alto requinte tedrico de Gyarmathy e
Ortmann [22] e Kehlhofer [23] gue trataram o comportamento em
cargas parciais dos ciclos combinados.

Assim, ante as evidéncias marcantes dos beneficios que
podem ser obtidos com os ciclos combinados, sob o auspicio da
ASME foi instituido a partir de 1987 um Congresso bianual,
COGEN-TURBO, gque trata desta tecnologia, incluindo-se também a
ccgeragio e turbinas a gas, como op¢gdes para melhorar o
aproveitamento dos combustiveis. Tais eventos vém se
constituindo expressiva amostra do desenvolvimento na andlise
dos ciclos combinados e marcam sua expansdo como tema de

estudos.

1.4 - PROPOSTA DO TRABALHO

Para apresentar a proposta deste estudo, deve-se

retomar a Figura 1.3, gue permite mostrar as configuragdes de
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ciclos combinados a analisar e comentar os objetivos que se
esperam atingir.

Anteriormente, ja4 se referiu a importancia gque possui
a caldeira de recuperagfo térmica. Este equipamento, que tem a
fungdo de integrar a turbina a gas e o ciclo a vapor, pode
gerar vapor em um, dois e até em trés niveis de pressdo e, ao
mesmo tempo, pode comportar em algumas situagBes a gueima
suplementar. A configurag®c com trés niveis de press3o € pouco
usual e por este motivo n3o serd tratada nesta dissertag3o.
Serfio analisadas no presente estudo caldeiras com um nivel de
press3o, compostas geralmente de um economizador, um evaporador
e um superaquecedor. Ser3o analisadas também as caldeiras com
dois niveis de press3o que apresentam geralmente dois
economizadores, dois evaporadores e dols superaguecedores, para
alta e baixa press3o. Neste segundo tipo se consideram as
possibilidades de reaquecimento, a auséncia do superaguecedor de
baixa e a possibilidade de queima suplementar. O combustivel que
propicia a gueima suplementar €& o mesmo utilizado na turbina a
gads, gas natural.

Na turbina a gi&s € considerada a possibilidade de res-
friamento das palhetas. A turbina a vapor pode comportar até
duas extragdes de vapor para aguecer Aagua de alimentagdo, sendo
que um dos aquecedores considerados &€, necessariamente, do tipo
agquecedor de mistura (desaeradeor> e o outro aquecedor de
superficie. O condensador estudado &€ resfriado a aAgua.

Apresentadas as configurages do ciclo combinado a
serem analisadas, tem-se a seguir os objetivos basicos deste

trabal ho:

ad A elaboragioc de um modelo de turbina a g&s gque incorpore a
possibilidade do resfriamento das palhetas levando em conta

os efeitos das variagd®es das propriedades termodiniAmicas;

b> a simulagio da caldeira de recuperag3o térmica com um e dois
niveis de press3doc considerando a possibilidade da queima

suplementar no segundo caso;

€D incorporar a possibilidade de até duas extragdes de vapor do

corpo da turbina de condensagdo;
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dd> efetuar uma andlise exergética global dos processos gue
se desenvolvem nos equipamentos, comparando entre si as

diversas configurac@es consideradas.

1.5 - ESTRUTURA DO TRABALHO

No capitule 2 ¢ feita uma revisdo dos conceitos
associados a anidlise exergética, talis como exerglia perdida,
escolha do estado de referéncia, exergia de fluxo e eficiéncia
exergética.

0O modelo de simulagio global dos ciclos combinados é&
apresentado no capitulo 3, com a descrigdo detalkada dos
processos gue se desenvolvem nos equipamentos préprios deste
tipo de tecnologia.

Os resul tados da analise exergética em ciclos
combinados com um e dois niveis de press3doco s3o mostrados e
comentados no capitulo 4.

As conclusB®es e observag®es finais encontram-se no
capitulo 5. Também neste capitulo s3Eo apresentadas sugestfes
para trabalhos posteriocres.

O apéndice 1 apresenta as relagdes utilizadas no
cdlculo das propriedades termodinamicas do ar, dos gases e da
aguavapor.

Finalmente, o apéndice 2 apresenta uma entrada e uma

safida, tipicas do programa computacional agqui desenvolvido.



2 - EXERGIA: CONCEITOS BASICOS E SUA APLICAGZAO
NOS CICLOS COMBINADOS

2.1 - INTRODUGEO

Na busca do aperfeigoamento dos sistemas de conversi3o
energética e redugcdo das perdas na utilizagd@o dos recursos
primirios, tém sido =] aborados métodos de analise
técnico-econdmica de progressiva complexidade.

Inicialmente, estes mé&todos se fundamentaram na
Primeira Lei da Termodindmica e constituiram os métodos
energéticos, na realidade uma contabilidade dos fluxos de
energia, através da gqual se guantificam as entradas e saidas de
energia do sistema em estudo, de maneira que a energia aportada
deve aparecer nos produtos. Sob esta otica, consideram-se como
perdas os fluxos de energia que n3oc s3o utilizados. Assim, a
anidlise segundo tal método sugere que a ineficiéncia de um
dispositivo ou processo € uma consequéncia dessas perdas e que a
energia perdida sob este conceito quantifica a ineficiéncia.

Nesta mesma linha de raciocinio, numa maquina de
Carnot haveriam perdas, uma vez gue existe calor trocade com o
exterior, mesmo que n3io exista nerhum outro processo ciclico em
gue esse calor cedido possa ser menor. Como um aperfeig¢oamento
deste método, a anilise exergética, fundamentada tanto na
Primeira como na Segunda Lei, leva em conta nZo somente a
quantidade de energia como também sua qualidade.

O conceito da qualidade da energia surge da Segunda
Lei da Termodinidmica e esti associada a parcela transformavel em
trabalho desta energia. Esta lei estabelece também que a
degradagdo da qualidade da energia em qualquer processo real
cria entropia, gue n3o pode ser destruida.

A andlise exergética permite desta forma identificar
em gque partes de um processo acontecem as degradag®es de
energia, ordenando as mesmas segundo sua magnitude e tornando
possivel identificar com maior clareza ©s componentes onde se
podem aplicar medidas efetivas para melhorar © desempenho dos

sistemas e equipamentos.
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E importante frisar que a anadlise exergética n3o &€ um
substitute da anilise energética, mas sim um complemento
bastante vigoroso, principalmente gquando analisamos sistemas
térmicos novos e complexos. Nestas condig®es, enguadram-se os
ciclos combinados gue, como menciocnado no capitulo anterior,
serio objeto do presente estudo. Neste capitulo os coroléarios
exergéticos sao introduzidos em seus fundamentos e desenvol vidas

aplica¢®es nos ciclos combinados.

2.2 — EVOLUGCAC HISTORICA

A energia Util, concebida no seu mais amplo sentido, &
um daqueles conceitos que tem sido descoberto e redescoberto in-—
dependentemente por diversos cientistas e engenheiros. As
primeiras contribuicBes, desde as observagdes de Carnot ao
conceito de dispcocnibilidade de energia para sua conversio em
trabalho s3o devidas a Clausius, Clapeyron, Thomson, Maxwell e
Gibbs, embora o trabalho de Gouy intitulado “Sobre a energia
BReAl L publicado em 1889 seja considerado por alguns
termodinamicistas da Europa Continental como o© documento de
origem do conceito de energia util [24].

Estudos realizados por Bosnjakovic em 1938 e 1839
marcam um novo impulso no desenvolvimento da Termodinamica,
incorporando de forma pratica a Segunda Lei na analise de
sistemas térmicos [25]. Estes trabal hos, que formam uma
importante contribui¢fo a formulagZc de novos critérios de
desempenho, foram interrompidcs na II Guerra Mundi al e
reiniciados por volta de 1950 com renovado vigor. Assim, uma
etapa marcante surge em 1956 com o© termo exergia sendo
introduzido pelo esloveno Z.Rant para expressar como proprie
dade termodinidmica a parcela transformavel em trabalho da
energia. A partir de ent3o, comegam a aparecer uma série de
publicag®es scbre o©o tema na Europa Central,sobressaindo os
trabal hos de Szargut, Grassmann e Baehr, entre outros.
Contrariamente a esta intensa atividade nos anos sessenta, pouca
”coisg pode ser encontrada nos outros centros de desenvol vi mento
“termodinamico. com exceg¥o para os trabalhos de Evans nos EUA
que propds o termo 'essergia' [26]. Evans sugere que a Energia

Livre de Gibbs, a disponibilidade de Keenan e a exergia de Rant
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s3oc casos particulares de sua fung3o "essergia'.

Uma verdadeira explos3ic de interesse pela anilise
exergetica surge apés o inficio dos anos setenta com a
reconsiderag@oc das quest3es energéticas. Desta etapa recente
até hoje, sobressaem as contribuig@es de Reistad [27], Bejan
[28], Kotas [(29], Gaggioli [30] e Szargut [311].

No Brasil, de alguma forma o interesse pela exergia
também apresentou duas fases. A primeira delas associa-se a
influéncia dos pioneiros europeus, em institui¢®es como a Escola
Federal de Engenharia de Itajubi CEFEID, o Instituto Tecnol égico
da Aeronautica (ITA) e Universidade Federal de Minas Gerais
CUFMG>, durante os anos sessenta, destacande os trabalhos dos
Professores Zulcy de Souza [32], Richard Bran [33] e Borisas
Cimbleris [34]. Numa segunda etapa, j& na Ultima década ocorre a
larga difus3ioc deste conceito, Justificando mesmo sessSes
especificas nos Encontros sobre Ciéncias Térmicas, promovidos
pela Associag3o Brasileira de Ciéncias Mec&nicas CABCMD e
diversas teses e dissertac8es, incorporande o© conceito da

exergia.

2.3 - EXERGIA: SUA DEFINICAC FORMAL

Sabe-se que os varios tipos de energia apresentam
distintas qualidades, tendo sidc aceita come uma medida da
gqual i dade a capacidade para realizar trabal ho. Como Jja
comentado, Rant chamou a esta capacidade de realizar trabalho de
exergia, que ¢ definida como [28, 35]:

A guantidade de trabalho gue pode ser obtida guando
uma certa porgdo de matéria & trazida ao estado de eguilibrice

Ctérmico, mecénico e guimico) com os componrentes usuails do metio

anbiente, atraveés de processos reversiveis, envo lvendo
interacdes termicas, mecanicas e quimicas apenas com a
natureza.

Desta definigZio ¢ possivel concluir que a exergia &
uma propriedade de dois estados, o estado da matéria em quest 3o
€ o estado do meio ambiente. O termo equilibrio na definic3oc de
exergia requer uma clarificagio, uma vez gque existem duas
formas. A primeira forma ¢ o chamado equilibrio restrito, que &

© estado quando o sistema esti em equilibric térmico e mecanico
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com o do ambiente. Sob estas condigBes, a temperatura e a
pressdo do sistema sHo iguais Aaquelas do ambiente, To e Po
respectivamente. A segunda forma ¢ o© chamado equilibrio
irrestrito, que ¢ o estado quando o sistema sob consideragfo
est4d em equilibrio térmico, mec&nico e quimico com o ambiente.
Sob tais condigBes o sistema deve estar totalmente formado pelos
componentes comuns do meio ambiente, em estados termodinémicos
nos gquais existem livremente [28]. Por isso, para calcular a
exergia, © ambiente deve ser especificado. Este problema sera
analisado em maior detalhe em um item posterior.

E importante observar que as defini¢@es classicas de
exergia nd3o tém explicitado de forma clara que os fluxos de
calor também possuem fluxos de exergia associados. E evidente
gue mesmo ra auséncia de fluxos de massa, por exemplo, no caso
da radiacio térmica, pode ser identificada a parcela
transformavel em trabalho, gue corresponde a sua exergia [36].
N3o obstante, deve-se reconhecer que a contribuicg¢fo
significativa de Rant refere-se mais ao estabelecimento de uma
propriedade de estado, portanto associada a um meio fisico.

O calculc da exergia de um fluxo de substancia seré

introduzida no item 2.6, adiante.

2.4 - LEI DA EXERGIA PERDIDA

Contrariamente a energia, a exergia & isenta da Lei de
Conservag®oc. Cada fendmeno gque se processa irreversivelmente
provoca perdas de exergia levando a uma redugic dos efeitos
Uteis do processo ou a um incremento do consumo de energia da
fonte de onde esta foi obtida.

E interessante apresentar o equacionamento formal da
Lei de Gouy-Stodola gue pode ser considerada como uma avaliag3o
quantitativa da destruigfio da exergia. Esta Lei sustenta que a
diminuigio da possibilidade de obtengcfo de trabalho & devido As
irreversibilidades do sistema, © que permiite enuncii-la da

Seguinte maneira:

- % ] & c2.1>
I
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onde:

6WR > éWI — representam as poténcias realizadas em processos
reversiveis e irreversiveis respectivamente [kW];

To — temperatura do meio ambiente [K];

do - fluxo de entropia gerada [kW-/K];

éBL — fluxco de exergia perdida como resultado das irre-—

versibilidades [kWJ.

O contevdo analitico desta Lei pode ser sumarizado em
duas conclus@es. Primeira, que a entropia gerada pelo sistema &
uma medida do trabalho disponivel destruido, e segunda, que
invocando o© limite reversivel €& possivel avaliar o limite

superior do trabalho que o sistema & capaz de produzir.

2.5 - ESTADOS DE REFERENCIA E MODELAGEM DO AMBIENTE

Uma questZoc de fundamental importancia na aplicag3o da
analise exergética ¢ a selegio do ambiente, uma vez que, como ja
visto, a exergia ¢ uma propriedade do sistema combinado: sistema
mais ambiente. Neste sentido, diversos autores tém realizado
proeminentes trabalhos propondo abordagens distintas para sua
escol ha.

Em trabalho recente, Gallo [37] realiza uma andlise
critica destas abordagens, apresentando os diversos autores em
dois grupos: os que utilizam a nogdo de estado restrito, com
destaque para Denbigh, Primus et alli, Keenan e Cbert, e os que
utilizam a nog3oc de Estado Inativo Irrestrito, destacando a
Wepfer, Gaggioli, Tribus, Evans, Moran, Reistad, Szargut,
Ahrendts e Kameyama, como também comenta os trabalhos de
Sussman, mais relacionados com © primeiro grupo.

Do primeiro grupo, a proposta de Denbigh permite s&
trabalhar na avaliag3ioc de exergias fisicas. JA& Keenan e Obert
vadoc além desta proposta, mantém a nog3ic de que o© estado de
referéncia estid definido pela pressfio e temperatura do ambiente
e avaliam a exergia dos combustiveis simplesmente através da
variagdo da energia livre de Gibbs para a reagfio de combustioc. A
proposta de Primus e colaboradores ¢ particular para as mAgquinas

que produzem trabalho a partir de expansdes.
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Do segundo grupo ©S Seis primeiros pesqui sadores
trabalham nos EUA com a nog3o de estado de referéncia
particular, ou seja, que a composigd3o deste deve levar em conta
o sistema analisado e as vizinhangas de maneira gue na escolha
fiquem consideradas as circunstéancias reais.

Sem duvida, esta metodologia tem o inconveniente de
que ¢ necessario escolher um sistema de referéncia diferente
para cada caso, dependendo do processo em andlise, o gue as
vezes a torna bastante complexa. Por exemplo, para poder
considerar a presenga do enxofre no carvao, Gaggioli e Petit,
introduziram carbonato de cllcio e gesso come componentes do
sistema de referéncia, una vez que a qgquantidade dessas
substancias na presenga de oxigénio e gés carbénico ¢é afetada
pela absorg3io no ambiente do enxofre presente nos gases de
combust®o. Por outro lado, gquando se analisam sistemas dque
envolvem apenas as substancias mais comuns encontradas na
atmosfera CNZ, Oz’ COZ, HZOD, esta metodologia se torna bastante
simples [38].

Por sua vez Szargut [35] propds um estado de
referéncia artificial, contendo uma substancia de referéncia
para cada elemento quimico, ac que dencominou de ambiente padr3do.
Estas substancias s3o selecionadas de maneira gue correspondam
aos compostos de mais baixa energia que possam existir na
natureza, representando ent3ioc o nivel zero no calculo da exergia
guimica.

As substancias escolhidas por Szargut se classificam
em trés grupos: componentes gascosos da atmosfera, substancias
sélidas da litosfera e substlncias idnicas e n3o i1idnicos dos
oceanos.

Szargut afirma que para a determinagdo das perdas
internas de exergia num processo o estado de referéncia restrito
CTo = 288,15 K, Po = 101,325 kPad) pode ser adotado, uma vez
que tais perdas s3o determinadas por diferengas. Entretanto,
para a correta determinagfo das perdas externas de exergia, por
exemplo, as associadas ao fluxo de um gas descarregade na
atmosfera o ambiente padr3®o dever ser considerado. No presente
trabalho, para analisar os processos gue acontecem numa planta
de ciclo combinadeo serid adotado o estado de referéncia, sugerido
por Szargut. Como as substincias envolvidas nestes processos se

encontram no ar ambiente ser3o considerados como componentes
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do estado de referéncia os gases mostrados na Tabela 2.1, onde a

presenga do vapor d’Agua € avaliada para uma umidade relativa de

g = 0,7 [35].

(=}

COMPONENTES Nz Oz C.'O2 HZO

FRAGCAO MOLAR 0,7788 0,2071 0, 000280 0. 01351

Tabela 2.1 - Composig¢do do ar ambiente

As andlises realizadas pelos autores americanocs e
Szargut foram o ponto de partida para os estudos de Ahrendts
[39] quem defende a idéia de um estado de referéncia em completo
equilibrio, embora este n3o prevalega no ambiente natural. De
acordo com os estudos deste autor, a composigdo de um ambiente
em equilibrio difere totalmente de sua composigdo natural,
apresentando por exemplo sé& uma peguena gquantidade de oxigénio
livre, resultando assim sua exergia maior gque a do metano.
Entretanto, os resultados andmalos, calculados pelos autores
anteriormente citados s3oc evitados, isto ¢, valores negativos
para as exergias quimica dos nitratos CCaCNOaDZ, NaCNO;) e NHa'
Para constituir o sistema de referéncia em equilibrio, Ahrendts
selecionou os componentes da atmosfera, dos oceanos e de uma
camada da crosta terrestre, cuja espessura variou entre 1 a
1000 m, ou seja, a regidoc considerada acessivel para os
processos técnicos.

Segundo comentiArios de Szargut [35], Kameyama et alli,
formularam um critérioco de estabilidade gquimica para selecionar
os componentes do estado de referéncia, porém alertaram que nao
¢ um fator decisivo, pois os compostos mais estaveis sé aparecem
em um ambiente em equilibrio. Entretanto, recomendar am
considerar a composig3oc real do ambiente, desta maneira os
componentes mais estlveis em relagao a este podem ser
considerados. Descartaram como referéncias compostos estAvels
num estado de équilibrio, por exemplo, nitratos.

Final mente, pode-se considerar os estudos de Sussman
[40] gue descarta a utilizagdo do estado morto irrestrito para o
calculo da exergia alertando para o fato de que os engenheiros

sempre estfo interessados em mudangas de exergia em sistemas de
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composig¢fio variavel ou quimicamente reativos. Sugerindo ent3o um
estado de referéncia ambiental arbitrario que n3o necessita ser
reativamente morto, e ¢ idéntico aoc estado de referéncia scbre o
qual as Entalpias de Combust3o s3c fundamentadas. A consequéncia
desta escolha ¢ que consegue tabelar exergias a partir dos dados
das energias livres, facilitando desta maneira a anilise
exergética.

Assim, as exergias padrSes de Sussman s dependem da
temperatura ambiente, e podem ser utilizadas para o calculo das
perdas de exergia externa, se as composigfes guimicas do
combustivel, ar e gases de exaustdo s3Zo conhecidas, dispensando
desta maneira um detalhamento da atmosfera, hidrosfera e
litosfera. Entretanto, esta simplificag3o implica em desprezar o

componente difusivo da exergia

2.6 - CALCULO DA EXERGIA DE UMA SUBSTANCIA

Este item apresenta meios para avaliar as exergias das
substancias encontradas nos processos caracteristicos dos ciclos
combinados. Por resultarem da jungdo de uma Turbina a Gas e um
ciclo Rankine, estes ciclos apresentam processos envolvendo
substéancias tais como vapor d’agua, Aagua liquida e mistura
de gases.

Inferir valores para as eXergias associadas aos fluxos

do vapor d’Agua e 4gua ligquida no lado do ciclo Rankine €

bastante direto, pois se resume ao calculo das seguintes
equagcdes:
o B2 dn = hd = U s <S5 2 €=, &2
(s} o (o]
o 5@ W [Aar = i = s €A D) s W CR = 1P DY L& &2
a o o o (o]

respectivamente. As equagBSes e metodologias consideradas para
obter estas equagdes podem ser encontradas nas refs. [29]1, [35]
e [38].
Nas equagdes (2.2) e (2.3) tem-se:
b - exergia da &gua-vapor d’'agua [kJ-/kgl;
h - entalpia da agua-vapor d’agua [kJ-skgl;
— entropia da Agua~-vapor d’agua [kJ-skgl;
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— volume especifico da agua liguida [ma/kg];

v
i — temperatura da agua ligquida [KI;

Ca — calor especifico da a&gua [kJ- kg KI;

p — press3o do liquido comprimide [MPal;

To, Po — temperatura e press3o do estado de referéncia.

Por outro lado, guando se trata de avaliar as exergias
no lado da turbina a gas, as equagdes que serdc aplicadas para
alcangar este objeti vo necessitam al gumas consideragdes
adicionais. Estas consideragBes s3o apresentadas em detalhes
também nas refs. [28], [30] e [38], por isso, este estudo,
limita—se a apresentar as equag@es prontas para seu uso direto.
No caso do ar escoando pelo compressor a exergia toma o seguinte

formato:

i) [1 - °] C dT | + R i @ D c2. 4>

Para o cilculo das exergias dos gases resultantes da
combustXo do ar com uma mistura de hidrocarbonetos, como o gas

natural, a equagXio seguinte deve ser aplicada:

4
= i o k
b—zka[l T}cp el &l == +
k=1 T Yi
o] k
o {9 ap i —s ca.5)
o P

Nas equagBes (2.40 e (2.5), tem-se:
b — exergia da mistura de gases [kJ-kmoll;
¥ — fragfo molar da substéncia k na mistura de gases, neste

caso as substancias s3o: Nz’ 02, CO2 e HZO;

E;k — calor especifico a press3do constante da substancia k
[kJskmol K1;

R — constante universal dos gases [kJskmol KI;

Y: - frag3c molar do Nz’ CE. CO2 e HZO no ambiente, cujos

valores est3o apresentados na Tabela 2.1.
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As duas equag@es anteriores podem ser expressas em

[kJskgl, calculando previamente a massa molecular da mistura

[M ] [kJ/kmol ]:
m

4
M= 2 ok c2. 6D
k=1
para logo fazer:
b=b M CeNTD

sende que na equagdo (2.62 Mk representa a massa molecular em
[kgskmol] do Nz’ Oé' COZ e HZO, respectivamente.

A contribuic¢fo individual dos hidrocarbonetos que con-—
formam o gAs natural para o calculo da exergia deste pode ser

obtida a partir da seguinte equagdo:

— s = ] = — =
B i} P_ = ] Ciac TR RN [ln ( = ] -

+ ln[ ]] - AG [T 5 5 ] 2.8
a d- 2 o fe}

sendo qgue:

AG [r s P ] = la g + Cd/2) g - Ca + ds4> g_ -
(o] (=) (:02 Hzo 02

= §;omb ] [ro. Po] c2.9

onde:

Epk — calor especifico a press3do constante do
hidrocarboneto considerado [kJskmol k1;

502. §c02, aﬂzo, — energia livre de Gibbs de Formag3oc do Oz'

LS, COZ. HZO e do hidrocarboneto considerado

[kJ/kmol ] ;

AG - variag@o da Energia Livre de Gibbs da
mistura quando a reagao & realizada

[kJ/kmol ]l ;
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a, d — indices que caracterizam o hidrocarboneto
considerado: C H ..
a d
Como © gas natural considerado € uma mistura de metano
CCH >, etano CC H D, propano CCHD, butano CC H D, diéxido de
4 2 o : 38 4 10
car bono CCO;) e Nitrogénio CNZD, Sua exergia pode ser calculada

pela seguinte equacZo:

Tl

1l
IIAM Q
=

N

E],L cC2.100

que ndo considera a exergia associada a4 mistura dos componentes,
pois € desprezivel.

Na equag3o 2.10 tem-se:

ch - exergia do gas natural [kJ- kmoll;
z, — frag3@o molar dos componentes da mistura [-];
b — exergia de cada hidrocarboneto da mistura e ainda do

didxido de carbono e do nitrogénio. A exergia dos uUltimos
dois componentes pode ser calculada pela expressio (2.5)

[kJ.”kmol].

Para obter a exergia do gés natural em [kJskgl

calcula-se a massa molecular da mistura [kg- kmoll:

G
M = 2 (G ub) (€& aLil D)
GN 1=1 i
para logo fazer:
EEal SaEas N €= alED
GN GN GN

Na equagdo C2.11D Mt representa a massa molecular em

[kgskmol]l de cada componente do gids natural.
2.7 — BALANCO EXERGETICO EM UM VOLUME DE CONTROLE

Comc menciocnado a exergia & isenta da Lei de

Conservag3o; assim o balango deve ser fechado pela introdug3c do

termo representative do fluxo de exergia perdida CBLD. Logo,
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considerande o volume de controle em regime permanente, tal como

indicado na Figura 2.1, obtém-se:

B +B + AB + Q [——'—‘——"—-}+w=
m c n n ar n
n
o ° . T_T Y °
=B + + AB + Q [—5‘——°—]+w + B €@, 52D
u u u T u L

©) i = " W
n N to ] n

fluxo de exergia das matérias primas n3o

energéticas [kW];

fluxo de exergia das substancias de
alimentag3do com finalidades energéticas

Ccombustiveis e oxidantes) [kW];

variagZo do fluxo de exergia de uma corrente
de fluido necessiria ao processo, gue atrave-

ssa © volume de controle sem reagir guimica-
mente [kW];

fluxo de exergia associado a uma transferén-—
cia de calor C(necessaria)d com uma fonte

térmica externa a temperatura Tn [kW]l,;

poténcia ligquida consumida pelo

processo [kW];
fluxo de exergia dos proutos uUteis [kW];

fluxo de exergia dos produtos residuais

descartados [kW];

variagdo do fluxo de exergia de uma corrente
util, que atravessa o volume de controle sem

reagir quimicamente [kW];

fluxo de exergia associado a uma transferén-—
cia de calor C(dtilD> com uma fonte externa a

temperatura Tu [kWl;

poténcia liquida Gtil preoduzida pelo processo
[kW]l;
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B — fluxoc de exergia perdido devido as irreversi-

bilidades internas aco volume de controle [kWl.

[ i 7

I e 5

VOLUME DE CONTROLE

‘én *ﬂ [Tn = TO] .
— Gn
Th

Figura 2.1 - Fluxos de exergia para um volume de controle

O balango exergético acima descrito € bastante uUtil no
cldlculo das eficiéncias exergéticas que serdo apresentadas no

item a seguir.

2.8 — EFICIENCIAS EXERGETICAS APLICADAS A0S CICLOS COMBINADOS E
SEUS COMPONENTES

Como visto, as eficiéncias gque levam em conta sé os
conceitos da Primeira Lei da Termodinamica n3o consideram as
diferengas de qualidade entre os fluxos de energia envolvidos e
por isso, ¢ conveniente utilizar o© conceito de eficiéncia

exergética para avaliar o desempenho das convers8es de energia
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num determinade dispositivoe. A eficiéncia exergética & uma
medida do desempenho de processos irreversiveis e, portanto,
decresce com o aumento das perdas de exergia e se aproxima da
unidade nos processos gque tendem a ser reversiveis. Alguns
autores tém denominado o conceito de Eficiéncia Exergética
segundo diferentes nomes: Eficiéncia de Segunda Lei £411,
Eficiéncia Racional [31], Efetividade Termodin&mica [42] e grau
de qualidade [43], sendo possivel diversas expressdes para sua
determinagfo. Um extenso tratamento dos tipos de eficiéncia
exergética & apresentado por Lizarraga [44].

E interessante, portanto, neste ponto buscar uma
homogenizagido do conceito da eficiéncia exergética conforme o
caso a analisar. Gallo e Milanez [45] sintetizaram duas das
defini¢Bes de Eficiéncia Exergética mais empregadas:

exergia util produzida

e = ca.14>
consumo de exerdgia

2L exerg%a de safida 2. 15>
exergia de entrada

para logo, generalizid-las para gqualquer processc através de
balangos exergéticos, frisando que os termos inexistentes devem
ser abandonados. Estes autores também apresentaram comentarios
de Reistad a esse respeito e que s3o transcritos a seguir:

>

a) g’ pode ser numericamente insensivel aoc processo;

bd £’ mede apenas o desempenho termodinimico do processo e ndo
se o objetivo do processo estid sendo atingido;

c) £ &€ uma medida do desempenho termodindmico relative ao
objetivo do processo;

dd £ n%Fo dA base a comparagBes para processos puramente
dissipativos, pois nesses casos & sempre zero. Assim, Gallo e
Milanez recomendam o uso desta eficiéncia exergética C£’D

apenas para processos puramente dissipativos.

Analisando um ciclo a vapor, Donatelli e Nogueira [46]
adotaram procedimento semelhante efetuando uma dicotomia
conceitual ao definir a eficiéncia exergética segundo situagdes
dissipativas ou envol vendeo efeito util quantificavel.

Recentemente, Horlock [43] observando as diversas

discuss@es sobre qual definig3o de eficiéncia exergética para
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componentes de uma planta utilizar, analisou as definigSes
existentes e procurou relaciond-las com a chamada Eficiéncia
Racional para plantas de poténcia . Pois esta & uma
definigdo aceita sem restriges. Contudo, constatou que nenhuma
€ inteiramente satisfatdéria. Assim, sugeriu que os equipamentos
que produzem ou consomem poténcia sejam avaliados através da

eficiéncia racional:

T = |- c2.16d

e componentes tais como trocadores de calor sejam avaliados

através da definigdo de Fratzscher:

ha) °
gl
1=1 =N s
n .
= SRS
onde nas equagBes (2.160 e (2.172, tem-se:
WI, WR - poténcia consumida ou produzida através do proce-—
sso irreversivel e reversivel respecti vamente
[k¥W]l. O expoente positivo ou negativo caracteriza
o componente que produz ou consome trabalho;
CBS = BBDAi — representa a variagdo exergética do fluide frio
[kW]l;
CBe = BSDBi — representa a variagio exergética do fluido quente
[kW].

Comparando-se estas andlises, observa-se que convergem
para o mesmo ponto, pois mesmo gque Horlock nZo comente sobre es-—
trangulamento em valvula, apresenta o©o grau de qualidade de
Fratzscher para avaliar este processo.

Sob tais consideragdes, no presente estudo foram
empr egadas as expressSes mostradas abaixo para as distintas

situag®es analisadas. As eficiéncais dos equipamentos que
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consomem ou produzem trabalho tais com bombas, turbinas e
compressores podem ser calcul ados, respectivamente, pel as

seguintes expressdes:

he = hS
TS Eﬁg——:—g——} c2.18>
e S
onde:
nex — eficiéncia do componente considerado: bomba, turbina,
compressor [-]1;
he. hs — entalpias na entrada e na safida respectivamente
[kJ kgl;
be, bS - exXxergias na entrada e na saida respectivamente
[kJ kgl,;
C — coeficiente que depende do componente considerado.
Para bomba e compressor ¢ = -1, para turbina c = 1.

Para os trocadores de calor fol adotada a express3o

C2.17>. Enguanto gue para os equipamentos dissipativeos, como

valvul as considerou-se a expressao (2.15):
b
= S
o 5 2.19
e
onde:
be, bs — exergias na entrada e na saida da vAlvula considerada
[kJskgl.

Finalmente, em termos globais, tem—se as seguintes ex-—

pressdes:

— TURBINA A GAS:

L} .
¥

T & cz2.20)

eXx .

m
comb comb

v W — poténcias produzidas e consumidas pela turbina a gas e

© compressor respectivamente [kW];
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vazio miassica do combustivel consumida na c&mara de

comb
combustio [kgrs/si;
. — exergia do combustivel, calculada pelas expressdes
C
(C.ED) s €2 B @ (€3 al0R [L1gIARE
- CALDEIRA DE RECUPERAGAC TERMICA:
N . )
) [B - Bﬁ]
_gshs vy GRS
ne)( T .
e = =)
; e o) .
L=1 Gl
onde:
N e .
CERN=E )vi - representa a variag¥o exergética do vapor entre
e s e
1=1
a entrada e a safida da CRT [kW];
N e .
CB9 = BODGL - representa a variag3oc exergética dos gases entre

v =i

a entrada na CRT e o estado de referéncia [kWl.

- CICLO A VAPOR:

onde:

tv’ b

eCRT

ce. 22>

- poténcias produzidas e consumidas pela turbina a

vapor e as bombas do ciicilic a vapor

respectivamente [k¥W];

— vaz¥o massica de gases liberados pela turbina a

gids e que circulam pela CRT [kgssl;
- exergia dos gases na entrada da CRT calculada pela

expressdo (2.5 [kJskgl;
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CICLO COMBINADO:

*
*

W
T)CC = ctg ctv c2.23)

(=

comb comb

onde:

T de — poténcias liquidas produzidas pelos ciclos
ctg
de turbina a gas e de turbina a vapor

respectivamente [kW].



3 - MODELAGEM DO CICLO COMBINADO

3.1 - INTRODUGAO

Neste capitulo sera efetuada, sSucessi vamente, a
modelagem termodindmica da +turbina a gas, da caldeira de
recuperagac térmica e do ciclo a vapor. O objetivo desta

model agem ¢ permitir obter os estados termodinimicos nos pontos
notdveis e os indices de desempenho em bases energética e
exergética para os componentes e o ciclo globalmente, tomando
como parimetros de partida, valores geralmente disponiveis. Os
parametros considerados disponiveis na modelagem da turbina a
gads s3o relagio de press3io do compressor, temperatura maxima do
ciclo a gas, poténcia gerada pela turbina a gas, temperatura
maxima gque as pas da turbina a gas podem suportar e o numero de
estidgios do compressor e da turbina a g&s. Para a modelagem da
CRT &€ necessaArio conhecer par&metros comc a temperatura da Agua
de alimentag3o, “"pinch point*®, diferenga terminal de
temperatura, numerc de niveis de press3o, pressdaoc de alta,
press3o de reaquecimento (se existir2, temperatura dos gases na
entrada da CRT e mencionar se a gueima suplementar € desejada.
Quanto ao ciclo a vapor &€ necessario conhecer numero e tipo de
aguecedores, diferenga terminal de temperatura dos aquecedores
de superficie, pressfo de condensag3oc e a diferenga terminal de
temperatura do condensador. Como, entre os parmetros acima
citados existem alguns com pouca difusdo, o '"pinch point' por
exemplo, estes posteriormente serdo apresentados em detalhes. A

continuagdo apresenta-se a modelagem do ciclo a gas.

3.2 - MODELAGEM DO CICLO DE TURBINA A GAS

3.2.1 - Introduglo

As turbinas a gAs concebidas em sua forma mais

simples, como mostra a Figura 3.1, consi s tem d e um
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turbo-compressor, camara de combust3o e turbina, propriamente
dita. Nesta concepgdo o© ar atmosférice ¢ continuamente
comprimido no compressor e enviado a clmara de combust3o sob
alta press3o, onde ¢ misturado com um combustivel e realizada a
combust@o., Os gases guentes vindos da c&mara de combustZio s%Eo
expandidos na turbina produzindo trabalho, que em parte & usado

no acionamento do compressor.

—_—4
e, GASES
v
i c T
_,f””””‘n
-2 3
GASES
) IS ﬁf €.C.
—— COMB.
Figura 3.1 - Representag®oc esquemitica da turbina a gias simples

Os processos acima relatados s3o representados na
Figura 3.2, onde se observa que o compressor e a turbina estXo
Sujeitos as irreversibilidades caracterizadas por suas
respectivas eficiéncias politrdpicas Cnpc, npf) menores gque 1.
Da mesma maneira o fornecimento de calor a cAmara de combust3o &
afetada de uma eficiéncia Cncombb menor que 1. S3o também
evidenciadas na mencionada Figura as quedas de press3o
caracteristicas de cada componente. O ciclo térmico das turbinas
a gas &€ conhecido como Ciclo Brayton.

A model agem termodinamica da turbina a gas
representada na Figura 3.1 tem sido amplamente discutida na

literatura técnica [47, 48]. A preocupagfc fundamental destes



31

autores tem sido gerar energia elétrica com © mAximo de
eficiéncia, fato que redunda numa economia de combustivel. O
caminho usualmente seguido implica em analisar a variag3io da
eficiéncia térmica do ciclo com a temperatura maxima e a relag3o
de press3io do compressor. A Figura 3.3, obtida de analises em
ciclos Brayton, mostra claramente a vantagem de aumentar a
temperatura de entrada numa turbina a gAs, concomitantemente ao

incremento da relagio de pressio [47].

Figura 3.2 - Irreversibilidades caracteristicas de uma

turbina a gas

Comc resultado destes requisitos de elevag3io de
temperatura, o resfriamento das palhetas da turbina tem-se
tornado indispensavel, para evitar que os limites de resisténcia
térmica dos materiais sejam excedidos. Modelos termodinimicos
deste tipo de tecnologia sZEo escassos na literatura e ao mesmo

tempo bastante complexos e de dificil aplicagioc genérica, pois
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muitas vezes considerarp variavelis de projeto, particulares. Estes

aspectos s3o discutidos no préximo item.
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Figura 3.3 - Eficiéncia e trabalho especifico em turbinas a gas
3.2.2 — Resfriamentoc das Palhetas de Turbinas

A tecnologia do resfriamentc dos primeiros estagios da

turbina comecou a ser investigada na Alemanha por veolta de 1940
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com © objetivo de permitir temperaturas de entrada compativeis
com os materiais disponiveis. A primeira turbina a gas com
palhetas resfriadas entrou em operagdo na década de cingtienta, e
na atualidade ¢ uma tecnologia bem estabelecida [47]. A Figura
3.4 mostra a evolugio da temperatura de entrada na turbina no
ambito da Rolls Royce [48] e a Figura 3.5 apresenta as diversas
modalidades de resfriamento de palheta com uso de ar, método que

tem recebideo mais atengdo por parte dos pesquisadores.
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Figura 3.4 - Evolugfo da temperatura maxima no &mbito das

turbinas Rolls-Royce

Os primeiros modelos que aparecem na Jliteratura
técnica scbre resfriamento das palhetas s3o devidos a Hawthorne
[49], Burke et alli [50], e como foi mencionado anteriormente,
considerandeo variadveis de projeto de dificil obtengiao. &)
primeiro método de resfriamento das palhetas a ser explorade foi
a convecgio, tanto interna como externa, utilizande ar extraido

do ultimo estigio do compressor [48] como mostra a Figura 3.6.
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| RESFRIAMENTO POR aR |

EXTERNO i INTERNO

O
A
PAREDES POROSAS
Figura 3.5 - Mcodalidades de resfriamento de péas
Como esta modalidade de resfriamento tornou-se de
extenso uso, serd modelada neste trabalho acrescentando a

possibilidade de extrag®es de ar em estigios intermediarios do
compressor, evitando sempre © uso de variiveis de dificil
especificagdo. Nos uUltimos anos, a guest3io do resfriamento das
pas tem sido tratada amplamente, principalmente, com o advento
dos ciclos combinados. Assim, cabe menciocnar os trabalhos de

El-Masri [51], Kawaike et alli [52], Wu et alli [53], Stecco et
alli [54].
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SECAO RESFRIADA ECAO ADIABATICA
Figura 3.6 - Modelo simplificado de resfriamento de pPas

Apresenta-se a seguir alguns comentiarios sobre

métodos de resfriamento de palhetas utilizando ar:

a2 Resfriamento Interno:
Este pode ser conseguidoc passandoe ar extraido

compr essor através de canais internos das palhetas.

oS

do
(@]

resfriamento & conseguido por condugfo e conveccZo. Este método

pode ser realizado de duas maneiras, como mostra a Figura 3.5:

resfriamento simples por convecg®io e resfriamento por impacto e

convecg3lo;
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b2 Resfriamento Externo:

Este método também pode ser realizado de duas
maneiras: resfriamento por pelicul a C"film cooling''D e
resfriamento por transpiragio, onde o segundo ¢ uma modificacZo
construtiva do primeiro. Nos dois casos o ar escoa do centro da
pa para a superficie formando nesta uma camada protetora, para
logo se misturar com os gases resultantes da combustZo. A
diferenga desta metodologia consiste em que o resfriamento por
transpiragdo se efetua através de pAs porosas o gque equivale a
um numero infinito de orificios na p4 resfriada por pelicula,
como se observa na Figura 3.5.

Construtivamente, o resfriamento das palhetas pode ser
implementado como representado nas Figuras 3.7Ca), 3.7C(8) e
SHCECDRESS I

Na Figura 3.7Ca) € mostrado © esquema onde o© ar apdés
ser extralido da descarga do compressor ¢ fornecido aos estatores
através dos espagos internos da carcaga superior e aos rotores
através dos discos rotativos. A temperatura do ar € a mesma que
a temperatura na descarga do compressor. O ar também pode ser
extraido de estAgios intermediadrios do compressor e, apdés passar
pelos rotores e estatores ¢ descarregado no fluxo principal dos
gases da turbina através de furos existentes nas palhetas.

A Figura 3.7C(b> mostra um esquema em que o ar extraido
da descarga do compressor & direcionado pela carcaga da clmara
de combust3o, para logo passar por um resfriador, rotores e,
posteriormente, através dos furos de resfriamento e labirintos
ser descarregado no fluxo de gases.

Finalmente, a Figura 3.7Ce¢d ilustra um esquema anilogo
a®c anterior mas gue combina os métodos de resfriamento interno e
externo. O ar, como no método anterior apds ser extraido da
descarga do compressor passa pela carcaca da cAmara de combust3o
e por um resfriador. Ent3o, passa através das passagens internas
de resfriamento do primeiro estator, loge uma parte deste
novamente €& aproveitado para resfriar o primeirc rotor mediante
© resfriamento externo e outra para resfriar o segundo rotor
pelo resfriamento interno.

O esquema adotado na presente andlise é o da Figura
3.7Cad e a modalidade de resfriamento & aquela conseguida pela
formagfo de uma pelicula na superficie externa da palhetagem

C"film cooling'D.
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EXTRAGAO INTERMEDIARIA DE AR
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: o of GASES

aR DE RES 1% |

FRIAMENTO

b)

RESFRIADOR =
CAMARA DE
OOMBI.SYAB S FLUXO DE
: > . GASES
AR DE RE :
FRIAMENTO =

Figura 3.7 - Esquemas de resfriamento
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3.2.3 - Hipdteses do Modelo

Os processos reais gue se desenvolvem na configuragio
de turbina a g&s, mostrada na Figura 3.7Ca), apresentam um grau
elevado de complexidade, entretanto, isto nZo impede gque seja
possi vel fazer sua simul ag3o termodinamica, mediante a
considerag3o de algumas hipéteses na predigfo do comportamento
deste acionador primario. As hipdteses adotadas nesta abordagem

sSdo as seguintes:

ad Para o ar gue escoa através do compressor e os gases
resultantes da combustic se adota o modelo de gas ideal, ou
seja, cada uma das substancias envolvidas obedece a seguinte

equagio de estado:

pv = R T (C&)s al Y

e o0s seus calores especificos variam somente com a

temperatura:

£ ¢3.2>
£ =), SR

0
Il

n
1l

As equagBes 3.2 e 3.3 podem ser explicitadas pelas equagSes
empiricas propostas por Rivkin [B5] num intervale de
temperatura de 223 até 1773 K e com um erro admissivel de
0,5%. Estas equag@es se encontram nc apéndice 1, onde também
s3c encontrados os calculos das entalpias dos gases e da

dguasvapor de Agua. Nas equagdes 3.1 a 3.3, tem-se que:

P — press3oc, [kPal;

Y — volume especifico, [ma/kg];

R - constante do gas considerado, [kJ- kg K1;

Cp — calor especifico a press3io constante, [kJ-kmol KI1;
€ — calor especifico a volume constante, [kJ- kmol K.

b a composigio do ar € aquela apresentada na Tabela 2.1 e os
produtos de combustZ@o apresentam na sua composigio teores

varidveis de O, N, CO e HO;
2 2 2 2
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c D) a combust3io ¢ modelada como completa, _os efeitos

dd>

ed

) )

go

dissociativos s%Eo desprezados e as perdas da energia liberada
contabilizadas pela eficiéncia de combust3o Cnco D) [S6]. O

mb
valor de ) foi fixado em O.S99;

omb
© compressor e a turbina s3o modelados como adiabAticos, pois
© calor dissipado para o ambiente nestes equipamentos & des-—
prezivel. A compress3oc e expansdoc s¥o consideradas politrépi-
cas. Os valores das eficiéncias politrépicas no compressor

e turbina foram fixados em 0.92 e 0.91 respectivamente;

O processo de compress3o, ao longo da linha politrépica, n3o
€ considerado como um todo, sendo dividido por estidgios com
saltos de temperatura e eficiéncias politrépicas iguais
CFigura 3.8). Esta considerac¢cio ¢ justificada pelo fato da
possibilidade de extrag@es intermediadrias de ar e conseguida
mediante o cdlculo do processo de compress3ic como um todo,
fornecendo a diferenga de temperatura total, que dividida
pelo numero de estigios permite obter o salto de temperatura
por estagio. Outras divisSes do salto térmico no compressor
poderiam ser adotadas, mas a proposta neste trabalho

refere—-se a um enfoque geral e preliminar [56];

a2 quantidade de ar a ser extraida do compressor para resfria-
mento &€ determinada em fungdoc da temperatura mAxima que o
metal das palhetas da turbina pode suportar. O ponto de
extragdo do ar ¢é determinado pela pressfo do local da turbina
onde ¢ determinado o resfriamento, sob a condi¢io de que a
pressdo num ponto de extragio do compressor seja no minimo
igual a 130% da press3o na turbina no ponto do resfriamento,

condig¢do sugerida por El-Masri [B1);

© modelo do estdgio da turbina considera separadamente o
estator e rotor. Desta maneira, se o resfriamento C"film
cooling') acontece, a mistura do ar injetado com os gases do
fluxo principal se d4 no final de cada expans¥o. Considera-se
gue a mistura do ar de resfriamento com os gases ocorre
isobaricamente apés a borda de fuga da palheta [47]. Todas as
expansdes s3o consideradas com a mesma eficiéncia

politrépica. Tais aspectos s3o representados na Figura 3.9;



hd

id

Jo

k>

40

T(K)
—=
SIKJ/KgK)
Figura 3.8 - Processo de compress3o conforme model agem adotada

© grau de reagdo ¢ adotado igual a 0,5 conforme recomendacBes

de Horlock [47] e Cohen et alli [56];

nos estagios resfriados, a queda de temperatura nas expansdes
propriamente ditas do estator e do rotor, s3o iguais aquelas

dos estiagios n3o resfriados:

¢ considerada uma queda de press3c na entrada do compr essor
devido & presenga do filtro e do silenciador. A cAmara de
combustio também apresenta uma queda de press¥o, come se

observa na Figura 3.2;

todas as propriedades termodinamicas referidas s3ao
consideradas de estagnagfo, como definidas por Cohen et alli
[56]. Entretanto, por comodidade o subscrito “o" de uso comum
neste tipo de propriedades ser4d omitido. Neste trabalho, o
aparecimentc do mencionade subscrito se refere as condi ¢gSes

de referéncia.



41

o |

e ey

|
ESTATOR|

ROTOR

ESTAGIOS
RESFRIADOS

ESTABIOS  NAO
RESFRIADOS

e

5
S(KJ/KGK)

Figura 3.8 - Processo de expansfo com resfriamento, conforme

model agem adotada

3.2.4 - Processo de Compress3o

O processo no compressor pode ser descrito mediante
equagles resultantes das hipéteses anteriormente citadas e

algumas considerag®es adicionais.

Inicialmente de acordoc com a hipétese Cjd, tem—se:

P =2 P = AP 3. 4D
1 o f,s
o=k ESHED
1 o
onde:
Pi, T1 — press3o e temperatura na entrada do compressor, [MPa] e
[K] respectivamente;
Po. To — press3do e temperatura de referéncia, [MPal e [K]

respectivamente;
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APf e gueda de pressio provocada pelo filtro e silenciador do

compressor, [MPal.

Conhecidas as condig@es na entrada do compressor,
tem-se que, em fung@o da relag3o de pressfo, R, e a eficiéncia
P
politrépica, npc. ¢ possivel determinar a temperatura de safida

do compressor com ajuda da seguinte equacg3o:

T
[ cicm o - o ZEERITNR C3. 6
P fl§ N P
T pc
1
onde:
T2 — temperatura do ar na safida do compressor, [K].
A solugdo desta equagdoc ¢ conseguida utilizando o
método iterativo de Newton—-Raphson. Toma-se como primeira

tentativa o resultado do cilculo aproximado:

pc
LT [R] €L 72
1 Up

gue caracteriza um processo politrépico.
Na equagio (3.7) tem-se:
k - expoente isentrépico do ar que nesta equagfo pode ser tomado

igual a 1,4.

De posse da temperatura na saida do compressor e de
acordo com a hipétese (ed, calcula-se o salto de temperatura por

estagio CAT Jque ¢ dado por,
estc

Gilia= T1D
= 3.8

estc

estc

onde:

ey numero de estigios do compressor.
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A equagdo (3.8) permite calcular as temperaturas
genéricas, T;. interestagios.
A relagdo de pressio de um estiAgio genérico &

calculada através da seguinte relagZo:

Rpsk = exp k-1 C€3.9D
As presses Pk s3o determinadas com ajuda das relagdes

de press3io genéricas R .\
jod=]

Bhii= b2 R ¢3.10D

Obser ve—-se ainda que:

estc

N
R =1 G ¢3.11>
P psk

3.2.5 - Reag3o de CombustXo

A combustio € a combinagfio quimica de uma substéncia
combustivel com o© ar, objetivando a produgioc de gases sob
elevada temperatura. O componente da turbina a gis responsavel
pela realizagio deste processo é a cAmara de combustIo.

Os combustiveis gasosos utilizados nas turbinas a gas

s8o geralmente hidrocarbonetos, cuja férmula geral &:

Ca Hd ¢3.12>

No presente modelo © gis natural considerade ¢ uma

mistura do tipo:

4
Yo TR G CHE H S R & O e LR T N €3.13>
i 5 2 S
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onde:
CaHd — representam os hidrocarbonetos componentes do gas natural:
CH Cmetano), C H Cetano), C_H Cpropano) el EHE
4 2 o 3 8 4 10
Cbutanoc) ;
Jf‘_L — frag3oc molar de cada constituinte do gas natural E=d, /A
composigdo do gas natural considerada neste trabalho &
aquela mostrada na Tabela 3.1
COMPONENTE CH C_H G C H N CcO
4 2 o 3 s 4 10 2 2
FRECES 0,911 0,047 0,017 0,014 O, 006 0,008
MOLAR

Tabela 3.1 - Composigio do gas natural

Assim, conforme a composigdoc do ar ambiente e a
equagdo (3.133, a férmula da reagfo pode ser escrita da seguinte

maneira:

{f ECH g #8 £ SFE H 35t ifs & ECIHSECER G C O HIS R - S [ OS]
1 4 2 2 6 3 38 4 4 10 5 2
4 fd [sz} % A1 {%1 Oz Ty, N2 i Y3 COE = Hzo}

o COZ St P, HZO + P, N2 P P, 02 C3.14D

onde o primeiro termo do lado esquerdo representa o gas natural
injetado na cAmara e o segundo termoc © ar que vem do compressor
enquanto © termo do lado direito representa os gases resultantes
da combust3ioc que escoam através da turbina. Os coeficientes ¥,
do ar da equagio acima s3o explicitados a seguir observando que

Se referem a um mol de oxigénio:

Yo = C3.150
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By
N
" 2 as
7, = m———— C3.16
’Yo]
L 2
as
(e, )
Cco
L 2
7 E —_— & €8, A7)
("e.)
2
as
2 (€90 D)
S o
}/5 Qo P ]
= o
7, T C3.18)
A o sC oD
et
(o]
) s
y_ =1 + = 2 €3.19)

onde:

Y s b s Y — frag®es molares do N, CO e O
Nz co2 o2 2 2 2
as as as

no ar seco respectivamente [-];

Qo — umidade relativa [-1];
Po — press3do atmosférica [MPal;
PSCT;) — press3do de saturagido da Agua na

temperatura de referéncia [MPal.

Os coeficientes P, dos produtos na equagdc podem ser

explicitados da seguintes maneira:

e, =L)::1 £, {a_L + [xid [a_L + Z"] ;va]} o 8 @S 20D
4 d,L di
P, =.):"‘1 fi. {4 aF [Ki.d [at + 4] y4]} c3.212
4 & d,
ei=ml [;vz X [al.L i 4‘]] S c3.22
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4 d_L
P, =‘}:1 f_L [[";.d ~1] [ai B ]] C3.23)
L=

onde a presenca do termo P, ¢ justificada pelo fato de que as
turbinas a gas trabalham sempre com excesso de ar. Conforme a
referéncia [56], a percentagem de ar em excesso, para diversos
turbinas a gas comerciais varia de cerca de 200% até mais de
300%. Isto resulta em percentagens de oxigénioc livre em torno de
16%, nos gases de exaustZo. De fato, as turbinas regquerem um
certo excesso de ar, para que n¥o se exceda a temperatura maxima
admissivel na turbina. Este excesso de ar & caracterizado pelo
coeficiente Ai&

Finalmente, o coeficiente A1 na equagdo 3.14 pode ser

explicitado da seguinte maneira:

A =E [f.L [a_L - 4‘}] R C(3.24D

A expressio para a razao ar—combusti vel

estequiométirica € obtida, em base molar a partir de:

4 d.
— 1
RACHE Sty [a_L + 4] [;v4 + 75] C3.25)
i=41
ou em base massica:
M
e B R 3. 28D
esi est M
comb
onde
RACGQ_ — relagdo ar-combustivel estequiométrica, [ kmol de
ar-kmol de combustivell];
Mar — massa molecular do ar, [kg-/kmoll;
- — massa molecular do combustivel, [kg-kmol].

Os valores de M e M podem ser calcul ados,
c omb ar

através das seguintes express8es:
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+ [Yco J LI ¢3.27
2 2
au

comb 1 CH 2 C H 3 C H 4 H C

5 Cco 6 N C3.280
2 2
M S M MR M — massa molecul ar dos
H O N o co
2 2 2 2
componentes do ar;
M » M , M , M » M » M — massa molecular de cada
CH cC H c H C H co N
4 ] 3 8 8 2 2
um dos componentes do gas
natural.
[Y ] : (Y ] : [Y } - frag®es molares do N,
N co o 2
2 2 2
au au au
CO2 e O2 no ar umi do

respectivamente [-];

O cdlculo da razZo ar-combustivel real sé sera
possivel quando se conhece o coeficiente de ar ideal C}Rdy que
pode ser calculado com auxilioc de um balango de energia para a

camara de combustZo, ou seja:

Q- W=H - H ¢3.29D
R P
onde:
Q — calor cedido;
¥ — poténcia gerada;
H. e H - entalpias totais dos reagentes e dos produtos,

respectivamente;
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Considerando-se uma cémara adiabAtica, e por n¥o haver

realizag®io de trabalho, resulta:

H = H C3.30)

que permite obter o coeficiente de ar ideal, requerido para uma

dada temperatura de safida de cAmara de combusto:

A = L AUX H ear o) = gl €ar D) - AUX gl (€0 D) =
1d 1 co2 3 (:o2 o 2 02 3

— gl €3 Dl NURK H € 2 = [yl € 3| = /MAUPL >
o, © 3 Ho" s H O "o 4

+PCI+f [H CTD—H CTD]+I‘ [H G 2 =
co ] N_77a

= g CTD}/{AUX —AUX [H Cr 2 <= [ CT)]
co, '3 co_ o

- AUX el (€F 3 = 3 CT)]— AUX v H cw 2 =
2 Biged O %S 2 4 H O 3

=gl CTD] - ¥ AUX [H (Car ) =gl . @ )]} €3.315
HO o 2 2 Np 8 N~ o

Os parametros auxiliares para a express3o anterior s3o

definidos pelas seguintes equacSes:

AlUXS =i e = L 2 I T L @SPRE)
1 i 2 3 4
AUX =2f +3,8f +5¢f + 86,87 C3.33)
2 1 2 3 4
AT = = T T I T = L33, SHD)
3 1 2 3 4
AUX = [H (CT 2D = g G 3] SRRy [H CT D) =
4 1 CH comb CH o 2 C H comb
4 4 2 6
= (G3E 3] Qs f [ cT 2 = gl €0 3] +
o H comb C H o
3 8 3 3
[H 2 = g @S )] C3. 35
4 (o] H comb C H o
4 10

AUX {[H CTD = gl CT)] + ¥ [H CuI ) =
(o} o, 2 N, 2
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= gl (T)]-+r Pi €I = 5 CT)] i
N o 4| HO "2 HoO o

2 2 2
P g P{ € 3 = g CI'D]} C3. 36D
3| co 2 co o
2 2
AUX = » AUX P{ €D = 5l CT 3] C3.37
S 3 2 co, '3 Go, o

onde nas equag®es 3.25 a 3.31:

H Cat [0 P |- S (G o IR || € Dy gl €W 3 — entalpias de referéncia
(_‘.O2 (o] N2 o HZO o 02 o

dos componentes do ar e

dos gases de combustZo

(kJskmol ] ;

H G DRI S Gl ] IS P LT G TR — entalpias dos componentes

co 2 N 2 HoOo "2 o 2
2 2 2 2

do ar na temperatura de
entrada na camara de
combustao [kJ kmoll;

H @ s Jal €0 Dy )8 (ORI O T R (TR — entalpias dos componentes

co 3 N 3 HoO '3 o 3

2 2 2 2

dos gases na temperatura
maxima, [kJ-kmol];

HCH comb™ ’ HC H < comb

2 o

H 5 H 3 g

C H comb co comb

HISSIET ) (T J — entalpias dos componentes

N2 comb C4H1 comb
do combusti vel na
temperatura de entrada

na c&mara de combustSo,

[kJ kmol ] ;

H €W Dy o (€I D sl € D,

(’2H4 o c Hd o C H (o}

H CT 2, H (TS R L S G Tol) — entalpias dos componentes

C H o coO [} N o

4 10 2 2

do combusti vel na
temperatura de

referéncia, [kJ/kmoll;
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PCI — poder calorificeo inferior

do gas natural, [kJ/kmol]

Conhecido Kui & possivel obter a relagiao

ar —combustivel ideal CRAC&P:

RAC = = RAC A, C3. 38>
id est id
A eficiéncia para a clmara de combust3o ¢ definida em
termos da relagZo ideal ar-combustivel CRACRP e a relagio real

ar —combustivel CRAC J, ou seja:
real

RAC

n_ = —% €5, <=
com RAC,
id
Ent3o:
& = 2 p)
£a real RACi.d ncomb G2 20

Finalmente, conforme a hipédtese (j), obtém-se:

B =R AR C3.41>
3 2 ce
onde:
P3 — press3oc na saida da cémara de combustZo [MPal;
Pz — press3o na saida do compressor que corresponde a press3o
na entrada da camara de combustZo [MPal;
APCC — queda de press3o na cAmara de combustZo [MPal.
3.2.6 - Processo de Expans3o

E no processo de expansfio dos gases na turbina que Sse
produz trabalho para acionamento do compressor e trabalho Gtil.

O processo de expans3o deve ser modelado para determi-—
nar o trabalho especifico disponivel, bem como as necessidades
de ar de resfriamento.

Conhecidas as condi¢g@es no inicioc da expans3o, Té e
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Pa, calcula-se em principic a pressZc na salida da turbina, P4,

dada por:
P =P e AP 3. 42>
4 o CRT

onde:

P, — press3oc na saida da turbina [MPal;

APCRT — queda de press3doc na caldeira de recuperacgfo térmica

(MPal.
Logo, conhecendo—-se a eficiéncia politrépica da

turbina, nm, tem—-se a temperatura no final da expansZo (T D,
&

considerando-se inicialmente um processo sem resfriamento das

palhetas e resclvendo-se a equagfo a seguir pelo método de

Newton—-Rahpson:

T
3
[t cer e R
o P T pt

4 4

3 €3.43

Adota-se como primeira tentativa a temperatura aproxi -

mada:
T
T = 2 C3. 44
4
k 3 —
n ¢ mis
p3 is
P
4
onde:
K. — expoente isentrépico da mistura de gases resultantes da

mis
combustio e pode ser tomado igual a 1,33, como recomendam

Cohen et alli [56].

Adotando para cada estidgio Cestator + rotord um
idéntico salto de temperaturas, tem-se, em primeira aproximagao

Sem considerar o efeito do resfriamento:
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%l

g C3.45)
estt
onde:
ATem¢ — salto térmico por estagio [K]:
ki — numero de estAgios da turbina [-].
Com o salto térmico por estagio, AT o acima
es

estimado & possivel determinar o ATmn’ com ajuda da definicg3o

do grau de reagio:

AT :
A= FECEEEE L R (3. 46D
estt
e lembrando que:
= AT VA . C3.47D
estt rot stt

determina-se ATsu'
Nas equagBes (3.46) e (3.47) tem—-se:

N - grau de reagfo [-];
A'I‘rot - salto térmico da expans3io no rotor [K];
AT - salto térmico da expansfo no estator [K].

stt
Logo,calcula-se a relagfo de pressio do elemento

considerado C(rotor ou estator) CR ﬂ? através da seguinte
P

expressio:
T
1 J- 95~ dT
2 npi. T 2 x
Rpel. = exp ge C3. 48D
onde:
1;9’ Tgs — temperatura dos gases no inficio e final da expansZo

do elemento considerado respectivamente [K].
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As temperaturas Tge e Tgs S3o calculadas considerando
Sucessivamente os componentes do estagio.

O primeiro elemento considerado ¢ o estator, assim:

T =t =WAT C3.49D
gs ge stt

e o segundo, rotor, com isto:

T = 0 = WAST €3.80>

gs ge rot

As press@es na saida do elemento considerado CP&ED s3o
calculadas com ajuda da press3c no inicio da expansio e da

seguinte expressfo:

B =Sk 7 R (3.515
gs ge pel

Logo, para cada estagio, subdividide em estator e
rotor, compara—se a temperatura dos gases na entrada do
componente com a temperatura maAxima admissivel pelo metal das
palhetas.

Caso este valor seja de modo a indicar a necessidade
de resfriamento, a vazZc de ar a ser injetada ¢ calculada
segundo a férmula semi empirica apresentada por SEISEMA S 1SS 78

mostrada a seguir:

B
U ) [c: 27 (c ] A [L] €3.52
aex gas Pg paex il = 99

onde:

Faex — fragdo de ar extraido do compressor para resfriamento
das pids da turbina a gés, referida a vaz3o de gases na
entrada desta [-];

Fgas — frag3o de gases que se mistura com ar de resfriamento;

e calor especifico do ar extraido [kgskg KI;
Cpg — calor especifico dos gases que se misturam com © ar de

resfriamento [kJ- kg KJ;

Y - efetividade de resfriamento [N]
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A, B — coeficientes que tomam valores dependendo do componente
a ser resfriado, seja rotor ou estator e se encontram na

tabela 3. 2.

A B
ESTATOR 0,05 0,9
ROTOR 0, 04 0,8

Tabela 3.2 - Coeficientes A e B da expressfo (3.52)

A efetividade de resfriamento ¢ definida a seguir:

v = gm.= .o b C3.53

gm aex

enquanto T pode ser calculado considerande o fator de forma
gm

EAD

i =T e [K CT ST D] C3.54>
gm ge ge aex

onde:

Tgm — temperatura madxima do ga&s na entrada do componente da
turbina considerado Cestator ou rotord [K];

qux — temperatura do ar de extrag3o, determinada conforme
hipétese CfD> [K];

Tge — temperatura média do gAs na entrada do componente da
turbina considerado Cestator ou rotord> [K];

A - fator de forma que toma os valores especificados na
Ltabela 3.3;

T temperatura maxima que as pAs da turbina podem suportar.
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COMPONENTE FATOR DE FORMA CAD
Estator 1 0.100

Rotor 1 0. 0562

Estator 1 0. 0360

Rotor 2 0. 0250

Estator 3 0.100

Rotor 3 0. 0562

Estator 4 0. 0362

Rotor 4 0. 0250

Tabela 3.3 - Valores caracteristicos do fator de forma CAD

Ent3o, de posse da temperatura dos gases no final da
expansdo do elemento considerado, da temperatura e fragdo do ar
de resfriamento assim como da frag3oc e composigio dos gases
antes da mistura, podem-se determinar os novos valores da
fragdo, composigdo e temperatura dos gases. A nova composig3do

dos gases € determinada aplicando-se as seguintes equagdes:

e o S=dE oA SR & L /[F [Y Y o+ Y 4+ Y }4—
co gas CcoO aex CoO gas co N () H O
r Z 2 r4 2 r4 2
+ F [ Vo Vil e ] ] ¢3.355>
aex (_‘.'D2 e (o] H O

2 2 2 2 2 2
+ F [Y° o 8 o S o Y }] C3.58)
aex co N (o] H O
2 2 2
Vi =RE gy ) L T /[F‘ [Y « ¥ ¥ Y .Y }+
(0] gas (o) aex (o) gas co N (0]
2 2 2 2 2 2 2
+ F [Y" RN )] C3.57D
aex Cco N (o] H O
2 2 2 2
Yot =B o Y, 2 El e V2 /[F‘ [Y + Y + Y + Y J+
gas N aex N gas (o] N (o] H_O
2 2 2 2 2 2

+ F [Y°+Y°+Y°+Y° }] C3.58>
aex N 02 >
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A nova temperatura dos gases ¢ determinada com ajuda
da Primeira Lei da Termodin&mica que aplicada ac processo de

mistura fornece:

Hgmi = Faex Haex + F‘gc&s Hgs 7 Fgm5 + Faex D) C3.59)
onde:
Hgmt - entalpia do gas apds a mistura isobarica [kJ- kgl.
Com me calculada e conhecida a composig¢Zo dos gases,

calcula-se a temperatura CTgmiD resol vendo-se por Newton—-Rahpson

a seguinte equagio:

4
T .
H_:Zyr[H+f9"“<:CT)dT] C3.60)
gmi i o o P
(o]

i=1

A nova frag3o de gases CF;GS) fica:

No caso de n3co justificar-se o resfriamento, (o]
procedimento € naturalmente simplificado. Pois as equag®es 3.52
a 3.61 n3o sTo resolvidas.

Finalmente, realizado o© processo acima descrito em
todos os estagios Cestator+rotor), compara-se a pressZo na saida
da turbina calculada pela equagio 3.51 CPg;) com agquela
calculada pela equagic 3. 42.

Se Pgs ¢ diferente de P4 calcula-se iterativamente um
novo valor para AT

estt

P4 - A iterag3o ¢ realizada a partir da equag3o 3. 46.

» até que PgB sSeja aproximadamente igual a

A determinag3o dos trabal hos Creversivel e
irreversivel) requeridos e desenvolvidos no compressor e na
turbina, respectivamente, torna-se imediata considerando os

estados calculados conforme express®es abaixo:

WaE ISy S +2h E C3.62
IC asc ars aec aex aex
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W =B L = 2 b F C3.63
RC asc ars aec aex aex
=h. F o~ heE - z h F C3. 64D
IT ge ge gs gs aex aex
W, '=b P =B F - z b __F C3.65
RT ge ge gs gs aex aex
onde:
wnﬁ ch - Trabalhos irreversivel e reversivel requeridos pelo
compressor, referidos aos gases da admiss3o da
turbina [kJ-kgl;

T WRT — trabalhos irreversivel e reversivel desenvolvidos
pela turbina, referidos acs gases na admissZo da
turbina [kJ-kgl;

h D — entalpia e exergia do ar na entrada do compressor

aec aec
[kJ kgl;

h 5 e — entalpia e exergia do ar na saida do compressor

asc asc
[kJ kgl;

Fmg — fragdo de ar na saida do compressor referido aos
gases na admissao da turbina [-];

hge, bge — entalpia e exergia dos gases na entrada da turbina
[kJ-kgl;

hgs, bg5 - entalpia e exergia des gases na saida da turbina
[kJskgl.

As equagdes acima permitem calcular a massa de gases

na admissio na turbina Cm t):
gc.

TG C3. 66D

A massa de ar que entra na cé&mara de combustZo pode

ser calculada pela seguinte equagfo:

.

=

= gat C3. 67
C1 + RCAD

adc
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onde:

M ge — Massa de ar na entrada da cé&mara de combust3o [kg-/s];

A massa de combustivel injetada na c&mara de combustio

¢ definida por:

= m RCA ¢3.68)

comb adec

Logo, as poténcias consumi das e desenvol vidas
reversivel e irreversivelmente podem ser calculadas para o

compressor e turbina respectivamente:

¥ = m w CSNE9D
RC gat RC
= m W 3. 700
IC gat IC
¥ = m W ¢3.71>
RT gat RT
= m W C3.72>
IT gat IT

A massa de ar extraida para resfriamento fica:

m = z 7 m S, 75D
aex gat

aex

E para a massa de gases na descarga da turbina tem-se:

= m + m 3. 74>
gdt gat aex :
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3.3 — MODELAGEM DA CALDEIRA DE RECUPERACZO TERMICA

3.3.1 — Generalidades

A caldeira de recuperagio térmica CCRT) & um trocador
de calor com um banco de tubos em gque © calor de um gas €&
transferido para um fluxo de 4agua, a fim de elevar sua

temperatura até a condiglo de vapor saturado ou superaquecido.

Para conseguir este objetivo, as CRT’s requerem combinagdes
adequadas de economizaderCes), evaporadorCes), superaguece—
dorCes) e reaquecedorCes). A segliéncia com que os gases

atravessam estes equipamentos, bem como a area de troca térmica
requerida sZo determinadas por uma analise técnico-—econdmica.
Entre os fatores que influenciam esta analise se encontram a
diferenga terminal de temperatura e a diferenga minima de
temperatura ou "pinch point', comentados a seguir.

A diferencga terminal de temperatura CDTID ¢ a
diferenga entre a temperatura do gas na entrada da CRT e a
temperatura mAxima gque o vapor pode atingir na safda desta. O
"pinch point" C(PP) ¢ a menor diferenga de temperatura, em
qualquer ponto, entre o fluxo de gases e de agua, sendo em geral
a diferencga entre a temperatura do gids na saida do evapcrador e
a temperatura de saturagdoc do vapor. Durante o©os primeiros
estdgios de projeto estes dois fatores, usual mente, s3o
selecionados de forma arbitraria.

A escolha de valores baixos para os parémetros
anteriormente definidos significa gque a temperatura média
logaritmica na CRT ¢ reduzida, implicando em A&areas de troca
elevadas e em uma maior perda de press3oc dos gases e consequente
elevagdo dos custos do equipamento. Entretanto, a temperatura de
saida dos gases pode ser menor, levando a uma maior produgdoc de
vapor .

Dependendo das condigdes de operagao que s3o

requeridas, as CRT’'s podem tomar duas formas:

a) CRT sem queima suplementar:

Trata-se essencialmente de um trocador de calor de

tubos aletados, projetado de forma a recuperar o calor de
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exaust3doc de uma turbina a ga&s. N3o € prevista gueima suplementar
de combustivel e a troca térmica se di4 basicamente por convecgao
[B7]. A gerag3oc de vapor depende unicamente das condigdes de
entrada do gas, estando assim totalmente determinada pelo estado

na saida da turbina a gas.

b) CRT com gqueima suplementar:

Neste tipo s3o usados pds—-queimadores, para injegdo
adicional de combustivel e aumento da temperatura de entrada de
gds proveniente da turbina a gas. Isto ¢ possivel pela grande
qgquantidade de oxigénioc que. normalmente, ainda contém os gases
de escape da turbina, tipicamente entre 14% e 16% em volume,
como j& comentado. Esta quantidade de oxigénio € adequada para
manter a estabilidade da chama.

As unidades com gueima suplementar s3o também
essencialmente convectivas com trocadores de calor de construgdo
similar as CRT sem queima suplementar. A principal diferenga com
as CRT sem queima & que a se¢io localizada nas proximidades dos
queimadores suportam a radiag3o das chamas © que induz ao uso de
tubos lisos.

Este tipo de pratica com queimador auxiliar permite
modular a capacidade de produg3c de vapor da CRT de forme
independente da operagfZo da turbina a gas.

A apresentagfio grafica das CRT’s que ser3o estudadas
neste +trabalho elucida melhor o©os comentdrios iniciais. @)
primeiro arranjo a ser analisado ¢ aguele gue trabalha com um
nivel de pressfo, cuja representagio esquemdtica e o perfil de
temperatura caracteristico se encontram nas Figuras 3.10Cad, e
3.10C®) respectivamente. O segundo arranjo estad mostrado nas
Figuras 3.11Ca) e 3.11C®) e se diferencia do terceiro pela
auséncia de superagquecedor de baixa, cuja representagio se
encontra nas Figuras 3.12Ca> e 3.12C(&). Finalmente, o quarto
arranjo pode ser observado nas Figuras 3.120(ad e 3.13Cb6d, que
comporta reaguecimento. Cabe salientar que nos quatro arranjos
existe a possibilidade de queima suplementar, entretanto, este

recurse s seri considerado nos trés dltimos.
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Figura 3.10C(ad - RepresentacXo esquemiatica da CRT com um nivel
de pressio
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Figura 3.10C(d> - Perfil de temperaturas na CRT com um nivel de
pressio
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Figura 3.11Cad - Representagfio esquemitica da CRT com dois
niveis de pressio, sem superagquecedor de baixa
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Figura 3.11C&> - Perfil de temperaturas na CRT com dois niveis

de press3o sem superaquecedor de baixa
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(_\ BA2

Figura 3.13Cad - Representagfio esquematica da CRT com dois
niveis de press3o e reagquecimento
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3.3.2 - Hipéteses do Modelo

As hipdéteses consideradas na simulagdo dos modelos de

CRT’s aqui tratados s3o:

ad O "pinch point" e a temperatura d’Agua de alimentagao sFo

b>

(i)

dd>

ed

£>

considerados parimetros de entrada, cujas influéncias sobre o
desempenho global do ciclo s3o investigadas nas faixas
caracteristicas, transcritas a seguir. A influéncia do "pinch
point" foi investigada de 5°C a 20°¢, enquanto a influéncia
d’agua de alimentag3o foi avaliada na faixa de 60°C a

105°C;

€ também dade de entrada a diferenga terminal de temperatura,

entretanto, nesta andlise ¢ considerada fixa e igual a SOOC;

a temperatura de saida dos gases da caldeira & considerada um
parametro de controle, pois esta n¥o deve ser menor que a
temperatura do ponto de orvalho, que no caso do gias natural

foi calculada igual a 40°C;

quando a CRT apresenta dois niveis de pressf3o, os valores
dos "pinch point" sZ%o considerados iguais nas faixas
caracteristicas. Esta consideragdo ¢ adotada em conformidade
com El-Masri [13], gquem concluiu que o desempenho do ciclo &

maximizado quando se verifica a condicg¢Zo mencionada;

na anilise da CRT com dois niveis de press3do, o valor do
nivel de alta & considerado prefixado e se procura o valor da
press3oc para o nivel de baixa gque maximize, a critéric do
analista, alternativamente a eficiéncia exergética, térmica
Cu a poténcia global do ciclo. A press3c de baixa &
determinada para cada configuragdo e caracteristicas da
turbina a gas, situando-se no caso estudado na faixa de 3 bar

a la bar;

nos ciclos combinados que apresentam CRT de dois niveis de
press3o existe um controle adicional, conforme os trabal hos
de Gyarmathy [22], segundo os quais a temperatura do vapor na

saida da turbina de alta press3o deve ser no maximo 20°C



67

P — pressZo de trabalho da CRT [MPa];

v

HE = SalnEh seilpe® ek @R L.

Com os valores de temperaturas acima obtidas e
considerando a press3o da CRT € possivel obter as outras
propriedades termodinamicas Centalpias, exergias) através das
equagcBes empiricas apresentadas no apéndice 1 e das relacdSes que
constam no capitule 2.

Para obter a massa de vapor gerado na CRT se aplica a
Primeira Lei simultaneamente ao evaporador e superaquecedor,

iste &:

m [Eﬁ GRESCITD I CT D]] =
A% v4 v v4 v2 v2

= m h €I = o G €S 77D
g g5 g5 g7 g7
onde:
m -~ massa de vapor gerado na CRT [kgrsl;
hv4 - entalpia do vapor na safida do superaquecedor [kJ-/kgl;
hvz - entalpia do vapor na transigfo economi zador “evapor ador
[kJskgl;
mg — massa de gases que circulam pela CRT [kgrs];
hg5 — entalpia dos gases na entrada da CRT [kJ kgl;
hg? — entalpia dos gases na transi¢3do evaporador.economizador

(kI kgl.

terminada a massa de vapor ger ado aplica-se
Sucessivamente a Primeira Lei no evaporador e econcnizador. Com
isto ¢ possivel obter a condigdo em gque os gases saem do
Superaquecedor e entram no evaporador como também a condi¢Zo em

que os gases saem da CRT, ou seja:
m Dn GIr 3 = I CT )] = m P: Cn D = I CT D] C3. 78D
v v3 v3 v2 va g go go g7 g7

m F €W 2 = I CT » PD] =
v v2 va vi vi v

= m h €AW = In CT D] C3. 79D
g g? g7 g8 ge
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onde:

hv3~ entalpia do vapor na transicg3o evapor ador /super agquecedor
[kJ kgl ;

hgd— entalpia dos gases na transicgao super aquecedor “evapor ador
[kJskgl;

Téd— temperatura dos gases na transicgio Super aguecedor /evapora—
dor [K];

hv1— entalpia da Agua de alimentagfo na entrada do economizador
[kJ kgl;

Tv1— temperatura da Aagua de alimentag3o na entrada do
economi zador [K];

hga— entalpia dos gases na saida do economizador [kJ-kgl;

T;a_ temperatura dos gases na saida do economizador [K].

De posse das propriedades de estado de todos os pontos
caracteristicos, da massa de vapor gerada, das eficiéncias indi-
viduais e globais da caldeira, correspondentes a cada press3o
considerada, adota-se como configurag3o &tima aquela que
apresenta, a critério do analista, alternativamente, a maior
eficiéncia exergética, térmica ou a maxima poténcia gerada no
ciclo. Para obteng®o dos {ndices de desempenho mencionados por
Ultimo, ¢ necessario simular a expansdo do vapor na turbina, as
extrag®es e o processo de condensagdo, aspectos que ser3o
tratados no item 3.4. As expressdes adotadas para os indices de
desempenho em base exergética ja foram comentadas no capitulo 2,
enquanto que as express®es adotadas para o©os indices de

desempenho em base energética ser3o apresentadas no item 3. 5.

3.3.4 - Modelagem das CRT's com dois niveis de press3o

Neste trabalho s3o considerados treés tipos de arranjos

oper ando com dois niveis de pressao, cujas model agens

termodinimicas s3o apresentadas a seguir:

ad Nivel de baixa pressdoc operando sem superagquedor:

A andlise aqui descrita se refere as Figuras 38.11Cad e
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3.11C8>. E objetivo desta anilise determinar a pressZoc de baixa,
2 massa de vapor gerado por nivel de press3o e as propriedades
termodindmicas em cada um dos pontos caracteristicos da CRT. S¥o
também realizados cidlcul os das eficiéncias exergéticas
individuais dos componentes e as eficiéncias exXergeética e
térmica globais referidas A CRT.

O processo de cdlculo & iterativo e & resolvido com
ajuda das hipdteses enunciadas no item 3.3.2. Assim, como os
valores de '"pinch point" e a diferenga terminal de temperatura

sdo conhecidos tem-se:

T =T CP > + PP 3. 80>
g7 vZA A

fI = 0 = DACIE C3.815
v4 as

que permitem calcular as propriedades termodindmicas nestes pon-

tos. Nas equagBes 3.80 e 3.81 tem-se:

3K a — temperatura dos gases na transig¢io evapor ador de
g

alta economizador de alta 013 ¢

T'ZA - temperatura do vapor na transig¢ac economi zador de
v

altasevaporador de alta [K];

PA - pressfo do nivel de alta [MPal;
T;4A - temperatura do vapor na saida do Superaquecedor de alta
[SKET R
Tgs - Lemperatura dos gases na entrada do Superaquecedor de
alta [K].
De posse destas propriedades, aplica-se

simultaneamente a Primeira Lei ao evaporador e superaquecedor de
alta, para poder calcul ar a massa de vapor gerada no sistema

de alta pressio:

m Dﬁ CcT 5 2D = Iw CT )] =
VA v4A V4A A VZA VZA

=m |h ¢T > - h <¢T 3] €3.82>
g gs g5 g7 g?
onde:

M, o ~ Massa de vapor gerado no sistema de alta pressao [kg- s];
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hV4A - entalpia do vapor na safida do superaquecedor de alta
[kJ kgl
hva — entalpia do vapor na transicg¢ao economi zador de

alta-evaporador de alta [kJ-kgl;

hg5 — entalpia dos gases na entrada do superaquecedor de alta
[kJskgl;
hg7 — entalpia dos gases na transicao evaporador de

altaseconomizador de alta [K].

Com o auxdlio da hipdtese Cad e do "“pinch point" a
temperatura dos gases na saida do evaporador de baixa pressio

pode ser determinada:

ng = T;zn CPBD ENERE (3.83
onde:
Tg9 — temperatura dos gases na transi¢3o evapor ador de
bai xa economizador de baixa [KI];
I}zn — temperatura do vapor na transigio economi zador de
baixa-evaporador de baixa [K]:
P — pressdo do nivel de baixa [MPal.

Com esta temperatura determinada, considera-se um
volume de controle envolvendo simultaneamente o evaporador de
baixa e © economizador de alta para aplicar a Primeira Lei e

calcular a massa de vapor gerado no sistema de baixa pressao:

m Pﬁ €30 __ 2 = g (€ar D]+m Pﬁ (T3 D =
vB | v3aB v3B v2B v2B vA | v2a vZA

=S (@il 5 I )] = m Pﬁ €W = [n (@ D} C3.84D
viA viA A g g7 g7 ge g
onde:
Mm,s ~ Massa de vapor gerado no nivel de baixa press3o [kgrs];
hvan — entalpia do vapor na saida do evaporador de baixa
LkI kgl;
Tpaa - temperatura do vapor na safida do evaporador de baixa [K];
hvzn — entalpia do vapor na transigdo economi zador de

bai xa~evaporador de baixa [kJ-kgl;
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hVZA — entalpia do vapor na transicg3o economi zador de

altasevaporador alta [kJ- kgl;

hV1A - entalpia do liguido na entrada do economizador de alta
[kJskg]l;

TV1A — temperatura do lfquido na entrada do economizador de alta
[K];

hg? — entalpia dos gases na transigio evapor ador de

altaseconomizador de alta [kJ-kgl;

De posse da guantidade de vapor que circula, tanto no
sistema de alta como no de baixa, caracterizam-se as
propriedades dos pontos que ainda n¥o foram calcul ados.
Inicia-se aplicando a Primeira Lei no volume de controle gue
envolve © evaporador de alta, e calcula-se as propriedades no

ponto 6, ou seja:

= h g3 o= a @I > C3.85
g g go g7 g7
onde:
hgd - ennitalpia dos gases na transicio super agquecedor de
alta~sevaporador de alta [kJ-kgl;
ar e temperatura Os gases na transig¢do superaquecedor de
g

altasevaporader de alta [KJ].

A seguir aplica-se o mesmo processc ao evaporador de

baixa e caracterizam-se as propriedades dos gases na entrada

deste:
m Ex CT 2 = T )] =
vB v3B v3B vZB v2B
= m h €1 D = I§ ) C3. 86D
g gse gse ge ge
onde:
th — entalpia dos gases na transigzo economi zador de

altasevaporador de baixa [kJ-kgl;



=

Tga - temperatura dos gases na transicfo economizador de
altasevaporador de baixa [K].

O Ultimo volume de controle € aplicado no economizador

de baixa press3o:

m E} CT 2 = Iy < 5 1P 3] =
vB v2B vzZB viB viB B

= m Dﬁ (€A 2k == o) @ D] c3.87>
gl go go g10 g10

gque permite calcular as propriedades dos gases na saida da CRT.

Nesta udltima equagio tem-se:

hgﬂ) - entalpia dos gases na saida do economizador de baixa
[kJskg]l;
T by i temperatura dos gases na saida do economizador de baixa
g
[K].

Neste ponto, compara-se a temperatura de saida dos
gases com a temperatura do ponto de orvalho. Se €& menor
desconsidera-se a iteragfo. Ocorrendo o contrario, o préximo
passo consiste em comparar a temperatura do vapor na saida da
baixa pressdo com a temperatura do vapor gque se expande na
turbina de alta press3o e se a diferenga atende a faixa
reguerida os resultados s3o armazenados.

Para encontrar o ponto étimo € necessario simular o
compor tamento do ciclo em di versas condi ¢des para logo
compara—-las entre si e escolher agquela condigio que maximiza o

critério adotado.

b> Nivel de baixa press3o operando com superagquecedor:

Consideram-se as Figuras 3.12C(a) e 3.12(®), pois
estas representam os processos termodiniAmicos que agqui ser 3o
descritos. Analogamente aoc item anterior, ¢ objetivo desta
anidlise a determinagfio das massas de vapor geradas no sistema
de alta e baixa pressZo, a press3c de baixa, a temperatura do
vapor na saida do sistema de baixa press3aoc. Uma vez conseguidos
os objetivos mencionados s3o realizados cdlculos das eficiéncias

exergéticas individuais dos componentes e as eficiéncias
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exergética e térmica da CRT.

As hipéteses listadas no item 3.3.2 sZo consideradas
na sua totalidade para resolver o processo iterativo que sera
planteado. Inicia-se o process o de cilculo definindo a
temperatura dos gases na safida do evaporador da alta press3o:

T =Ty Sl 2 a0 B 3. 88)
g7 vZA A

e a temperatura maxima de vapor na safida da CRT,

i = r = [DArir 3. 89D

para logo calcular as propriedades termodin&micas nos referidos
pontos.

De posse das propriedades termodinamicas ¢ possivel
aplicar a Primeira Lei no voluine de controle que envolve o
superaquecedor e evaporador de alta e assim calcular a massa de

vapor gerada no sistema considerado:

m T s e RS Gl D] =
J

h
VA [ v4A v4A A VZA A

= m h Gl =) =t A Gl e C3.90>
g g5 g5 g7 g

Nas equagBes 3.88, 3.83 e 3.80, os simbolos utilizados
tém © mesmo significado que no item Cad =, a partir daqui ,
ageles que n3o sejam redefinidos mantém a definig¢fo anterior.

Com auxilio da hipétese (ad e o ‘“pinch point"
calcula—-se a temperatura dos gases na saida do evaporador de

baixa pressZo:

T =T CIP2_D=r [FP C3.91D
g10 v2B B
onde:
Tgio — temperatura dos gases na transic¢cio evapor ador de
baixa economizador de baixa.
Até este ponto o© procedimento difere pouco do
anterior. Em seguida, admite-se a temperatura do vapor na

saida do superaquecedor de baixa:
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T = a0 + DTS c3.82>
v4B vZ2B
onde:
T;4B — temperatura do vapor na saida dc superaquecedor de baixa
[K];
DTS - incremento mi ni mo de temperatura do vapor no

sSuperaquecedor, para atender a hipédtese CfD.

Para logo calcular as propriedades nesse ponto. @)
préximo passo consiste em aplicar a Primeira Lei no volume de
controle gue envolve o economizador de alta, o superaguecedor de
baixa e o evaporador de baixa. Assim, obtém-se a express3oc a
seguir, que permite calcular a massa de vapor gerada no sistema

de baixa press3o:

m [ h ey JBdei—h CT -...D ] + m [ h (T D=
vB v4B v4B ' B v2B v2B | vA vzA vVzA

onde:

hV4B — entalpia do vapor na saida do superaquecedor de baixa
[kJ kgl;

hg10 — entalpia dos gases na transigdo evaporador de
baixaseconomizador de baixa [kJ-kgl;

Tg10 - temperatura dos gases na transigdio evaporador de
baixa economizador de baixa [K].

Com a quantidade de vapor que circula tanto no sistema
de alta como  no de baixa press3o, caracterizam-se as
propriedades dos pontos gque ainda nZo foram calculados. Em

principic, aplica-se a Primeira Lei no volume de controle que

envolve o evapcrador de alta.
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=8m h cT
g go

2 = h CT D] 3.94>
go g7 g7

que permite calcular as propriedades no ponto 6. ©O mesmo

processo € aplicado no economizador de alta:

m Pu CcT 2 = Iy @y J7 )] =
VA vZ2A vZA viA viA A

= m Ih L GT s £, b
g g7 g7 g8 g8

e no evaporador de baixa:

m Pn T 3 = la CcT 3] =
vB v3B v2B v2B vZB

= m Pu CEl DI =T T )] 2882
g ge ge giv gio

para poder calcular as propridades nos pontos 8 e S

respectivamente. Finalmente o ultimo volume de controle & apli-

cado no economizador de baixa:

m [h CT WP —Rh CT ,P)]=
vB vZ2B vZB B viB viB B
r

= m [h CT Jo: —mh (ar 3] C3.97>
g g10 gio0 gii gi1

que permite calcular as propriedades dos gases na saida da CRT.

Nas equag®es 3.95 , 3.96 e 3.97 tem-se:

hgB — entalpia dos gases na transicio economi zador de
altassuperaquecedor de baixa [kJ/kgl;

TgB — temperatura dos gases na transi¢io economizador de
altassuperaquecedor de baixa [KI;

hg9 — entalpia dos gases na transig¢do superaguecedor de

baixa evaporador de baixa [kJ-/kgl;
Tgp — temperatura dos gases na transig¢fo superaquecedor de
bai xa/evaporador de baixa [K];

hg“) — entalpia dos gases na transig3o evaporador de

bai xa/economi zador de baixa [kJ kgl;
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hgii — entalpia dos gases na saida do economizador de baixa
[kJ kgl;

Tg11 — temperatura dos gases na saida do economizador de baixa
[K].

Uma vez realizados todos os calculos anteriores se
compara a temperatura dos gases na safida da CRT com a
temperatura do ponto de orval ho e se esta = menor
desconsidera-se a iteragdo. O teste final consiste em comparar a
temperatura do vapor na saida do sistema de baixa press3io com a
Ltemperatura do vapor gue se expande na turbina de alta press3o,
se a diferenga atende a faixa requerida os resultados s3o
armazenados.

O pontc Stimo € encontrado realizando uma simulagio
global do ciclo em diversas condigbes operativas de modo

andlogo a configuracio anterior.

c) Modelagem da CRT com reaquecimento:

As Figuras 3.13Cad e 3.13CsD representam os
componentes envol vidos nesta configuracio assim como oS
processos resultantes. A andlise neste tipo de CRT & realizada
com o objetive de determinar a quantidade de wvapor gerada em
cada nivel de presszZo, as press8es de reaguecimento e do sistema
de baixa, a temperatura dos gases de safda da CRT e a
temperatura do wvapor na safida do sistema de baixa press3o.
Calculados os par&metros acima mencionados ¢ possivel determinar
as eficiéncias individuais dos componentes e as eficiéncias
exergética e térmica da CRT.

Além das hipéteses listadas no item 3. 3.2 considera-se
a temperatura maxima do reaquecimento igual a temperatura maxima
na safida do superaquecimento de alta e admite-se conhecida a
pressdo de reaquecimento. O processo iterativo € iniciado pelo

cidlculo das temperaturas maximas do ciclo:

LpEs TV4A = Tg5 - DIT 3. 88>

logo calcul a-se a temperatura dos gases na safida do

evaporador de alta:
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T =T CE O + PP C3.99
g7 vZA A
Os simbolos n3o definidos mantém o mesmo significado

que no itemCbd. Assim, na eguagioc 3.98 tem-se:

T;4ar — Temperatura do vapor na safida do reaguecedor [K3.

Com as temperaturas calculadas e a press3o de alta co-
nhecida ¢ possivel calcular as propriedades termodinimicas nos
pontos considerados.

Para poder calcular a massa de vapor gerada no sistema
de alta press3o €& necessario conhecer as propriedades no inicio
do processo de reaquecimento. Estas s3o determinadas simul ando
uma expansdo do vapor na turbina de alta pressfo entre os pontos

‘vaar®” e "vaar" da Figura 3.13Cb), ou seja,

h = h =40k Ch =61 P D) C3.100D
v3ar V4A itwv v4A v3aar

onde:

h = — entalpia do vapor ne final da expans3o na turbina de
v3ar

alta pressZo [kJ- kgl;
nmt - eficiéncia isentrépica da turbina a vapor [-];

h;aa — entalpia isentrépica do vapor no final da expans3o da

Ir

turbina de alta press3o.

De posse deste valor e aplicando a Primeira Lei ao
volume de controle que envolve o evaporador e superaquecedor de

alta reagquecedor, tem-se:

m tEn (€0 5 P D = m CcP )] + Dm cT 5 P D =
VA v4A v4A A vZA A v4ar v4ar r

=h @y ED = m P\ € D = Iy CT D] C3.101>
g g5 g5 g g7

v3ar v3ar’ r
onde:

e N entalpia do vapor na saida do reaquecedor [K];

Pr — press3oc de reagquecimento [MPal.
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A equagdo 3.101 possibilita © calculo da massa de
vapor gerado no sistema de alta. A partir deste ponto, o
processo que determina as condigBes &timas para a press3io de
reaquecimento pré-fixada ¢ o mesmo que o© descrito no item
anterior. Acrescenta-se, entretanto, um teste adicional gue
determina qual ser4 a press3c de reaquecimento escolhida. Por
este se escolhe, a critério do analista, a configuragdo que
maximiza, alternati vamente, a eficiéncia exergética, a

eficiéncia térmica ou poténcia global do ciclo.

3.3.5 - Queima Suplementar

Conforme comentado anteriormente, a introducfo da
queima suplementar permite ajustar a produgdoc de vapor Aas
necessidades da planta, de forma independente da performance da
TG. Neste caso, esta funciona como um dispositivo de
fornecimento de ar pré-aquecido, e o oxigénio disponivel permite
a2 gueima adiciocnal. Segundo Ganapathy [58], uma CRT operando com
queima suplementar pode ser estudada da mesma maneira gue uma
unidade sem queima, apenas considerando-se uma temperatura de
entrada do gA&s mais elevada. De fato, 2o localizagZo dos
pos—queimadores nos tubos de interligagio sugere que tal
hipdétese € razoavel.

Em nivel de modelagem, portanto, o procedimento
consiste em determinar as novas condic¢®es termodiniAmicas e massa
dos gases para um dado incremento de Ltemperatura propiciado pela
reagio. Isto sugere a possibilidade de aproveitar o equaciona-—
mento desenvolvido no item 3.2.5, onde s& sera alterada a compo-—
Si¢do do comburente. Este procedimento, no Ambito da abordagem

computacicnal realizada € efetuade pela rotina "QUEISUP".

3.4 - MODELAGEM DO CICLO A VAPOR, EXCLUSIVE A CALDEIRA DE
RECUPERACAO TERMICA

A discussFo a seguir trata da modelagem termodinAmica
dos equipamentos que complementam o ciclo a vapor iniciado na
CRT. Os equipamentos que serZc considerados sXo: turbina a

vapor, condensador, bombas e aquecedores de Agua de alimentagdo
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tanto de superficie comoc de mistura. As condigBes para esta
modelagem sZIo bastante mais comuns e conhecidas que as

discutidas anteriormente.

3.4.1 - Turbina a Vapor

A expans3o na turbina a vapor € dividida em vArias se-
¢Oes delimitadas pelo numero de niveis de pressdo da CRT e as
extrag@es de vapor para aquecer a Agua de alimentagc3o. Cada
segcdo ¢ afetada de uma eficiéncia isentrépica definida pela

seguinte expressio:

he =Sl
e =
o S T C3.102>
e 1S
onde:
sy = eficiéncia isentrépica da turbina a vapor (L= g
h — entalpia do vapor na entrada da turbina [kJskgl;
(=
hs — entalpia do vapor na saida de turbina [kJ kgl;
h — entalpia do vapor na saida da turbina apés uma expans3io

is

isentrépica [kJ-kgl.

Para simular o processo de expans¥o da turbina &
necessario conhecer a temperatura e press3o de entrada, massa do
vapor expandido, press3io de safida e eficiéncia isentrdépica,
adotando-se as expressSes para as propriedades do vapor como

indica Liley e Irvinel[S59). Conhecidas estas caracteristicas ¢

possivel determinar a poténcia irreversivel efetuada CW O e a

ITV
poténcia reversivel CWRTv). com auxilio da Primeira Lej.
Ou seja:

= m = Ip 2D C3.103D
ITV vexp e =
W = = | 2 C3.104D

m b
RTV vexp e s
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onde:

m — fluxo de massa do vapor expandido na turbina [kg-s].
exp

O valor da massa de vapor expandido depende da posicgXo
do bloco de turbina considerado. Por exemplo, quando as turbinas
operam com CRT’s gue compertam dois niveis de press3o, os blocos

de alta operam com o vapor gerado no nivel de maior press3o

CvaD. Ja& os blocos de baixa press3o trabalham com todo o vapor

gerado na CRT Cva+ m BD pois este permite sua indugfo no inicio
v

da expans3o. Assim, o vapor gque & injetado Se mistura

isobaricamente com o vapor que vem do bloco de alta pressZo da

turbina. Na modelagem adotada na consideragZo deste processo

permite calcular as propriedades termodinamicas com que o vapor

entra no bloco de baixa press3do. O equacionamento do processo

fiilca:
m h + m h =C m + m O h C3.105D
vA vsta vB v4B vA vB vebb

onde:

S b Entalpia do vapor na saida da TV de alta press3o

v

[kJrkgl;

hvebb — Entalpia do vapor na entrada da TV de baixa press3o

[kJ kgl.

A determinagdo do indice de desempenho em base
exergética se realiza com ajuda das equa¢g®es apresentadas no

capitulo 2.

3.4.2 - Condensador

Existem duas classes de condensadores, contato direto
e de superficie. Como o Ultimo & usado na maioria das plantas de
ciclo combinado, aqui ser&4 tratado em detalhes. A Figura 3.14
mostra uma representag®o esquemAtica do respectivo processo

termodinimico.
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A
T(K)
VAPOR
o= e e —
DTC
Q(MwW)
Figura 3.14 - Processo termodinamico do condensador

Na model agem termodinimica dos condensadores de super-—
ficie, assume-se conhecida pressio do vapor de exaustZoc da
turbina, a temperatura de entrada da 4gua de circulag®o no
sistema de resfriamento e a diferenga terminal de temperatura do
condensador. Com as variAdveis acima & possivel determinar a
massa d’&gua de resfriamento, bem como caracterizar os fluxos de
energia e exergia, a eficiéncia exergética e a exergia destruida
no processo de troca de calor. Este modelo simples € iniciado
calculando a temperatura de saturag3o CTconD para a press3co de

condensagdo (P D> previamente especificada:
con

T =T CPc D ¢3.106>

con on

que junto a diferenga terminal de temperatura (DTC) permite

calcular a temperatura final d’&agua de resfriamento CTZR):

e =T - DIC C3.1072

2R con
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O passo seguinte consiste em aplicar a Primeira Lei

Termodiniamica no condensador:

m Ch €2 = ln CT X D =
v sc con ec con, st
= m & € = are o) €3.108>
Res a 2R iR
e delerminar a massa de resfriamento mess: Na equagio 3.108
es
tem—-se que:
hSC — entalpia da 4&gua Cfluido de +trabalhoe) na saida do
condensador [kJ-kgl;
hec — entalpia da Adgua (fluido de trabalhod na entrada do
condensador [kJ-kgl;
X e titulo do vapor na saida da turbina [-];
s
T;R — temperatura da Agua de resfriamento na entrada do
condensador [K];
Ca — calor especifico da agua liquida [kJ-kg KJ.
3.4.3 - Aquecedores da Agua de Alimentacio

O agquecimento da &gua de alimentagio do ciclo a vapor
considerado neste item ¢ conseguido mediante o usoc de um
aquecedor de contato direto (desaerador) e de um aquecedor de
superficie, gque apresenta drenos para condensado.

O salto de temperatura proporcionade a 4gua de
alimentagdo pelos agquecedores acima citados ¢ determinado

aplicando—-se o seguinte critério:

Tal. =0 n
AT = = C3.109D
aq N
aq
onde:
ATaq - salto de temperatura proporcionade por cada aquecedor [K];
Sl — temperatura da Agua de alimentagZc na entrada da CRT [K];
T;mﬁ - temperatura da Agua de alimentac®o na safida do condensa-
dor [K];

N — NUmero de aquecedores considerados.

aq

>
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O critério acima citado foi postulado por Haywood [601]
quem apds realizar diversas anidlises em ciclos a vapor concluiu
que a configuragdo do trem de aquecimento que assegura o maior
rendimento térmico & aquel a que proporciona saltos de
Lemperatura iguais por aquecedor.

Assim, este critério parmite determinar as
temperaturas da agua de alimentag¢3o nas entradas e safdas de ca-—
da aguecedor. Numa primeira etapa desconsidera-se a presenga das

bombas de condensado e de 4gua de alimentagdo. Ou seja,

T =T C3.110D
ad con
i = I AT (€&}, alalaly
a2 o1 aq
T = = T + AT G
al a3 az aq
onde:
T — temperatura do condensador [K];
con
T;1 — temperatura da 4gua de alimentagZo na entrada do
aguecedor de superficie [K];
3k 5 — temperatura da 4gua de alimentacfo na saida do aquecedor
Q.
de superficie ~ na entrada do desaerador [K];
1;3 — temperatura da Agua de alimentagZio na saida do desaerador

qu= numa primeira tentativa € igual a temperatura da Agua

entrande na CRT [K].

Na simulagio termodin&mica dos agquecedores de contato
direto e de superficie procura-se determinar a massa de vapor de
extragdo necessaria e a condigio termodinamica deste para
conseguir o salto térmico pretendido. Como © modo de operagao
destes aquecedores ¢ diferente, o equacionamento dos processos
envol vi dos ser 3Fo apresentados por separado nas linhas
subseqlientes. A primeira modelagem a ser apresentada seri aquel a
correspondente ao desaerador, isto por simplicidade de

compreensdo da seqiéncia geral.
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— Aguecedor de Contato Direto (Desaerador)

Neste caso, uma vez conhecida a temperatura da Agua de
alimentagdo na saida, a determinag3o da pressSo de trabalho CPdD
€ imediata, pois, neste tipo de aquecedor o vapor extraido da
turbina ¢ misturado diretamente com o liquido subresfriado para
produzir a a&gua saturada na mencionada press3o, assim:

Pd = Pd @ Td? €3.113

A equagdo 3.113 ¢ explicitada cocm ajuda das equagdes
de vapor da &4gua listadas no apéndice 1.

O passo seguinte consiste em determinar a massa de
vapor necessiaria para provocar o ATaq requerido a massa da Agua
de alimentagfo que entra na CRT. Para isto, aplica-se a Primeira

Lei da Termodin&mica neste equipamento e obtém-se:

Se

[ h (Cr 5 2 = g € D 1 =
vexd vexd vexd d az2 a2 A

= m [h GTI O —h CT)] €8, aLalAD)
v a3 a3 a2 az

onde:

&vmd — massa de vapor extraido para aquecer Agua de aliinentacfo
no desaerador [kg-s];

e entalpia do vapor de extrag®o [kJ-kgl;

Sl temperatura do vapor de extragZo [K];

haa — entalpia do vapor de extragfo na condig¢3io saturada
[kJ kgl;

haz — entalpia da Agua de alimentagio na entrada do aquecedor
[kJskgl.

Na equagio 3.114 deve-se comentar como & determinada a
condig¢do termodinéAmica do vapor de extra¢Xo. Assim, € necessario
utilizar a rotina "EXTVAP" que simula a expansfZo do vapor em uma

turbina . Neste caso, esta rotina, comentada no item 3.4.1 &
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ativada conhecendo as condi¢®es termodinamicas do vapor da Agua
na safda da CRT, a pressico do desaerador e a eficiéncia
isentrépica com que se produz a expansioc. O resultado & 2
condigdo termodinimica do vapor na saida da turbina e entrada no

desaer ador .

— Aguecedor de Superficie

Na Figura 3.15 estd representado o© processo de
aquecimento que se desenvolve neste agquecedor guando © vapor
extraido esta na condigio superaquecida, embora na maioria das
configurag®es objeto deste estudo a condig¢fo seja saturada
CFigura 3.16>. Apesar desta situagio, a modelagem serad realizada
para as duas condig@es © que dA ao presente estudo uma maior
generalidade, podendo assim a rotina desenvol vida para analise
de aquecedores de superficie, "EXTVAP1", ser utilizada em outras

anidlises de Ciclos Rankine tradicionais.

ﬂx)? Tnl

DTA

Q(MW)

Figura 3.15 - Processo termodinamico no aquecedor de superficie

Cvapor superaquecido)
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rmf

SUBRESFRI1-
M‘EF:CTO

A

VAPOR T
oKl 3
— - DTA

: >
Q(MW)
Figura 3.16 - Processo termodinimico no aquecedor de superficie
Cvapor saturadod
Antes de iniciar a modelagem propriamente dita,

cabe apresentar a simbologia gue se encontra nas figuras 3.15 e

SHE:

Texi — Lemperatura do vapor de extragfo na entrada do aguecedor
de superficie [K];

I;xz - temperatura do vapor de extragfo na safida do aguecedor de
superficie [K];

DTA - diferenga terminal de temperatura do aquecedor de
superficie [K];

DAC - diferenga de temperatura de acesso ao dreno [K].

Na modelagem do agquecedor de superficie, como no caso
do desaerador, a rotina "“EXTVAP" serid fundamental. Como visto
anteriormente, no desaerador, a temperatura de safda da agua de
alimentag3o fornece de modo direto a pressfo de extracZo da
turbina, j4 que ocorre a mistura isobarica entre o vapor e a
dgua a aguecer. No caso do aguecedor de superficie, a
determinagcdo do ponto de extrag3io ¢ algo mais complexa, pois os
fluxos n3o se misturam e o vapor extraido da turbina pode estar

superaquecido, requer endo um processo iterative entre as
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condig¢@es do aquecedor e a linha de expans3o na turbina.
Para a solug3o deste problema admite-se em principioc a

condigdo do vapor de extragdoc como saturada. Ent3o, tem-se que:

i = T + DTA ¢3.115>
a2

exi

pois sempre que acontece esta condigfo a temperatura da Agua de
alimentagioc na safida do aguecedor de superficie & menor que a
temperatura de extragfo, em uma diferenga prefixada CDTA). Com
ajuda da rotina "EXTVAP" obtem-se a temperatura de extracioc do
vapor CT;xi) que corresponde a press3o no aguecedor, admitida
inicialmente préxima a pressio do desaerador. Logo, compara-se
T;xi e Tmu' e se a diferenga destas temperaturas ¢ maior gue um
erro permissivel C(no presente estudo adotou-se & = ¥ 0.1°C),
inicia-se o método interativo da bissecfo, e com ajuda da rotina
HEXTVAP calculam-se as condig8es do vapor de extragio. Este
procedimento & conduzido até gque a diferenga de temperatura
esteja dentro da faixa de erro admissivel. Em sintese, busca-se
na linha de expans3o da turbina a vapor o ponto cuja press3o
fornece vapor na condigfio solicitada pelo aguecedor.

Conforme citagdo no inicio do processo iterativo,
admitiu-se o vapor de extragfo na condig¢fo saturada; agora esta
condigdo deve ser confirmada ou refutada. Para isto, define-se a

seguinte variavel auxiliar:

VAT = T = C ESTHIEY

stex a3

onde:
e temperatura de saturagfo para a press3o de extracfo [K].
O resultado desta equagio fornece trés alternativas.
Na primeira, se o valor da varidvel acima definida & negati vo,
executa-se um outro processo iterativo (bissegcdod que &

completado quando se atinge a condigZo a seguir,
|VAT| =< DTA €8 alil 7

€3.118>

>
exti stex



88

Na segunda alternativa, o valor da variidvel VAT pode
ser nulo. Sendo assim, a condig3o de extrag3o fica definida.

A terceira alternativa corresponde a um valor de VAT
positivo e gera um processo iterativo andlogo (bissegf®od, que

busca atender a condic3o:

VAT = DTA €3.119D

Na seqiiéncia das equag®es 3.116 a 3.119 a rotina
"EXTVAP" permite calcular as condig®es do vapor de extracgio.

Este procedimento de modelagem de aquecedores de
superficie estia baseado em desenvolvimentos de Baehr [6B1]1 e
El-Wakil [62].

A temperatura com qual o vapor de extracfo sai do
aquecedor ¢ determinada com ajuda da diferenga de temperatura
entre esta e a temperatura da Agua de alimentagdoc gque entra no

aquecedor, ou seja

i =T + DAC C3.120D
exz al1

Quando o vapor de extragio & super aguecido &
necessario fazer ainda uma outra verificag >. Esta verificac3o
consiste em saber se as linhas gque caract vizam o vapor de
extragdoc e a Agua de alimentagio nZo se interceptam. Para isto
aplica-se a Primeira Lei da Termodindmica & regifoc de vapor

Superaquecida e & regido de Agua de alimentagfo correspondente,

ou seja,
y C hexi a hsex D F
=6 il = 352 = ) © € T = > c3.121>
a az ax
onde:
X, Y — fragdes de vapor extraido do desaerador. e
aquecedor de superficie respectivamente [-];
h 5 1o — entalpias do vapor de extracgdo na entrada e no
exi Sex
ponto de vapor saturado [kJ- kg K];
Ca — calor especifico da Agua [kJ kg KJ;
gl — temperatura da 4&gua de alimentagfo no ponto em

ax
gue o vapor inicia o processo de condensacio [K].

A equagfSo 3.121 permite calcular T;x e casco esta seja
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maior que T:. as linhas se interceptam. Ent3o todo o processo
stLex
descrito anteriormente deve ser repetideo considerando uma DTA
menor . Caso T seja maior gue T as linhas naoc se
stex ax

interceptam, ent3o a analise finaliza.

Dagui com ajuda das equag®es para as bombas de
alimentagdo ¢ possivel calcular as novas temperaturas da A4gua

mantendo as pressSes calculadas. A andlise para bombas seré&

descrita a seguir.

3.4.4 —-Bombas

Para a model agem das bombas utilizadas no
transporte de &Agua de alimentag3o, condensado e Agua de
circulagdo € necessario conhecer as propriedades termodinimicas
na entrada, a press3@o de saida, eficiéncia isentrépica e massa
de liquido gue ¢ bombeado. A eficiéncia isentrépica para bombas

& definida assim:

chsb = PebD
fmpel,TE agneceanies I W e e
a sb eb sb eb
onde:
v — volume especifico de Agua bombeada [nF/KgJ;
Peb 5 Psb — press@es na entrada e saida da bomba respectiwvamente
[MPal;

Teb » st — temperatura na entrada e saida da bomba

respectivamente [K].

Com ajuda da equagdoc 3.122 ¢ possivel determinar

as propriedades termodinimicas na safida da bomba e assim

calcular as poténcias reversivel CWRbD e irreversivel wab)

consumidas:

wlb = o, [ca <:'rsb - TebD + vCPsb - PebD] €3.123)

L ] T
= = 21 & sb
m, [ CRGITN RN G P O TG e = ] lesidads

Rb
eb
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onde:

mL — massa do ligquido bombeado [kg-s].
que permitem determinar a eficiéncia exergetica definida pela
equagio =2.18.

E conveniente observar que, em geral, o escoamento em
bombas & considerado incompressivel e neste caso, se
isentrépico, deveria ser isotérmico. Mesmoc considerando que as
variag@®es de volume especifico s3o bastante pequenas, é
interessanle sua consideragdo na abordagem exergética, como

sugere Kotas [29).

3.5 -PARAMETROS DE AVALIAGCAO DO DESEMPENHO

Alguns paréametros de desempenho s3o definidos com o
objetivo de permitir a comparagio, em uma base padronizada, de
diferentes equipamentos. S3co definidos com base na Primeira Lei
da Termodinémica, e apresentados a seguir.

A eficiéncia térmica do ciclo a gas € definida, pela
Primeira Lei, em termos da poténcia liquida fornecida e do

aporte de energia do ciclo.

W
n:“ = 29 C3.125)
PCI
comb
onde:
TG N ; . .
e — eficiéncia térmica do ciclo a gas [-];
WTG — poténcia liquida do ciclo a gas [MWw].
A eficiéncia térmica de CRT’s & apresentada

individualmente para cada configuragfo estudada, e inicia-se com

um nivel de pressio:

s m Ch e h 1)
n: S i C3.126
m (Gh = he D
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onde:
hgo — entalpia dos gases no estado de referéncia [kJ- kgl.

A eficiéncia térmica para a CRT com dois niveis de

press3do sem superaquecedor de baixa tem-se:

m Ch =R o Didlm Leeh -h D
CRT VA wvd A viA vB v3b va2B
n = +
T -
m Che . = h eDd
g g5 go
Cm 5 + m BD ¢h e h 15)
+ e 2 Y Y ¢z 127
m Ch —h D
g g5 go

No caso da CRT com dois niveis de press3io com

superaquecedor de baixa tem-se:

m Ch = 5 > + m Ch = i 2)
CRT VA V4 A viA vB v4B v2B
nT = -+
m Ch = et D)
g gs ge
@ TR 1) SRS = B
i vB vA v2B viB 3. 128>
m Ch =i
g g>s go
Para a CRT com deois niveis de press3io e reaquecedor
tem—se:
m [ ¢h = hi D) G - h o]
CRT VA v4A V1A v4ar v3ar
T;T = L]
m Ch =5 I
g a5 go
mERGh -h 2 S Epn &0 g Y Ela = In D}
” vB v B v vA V2B viB 3. 1295
m Ch Sy )
g g5 go

A eficiéncia térmica do ciclo a vapor & definida
assim:
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W
i = Sy €3.130)
m Ch = et D)
g g5 gO
onde:
de - poténcia ligquida do ciclo a vapor [MW].

Finalmente para o Ciclo Combinado como um todo tem-se:

.
L]

cc ctv ctg

n°c = C3.131)
PCI

<)
L ]

comb

3.6 - ESTRUTURA DO PROGRAMA "GASEVAP'

O programa 'GASEVAP" foi desenvolvido para simular
o comportamento de ciclos combinadeos. Para conseguir este
objetivo o equacionamento anterior foi utilizado na integra. A
continuagi® o ser3do apresentadas as principais rotinas de
cdlculo utilizadas na estrutura do programa ‘''GASEVAP" e também
sera mostrado na Figura 3.17 como as mencionada rotinas se
interrelacionam. As rotinas gque conformam c progrma principal

s3o:

— Rotina DADOS
Através desta rotina s3o implementados os parametros

necessarios para a simulacfio dos ciclos combinados.

— Rotina REFER
Mediante esta rotina se realiza a modelagem do meio

ambiente.

— Rotina TURBGAS
Simula o comportamento de uma TG com resfriamento de

palhetas através da modalidade "film cooling".

— Rotina COMPRES
Rotina acionada pela TURBGAS para modelar o

comportamento do compressor.
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— Rotina CCOMBU

Permite o cdlculo da reag3oc de combust3o.

— Rotina FUEL

Calcula as propriedades termodinamicas do combustivel

utilizado, g&s natural.

— Rotina TURBIN

Simula a expansio dos gases no org3dc motor da TG6.
Considera o resfriamento das palhetas.
— Rotina FPARAM

Permite a escolha do parametro para o qual sera

analisada a influéncia no comportamento do ciclo combinado.

— Rotina QUEISUP

Caracteriza as propriedades dos gases apds realizada a

queima suplementar.

— Rotina CALDER

Simula o comportamento das CRT’s com um € dois niveis

de pressHo.

— Rotina EXTVAP

Simula a expans3o do vapor num bloco de turbina

— Rotina ALIMEN

Calcula as propriedades da Agua de alimentacfo.

— Rotina EXTVAP1
Calcula a press3o de extrag@io para o© aquecedor de

superficie.

— Rotina BOMBA
Simula o comportamento das bombas de Agua de

alimentagdo, circulagfo e condensado.

— Rotina CONDEN
Simula o comportamento de um condensador resfriado a

Agua.



94

— Rotina IMPRIME

Imprime todos os resultados da simulac3o.

—— | CALL DADOS
P —— | CALL REFER r» CALL COMPRES
R
Y —— | CALL TURBGAS » | CALL CCOMBU —— | CALL FUEL
G s e | I ——
R —— | CALL PARAM ——r CALL TURBIN
A T
M Lterativo
_ CALL QUEISUP
ALl e e et e e . S
— N AL CALDER
G :
A -—— —» | CALL EXTVAP :
S Iterativo
E — — CALL ALIMEN —b- CALL EXTVAP1 —> CALL EXTVYAP
v i | | [
A !
—i—» | CALL CONDEN
P o808 ek it e CALL BOMBA
CALL I MPRI ME -----------------------------------------------------------------------------------------------

Figura 3.17 - Estrutura do Programa "GASEVAP"



4 - RESULTADOS DA ANALISE PARAMETRICA

4.1 - INTRODUGAO

Neste capitulo s3ao apresentados oS resul tados
provenientes dos modelos de simulagio anteriormente descritos,
gue serviram de base para um pacote computacional em ciclos
combinados. A sequéncia de apresentagdo ¢ iniciada com a
validag3o do modelo de turbina a gas utilizado, comparando os
resul tados da simul agdo com as caracteristicas destes
equipamentos fornecidas pelos fabricantes. Logo, ¢ comentado o
resul tado do método iterativo que permite definir a pressao de
baixa nas CRT's com dois niveis de press3o. S3o mostradas na
sequéncia as influéncias do “pinch point', temperatura da agua
de alimentacio e numero de aguecedores regenerativos nas confi-
gura¢B®es objeto de analise. A queima suplementar nas CRT’'s ¢
considerada em termos de sua influéncia nos indices de desempe-
nho. E mostrada também uma comparagio da distribuigfo de
irreversibilidades nos diversocs equipamentos do ciclo a vapor.

Neste ponto cabe salientar que o apéndice 2 ilustra
resultados correspondentes a uma analise exergéticasenergética
em uma configuragio de ciclo combinado. Nesta andlise s3o0
quantificados os fluxos de exergia e energia em cada ponto do
ciclo, assim come os indices de desempenho individuais e globais
dos equipamentos. O diagrama de Grassmann gue permite
ilustrar os fluxos de exergia & apresentado no final do presente

capitulo.

4.2 - VALIDADE DO MODELO DE TURBINA A GAS

Para validar o modelo de turbina a gés proposto,
buscou-se reproduzir as caracteristicas fornecidas em catal ogo
para uma turbina comercial, operandeo no ponto de projeto. Os
parametros bisicos necessarios para a simulagio do modelo estdo
mostrades na Tabela 4.1, e referem-se a Turbina Siemens VS4.2
[171.
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Unidade g4.2 Vo4. 3
Poténci a MW 150 200
Relagdo de Press3o = 10.8 15.6
Temperatura de En-—
trada na Turbina S LeEs AR
Temperatura maxima K 1200 1260
das Pas
o .
N= Est&gios do - 17 17
Compressor
N2 Estagios da - y 2
Turbina

Tabela 4.1 - Caracteristicas das TG's Siemens V94.2 e Va4. 3

Com estes dados de base alimenta-se a subrotina
"TURBGAS'" gque fornece as caracteristicas compl ementares, tais
como, massa de ar admitido, massa de ar de resfriamento,
temperatura de saida dos gases, massa de gases, etc. A Tabela
4.2 apresenta os resul tados desta simul agdo, e guando
disponiveis, sXo comparados os Vvalores calculados com OS
fornecidos pelo fabricante.

Quando se analisam ciclos combinados, a massa e a
temperatura dos gases na saida da turbina s3o de fundamental
importancia, pois s3o as variaveis que praticamente determinarao
as caracteristicas da CRT. Assim, © seu conhecimento com a
melhor precisio possivel torna-se indispensavel. Ainda com
referéncia a tabela 4.2, obser va-se que os valores
calculados das caracteristicas citadas apresentam-se bastante
préximos aos valores do fabricante o que convalida o model o
sugerido.

Além da turbina a gas Jj& apresentada,que servira de
base para a anilise das caracteristicas do ciclo combinado, €
apresentada mais uma Tur bina Siemens Va4. 3, cujas
caracteristicas de catidloge e calculadas peloc programa est3o
representadas nas Tabelas 4.1 e 4.3 respectivamente. Como se
observa, os valores dos parametros de maior interesse para a
andlise desenvolvida ficam também bastante préximos dos

catal ogados.
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Unidade Catalogado Calcul ado
n:“ % 33.8 35
m kgrs —_— 481
adc
il kg-rs —_ 8.9
m kg-ss — 490
gat
m kgrs 5098 504
gdt
m kgrs — 495
aad
maex kgrs —_— 14
Tgs K 811 811
n o % =L 25
e x
b MW = 176
L
N° Estagios < oin p
resfriados
MW —_— 450
comb
B MW —_ 124
gs

Tabela 4.2 - Comparagao dos

dados da TG Siemens V84. 2
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Unidade Catalogado Calculado
B % 35.7 37.8
e kgrs = 584
L kg-s —_ 11
m kg-rs —_ 595
gat
mgdt kgrs 505 Bli2
M s kg-s —_ 601
mo kgss e 187
T
gs K 807 798
TG - e
nEx %% 36
B'C MW e 211
L,
N2 Estagios n
5 — 1
resfriados
MW === 556
comb
B MW — 145
gs

Tabela 4.3 — Comparacgio dos

dados da TG Siemens VS4. 3
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4.3 - DETERMINAGAC DA PRESSAO DO NIVEL DE BAIXA DAS CRT’s

Foi mencionado na modelagem que nas CRT’sS com dois ni-
veis de pressdc, o nivel de baixa press¥oc & determinado de
maneira iterativa. Assim, para ter uma melhor sensibilidade de
como a baixa press3o influencia o desempenho do ciclo a vapor &
apresentado na Figura 4.1 a seguir, o resultado do processo
iterativo para o casoc da CRT com superaquecedor de baixa press3o
e dois agquecedores de 4&gua de alimentacgfo. Deste grafico,
observa-se que a eficiéncia exergética do ciclo combinado para
as caracteristicas mostradas na Tabela 4.4 varia entre S50.80 e
31.06%, enquanto a pressfo de baixa foi analisada na faixa 0.3 a
1.2 MPa. Isto sugere que, embora para o valor adotado de alta
pressdo exista um valor recomendado para a baixa press3io, a
influéncia da ultima & pequena na faixa pesquisada, sobre

© desempenho do ciclo.

77: (%)

61.1

61.06

61

b0.96 X

6509 /r

50.86

1 1 1 1 1 1 1 L~

60.8 : ,
02 03 06 0656 08 095 11 1.26 14

5 F’-‘hﬂpa)

Figura 4.1 - Influéncia da press3c do nivel de baixa da CRT

Sobre a eficiéncia exergética do ciclo combinado
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Para evidenciar a importancia da presenca do nivel de
baixa pressdo compara-se as caracteristicas de configuragdes
listadas na Tabela 4.5 com as da Tabela 4.6 Cum nivel de
pressdo). Estas tabelas indicam gue a primeira configuracgfo
apresenta uma eficiéncia exergética dois pontos percentuais
maior que a segunda.

As observag®es anteriores levam a concluir gque o nivel
de baixa pressiaoc se faz necessarioco no sentido de melhorar a
recuperagdo de calor na CRT, entretanto seu wvalor pode ser
escolhido com razodvel liberdade. Assim, esta escolha deve
fundamentar-se de preferéncia na disponibilidade dos blocos de

baixa press3oc da turbina a vapor.

Caracteristicas B PP |DTT |N DITA| T P DTTC
A aq al con
Unidade MPa| K K —| K K MPa K
Valor 8 5 |50 2 5 378 |0.008| B
Tabela 4.4 - Caracteristicas do ciclo combinade com dois niveis
de= press3o, superaquecedor de baixa e dois
aguecedores
Caract. | P PP |[DTT|N |DTTA|T P DIEEE! s
A aqg al con ex
Unidade| MPa| K K —1i K K MPa K %
Valor 8 S| 50 1 5 378 (0.008| 5 50. 85
Tabela 4.5 - Ciclo combinado com dois niveis de pressao,

superaquecedor de baixa e um aquecedor

Caract. | P PP | DTT | N DEFA RS P DTTC [ €
A aqg al con ox
Unidade| MPa| K K — K K MPa K %
Valor 8 5] 50 il 5 378 |10.008| 5 48. 85
Tabela 4.6 - Ciclo combinado com um nivel de press3c e um

aquecedor
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4.4 - ESTUDO DO EFEITO DA PRESSAO DE ALTA E DO "PINCH POINT" NAS
CRT's DOS CICLOS COMBINADOS

A influéncia destes dois parametros nas configuracgdes
propostas € investigada determinando-se os valores da eficiéncia
exergética, eficiéncia térmica e poténcia gerada, indices
referidos ao ciclo combinado como um todo. S3o também
apresentados os comportamentos das eficiéncias exergética e
térmica das CRT's com dois niveis de press3o e superaguecedor de
baixa. Simultaneamente, a temperatura dos gases nas saidas das
CRT’s ¢ investigada em fung3Zc do aumento da pressi3o. Os
resultados que ser3oc comentados a seguir se referem Aas

caracteristicas listadas nas Tabelas 4.7 e 4.8.

(CEVPEE, P PP IR N DTTA i P [DIFEE
A aqg al con
Unidade | MPa K K — K K MPa K
Valor [4-14|5-20| 50 : Yl 5 |353 ou 378|0.008| 5
Tabela 4.7 - Ciclos combinados que operam com dois niveis de
pressao
Caract. I PR DTT N DTTA| T B DTTC
A ag al con
Unidade | MPa K K — K K MPa K
Valor 2-9 5-20| B0 1 5 353 ou 378|0.008| B
Tabela 4.8 - Ciclo combinade com um nivel de pressio

As figuras 4.2 a 4.15 mostram os valores das
eficiéncias exergéticas para as configuragdes das CRT’s
consideradas. Como observa-se das Figuras 4.4 a 4.15 as
eficiéncias exergéticas para os casos de CRT’s com dois nfveis
de press3oc s¥o sempre crescentes com a press3doc e n¥Fo evidenciam
um maximo absocluto, entretanto, este aumento constante &
limitado pelo titulo na descarga da turbina a vapor, que diminui
conforme o aumento de pressZoc, se os outros parametros s3o
mantidos constantes. Para as configurac®es de CRT’s cujos resul -

tados estZo mostrados nas Figuras 4.8 a 4.11 verificam-se eleva-—
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das eficiéncias exergéticas entretantoc a auséncia do super agque-—
cedor no nivel de baixa press3o(S.S.B.) impede o aumento da pre—
Ss3o de alta acima dos 9 MPa pois o titulo no final da expansio
para pressSes maiocres fica abaixo do permitido. O tf{itulo minimo
considerado € 85 % . A configurag3o com dois niveis de press3o e
Superaquecedor de baixaC(C.S.B.) consegue alcangar os 10 MPa,
como mostrado nas Figuras 4.8 a 4.11 com uma ligeira melhora da
eficiéncia. Das Figuras 4.12 a 4.15 observa-se que as
eficiéncias exergéticas para a configuragcio com reaquecedor
conseguem ficar na faixa de 49.7 a 51.8 %. Equante que as
eficiéncias exergéticas das CRT’s com dois niveis de pressdo sem
superaquecedor de baixa ficam na faixa 49.4 a B1.4 %. Ja, para
as CRT’s com superagquecedor de baixa as eficiéncias ficam entre

49.4 e 51.5 %.

cC

1] o (%)

49.3
49,1 o=l

48.9
7 e e
48.5 +//

48.1 B/
47.9
47.7 ' ' ' |

0 2 4 6 8 10

: P(MPa)

——ppoint=f —t—ppoint=10 —% ppoint=16 —=— ppoint=20

Figura 4.2 - Eficiéncia exergética do CC: CRT com um nivel de

press3o, um aquecedor e Tdf353 K
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T (%)
48.9 —

/

48.7
48.5 / =
.
48.1 / *//*—_H\*\*
479 F ¥/ /L_'‘"”—‘B——Q\E“\@»\_EJ
e

47.5 ! ‘ L L
0 2 4 6 8 10

P(MPa)

——ppoints6  —+ ppoint=10 —¥— ppoint=16 —&— ppoint=20

Figura 4.3 - Eficiéncia exergética do CC: CRT com um nivel de

pressac, um agquecedor e Tal=378 K

cc
T o (%)
516
61 /
50.6 /////2
p B//
49.5 L L 1
2 4 6 8 10
P ; (MPa)

—ppoint=6 —— ppoint=10 —*— ppoint=1& —B— ppoint=20

Figura 4.4 - Eficiéncia exergética do CC: CRT com dois niveis de

pressiosS.S.B., um aguecedor e TaL=353 K
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cC

7] ox (%)
61.6
b1
s bl
. 4//
48.5 —
49 ' : '
2 4 6 8 10
P (MPa)
A
—— ppolnt=8 — ppoint=10 —¥— ppoint=16 —5— ppoint=20
Figura 4.5 - Eficiéncia exergética do CC: CRT com dois niveis de
press3os/S. S.B., um aguecedor e TaL=378 K
cc
T) o (%)
b2
61.6
i ///;::(/‘/'L
)
50.6 4‘///
50 =
49'5 1 1 1
2 4 6 8 10
. P (MPa)
A
——ppoints6 —+ ppolnt=10 —%— ppoint=16& —5— ppoint=20
Figura 4.6 - Eficiéncia exergética do CC: CRT com dois niveis

de press3iorS.S.B., dois aguecedores e T°L=353 K
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CC

7] ox (%)

; >
60.6 s /
50 / /

-

49.6

49
10

P (MPa)

n
£ N
(o]
@

—— ppolnts=5 —+ ppoint=10 —%— ppoint=15 —&— ppoint=20

Figura 4.7 — Eficiéncia exergética do CC: CRT com dois niveis

de press3iorsS.S.B., dois aguecedores e Tdf3?8 K

T) o (%)
62 |

5156

| e
/

e

b0

49.5

AN

o0
(04
-
o

12
P (MPa)
A

—— ppoint=§ —— ppoint=10 —— ppoint=16 —5— ppolnt=20

Figura 4.8 - Eficiéncia exergética do CC: CRT com dois niveis

de press3osC.S.B., um aquecedor e T;l=353 K
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7). (%)

61.6

" =
A e

\

|

50 e
49.5 —
49 1 1 1 1
2 4 6 8 10 12
P (MPa)
A

——ppoints5 —+— ppoint=10 —%— ppoint=16 = —5— ppolnt=20

Figura 4.8 - Eficiéncia exergética do CC: CRT com dois niveis
de press3osC.S.B., um aquecedor e Tul=378 K
cC
7) o (%)

62

616

51 / //:
50.6 7/ e
&

50

48.5
6 8 10 12

P (MPa)

A
—— ppoint=§ —+— ppoint=10 —%— ppoint=16 —S— ppoint=20

Figura 4.10 - Eficiéncia exergética do CC: CRT com dois niveis

de press3o/C.S.B., dois aquecedores e TaL=353 K

!
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cC
T) o (%)
51.6
. b///zkf;::::::::::::
49.6 '
49 L L 1 1
2 4 6 8 10 12
P - (MPa)

—— ppoints§ —+ ppolnt=10 —¥— ppoint=16§ —=— ppolnt=20

Figura 4.11 - Eficiéncia exergética de CC: CRT com dois niveis

de press3Zo C.S.B., dois agquecedores e TQL=378 K

CcC
T) ox (%)
52 |
50 1 1 1 1 1 1
2 4 6 8 10 12 14 16
P (MPa)
A

——ppoints6 —+— ppoint=10 —%— ppoint=16 —=— ppolint=20

Figura 4.12 - Eficiéncia exergética do CC: CRT com dois niveis

de pressio/reaquecedor, um agquecedor e To.l.=353 K
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Figura 4.13 - Eficiéncia exergética do CC: CRT com dois niveis

de press3o-reaquecedor, um aguecedor e Td5378 K
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Figura 4.14 - Eficiéncia exergética do CC: CRT com dois niveis

de press3osreaq., dois aquecedores, TaL=353 K
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Figura 4.15 - Eficiéncia exergética do CC: CRT com dois niveis

de press3osreaq., dolis aguecedores, Tdf378 K
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Figura 4.16 - Temperatura dos gases de escape na saida da CRT:

um nivel de press3o
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No que tange a CRT com um nivel de pressZo & possivel
conseguir uma eficiéncia exergética maxima absocluta, como
apresentado nas Figuras 4.2 e 4.3, n3o obstante, provocando uma
elevagdo sensivel na temperatura dos gases de escape da chaminé
como mosira a Figura 4.16. Por isso, as CRT’s com dois niveis de
pressdo sao as de uso comum, pois combinam altas eficiéncias com
temperat uras de safda dos gases apropriadas. A variagao da
temperatura dos gases de escape com a press3o de alta e o “pinch
point” para © caso de CRT’s com dois niveis de press3ioc &
mostrada nas Figuras 4.17 a 4.19.

A influéncia do "pinch point' na eficiéncia exergética
€ notavel. A medida que este parametro diminui, a eficiéncia
aumenta, entretanto, como ja& observado &€ requerido um aumento da
area de troca térmica de CRT. E possivel verificar nas
configurag®es acima citadas que o "pinch point" pode propiciar
uma melhora na eficiéncia exergética de até um ponto

percentual .

T ch (K)

426

420

416 ;f#—w’////a(/////
4710 /////¥/////x

396

\ \

\

2 4 6 8 1
P a (MPa)

—— ppoints6 —+ ppoint=10 —%— ppolnt=16 ppoint=20

Figura 4.17 - Temperatura dos gases de escape na saida da CRT:

dois niveis de press3osS.S.B.
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—— ppoints§ —+— ppointe10 —¥—ppoint=1§ —&— ppoint=20

Figura 4.18 - Temperatura dos gases de escape na saida da CRT:

dois niveis de press3osC.S.B.

Ten (K)

430
426

420 /
416 B,/ ,/ A
410 *// / -
406 _l_// /
400 /

/

o

1 1 1 1 1

12 14 16
P (MPa)
A

395

n
IS
o
®
=]

—— ppoints§ —+— ppoint=10 % ppoint=1§ —E— ppoint=20

Figura 4.19 - Temperatura dos gases de escape na saida da CRT:

dois niveis de press3o/reaquecedor
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Nas Figuras 4.20 a 4.23 sdo apresentadas as
eficiéncias energéticas em fungdo da press3doc de alta e do "pinch
point" para cada configuragao estudada, confirmando oS

comentarios anteriormente efetuados.

Finalmente, nas Figuras 4.24 e 4.25 est3o
representadas as variagBes das eficiéncias exergética e térmica
da CRT cuja configuragioc est4d listada na Tabela 4.7. Vale
observar que enquanto a eficiéncia exergética aumenta com a
elevagdo de pressio a eficiéncia térmica diminui. Isto coloca em
evidéncia o fato que a eficiéncia exergética leva em conta n3o
sé a quantidade de energia envolvida na interag¢gic como também a

qualidade, como sabido.

CC
T) (%)
514
51.2 EPE T

51

e AR =asie -

i

50.2 ’/M
/

50 o

\
)

49.8 l l - 1
0 2 4 6 8 10

: P(MPa)

——ppoint=6 —t— ppoint=10 —*— ppoInt=16 —=— ppolnt=20

Figura 4.20 - Eficiéncia térmica do CC: CRT com um nivel de

press3o, dois aguecedores, TGL=378 K
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] cc(%)
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52

51.5
2 4 6 8 10
P (MPa)
A
—— ppoint=6 —— ppoint=i0 —%— ppoint=16 = —5— ppoint=20
Figura 4.21 - Eficiéncia térmica do CC: CRT com dois niveis de
press3o, S.S.B., dois aquecedores, TaL:378 K
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Figura 4.22 - Eficiéncia térmica do CC: CRT com dois niveis de

press3o, C.S.B., dois aquecedores, TQL=3?8 K
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Figura 4.23 - Eficiéncia térmica do CC: CRT com dois niveis de

press3ao, com reaq., dois aguecedores, TGL=378 K
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Figura 4.24 - Eficiéncia exergética da CRT: dois niveis de

pressao, C.S.B.



115

T) T (%)
82

. T

: e

76

]/

—

BE 1)

12
P . (MPa)
——ppointsf  —t—ppoint=10 % ppoints1s —5- ppoint=20

Figura, 47285 - Eficiépncia térmica  da GCRT: dois niveis de

press3o, C.S.B.

4.5 -INFLUENCIA DO NUMERO DE AQUECEDORES REGENERATIVOS E DA
TEMPERATURA DA AGUA DE ALIMENTAGCAO

Para analisar a influéncia destes parametros
retomam-se as Figuras 4.2 a 4.15. Estas mostram que,
independentemente da press3c de trabalho considerada e do “pinch
point” adotado, a eficiéncia exergética diminui a medida que a
temperatura da Agua aumenta pois, com isto se aproveita menos a
energia dos gases de escape, para uma dada condigdo de saida do
vapor. Com © numerc de aquecedores incrementado, a eficiéncia
exergética se mostra ascendente, tendo em vista a maior
regenerag@oc e a menor rejeigio de calor no condensador. E
interessante observar que ocorre nestes efeitos uma competicio
C"trade-off ') entre a maior regeneragaoc e os ganhos de
eficiéncia no ciclo, com a otimizagdo da CRT, que se reduz face
a elevagdo da temperatura da dgua na sua entrada. Desta forma
fica evidente que ao buscar reduzir as irreversibilidades no

cicle a vapor ¢ fundamental ter-se em conta seu efeito global
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sobre o ciclo combinado.

4.6 -ESTUDO DO EFEITO DA QUEIMA SUPLEMENTAR

A gqueima suplementar €& investigada apenas nos casos
com dois niveis de press3o,sendo para isso s3o apresentados os
graficos das Figuras 4.26 a 4.30 gque mostram a queda da
eficiéncia exergética com o fornecimento suplementar do calor,
entretanto, com aumento da poténcia gerada em fungio do vapor
produzido na CRT. Este estudo se refere as caracteristicas lis-
tadas na Tabela 4.7.

E evidente que esta gqueda de rendimento decorre da
utilizagdc apenas no ciclo a vapor do calor fornecido pela
queima suplementar. Também pode ser observado que a presenga do

superaquecedor de baixa press3do n3do € significante neste caso.

T) o (%)
b1

650.6
60 -
48.6
49 1 1 | 1 (|
an 831 851 871 891 911 931
: Tas (K)
—— P. alta=4(Mpa) —— P. alta=8(Mpa)
Figura 4.26 - Influéncia da queima suplementar na eficiéncia

exergética do CC: dois niveis de press3o, S.S.B.
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b0.6
49.5
49 1 1 | 1 1
811 831 861 871 891 911 931
Tee (K)
—— P. alta=4(Mpa) —— P. aita=8(Mpa)
Figura 4.27 - Influéncia da gueima suplementar na eficiéncia

exergética do CC: dois niveis de pressfo, C.S.B.
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Figura 4.28 - Influéncia da queima suplementar na eficiéncia

exergética do CC: dois niveis de press&o, reaq.
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4.7 — ANALISE DA DISTRIBUIGAO DAS IRREVERSIBILIDADES NO CICLO A
VAPOR

Apresenta-se a seguir os resultados da andlise da dis-
tribuig¢do das irreversibilidade nas configuragdes de cicle a
vapor estudadas. Estes resultados est3o apresentados para as
distintas configuragdes de caldeira de recupera¢ic avaliadas,
considerando-se as condig8es de operag3oc listadas nas Tabelas
4.7 e 4.8.

Como pode ser observado nas Figuras 4.31 a 4.34 as
irreversibilidades mais importantes ocorrem na chaminé, variando
aco redor de 32 a mais de 46 %, no caso do um nivel de press3io. E
interessante notar que esta perda, associada ao nivel de
temperatura dos gases na saida, naoc corresponde a rigor a uma
irreversibilidade, pelo menos enquanto os gases estio na chaminé
sem se resfriar. Em outras palavras, tal perda ¢ de fatoc um
fluxo de exergia desperdigado, que poderia ser eventualmente
utilizado em algum pré-aguecimento.

Ainda assim, a utilizagdo do calor sensivel dos gases
estd limitada pela menor temperatura recomendavel, associada ao
ponto de orvalho. No caso estudado, © ponto de orvalho & da
ordem de 40°C e a menor temperatura destes gases em torno de
100°¢. Certamente, consideragdes de carater econémico e
construtivo s3do também limites a ter em conta.

As 1irreversibilidades das CRT’'s s3o devidas a
transferéncia de calor entre os gases e a Agua/vapor de Agua.
As irreversibilidades nestes equipamentos oscilam entre 26 e
32.7 % sendo crescente com o aumento da eficiéncia exergética
global da instalag3oc, ji4 que estas perdas inevitiveis se imp@®em

para reduzir as perdas evitaveis da chaminé.

Ainda assim, a utilizagdo do calor sensivel dos gases
est4d limitada pela menor temperatura recomendavel, associada ao
ponto de orvalho. No caso estudado, © ponto de orvalho & da
ordem de 40°C e a menor temperatura destes gases em torno de
NOORE Certamente, consideragdes de cariter econdmi co e
construtivo sfo também limites a ter em conta.

As irreversibilidades das CRT’s sao devidas a
transferéncia de calor entre os gases e a Aguas/vapor de Agua.

As irreversibilidades nestes equipamentos oscilam entre 26 e
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32.7 % sendo crescente com © aumento da eficiéncia exergética

global da instalag®io, j4 que estas perdas inevitAveis se impd&em

para reduzir as perdas evitAveis da chaminé.

caldeira 28.28%

chamine 48.43%

/ desaerador 3.06%

/ condensador 8.96%
bombas 0.2%

turblna a vapor 17.07%

Figura 4.31 - Distribui¢®o das irreversibilidades no CV com CRT

de um nivel de press3o

aquecedor de sup. 1.24% q

~chamine 32%

turbina a vapor 21.68%

bombas 0.27% %

ocondensador 10.94%

desaerador 1.17% caldelra 32.7%

Figura 4.32 - Distribui¢fo das irreversibilidades noc GV com CRT

de dois niveis de pressio, S.S.B.
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aquecedor de sup. 1.26% chamine 31.88%

turblna a vapor 21.83%

|

bombas 0.27% ‘:

condensador 10.94% \‘ i
e

desaerador 1.18%

~

caldeira 32.86%

Figura 4.33 - Distribui¢io das irreversibilidades no CV com CRT

de dois niveis de press3oc, C.S.B.

aquecedor de sup. 1.18% WWW chamine 31.66%

turblna a vapor 21.00%

bombas 0.24%
condensador 10.96%

desaerador 1.1% caldelra 83.77%

Figura 4.34 - Distribui¢io das irreversibilidades no CV com CRT

de dois niveis de press3io, com reagquecedor

4.8 - CARACTERI ZAGAC DOS FLUXOS DE EXERGIA EM CICLOS
COMBI NADOS

Neste item & apresentado um diagrama de Grassmann para
© ciclo combinado que opera com uma CRT de dois niveis de

press3c e superaquecedor de baixa.
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Nesta configuragio o aquecimento da Agua de alimenta-
¢%c € realizado através de dois aquecedores, um de superficie e
outro de mistura. Os processos termocdinidmicos desta configuragio
e as caracteristicas técnicas correspondentes se encontram no
no apéndice 2. Do diagrama Grassmann representado na Figura 4.35
& possivel identificar as magnitudes das irreversibilidades
geradas em cada equipamento. As principais irreversibilidades

j& foram comentadas no item anterior.



5 - CONCLUSAO

Os ciclos combinados com seus altos desempenhos e
diversas possibilidades de configuracic se mostram como uma
alternativa vidvel para a gerag@o de energia elétrica. Seus
recursos técnicos, comoc a gueima suplementar e o© usoc de
"by-pass'" na CRT, lhes permitem diversos modos de operagio.
Frente a estes argumentos e aliado aos novos contatos de compr a
de gas natural por parte do Brasil, tais ciclos apresentam uma
real oportunidade para sua implementagZo, no ambito nacional,
sobretudo nas concessionarias de energia elétrica. Assim,
tornam-se oportunos os modelos de simulagfo termodinimica como o
gue fol desenvolvido no presente estudo.

O modelo proposto mostrou-se apto para ser utilizado
em anilises preliminares pela razoavel precisio com que reproduz
as caracteristicas dos equipamentos envolvidos a partir de uma
reduzida gquantidade de dados, de facil obtengfio. No que tange a
TG, evitou-se trabalhar com caracteristicas de dominio exclusivo
dos fabricantes, os tri&ngulos de velocidade por exemplo. sem
que isto compromelesse os resultados do estude. Para muitos dos
resul tados conseguidos com © modelo n3c foi possivel a
comparagio com as caracteristicas de catal ogo das TG’ s
analisadas. A massa de ar de resfriamentoc se encontra nessa
condig3io. Entretanto, existe na literatura faixas
caracteristicas em que esta varidvel €& apresentada. Bejan [48]
por exemplo, comenta que o ar extraido para resfriamento das pas
de uma TG que trabalha com uma temperatura maxima de 1700 K & de
3,5% do fluxo de gases principal. O resultado do presente estudo
indica 2,8 % para as TG’s Siemens VO4.2 e VO94.3, o que pode se
considerar aceitavel.

A analise pela Segunda Lei da Termodini&mica permitiu a
investigag@co dos processos de maneira realista, identificando os
pontos mais ineficientes e que por isso, regquerem maiores
investimentos no sentido de aperfeicocamento. Na anilise da CRT,
a Primeira e Segunda Leis conduziram a resul tados opostos. Isso
se deve ao fato de que apenas a Segunda Lei ¢ capaz de avaliar a

qual idade da energia transferida. A partir da analise
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exergética, foli possivel estabelecer os modos mais eficientes de
operagao, em termos de aproveitamento dos recursos primirios.
As possibilidades de desenveolver o© modelo proposto

S3co diversas. No que se refere ac ciclo como um todo sugere—-se:

ad) A analise de diversas configurag¢gdes de CRT’s estudadas em

cargas parciais;

b> a implementagfo de outros métodos de resfriamento de péas

para compara-los entre si do ponto de vista exergético:

c) implementar nas CRT’s o aquecimento da Agua de alimentacio do
desaerador com os gases da turbina a géids em um "loop”
independente e comparar esta alternativa com aquela gue usa

vapor extraido da turbina;

d) analisar a queima de outros combustiveis.

Particularmente guante a anidlise pela Segunda Lei

Sugere-se:

a) O estudo através dos Coeficientes Estruturais, como proposto

por Kotas [29];

b a an&dlise termoecondmica dos ciclos.

Acredita-se gque um estudo comoc o presente trabalho
apresenta naturais limitagSes aco enfrentar um tema t3o
abrangente. Certamente maior disponibilidade de tempo permitiria
buscar um tratamento paramétrico dos resultados, inclusive com
usc de parémetros adimensionalizados, bem como poderia ser
efetuadeo um cotejo com maior numeroc de casos da literatura. NZo
obstante., considera-se satisfatérioco o desenvolvimente de um
programa flexivel e razoavelmente simples de wutilizar, que
permite de modo expedito caracterizar os principais fluxos
energéticos e exergéticos e fornece o desempenho global e dos
principais equipamentos. Trata-se assim de uma ferramenta de
potencial interesse na concepgcfico basica destes ciclos, no estudo
prévio de suas condigdes operaciocnais e ainda como auxiliar na

capacitagdo de pessocal nesta Area.



APENDICE 1 - EQUACOES TERMODINAMICAS

A seguir s3o apresentadas as relag®es utilizadas para
(o} cadlculo dos calores especificos do ar Csubsténcias
componentes), dos gases de combustdco e do gas combustiivel
(substancias componentes) bem como as equagdes de entalpia,
entropia e volume especifico da agua-rvapor da Agua. Com ajuda
das equagfes dos calores especificos s3o apresentados também os

cdlculos das entalpias das substancias gasosas.

Al.1 - CALORES ESPECIFICOS DOS GASES

As relagBes de calores especificos apresentadas em
primeira instincia s3o aquelas correspondentes aos seguintes
gases, Nz' Oz’ CO2 e HZO. Estas relag®es se encontram em fung3o
da temperatura [K] e como mencionado foram desenvolvidas por
Rivkin [55] numa faixa de utilizacZo que varia de 233 até 1773 K
com erro admissivel de 0,5%. Assim a relagfo de calor especifico

para os mencionados gases foli equaciocnada da seguinte maneira:

< 4
CPCT) = / a_ [W] @ATR1S
n=-1

Onde oS coeficientes dos calores especificos
[kJ kmol K] tomam valores listados na Tabela A1l.1.

Logo, s3o listadas as relagBes utilizadas para o
cdlculo dos calores especificos dos hidrocarbonetos do gas
natural, j& que as relagd®es para o CO2 e N2 foram explicitadas
linhas acima. Estas também se encontram em fun¢ic da temperatura
[K] e s3o apresentadas por Jones [B3] numa faixa de utilizacHo
de 300 até 1000 K. A relag3fo para explicitar o calor especifico

de cada um dos hidrocarbonetos &€ dada por:



Onde os coeficientes, b ,
n

Tabela Al.2.
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CAl.2d>

valores listados na

a N o co H O
n 2 2 2 2
a_, o o o 0,?314476
ag 2,8298404 33, 051759 17 ,640049 27,885805
a, 12, 68 9906 -41,834166 ©3,7206944 8,4430197
a, -72,418092 148,02410 -130,37466 11,985297
a, 185, 36290 -205, 02229 153, 97055 -16,092233
a, -220, 42323 145, 35800 -139, 99503 13,636273
a_ 137 ,35517 -52, 290720 83,151862 -6,4729000
= -43,B09407 7,57707680 -27,578508 1,1891256
= 5,561 9528 o 3,8298136 o
Tabela Al1.1 - Coeficientes da equagdo Al.1
Coef CH C H ERH @EH
4 G 3 8 4 10
o -1 -1 -1
bo 3,826 X 410 8,203 X 410 -4,861 X 10 4,756 X 40
-3 -2 -2 -2
b1 -3,979 X 10 2,075 X 10 3,663 X 10 4,465 X 40
-5 -5 -5 -5
b2 2,456 X 10 -7,704 X 10 -1,890 X 10 -2,204 X 10
-8 -10 -0 -0
ba -2,273 X 10 8,756 X 10 3,814 X 10 4,207 X 410
-12
b4 6,963 X 10 o o) o

Tabela Al.2 — Coeficientes da equagdo Al.2

Na equagdio CAl.2D tem-se:

CpC'D — calor especifico [kJ-skmol KI1;

R

— constante universal dos gases

tkJskmol KJ.
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Al.2 - ENTALPIAS DOS GASES

As entalpias das substancias gasocsas s3o explicitadas
resol vendo a seguinte equagio:

T
h +j © €D Ghr
(o] o P

O

h = CAl. 3D

No caso em que as substancias gasosas sio os seguintes
gases, N, O, CO e HO tem-se:
2 2 2 2

T n+1i
= [m] ] Clt o2

onde os valores dos coeficientes, a , est3o dados na Tabela Al.1
n

e os valores das entalpias de reféncia, h

P est3io dados na
FabeliavA S

N o CO H O
2 2 2 2

hoCkJ/kmol K>| 8664 8660

9368 S897

To = 288,15 K
.. B il MPa
o

~Tabela A1.3 - Entalpias de referéncia das

substéancias gasosas,
NG @i, L €O, HEG
2 2 2 2

No caso em que as substéncias gasosas sZo os seguintes
hidrocarbonetos tem-se:

n+d n+d n+1
_— BOER S T
n+i 0

onde a Tabela Al.2 fornece cs
Tabela Al1.4,

(o]
1IN »

CA1.5D

valores dos ceoeficientes b e a
n
listada a seguir,

fornece os valores das entalpias
de referéncia.



i2s8

CH C H C_H C H
4 2 o 3a e 4 10

hOCkJ/kmol K>| 10016 11874 14740 19276

To = 298,15 K
Po = 0,1 MPa
Tabela Al.4 — Entalpias de referéncia dos hidrocarbonetos do gas

natural

.A1.3 — PROPRIEDADES TERMODINAMICAS DA AGUA-VAPOR DA AGUA

Para a avaliag3doc destas nas condigdes saturada e
superaquecida utilizou—-se equag®es elaboradas por Liley e Irvine
[59] enquanto gque, na condigio de liquide resfriado, ulilizou-se

uma relagfo de calor especifico dada por Boehm [64].

iD> unidades

Temperatura Sk
Press3o : MPa;
Entalpia : kJskg,
Entropia 5 =Rl AR 1l

Calor especifico : kJ~ kg K;

Volume especifico: ma/kg

i1iD> constante

T = 647,3 K

cr

A apresentagio das equagdes supracitadas ¢ iniciada

com aquelas gue representam a condigdo saturada.

Al.3.1 - Temperaturas de Saturagdo

T, EhA e CAl.6D
RS w12 ¢ @
sat




Se Psm-fica no seguinte intervalo:
0,000611 = P < 12,323 MPa
sat
e cumpre a seguinte condigdo
273,16 = T < 8600 K
sat
tem—se:
A = 0,426776 10%
B = -0, 38927 10*
C = -0,39486854 10
Enguanto se acontece:
il g gl &5 1P =2, 1 MES
sat
600 = T =647,3 K
sat
tem—-se:
A = —0,387592 . 10°
B = -0,125875 . 10°
C = -0,152878 ..107

Al1.32.2 - Entalpias de Saturagio

As entalpias de saturagfo podem ser

ajuda da equagfio listada a seguir,

?
1.3 5/6 ZZBRA n
h = h [A+BT + C T D +[E:T :’
(0] C c c 1 (e
n=1
onde:
Tcr_Tso.t
Tc= T

Os valores dos coeficientes dependem da

liquidosvapor sobre a linha de saturagfo.

130

avaliadas com a

CAl. 7D

condigioc do



Al.3.2.1

— Entalpia do Liquido Saturado

Quando a condig3ao & de ligquido

coeficientes tomam os valores listados a seguir.

tem—se:

tem—se:

Se

2GS B

O
e
()
O

® o000

. 24698837

—2. 34385368
-9.580812101
7.16287928

SHEE3535=21
1.66531083

-6. 47854585
2. 0883

300 =T

8. 838230108
0.0

0.0

0.0

2. 67172935
6. 22640035

=1.31789573
-1.91322436
6. 87937653

—1.24819906
7.21435404

2. 0993

600 = T

r 5 < 300 K

sa

10
10
10
10
10
i0
10
10

=< 600 K

sa

107*

10

10
10
10
10

< 6473 K

sal

saturado,

131
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tem—se:
A =1.0
B = -4.41057805 . 10 '
C = -5.52255517
D = 6.43094847
El = -1.64578795
EZ2 = -1.30574143
E3 = 0.0
E4 = 0.0
ES = 0.0
E6 = 0.0
E7 = 0.0
h_ = 2.0993 L SlEr

Al.3.2.2 - Entalpia do Vapor Saturado

Quando a condigio € de vapor saturado, os coeficientes

tomam os valores listados a seguir.

Se

278,16 = T = 647 30K
tem—se:

A =1.0

B = 4.57874342 . 10 '

C = 5.08441288

D =-1.48513244

El =-4.81351884

E2 = 2.69411792

E3 = -1.39064542

E4 = 7.04961688 . 10!

ES = -5. 46840036

E6 = 0.0

E7 = 0.0

h = 2.0993 . AP

ASRSRC EntrcpiasAde Saturag3o

As entropias sobre a linha de saturag®o podem ser

avaliadas com ajuda da equagfio listada a seguir.
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7
1/3 576 7/8 V n
S =S [:A+BT + @& T + D T +ZET ] CAl. 8
(o) C { =5 C n C
n=1
onde:
Tcr_Tsc.L
Teng T

Os valores dos coeficientes dependem da condigZo do
ligquidorsvapor sobre a linha de saturag3o.
Al.3.3.1 - Entropia do Liquideo Saturado

Quando a condig3o €& de ligquido saturado os

coeficientes tomam os valores listados a seguir:

Se
273 = T__ = 300 K
tem-se:
A =00
B = 0.0
¢ =0.0
D = 0.0
E1l =-1.83692956 . 10°
E2 = 1.47066352 . 107
E3 = —-4.31466046 . 10*
E4 = 4.86086733 . 10%
ES = 7.9975096 . 10*
E6 = -5.83339887 . 10*
E7 = 3.31400718 . 10%
S_ = 4.4289
Se
300 £ T__ < 600 K
tem-se:
A = 9.12762917 . 10

w
]

0.0



tem—se:

E1l
E2
EiS
E4
HS
E6&
E7

Se

0.0

0.0

-1. 75702956 10°

1.6875095

5. 82215341

-6. 33354786 10

1.88076546 flox
-2. 52344531 107
1.28058531 o

4. 4289

600 = T = 647.3 K

sat
1840
-3. 2481765
—=. 8905567038
3.234189
-6. 78067853
-1.91910364

10°*

1071

ENcUo ¢ © ©
o alicl cl'©

. 4289

Al.3.3.2 - Entropia do Vapor Saturado

Quando a condiglio ¢ de vapor

saturado os

tomam os valores listados a seguir.

tem—se:

Se

SSFIEE<NT

< 647,3 K
sat

it

=), TN B

10

134

coeficientes
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c = -2.78368
DES=SEROS{ISE
El = —-4.34839

E2 = 1.34672
E3 = 1., 75261

E4 =" =—B22285
ES = 9.83004
E6 = 0.0

E7 = 0.0

S0 = 4.4289

Al.3.4 - Volume Especifico do Liquido Saturado

O volume especifico do liquido saturado pode ser

avaliado com ajuda da equagfo listada a seguir.

1/3 5/6 2/8 550 n
v = Vv [ A4 BEL L 0 GEE DT R A ] CAl.SD
C C (=] n C
n=1
onde:
Tcr b Tsc.t
Tc % T
cr
Os coeficientes tomam os valores listados a seguir,
Se
SIESNIER< T = 647,3 K
sat
tem—se:
AL =81
B = -1.9153882
@ = . CeEIES . Lo
D = -7.8464028
El = -3.888614
E2 = 2. 0582238
E3 = -2. 08238991

8.2180004 . 10*

(7]
o~
Il



Al.3.5 - Entalpia do Vapor Superaquecido

ES = 4.7549742

E6 = 0.0
E7 = 0.0

v = 3.155
o

ANORS

A equagdo listada

10

-1

136

a seguir permite avaliar a entalpia

do vapor na condig¢3io superagquecida:

vy)
'S
[

w w

w W

22

w w
N
W

W w w

X W w w w

w
e

w
N

w
w

FN
[N

[
N

L
w

IS
&

[
A

2
2o NG
h > AT
n=0
B, +B_P+B_ P
11 12 i3
B +B_P+B_ P
21 22 23
B. +B_P +B_ P
31 32 33
B + B T + B
41 42 sat 43
3
2. 04121 10
-4, 040021 10t
-4, 8005 107*
1.610693
5. 472051 HORE
7.51 7537 10" *
3.383117 Tort
-1.978736 . 10>
—2. 87409 107"
1. 70782 107
-1.6994119. 10
6. 2746295 . 10 2
-1.028425a, 10 *
6.4561298 . 10 °
4.5 10

satl

CA1.10D



Al.3.6 - Entropia do Vapor Superaguecido
A equagdo listada a seguir permite

do vapor na condig3io superaguecida:

4
S NA T T g BEE o B =
é n 1 1

n=0

T

4 sat ]

= W@ g e[: i

Z sat

=0
A_ = 4.6162961 C_ = 1.777804
A, = 1.039008 MG C, = -1.802468 iGN
A = -9.873085 167 % C, = 6.855459 Lo
A, = 5.43411 10°° C, = -1.184424 . 107"
A, = -1.170465 o c, = 8.142201 o
B, = -4.650306 1o M = 8.5
By =1 Ton

Al.3.7 - Calor Especifico da Agua Liquida

A equagdo a seguir permite avaliar a exergia

e a entalpia do liquido comprimido.

c = 2,823 + 11,83 105> 'L = SEL 05 0 O

-o 3

+ 36,02 10 v

valida na faixa de temperatura de 273 a 623 K.

137

avaliar a entropia

CAl.11>

de fluxo

CAl.12D



APENDICE 2 - RESULTADOS DO PROGRAMA "GASEVAP"

A seguir, s3o apresentados

os dados

de entrada e

©s resultados de uma andlise em ciclos combinados com ajuda do

programa "GASEVAP", assim como os processos termodinamicos
correspondentes do ciclo a vapor.

e A L A L e A N R A L A A e A e A RS TR A E

= -DAT2C_7 NT- 2

] LETTHN24 DNS papApeTOAS DE ENTRADZ ASSOCIADOS AR

*

DANGRAM, GASSVAD e
T N N e e e e R S P AN ) NN e QA S A e L L L L A A At e

8-> CRITEFRINS °= NTIMIZACAN 3
1=> MAXIMI7p3 A TEJZTFNCIA TE=EMICA DO CICLD
Z2=> MAXTIHMIZA? ¢ =FJCTENCIE EXFEGITICA DO CICLD
3-> MAXIMIZA2 # PNTENCIA GERADA
Ble CPTTEPYN, seusoscevscsccsscsscansansvsecssosnansssss (=)= 2
B-> PARAWTTRNC NRJ=TNAS D2 ANALTISF:
0=-> NFENHUM
1-> TFMPFRATUR2 DE Q2FF=RENCIA
2=-> DESCCAN DT A[TA D2 CALDEIRZ
2-> TEMPERATIIZA DA BGUA D= ALTMENTACAS
4=> PINCH POINT
S=> NTFERENTA TSOMINAL D TEMPERATUFA D& ALTE PRESSAC
6-> DIFESENC2 T=IMTINAL D= TEMPERATURA DD CONDENSADDR
7=-> INCPEMENTN D= TEMPCRATURA DA AGUA NE RESFRIAMENTO
8=> DIFFRENCA TFRMINAL DI TEMPIRATURA DO AQUE. DE SUPERF,
9=> PRESSAD N= REAQUECIHMENTO
10=> QUETHA SUPLFMFNTAR
11-> DIFEPENCA TERMINAL D= TEMPERATURA DA RAIXA PRESSAQ
Ble PARAMETI dosssvovnncssesnsnscsovnnsrtonssssssscccncl=)= 2
B2 INUMSPAOSR- SITIJA GO sleiele aloje e o ole o loin olela elolsle ols o s o a clolli=1)= 1
Gi=>AE ST AR DSBS RICEEQIRIN LIl A=
il LA RAENE S S L s 560000000 00000000000000060 000 CrDe D0
C2. TFEMPERATHEA NE BULAD UHIDOescescenecresssssnsssseel(K)= 2Q4.15
C3eINTiEM PERIATIH D/ ANDE S (SR ANEZ G e slers olels o alsloinlalslals s o s slals L (K =0Eo 0 pitIlc
C&. FRACAD M2L A3 DO ED2 N AP SECCessesesscesasssasal-)= 3aDE~&
CSe ERACAD MILAS 00 D2 N AR SECDecascsonosscssesassl—~)= 02n0Q
C6és FRACAD MAL2R DO N2 ND AR SS5CDeesssccsessscscscsel=)= 0.78089
D=->COMBUSTIV L=>GAS NATUPAL:
COMPOSICAQ (&N2LTISIS VOLUMTTRICA ADTMENSINNAL) =
Dilg BEDEENRMEEE MM YEFANG 600 000005000660 0006680066 (ol 0,011
Wrlo  RIERIERIIFRSERT Sl S99 6006 000000600000806 600000000 (o 0. NG7
gg RIEREFWFAEEY 20 SN Ts000000060000600080000600a60 (ISha 0.017
(B3 (PERIEENR NS Ok LIS 6 560 060060000006006000000a0 (oS 0.01¢
Eie DERQLENTASEM 00 cn?--no-.o.----o---"u'-u-lucl-ll("’= 0.05‘5
P RIS RAFECE DIRY 76 6 060600060 00000000 00030000000 o o= 0. 008
£=> TURBINA % GAS:
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. NUMERDSDENESTACTRNDE GRMPRESISTRC o etole e elel e o o ot oy (L o
S7e NMUMERO DS ESTAGID DA TURRINA--.--.-oeoo'nooo---o(”)= 4
i RELACAD RE PRESSAD DO GOMPRES SR alotala e ra araln Pusti iy (= 10,90
Fba TEMPEPATIIRA MAXIMA NA FNTRADA DA TURBINAsesesess(K)= 1223.15
=5 ::ICT:MCIb POLITPOPICA Do CDMPRESSDRIDI......'Q.(_)= 0090
E6e« EFICTENETA PO TRDOIGAR AT IR BTN ATl ve e et et AN S (et 0.02
ETe PRIENCIA GZRADA PEILANTURBINAT AN GAS sotalelelalelataraamus iy B 150.00
EE, GRALl D= AFACAD DAS PAS DA TUQRINA;.-.--......-;.(“)3 Ne 50
£9« PERDA DE PRESSAC NA ADMISSAD DO COMPRESSOReeeee(MPa)= 000
Z10.PF2DA DS PRESSAD NA CAMARA DF COMPUSTADowernveons (HPa)= De 0D
Do RN EAS N E X RSHTA RESFRIAMENTQ ESTE SERA FETITO
MEDTANTE A MNODALTDADE "FILM CODLING™.
56, TEMPEZATURA MAXTIMA DD METAL NO ESTATOR1I(TURB) e {X)= 1200.00
Fl0, TEMPFERATYRA MAXIMA DD MFTAL NOD ROTOReoel ITURB)ae(K)= 1200.00
E11.TEMPERATURA MAXIMA DO MSTAL ND ESTATOR.Z2(TURB)S . (K)= 1200, 00
F12. TEMPEAATYRAE MAXIMA DO METAL NO ROTDRses2lTURRB) . (K)= 1200,.00
F12 PERATURS MAXTMA DO METAL NO FSTATOR.3(TURB)ee (K)= 1200.00
C14. TFMPEEATYRE MAXIMA DO METAL ND ROTOReee2(TURB)ee (K)= 1200,00
E15. TEMPERATURA MAXTMA DO METAL NBO ESTATOR.S UTURE).. (K)= 1200.00
E16 TEMRPFEDATYRA MAXIMA DO METAL NOD ROTORs e e 4 (TURB) e [K)= 1200,007
E17. FATOR DE FORMA TERMICE DB ESTATORG Le s (TURB Y oeisie iD= N.1000
FIB.FATAR DE ENRMA TERMICED DD ROTOPeereloalTURBYeoeeel-)= DR,0552
E1C«FATOR DF FORMA TERMICH DD ESTATDRe 2.« (TIIRID ) SIoagie et 00260
E20.FAT0OR DF FORMA TERMICO DO RODTOR eee2ae {TURB)sousa{=-)= D.0250D
E21.FATOR DT FOBMA TFRMICO DO ESTATORs3ae {TURB)sassel=)= 0.1000
E22«FEATRR OF FORMA TERMICD DR ROTAR aa'e 3lere tli (] RIAI NGNS, S S C.D562
£2Z2:. cATOR DE EDRMA TRAMIGD DO ESTATDRbes (TURB Y o e b (=)= D360
??4:FETO: DE ENOA ERMICD DD ROTDRI.C4..(TURB).-QOOIH): G.DZSO
E2S, COEFTCTENTE AN ph ESTATDReeleencesoa (TURB)oaeeo (=)= 0,0EQD
EP6.COEFICIENTE A nn ROTDPreenleceacosc{TURR) egaaal=-)= 0,000
EZ27.LO0FEICIENTE wan DO ESTATPReeZeesoenes (TURB)soaeel=)= D,0500
«COSFICIENTE nan nQ ROTOResae20ceensacl{TURB)sonsel{=)= D.04&N0
? CEEEICTENTE A" pn ESTATDReeZeecanveoe (TURB) soase (=)= O0.0FE0D
S 20 B QST ENTISEWAER ROTOResecZensnesos {TUPRB)eaaael-)= 0,.N400
Enlio C OS] GIEN R WA R ESTATORecbecoasnee (TURB)asseal{=-}= 05,0500
i EEN G T ENSTE D ARG ) ROTOReoeebeossoeaes (TURP) geoeel{=)= 0.0400
$226 0 BEEIGTENTE R R ESTATOReeleceoecec (TURB)aaasel(=)= N,9000
B34 <EREET G ENTI G uREE NG FOTOR eseslorecrese (TURB)eoseel~=)= (.S000
225 COEELETENT B nuloR ESTATORee2scesacsee {TURR)sueee{-)= D0.00ND
E26~.COFEICIENTE ¥aM pn ROTOReesoloncsacee {(TURR)geaeal=-)= 0,90N0
C29.COEFTICIFENTE fan np CSTATCRes3eencesee {TURB)esseal=-1= G.000D
FBQ!CD;F!EIFQTF nan. nNeE RDTDR--..B-.a---:t(TURB)Oo-no(')= O.OﬂOO
F3 Q. B Q=B T ENTEEnRnEn G FSTATOResbecaensee (TURR)uaneal=)= n,0000
r&\"’rfr:clrf‘“ﬂ'? At [oln) F\DTDR‘O.‘é‘.'..'.-.(TURB)‘..QI(_)'_‘ C.2000

F=> QUFT#A SHPLEMENTAR:

ALTF2NATIVAS OF IMPLEMENTACAD:
FHODUTTMA SIIPLEMENTAR

DS
-> COM QUSTMA SUUDLEMENTAR

VIS

PAPAUENTRNS 3

F1a LX}STF O”"I"i,ﬂ SL’PLCMFNTAR..I.0‘..'....0.....'...(-)z !
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G-> CALDFIRA DE RECUPERACAD:
ALTEPNATIVAS DS CONETGURACAD =

1> yM  NIVEL DE PRESSAND, SAINDO VAPOR SUPERAQUECTIDO.

2=> DNIS NIVETS DE PRESSAN,SAINDOD VAPOR SUPERAQUECIDNO NA

SAIDA DE ALTA £ VAPDR SATURADD NA BATXA .

2-> DNTS NIVEIS DT PRESSAD COM VAPDOR SUPERAQUECIDD NAS
DIUAS SATDAS .

&~-> DOIS NIVEIS DF PRESSAD, COM VAPDR SUPERAQUECIDO NAS

DUAS SATDAS £ REAQUECIMENTO INTERMEDIARIO .

-

PARAMETREBS?

Gie CONFIGURACAD DA CALDEIRA-..-.on-.-o.-oonao-nooo‘(—)= 3
G2. TFEMPERATURAE DA AGUA DF ALIMENTACADeosoeccosznsens (K)= 3 .

2 TR 15
>2¢ PRESSAG DN SISTEMA DE ALTAccsosccascencsscsssss(Mpa)= 1000
GLe NDIFEBENCE TZRMINAL DF TEMPERATURA:AcPosececcsnssee (K)= 5000
G5. DIFERFENCA TFRMINAL DE TEMPERATURAcBeFPesoesenssnse {K)= 30,00
fi6e SINTCH PAINT DN STSTEMA DF ALTA PRESSADccesesces{K)= 5 00
7. PINTCH POTNT DN SISTEMA DE BAIXA PRESSADeeessese(K)= 5.00
Gf. PRESSAD NDFE REAQUECTIMENTN COMGC UMA  PERCENTAGEM DA -

PRFESCAN NE SATXAcceocsocoescrocccscsorceseaccsavsocnana{—)= L.00
G2, PERDA Dt PPECSSAd DOS GASES NA G R alale ol als vle o alni M DIal)E= . NC

H-> TUPRIMA A VAPOR 5 TREM DE AQUECIMENTD DE AGUA DE ALIMENTACAC:

L

FTERMINACAD DO NUMERD DE EXTRACOESS

~> SEM NENHUMA EXTRACAD
-> UMA FXTPACAD
-> DNUAS E¥YTRACOES

~) =D

Hl. NIIMERG DFE EXTPALDNT S eavsecscerssessescencenscenance(—)= 2
M2, SCICTENCTZ2 TSENTRORTICA D2 PRIMEIRAE EXPANSANseose (=)= 087
H2, FFICISNCIA ISENTPOPICA DA SECGUNDA EXPANSADscessel{-)= 0.87
Hé, EFICISNCIA ISENTROPICR DA TERCFIRA EXPANSADsecss (=)= 0.87
HS. FETCTENCIA ISENTRQOPTICA DA QUARTA FXPANSADesoseoel-)= C.87
H&e SETCTENCIA TSENTROPICA DA QUINTA EXPANSAOscesess (=)= (087
H7. SFICIEMCTA TSENTROPICA DA BDMBAevseocsescecesaseal(—)= D087
HR, DIFERFENCA TERMINAL DF TEMPERATURA DC AQUECE. N2.(K)= 5,00
Ho. NISERFENCA DE TEMPERATURA ENTRE A SATRA RA EXTRAC. E-

A SNTRADE DA AGUA DE ALIMENTACAD NO AQUECED. N«.2{K)= 5,00
I->CONDEMSADOR:
11 DIFERENCA TEEMINAL DE TEMPERATURAcsecsesresassncs (K)= Sala

I2. INCAFMENTD DF TFHMPERATURA DA AGUA DE RESFRIAMEN.(K)= 10,00

Y0 B GTAI QAR D EERSEANTRDIANES

1-> TMPRIMZE TODOS 025 PONTOS GERADOS
?I.Cll‘N”) IHPRTME OQ DONTDS DTIMDS

Jie IMP:FS'_:”':\.‘-.---uaoooo.o.c.on-oaoc-ooc.oooolooot("’: Z



Resul tadas:

A HRIRS iR e e e e e e Sl e e e A e e A e S S oA e e e e ke S ol e s A e
25 ESTADD DE REFERENCIA
e AT R AT A R AR ST AR R e X ol skate ol e e s vl sl Skl dlesle e sk le Sk i ek ek sk e ek X
2 e AT TELAE LOCAlL cceenocosnsersnnnsracen(m)=
= Ze DC:;SAO &TMOSFFDICAQ"OOQOOIIOO'(Mpa’=
= 2e TEMPERATURA DE BULBO UMIDODeeesesces (K)=
¥ 4te TEMPERATURA DF BULSBD SECOecanecencel(K)=
= S5e UM TDADE S RE|FATIEVIAT, o lelieleinieiss s s eleis e e (=)=
e FPACAD MOLAR DO £02 ND AR UMIDD.eef(-)=
> Te FRACAD MOLAR DO D2 NO AR UMIDOsesef{-)=
= 8. FRACAD MOLAR DD NZ ND AR UMIDDssael-)=
> 9. FRACAN MOLAR DA HZ3 ND AR UMIDOese{(=)=
e
e e & ke de e sr sk sk sk i kR SRk gk kg de skl e sk sle e sk e ok e s e A et ik
* CARACTERISTICAS DO COMPRESSOR
TR R R R R R AR AR ke i e e e ek sk e o e e e el s sk

o 1o NUMERD DS ESTAGIOS e snaceconrssannae (=)=
* 2¢ RELACAD DE PRESSAD TOTALssessssesse (=)=
i 3+ ERETCTENCIAT PTG DA A el ls s slales e lole (=)=
: b, MASSA D= AR NA ADHISSAO.--...--(kg/S)=

Sa PERDA DE PRESSAD NA ADMISSAOesasss (=)=

6se MASSA DE AR NA DCSCARGAI‘...I.l(kg,S)=
2 fe TEMPERATURA DE DESCARGAS s eaesesasss (k)=
i 8. PRESSAD DF DFSCﬁRGA...------oQ-o(Mpa)=
= @+ POTENCIA RFVERSIVEL..Q..O..'.IQG!(HH)=
3 10e POTENCTA REALecscocoscsotesvnceca (MH)=
= 1lle EFICIENCTA EXERGETICAcessosenssenel(-)=
5 12¢ “XFRGIA DEST&UIOA--.o-u.a-.olooon(HH):

oy

MASSA MOLECULAR DO ARcuoovlo(KQ/Km01,=

> CARAFT:QT?TICAS DS CLM? ST?VFL F DA CAMAR

= GAS NATUSAL =~=> COMPDSICAQD £ PROPRIENDADES
* le PFRCENTAGEM DN METAN D e sevoevsoncces (—)=
% 20 PERCENTAGEM DD fTAMOCQQOQOOOOC..Cl(-)=
= 2, PFRCENTASFM DO RUTAND e vaeonssossscence (=)=
& 4. PERCENTAGEM DD DRQDANDOOQOQDOIIIQI(“,=
S 5« PERCENTAGEM DD anooooc.oooccnncont-)=
ks s PTRCENTAGEM DD Maueooo-.occ..!tocr(‘)—
e Ho B s BEEERENCI N o oo oooo00000 R ARE D=
= S ?YF:GIAota-wctrtc-s.onootooc:n(uJ/KG)z
s Qe DPFSSAW;.:...,......-...........(HDa)=
oS :Cc TFHPERﬂTJQAe---ecoeonuolvnoooo-opu(K):
* ];- HﬂSSﬂ MOLFCULAQQQ‘CCDOOOI.ll(Kc/KmO])=
¥ CAYARA DE (COMRUSTAD =

v

% ls SELACAD COMBUSTe AReeso(Ka com/kg ar)=
* 2, HASSA DC CQMQUSTIVELo-----..-c-(kg/S’=
o Zte PERDA DF DRSSSAHQOIl.l.QIQ.I..D!.l(—’:
B 4. FEXSRGIA DE STQUTDA{.;....--.......(HH)‘
2 FEe FFICIFENCIA EXERGETICAceensoasssseee(~-)=
;‘*”ﬁﬁ*‘*#'“#**?ﬁ*#* A% R A Mo nk v sk el oo e e ke sk ok ok e skak ok

0,000

« 1013250
294.150
298.150
+ 7029880
«0D002959
«2070020
« 7788957
«+ 0138064
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el
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(«000
4814435
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#t¢?*kk*tt#***#***#*###*##**#***#******#*##*##:********##
CARACTERISTICAS DA TURBINA %
t¢%z¢¢t*¢#tt¢#=:****#*****t*::***#*****:*#*#*a***#:*#***#

025-> TIPD DE RESFRIAMENTO:Y“FILM COOLING™

-t

1 NUMERD DE ESTAGIDS-...-.-..-..;..-(',= 4

2e NUMERD .DE ESTATORES RESFRIADDSesoe (=)= 1

2. NUMERD DE RDTNDRES RESFRIADOScessesl{-)= 1

4 EFICIENCIA PO ST TR O DA GIAT et o olelatare e e i (1= = «91D

5¢ MASSA DF GASES NA ADHISSAD.----(KQ’S)= 4904301

6« PRESSAD N2 ADMISSAD......oore-'l(HDB"—' l1.138

7e TEMPZRATURA NA ADMISSADecsevenssnclK)= 1323,150

8. MASSA DE GASES NA DESCARGA-.---(kq/S)= 5046207

S PRESSAQD DF DESCARGA-.vOQQQQ'QQOO(-ulDa,z «1015
10s TEMPERZTURA DE DESCARGAsceaoescesns{K)= 811.175
11, DDTEMCIA QFVERS]VEL..:..-..-..-..(HW’= 229.978
12. POTENCIA REALsvecsoescanscscccnsanslMW)= 309.159
13, EFICTIENCTIA EXERGETICA s eisiniesiesie el e (D= « 937
16, ZXERGIA DESTQUfDA...-....--.--.-.(HH,= 206819
15. MASSA DT AR D= RESFRIAHENTD----(RQ/S7= 12.906
16, MASSA MOL. DO GAS NA ENTeeeo(Ka/Kmol)= 284251
17. MASSA MOL. DD GAS NA SATeseo(Ka/Kmol)= 28,388

ﬂ-‘!?%#il’*#ﬂ‘N‘#'I?’A’ﬂ-ﬂ'%ﬂ'*'ﬂ'ﬂ'#'*ﬂ'ﬂ-*

2, .l..l..L.:.4..L.l.J_.n.-l..l..l.-h-l--l..-n.\.l..l.\t.-l..\.-l..‘o*-l-.b-»a..a.*&.!-a-.l_.l.d-.t-:n.-l-u..r..l..i-a..\--l-.x..d-.ﬁ..n..\.du.i--b

WImARIS R A At R A AN R R AR SR IR RNk ks IO IR R A R AR S e SRR SRRt AR ek o e AR AR SR SR
CARACTFERISTICAS GLOBAIS DA TURBINA A GAS

- l..\,.a.J..a-J—.l..L.d.a..-..\.J,A.A.J..A.-A—ul._l.-h:-b.-l..l.J_J--LJ--A--I-G.-A.-LhJ--A-J.J--I—.LJ,.q..:.A..I..-.-‘t-A-A-)I-wa.-A—vM

CHE IO AR NS A e e s RS R WA I NT IR R A '--'.--r-r--r*-r-v-’r-f--y--r‘/-'r'h”r’r--v-'u--r-r'a‘r-ﬂ-r‘- REECLN OO Ars 2P Syn

e
»
m

XEPGIA DESTRINID A'statelareininiarelals s elale st IMU = 176,015
FICIENCIé TERHICAAocoooo.-o-'....(')'; «350
EFICIENCIA EXE R G T G c e oo lelolols o el et (=) = 2333
Fe ENERGIA NQ CDHB.............-.(MH)'—* 429,020
5o [Fo EXERGIA ND CDHB..-o-oooo--c.l-(HW)= 450,073
6« PDTENCTA LIQUIDA.....-.....-»--.-(HH)': 15G.000
Te Fa ENERGIA NOS GASES DF ESC..-.--(HH)= 2814177
Be Fe EXERGTA NOS GASES DF ESCeseeea{MN)= 123,909

\]
nm

.8
-
T

SO 3F 28 2t SF 3F 3F 36 3+ %

-‘--I-J—-‘--‘o-l--l.*-'-*-h-‘hﬂ LW;&-&J—-‘—*&*;{--& e e e e ke who o, P edad whe b WA Pl
T e R e K IR PR R I N R R R gt e ke e ---r-rr*'r'1--\--r-v---«‘*'f--r-r"i'r-f'r*v*************
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T(K)A

S(KVKGK)
Figura A.2.1 - Processos Termodi nami cos do ciclo a vapor

com dois niveis de press3o CC.S.B.D
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A R R R A AR R A AR I AR AR SRR E AR AR AR IR AR AR SRR AR S eSS
& & PONTO OTIMD # x
* CONDICDES TERMODINAMICAS DO CICLO COMBINADO COM DOIS NIVEIS DE PRESSAD %
B T R R R R R N A R R R R R NS AR R RS XA T RN ARSIk
% PDNTOD % FLUIDD % TEMP. & PRESSAD * Fo MASSA * F. ENERGIA % F. EXERGIA #

F (=) =% (=) L (K) % (Mpa) = (Kg/s) # (KHW) * (KW) *
X R X R R R R R R R R R R R R R R R R R R R R R R X A A A R R R AKX XX Xk
% 1 * AP * 300,150 %= «101 #% 495,34 % Oe 0D #* D.00 %
& 2 x AR * 609,323 * 1.138 * 4Ble44 * 154622425 * 14988B.79 %=
L 3 * GAS * 1323.150 % 1.138 * 490,30 * 585716674 %= 449638,33 %
4 4 %* GAS £ B811.175 % 102 « 504,21 ¥ 28117724 %= 123909.50 %
% 5 * GAS & Bllel75 * 101 % 504,21 % 28117724 % 123823.91 *
x 6 * GAS ¥ T4le266 * «101 % 504021 = 240799e46 = 99068.12 =
% 7 * GAS * 5Bl.706 * «101 % 504,21 % 151105093 * 50240.82 =
% 8 * GAS % 5064369 % «101 = 504.21 % 109901.08 =* 31801.09 *
= 9 * GAS & 504,175 % «101 % 504,21 * 108711.14 = 31318.02 =*
= 10 = GAS % 448,724 * a101 %= 504021 * 78808.92 * 20272.69 =%
* 11 % GAS & 406s:954 % 101 * 504,21 * 56483091 = 13621.31 =
% 1 % H20 * 378.345 % 803 % 7972 * 2622408 * 2961.73 %
* 2 % H20 % 443,724 % « 803 % 7972 * 48549.,08 * 8968.,30 *
x 3 x H2D * 443,724 * « 803 = 65,12 * 3965755 % 7325.80 *
* 4 L H20 * 443.724 % « 803 ¥ 15,60 * 889154 % 1642.50 %
* 5 * H20 % 446,172 % 9,000 * 65,12 % 40341466 ¥ 7892.20 *
& 6 x H2D % 576,706 % 9,000 * 65,12 * 8154650 * 24954,07 %
t T & H2D % 576,706 % 9,000 = 6512 * 17124003 = 67963.31 %
& 8 * H20 % 443,724 * 803 x 14,60 x 3879376 % 11320.,50 =%
* ‘9 * H2D * T761.168 * 9,000 = 650,12 % 21161676 % 89067+ 4D *
% 10 x H20 % 474,204 * e 803 %= 65.12 =% 17799%4.4) % 5243961 %
11 x H2D % 476,378 % e B03 =% 14,60 %= 3998370 * 11786.,95 %
* 12 = H20 % 474,601 % « 803 = T9.72 % 217978012 % 54843422 *
¥ 13 * H20 % 3786275 % 121 % 7972 & 194222.98 * 37655.56 *
* 14 = H20 & 3780275 * 0121 = 4,99 % 12169.15 = 235%9.33 %
* 15 * H2D % 3784275 * 0121 = T4aT72 % 182053.84 % 35296.23 %
* 16 * H20 & 351,278 * o044 % T4,72 = 17200594 * 23965.86 =
* 17 = H20 % 351,278 % «044 % bo 4T % 1028760 % 1433,39 =
* 18 & H20 * 351,278 * o044 = 7025 = 161718.35 = 22532.,48 %
* 19 * H2D * 315,113 =% «008 x T0e25 % 14807879 = 6951.99 #
* 20 * H2D #* 315,113 * «008 =* 70625 *¥ 5932.79 % 64452 *
&« 21 * H2D0 % 315,112 % «D08 % TheT2 ¥ 472930 % 111.22 %
* 22 x H20D * 315,181 = e121 % T4aT12 % 473907 * 119.65 =
% 23 3 H2D % 346,650 * e 1020 & TheT2 % 14649026 * 1034.11 %
* 24 * HZD * 378,150 * 121 = T4.T2 * 24519,65 * 2724444 %
= 25 * H2D0 * 378.150 % 2121 = 4499 % 1638498 % 182.11 %=
* 26 x H2D % 378.150 =% «121 = 79072 % 26158.63 % 2906055 =
x 27 * H2D ¥ 351,278 = e 044 * bo47 %= 96263 * T3e61 *
*® 28 * H2D * 32064150 * e 044 % heb7 * 37741 * 12.05 *
& 29 * H20 % 315,113 =* «008 = Gob7 * 377481 =* 4,10 %
* 30 %* H20 %= 215,113 * «008 % Tb4aT2 % 631020 * 68,63 %
x 31 x H20 " * 30D.150 % 101 * 3434,85 % D.00 * 0.00 %
*x 32 * H2D % 310150 * e101 % 3434485 % 143726490 % 2342.,37 =
T A e e K X S R A X kA A R A N R A e Rk kS
* TITULD NA SATDA DA TURBINA A VAPOR => s 851 *
* FRACAD DE VAPDR ND SISTEMA DE ALTA DA CALDEIRA -=-> «817 . *

B A A A R A A A R K R R R e R R S R R R R R X AR R A AR R R ARSI C KA
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Os numeros da Tabela anterior representam o processo

mostrade na Figura A.2.1 e tém os Seguintes significados:

Ponto Fluido Descricgao
il ar admiss3o do compressor
= ar descarga do compressor
3 gas admiss3oc da turbina
4 gas descarga da turbina
5) gas entrada no superag. de alta pressiao
6 gas entrada no evaporador de alta pressdo
7 gas entrada no econom. de alta pressio
8 gas entrada no superag. de baixa press3o
S gas entrada no evaporador de baixa press3o
10 gas entrada no econom. de baixa pressio
sLal gas entrada na chaminé
1 HZO entrada no econom. de bai xa press3ao
2 HzO saida do econom. de baixa pressao
3 HZO entrada na bomba de circulacao 1
4 HZO entrada no evaporador de baixa pressio
S5 HZO entrada no econom. de alta pressao
S HZO safda do econom. de alta pressao
c Hzo entrada no superag. de alta pressio
8 HZO saida do evaporador de bai xa press3o
] HZO entrada na turbina de alta pressio
10 HZO saida da turbina de alta pressio
11 HZO safida do superaqg. de baixa pressio
4= HZO entrada na turbina de baixa press3io
13 HZO vapor antes da la. extracXo
14 HZO entrada do vapor no desaerador
15 HZO vapor apsds a la. extracio
186 HZO vapoer antes da 2a. extragfo
a7 HZO vapor na entrada do aquec. de superf.
18 HZO vVapor apds a 2a. extracgio
19 HZO entrada no condensador
20 HZO no con. antes mistura com lig. ag. su.
21 HZO saida do condensador
== HZO entrada do liguido no aquec. de sSup.
23 HZO salida do liquido do aquec. de sSup.
24 HZO liquido saturado noc desaerador
25 HZO liquido saturado no desaerador
=6 HZO entrada na bomba de alimentacao 2
27 HZO liguido saturade no aquecedor de sup.
a8 HZO liquide comprimide no agquec. de sup.




. .continuag3o

Ponto Fluido Descric3o

29 HZO ligquido comprimido apds o purgador

30 HzO lig. comp. gue entra no con. apds pur.
31 HZO Agua de resf. na entrada do cond.

32 HZO Agua de resf. na safida do cond.

146



147

Feddeotesk sk v S AR S R ek Sk ok S sk o e ke ek e R ek e et ek e e e R e sk ok ik
- # PONTD aTIMO  # x
* DESEMPENHD NNS SQUIPAMENTOS DO CICLO COMBRTINADD “GAS/VAPQPRY 2
Sk gt dr e e e ke Aok ek ek ek ok A kot okt Rk R ke ok R R R Rk ek sk ek ke
% EQUIPAMENTDR % Fa DF EXERGIA DESTRUILDO *SEEFEXERGETICANE
A e s e e e e s e de ek e e g e o ettt e ekt e e e ek ek s stk ok sk R ok ok ko Rk ke kR o
= (:=%) : (KW) * (=) * i) =
o3 e e e fr s e e e ek e g e et e e ok ek 2t el e el e ok sk ok e ok ek R A kol ok
= COMPRESSQP 48720340 $18 2243 3Rk « 9696 2
=ELe "DE "COMBUSTAR % il iz o e o &2 V2 5 5660 =
¥ TURSINA & GAS % 2.0 81954 s +» 095858 = +9236° =
= CQUETMA SUPLEMENTAR s C.00 * 0.000000 % C.0D0D =
= CHAMINE 2 12621 430 = @06 2T L6 v 0.0000 *
# CEONBMIZARRY DE S.P. ¥ 644480 X « 002969 * « 3021 o
* EVAPDRADO® DF 8.F. = 1367364 « 006296 * « 8762 *
% BOMBA DE CIRCUL. z LLTe il = 0005428~ »B272 b
¥ SUPERAQUE. DE B.P. & 16662 * 000077 * ° 9656 =
* CCONOMIZADOR DE AsPe * W37 (B M= 006344 * « 2253 *
EIEVAPBRADRR TUDE SAZE . e 5818406 * 026788 % « 8807 s
# SUPZRADUE. DF AP, * 3651469 * + 016813 = 8525 &
* TURBTINA A VAPDA % 204471 = « 041644 = = 8996 =
* CONDENSADOR d 4502451 = 029731 8= »3422 &
% RDOMRA DF ALIMENT, # 10426 = «ODD04&T = a 84372 *
= SDESAREADDP & 486.89 * + 002242 * 7764 x
¥ ApMBATDE CONDENSADD "= e « 000006 «B638

FTAQUECEROR DE SUR. 7 506488 = 002326 % 6434 *
% pU2GADDR : o955 = «0DBO37 * » 3405 5
dorie v zr ook sk ok e v oo ek o e e e o ok kol ok SR sk ko e Rk e e R okt Rk sk ok R Ak ek
*C CERTETENCIATERMTCADARCIGLD "CAMBTNARGS () S~ B i5216 8@ *
i sie st sir ol et o e 2 P vy o Yo ofrofo o P e e ko kot oo e ale et e o o ol e e e ol ol sl e sle e we e sie e ke s s e sl ke sl ol s A sl e el
FHREFTCESSEXERGETIGAT FRRECTE NQNCRABENAD S MED MU *
o g e dr e ook sk o R 2 el e sk e etk ok s stk sl et e sl e e e et ok s ek sl sk sk s e ol oo de ook R ko
S ERRTENCTA GEPADA ND CICLO COMBINADR {(Mw) ->230,3056 *
2 ek et A v e de s e et sl ot o sk stk s e e el e R RO R R R Sl sk S ke ot ol e R Rk R ek e
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M ke A R R A R Rk A R A R R Rk ke ok R ek R R Rk ek
* # DONTD OTIMD # =
* NESEMPENHD  DOS  FQUIPAMENTOS DO CICLO  “BDTTOMING” *
Ak e e R R A R R e R A R KA R R R R AR R AR R kR ko kg ek
o3 FOUTPAMENTD * Fe DE EXERGIA DFSTRUIDD ¥ EFe EXERGETICA =
S o 2ok o e et st ok o e e e o ke ok e g o o oo ol oo sl e i o sl ook e e et o ok e ok o ook e R R X o
* (=) % (KW) = (=) % {-) x
S T L T T T D g T T L LR Tt
* QUEIMA SUPLEMENTAR ¥ 0,00 = 0-,000000 = 0.0000 =
* CHAMINE * 12621621 = « 230808 = 0.0000 I
= FCONNMIZADNR DF R,P, =x 644,80 * «D15660 * «5031 =
* EVAPQORADG?2 DE BePo = 36734 * +033207 * 28762 =
® ROAMRA DF CTIRCULe. = 117,71 = «002B52 * » B27° x
* SUPFRAQUF., DE 8,P, * 16.62 * + 000404 * 29656 *
% ECONOMIZADDR DE A P % 1377.86 =* « 032463 = « 9253 *
* FVAPDRADOR DE A.P. ® 5818.06 * 0141298 * « 8808 =
* SUPERAQUFE. DE A.P, ¥ 3651.69 * «+ (088685 =* 28525 >
* TURBINA A VAPDR = 2064,71 * 0219660 = e 8996 =
= CONDENSADAOPR *x 4502051 = 109348 =* 03422 *
= BDMBA DE ALIMENT, = 10626 = s C00249 = « 8432 *
* DESAREADOR % 486089 = 2011825 = 0 71764 =
# BOMBA DE CONDENSADD = 1.33 = +DO0032 = 28638 =
* AQUECEDODR DE SUP, L £06.88 * «012310 =* 6434 =
* PURGADDR b T25 = « 000192 = 23405 =
St e o e sk e e A e A kA e Ak R R A R R R e
%  POTENCIA GERADA ND CICLD A VAPOR (Mw) =-> 80.3056 *
e 8 de o i Sk o sk Ao ek ok e o s s sk Rt okt sk sk sk Sk e S etk o Aok ke ek ek ek
#  EFICIENCIA FEXERGETICA DD CICLD A VAPOR (-) -> 467837 *
St ek e e kA kAR sk R ok ek ok e ke R ok ko ok Rk A
< EFICIENCIA TERMICA DO CICLD A VAPOR (=) => 428560 *
e fr Ao 9ok s e sk g e ok S o ookl ot ot e ook s e oot ket st et st St ok o e e o e o e e s ok ok A A o kol ke o
75 FFICTENCTIA EXERGETICA DA CALDEIRA (=) => «B82215 =
Je e s ol S e e e e e ok v ook e e e Sl e s el o sl sl e ol S e e ofe s ok o ok ok ok ok sl o e ok e ok ok R i ok e ek ek
® FFICIENCIA TERMICA DA CALDEIRA (=) -> sa79211 *
e g e dc kA et R g e e fo ke s e gl s e e kR Aok R R Rl ke ok ol ok e s sk e A R A o Rk Rk
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ke kA kb ek Rk Rk kR Rk ke R e ke kR ko kg kR %
2 CARACTERISTICAS DA CALDFIRA DE RECUPFERACAD *
%2 2 s e ook e e ok Sk e e e sk v e e e sde ok o o sk kR vl e e ok ARk sk sk ke ek i m e ek e ke Rk
* e PRESSAD DS Al TAcesvesonooccsecseceer{MpDal)= 9.000 =
= 2e PRESSAD DE BAIXA-..-............(Hpa)= e BD3 *
x 3. MASSA DE VAPDR DF A.P...--....o(Kg/S)= 65119 =
x 4, MASSA DE VAPDOR DE BePoessscovoosse(Kas/s)= 144600 =
* Te MASSA DE GASESeesncssesassscsenes{Xa/s)= 504,207 *
* 6e DIF. TERMINAL DE TEMPessssesessssesl(K)= 50,000 *
b 7¢ PINCH POINT NA BePsessnooesccsscnccsenslK)= 5000 =*
= €y PINCH PDINT NA AePosncssnsocsennscee(K)= 5000 *
= Se TEMPE., DA AGUA DF ALIMENTesesoccese{K)= 378,345 *
* 10D, TEMPERATURA D5 SAY. DDOS GASESesese(K)= 406,954 =
* 11, TEMPERATURA DE EMNMT. DOS GASESeeesn(K)= 811,175 =
K 12, TEMP. MAXTMA DO VAPDR NA AsPassocselK)= T7T61eal168 =
x 3o TCMP- MEX?WA DO VADOD NA Jopc-!---(K)= 4T6e378 =
* fAR“CTrDEQlICAS DE TUQQINA A VAPOR *
A e e R R R R AR RRE ******T$?**f*f*$*tt**¢***?* FEREERR
* le PRESSAD DE ENTRADAcssessseccossses{Mpal= « 000 *
X 2e TEMPERATURZA DE ENTRADAccesseccssneoel{K)= 761.169 x
% 2. MASSA DT VAPDR NA.ENTRADAcseeos(Kg/sS)= 65,119 =*
¥ 4, PRESSAD DE TNDUCUAOssveasoccsesssss (Mpa)= »803. *
* 5 TEMPERATURA DT INDUCLADevessosescsscas(K)= 476,378 =
¥ e MASSA DO VAPOR DF INDUCAOessess(Kg/s)= 14,600 *
7 7o PPESSAO DF DFSCARGAsocssssccsscss (MDA)= - 008 *
= 8 PRESSAD DA EXTRACAD #£#]lcescesnsses ({MDA)= 0121

TEMDEDATRA DA EXTRACAD flleeseosss{X)= 378.275
MASSA DE VAPDOR NA =XT. #loonc.-(KQ/S)= 44008
11 PRESSAD DA EXTRACAD #Zeessvenssesse (Mpa)= + D44

S
B ]
2 D
L ] -

# 12, TEMPERATURA DA ZXTRACAD #2400s00se{K)= 251,278 =
® 12, MASSA DT VAPOR NA SXTRA. #2eeee{Xa/s)= 4o 669 *
* 14. pOTFNCIA GERADAassscesscnsncacasea (Mw)= 81,065 =
Sofe e Tk ke ok e e e e e o e S S R N R R R R R R R R R R R R RN ERERRERRRR
¥ CARACTERISTICAS {030] DESAERADOR =
Sk kit dockdrdek ok ke R R R R R R R R R kR Rk Rk
= isa PRESSANuaessnssscosscescsssnnscsse(MDA)= 2121 =%
= 2¢ TEMP. DD VAPDR DF FXTRoeesessvonecnaesl{K)l= 378,275 =
% 2, TEMP, DE ENT., DA AGUA DT AlLIMeeosal{K)= 346,650 =
* 4y TEMD F SAT. DA AGUA DE ALIMeesese{K)= 378,150 *
ke e e e R e e ok R R R R R AR R RN R R R AR R R R R A xRk x
] CARACTERISTICAS DD AQUECEDOR D= SUPERFICIE x
ke e ek kA kR Rk ke ko Rk ke R R Rk kg
* le PRESSAND DO VAPOR DE £XTReseossess{Mpad= « 044 =
* 7e TEMP, DD VADPQOR DE EXTRseeesssecesre{(K)= 351,278 =*
o e TEMP, DS ENT, DA AGUA DE ALIMeesee{K)= 315,181 =
* bo T:MP, DFE SAT. DA AGUA DE ALIMeaeeea{K)= 346,650 =
o Re TEMP. FINAL D0 VAPOR DE EXTesseeoes{K)= 320.15C =*
b &y PRESSAD DA AGUA DE AlLTMaecseseseesesl{MDA)= «121 %
* 7o DIFe TERMINAL DE TEMPesessesnsseses{K)= 40628 *
A ok o 3 s 3k ok 4 o 2R ok A sl e ik o sje ok e o e e e e e sl Sk e s vk sk desie s B e X dr ke e e 3k e ckok ok Rockokok
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R R R R Rk Rk R ek ke e xRk ke kR ke ok ko ko
* CARACTERISTICAS Do CONDENS ADOR %
ek ki ek R Rk ke e ke Rk Rk Rk Rk kR k&%
£ 1, PRESSAD DE CONDFENSACADecesessesses(Mpal)= .008 %
% 2, TEMPERATURA DF CONDENSACADeessecoe{K)= 315,113 =
¥ 3, TEMP, DE FNT, DA AGUA DE RESFeeses{K)= 300,150 %
# 4, TEMP. DF SAJ, DA AGUA DE RESFeesss{K)= 310,150 *
% 5, AQUFCIMENTD NA AGUA DE RESFesseses(K)= 10,000 %
* e MASSA DA AGUA DE RESFessecccess(Kg/S)=34344855 *
£ 7, MASSA DE VADOR NA ENT. DO CONDel(Ka/s)= 7T0.255 %

Re MASSA DE VAPOR NA SAT. DD COND.(Kg/s)= T4.T724
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