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Resumo 

SILVA, J. A. M. (2009), Sistema de Informação para a Monitoração e Diagnóstico de 

Desempenho de Unidades Termelétricas de Ciclo Combinado, Itajubá. Dissertação (Mestrado 

em Conversão de Energia) - Instituto de Engenharia Mecânica, Universidade Federal de 

Itajubá. 

 

 O esforço para melhora do desempenho de ciclos térmicos tem levado a sistemas cada 

vez mais complexos. Esta complexidade torna o diagnóstico termodinâmico de ciclos 

térmicos, que possui a função de identificar os componentes que estão com o desempenho 

abaixo do previsto, extremamente difícil. Esta dificuldade resulta principalmente da variação 

no desempenho dos componentes quando os mesmos operam fora do ponto de projeto 

(malfunções induzidas), dificultando a distinção entre os componentes que possuem 

anomalias (malfunções intrínsecas) e os que estão simplesmente operando em uma situação 

diferente da projetada. Neste trabalho foi feita uma revisão bibliográfica sobre diversas 

metodologias de diagnóstico aplicadas a ciclos térmicos. Duas das metodologias mais 

divulgadas na literatura foram testadas: a termoeconômica e o método da reconciliação. 

Ambas foram aplicadas em um ciclo fictício com a finalidade de comparar os métodos e 

escolher o mais eficiente. O método da reconciliação foi escolhido como mais eficiente e 

posteriormente foi utilizado em um sistema elaborado para execução do diagnóstico 

termodinâmico em uma planta real. Este sistema tem como objetivo, além da localização dos 

componentes degradados, a predição do ganho nos indicadores de desempenho da planta pela 

eliminação das anomalias encontradas. O trabalho mostra que para eliminação das malfunções 

induzidas nos indicadores de anomalia a comparação com modelos desenvolvidos utilizando 

as curvas de desempenho dos componentes é extremamente eficaz. O trabalho mostra também 

que a utilização de um modelo da planta, que opera fora do ponto de projeto, é uma 



 

 

ferramenta útil, pois permite a previsão do ganho obtido pela eliminação das anomalias 

presentes na planta, sem a utilização de modelos lineares, e levando em conta o efeito 

induzido pela eliminação de cada anomalia no comportamento dos demais componentes.  
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Abstract 

SILVA, J. A. M. (2009), Sistema de Informação para a Monitoração e Diagnóstico de 

Desempenho de Unidades Termelétricas de Ciclo Combinado, Itajubá. Dissertação (Mestrado 

em Conversão de Energia) - Instituto de Engenharia Mecânica, Universidade Federal de 

Itajubá. 

 

 The effort to improve the performance of thermal cycles has led to increasingly 

complex systems. This complexity makes the thermodynamic diagnosis of thermal cycles, 

which has the task of identifying the components that are performing below the expected, 

extremely difficult. This difficulty arises, mainly, from variation in the performance of the 

components when they operate off-design (induced malfunctions), making it difficult to 

distinguish between components that have anomalies (intrinsic malfunctions) and those who 

are simply operating in a situation different from projected. A literature review on various 

methods of diagnosis applied to thermal cycles was done in this work. Two of the most 

widespread methodologies were tested: thermoeconomic methodology and the method of 

reconciliation. Both were implemented in a fictitious plant in order to compare the methods 

and choose the most efficient one. The method of reconciliation was chosen as more efficient 

and subsequently was used in a system developed for thermodynamic diagnosis in a real 

plant. This system aims to, in addition to the location of degraded components; predict the 

gain in the plant’s performance indicators by the elimination of anomalies found. The work 

shows that for elimination of induced malfunctions in the anomalies indicators, the 

comparison with models developed using the performance curves of the components is 

extremely effective. The work also shows that the use of a plant’s model, operating off-

design, is a useful tool because it allows the prediction of gain obtained by the elimination of 



 

 

anomalies, without the use of linear models, and taking into account the effect induced by the 

removal of each anomaly in the behavior of the others components.  
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MME Ministério das Minas e Energia  

PCF Perda de carga no lado frio  

PCQ Perda de carga no lado quente  
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PDCA Planejar Fazer Checar Agir  

pH Potencial de Hidrogênio  

POGT Oxidação Parcial Aplicada à Turbina a Gás   

PP Bomba  

PTC Teste de Desempenho  

ROC Condição de Operação de Referência  

SCR Sistema de Redução Catalítica  

SH Superaquecedor  

STIG Turbina à Gás com Injeção de Vapor  

T Temperatura K 

TADEUS Diagnóstico Termoeconômico de Sistemas de Utilidades Energéticas  

Td Temperatura de Dissipação K 

TET Temperatura de Entrada na Turbina K 

TG Turbina a Gás  

TOC Condição de Operação em Teste  

TQM Controle de Qualidade Total  

TV Turbina a Vapor  

UHC Hidrocarbonetos Não Queimados  

 

 



 

 

Capítulo 1 

INTRODUÇÃO 

1.1 DESCRIÇÃO DA ESTRUTURA DO TRABALHO / 
MOTIVAÇÃO 

 No início do trabalho, capitulo 1, são apresentados os aspectos gerais sobre geração 

termelétrica, tanto no Brasil como no mundo, com finalidade de mostrar ao leitor a relevância 

do estudo desta forma de geração de energia elétrica. Posteriormente dados mais específicos 

sobre geração termelétrica com um foco especial em ciclos combinados como: aspectos 

econômicos, ambientais, tendências, aspectos relacionados à manutenção destes sistemas são 

apresentados. Após a seção de manutenção há uma seção onde se dá a definição de 

diagnóstico termodinâmico, pois este assunto é muitas vezes confundido com métodos 

mecânicos de diagnóstico de equipamentos e também é muitas vezes chamado de diagnóstico 

termoeconômico na literatura internacional, além disto, nacionalmente há textos que tratam 

este assunto como diagnóstico pré-eliminar.  

 Após a definição do que vem a ser diagnóstico termodinâmico, uma revisão da literatura 

sobre este assunto é feita no capitulo 2. Nesta revisão da literatura, são mostrados os métodos 

de diagnóstico termodinâmico que utilizam técnicas desenvolvidas para análise 

termoeconômica, métodos que fazem uso de inteligência artificial, métodos que utilizam a 

técnica 6 sigma para simplificar o problema entre outros. 
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 Posteriormente à apresentação das metodologias presentes na literatura, as duas técnicas 

mais difundidas que possuem capacidade de predição do ganho que pode ser obtido pela 

eliminação das anomalias encontradas nos componentes do ciclo são aplicadas a um mesmo 

problema com intenção de verificar a metodologia mais eficaz. Esta análise é feita no capitulo 

3.  

 Após a escolha da metodologia mais eficaz esta é então aplicada em um sistema 

desenvolvido para monitoração contínua do desempenho de uma central termelétrica de ciclo 

combinado real. No capitulo 4 há uma descrição detalha do ciclo no qual o sistema é aplicado, 

das ferramentas computacionais utilizadas e de como se deu a elaboração do sistema 

desenvolvido. No capitulo 5 encontra-se a conclusão do trabalho.  

 

 A motivação deste trabalho é oriunda da necessidade de desenvolvimento sistemas que 

possam melhorar a eficiência média de operação de ciclos térmicos de geração termelétrica, 

de forma econômica, através de informações continuas sobre o estado dos componentes do 

ciclo e do ganho que se pode obter pela eliminação das anomalias encontradas. Estas 

informações permitem um planejamento da manutenção de forma a concentrar os recursos 

nos equipamentos associados a um maior retorno. O aumento de eficiência obtido através do 

uso deste tipo de sistema é refletido em diminuição do consumo de combustível para uma 

mesma quantidade de energia fornecida e consequentemente um impacto ambiental menor.  

 

1.2 OBJETIVO DO TRABALHO 

 O trabalho tem como objetivo principal a definição de uma metodologia consistente 

para criação de sistemas de monitoração e diagnóstico de eficiência que possuam a 

capacidade de prognóstico.  

 Como objetivo secundário tem-se: a comparação entre métodos capazes de executar o 

prognóstico; e a implantação de um sistema de monitoração e diagnóstico de eficiência com 

capacidade de prognóstico em uma planta real, através da leitura dos dados termodinâmicos 

através da instrumentação existente. O objetivo deste tipo de sistema é, além do 

acompanhamento contínuo do estado de degradação dos componentes da planta, responder as 

três perguntas que seguem:  
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1-) Quais componentes estão degradados? 

2-) Qual é o grau de degradação dos componentes degradados? 

3-) Qual é o ganho que pode ser obtido nos indicadores de desempenho da planta ( eficiência, 

potência líquida, potência térmica, potência elétrica, etc) pela eliminação completa de cada 

uma das anomalias encontradas nos componentes degradados? 

As primeiras duas perguntas estão ligadas ao diagnóstico da planta enquanto a terceira 

pergunta a ser respondida esta ligada ao prognóstico, uma vez que consiste na predição de 

uma condição futura da planta, que pode ser alcançada pela eliminação das anomalias 

encontradas.   

1.3 ASPECTOS GERAIS SOBRE GERAÇÃO 
TERMELÉTRICA  

 Seguem abaixo aspectos importantes com finalidade de caracterizar a geração de 

eletricidade através de usinas termelétricas no mundo e no contexto nacional explicitando as 

fontes energéticas utilizadas, capacidade instalada, e outros pontos de interesse.  

1.3.1 Geração termelétrica no mundo 

 Quase a totalidade da energia elétrica gerada no mundo (81,7%) é produzida a partir de 

usinas termelétricas (incluindo as usinas nucleares), MME (2007). 

 A composição da matriz elétrica mundial passou por significativas alterações no período 

de 1973 à 2006, com fortes reduções de participação da geração por derivados de petróleo (de 

24,7% para 5,8%) e da geração hidráulica (de 21% para 16%). Estas reduções foram 

compensadas por acréscimos nas participações do gás natural e do urânio, conforme mostra a 

figura 1.  
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Figura 1 – Evolução das fontes de geração de eletricidade no mundo, MME (2007). 

 

 Pode-se observar pela figura 2, elaborada a partir de dados fornecidos pela Agência 

Internacional de Energia - IEA (2009), que a oferta interna de energia termelétrica 

acompanhou percentualmente o aumento de geração total de eletricidade entre o período de 

1980 à 2006, havendo apenas um pequeno descolamento devido a participação de fontes 

alternativas de geração de energia na matriz elétrica mundial.   

 

 
Figura 2 – Evolução da geração total de eletricidade e geração termelétrica entre os anos de 

1980 e 2006, elaborado a partir de dados de IEA (2007). 
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Neste mesmo período (1980 -2006) a capacidade termelétrica instalada no mundo mais que 

dobrou, passando de 1.350 GW para 2.750 GW respectivamente, conforme pode ser 

observado na figura 3. 

 

 
Figura 3 – Evolução da capacidade termelétrica instalada no mundo entre os anos de 1980 e 

2006, elaborado a partir de dados de IEA (2007). 

 

 Entre os maiores responsáveis pela elevação capacidade termelétrica instalada, estão os 

grandes consumidores de energia elétrica. Os Estados Unidos, país com maior consumo do 

mundo, têm uma demanda total de 3.660 TWh. O segundo maior consumidor, a China, possui 

um consumo inferior a metade do consumo estadunidense, 1.630 TWh. Já o Brasil é o nono 

colocado com um consumo de 0,352 TWh, conforme mostrado na tabela 1.  

 

Tabela 1 – Tabela dos maiores consumidores de energia elétrica do mundo, adaptado de Maps 

of World (2009). 
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ORDEM PAÍS CONSUMO [TWh]
1 EUA 3.660
2 China 1.630
3 Japão 971
4 Rússia 894,3
5 Alemanha 519,5
6 Índia 510,1
7 Canadá 487,3
8 França 414,7
9 Brasil 351,9
10 Reino Unido 337,4
11 Itália 293,9
12 Coréia do Sul 293,3
13 Espanha 218,4
14 Austrália 195,6
15 México 189,7  

 

 Entre os insumos energéticos utilizados para geração termelétrica no mundo o carvão 

mineral é o principal, respondendo por 50,18% de toda a produção de termoeletricidade. O 

carvão mineral é seguido pelo gás natural e pela energia nuclear, sendo estes últimos 

responsáveis por 24,6% e 18,12% da energia total produzida pelas termelétricas, 

respectivamente conforme mostrado pela figura 4, MME (2007). A utilização de carvão 

mineral tende a aumentar segundo Medeiros (2009) apud GasNet (2009), pois somente a 

China demandará mais 1.300 GW de capacidade entre o ano atual (2009) e 2030, sendo que, 

aproximadamente 70% desta demanda será suprida com termelétricas a carvão mineral.  

 

 
Figura 4 – Insumos energéticos utilizados para geração termelétrica no mundo (baseado em 

MME, 2007). 
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 Pode-se observar da tabela 2 que o setor energético é responsável por 7,1% à 8,1% de 

todo consumo de energia, tanto nos países membros da Organização para Cooperação e 

Desenvolvimento Econômico (OECD) quanto nos demais. No Brasil, entretanto este valor 

passou de 3,3% em 1973 para 10,4% em 2008, o que mostra um aumento de importância no 

consumo de energia relativo ao setor energético nacional.  

 

Tabela 2 – Consumo de energia primária pelos diversos setores da economia, MME (2007). 

 
 

1.3.2 No Brasil 

 Na primeira metade do século 20, a geração e distribuição de energia no Brasil foram 

concedidas a empresas privadas, a maioria estrangeira. Elas construíram um sistema de 

geração quase todo baseado em fontes hidroelétricas, disponíveis em abundância no país; 

implementaram uma malha de distribuição satisfatória e fizeram investimentos para ampliar o 

sistema à medida que o país crescia. No entanto, a partir da década de 40 o crescimento 

industrial e a urbanização fizeram a demanda por energia crescer muito e as empresas 

deixaram de atender as necessidades. Os períodos de racionamento eram freqüentes quando os 

níveis dos reservatórios estavam baixos. Diante da escassez de investimentos privados Getúlio 

Vargas iniciou a estatização do setor com a idealização da Companhia Hidrelétrica do São 

Francisco (Chesf) e da usina de Paulo Afonso. O processo foi aprofundado com a criação de 

Furnas, a primeira usina hidrelétrica de grande porte do país (1.200 MW) foi criada no 

governo de Juscelino Kubitschek e em 1962 João Goulart cria a Eletrobrás que se tornou a 

controladora do sistema elétrico do país. Assim o Brasil chegou até meados da década de 

1990 com um sistema de geração que atendia as suas necessidades onde a geração era quase 

toda baseada em hidroeletricidade, contando com grandes, médias e pequenas usinas. Sendo 
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Itaipu a maior delas com uma potência instalada de 14.000 MW. O quadro mudou na segunda 

metade da década de 1990 quando o setor foi privatizado e poucos investimentos foram feitos. 

O governo criou a Empresa de Pesquisas Energéticas (EPE) em 2004, responsável pelo 

planejamento do setor. Em 2007 a EPE apresentou o Plano Nacional de Energia previsto para 

até o ano de 2030. A novidade em relação aos planos da Eletrobrás é que foi apresentado um 

plano com propostas para toda a matriz energética, considerando todas as fontes e aplicações. 

Neste plano a EPE indica que a opção de hidroeletricidade se tornará altamente escassa a 

partir do ano de 2020, sendo necessário diversificar a matriz energética com outras fontes, 

principalmente com fontes térmicas funcionando de forma contínua, na base do sistema, 

Resende & Hubneré (2007). Esta mesma indicação foi feita por Economia & Energia (2000) 

através da figura 5, que mostra a previsão do fator de capacidade das centrais termelétricas 

nacionais de serviço público. 

 

 
Figura 5 – Projeção do fator de capacidade, ou carga, para a geração de eletricidade de 

centrais de serviço público, segundo Economia & Energia (2000).  

 

 Além da provável escassez a partir de 2020, a forte dependência brasileira sobre a 

hidroeletricidade tem o aspecto positivo ligado ao uso de energia renovável, porém deixa o 

país exposto à sazonalidade inerente à disponibilidade de água, o que causou diversos 

problemas no passado e um racionamento de energia elétrica no país em 2001. A solução para 
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este problema, segundo Hassuani et al. (2005), é a construção de uma capacidade hidrelétrica 

excedente ou o aumento da participação das termelétricas na matriz elétrica brasileiro, como 

enunciado anteriormente por Resende & Hubneré (2007), sendo também possível uma 

combinação de ambas as soluções. Porém, o licenciamento ambiental para novas centrais 

hidrelétricas tem sido uma etapa difícil e demorada, uma vez que a maior parte do potencial 

hídrico remanescente do país encontra-se na região norte, nos rios amazônicos. Devido a esta 

localização, um grande impacto ambiental é gerado pelo alagamento de áreas de floresta para 

a construção de reservatórios. Além disto, a distância dos grandes centros consumidores eleva 

os custos e as perdas relacionadas com a transmissão da energia gerada. Pelos motivos citado 

acima o governo brasileiro tem aprovado projetos para construção de termelétricas. Em 2008 

existiam 19 usinas termelétricas em construção e 164 outorgadas, que somadas adicionarão 

aproximadamente 14 GW à capacidade instalada na rede elétrica brasileira de acordo com 

Análise Energia (2009). O total de usinas termelétricas em operação no Brasil no ano de 2008 

era de 1041 unidades, Análise Energia (2009). As 15 usinas de maior capacidade instalada 

estão listadas na tabela 3.  

 

Tabela 3 – Usinas termelétricas de maior potência instalada no Brasil, excluindo as nucleares, 

adaptado de Análise Energia (2009). 
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 A figura 6 mostra a previsão de expansão da potencia elétrica instalada no Brasil 

prevista até o ano de 2010. Esta expansão se dará segundo uma matriz ainda 

predominantemente hidráulica, ver figura 7, porém com a participação de fontes térmicas 

cada vez maior. A parte clara da figura 6 indica a expansão projetada para os respectivos 

anos.  

  
 

 
Figura 6 – Previsão de expansão da potência instalada no Brasil, MME (2007). 
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Figura 7 – Matriz elétrica nacional, MME (2007). 

 

 Atualmente as usinas termelétricas brasileiras, em conjunto, possuem uma capacidade 

instalada de 22.392 GW, e são responsáveis pela geração de 11,9% de toda energia elétrica 

consumida no Brasil (excluindo as centrais nucleares). O gás natural é o principal insumo 

energético das termelétricas brasileiras, representando 47% da potência instalada desse tipo de 

geração. No Brasil atualmente há um total de 85 usinas em operação utilizando este tipo de 

insumo. O gás natural é seguido pela biomassa, que representa 20% da potência térmica 

instalada nas usinas do Brasil. A geração através de biomassa compreende um total de 302 

usinas operando em 2008, sendo que 252 destas usinas utilizam bagaço de cana-de-açúcar 

como insumo energético, Análise Energia (2009).  

 

 Embora esteja entre os combustíveis mais utilizados para geração termelétrica no Brasil, 

a biomassa, principalmente o bagaço de cana-de-açúcar, possui um processo de produção 

energética normalmente caracterizado pela queima de bagaço em uma caldeira para geração 

de vapor seguida pela geração de eletricidade através de uma turbina de contra-pressão, sendo 

a eficiência do ciclo de aproximadamente 20%, Zanetti et al. (2007). Este fato mostra que esta 

fonte energética pode ter sua capacidade de produção de eletricidade aumentada pelo simples 
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uso de tecnologias de conversão energética mais eficientes. A energia proveniente deste tipo 

de fonte pode ser comercializada de duas formas: ACR (Ambiente de Contratação Regulado) 

onde os leilões são promovidos pela ANEEL (Agência Nacional de Energia Elétrica) ou 

através do ACL (Ambiente de Contratação Livre) onde os agentes negociam livremente a 

compra e venda de energia através de contratos bilaterais. Porém, segundo Jardim (2007), os 

produtores deste tipo de energia ainda sofrem com a regulação nacional principalmente no 

que se refere aos custos relacionados à conexão à rede de transmissão, este custo muitas vezes 

inviabiliza a geração distribuída de eletricidade para a rede elétrica. Outro fator importante a 

ser considerado neste tipo de geração é a sazonalidade inerente ao plantio da biomassa, que 

acarreta baixos fatores de capacidade e muitas vezes inviabiliza os investimentos necessários 

para um aumento de eficiência do ciclo térmico. Este fatores têm impedido a entrada na rede 

de um potencial de 17.398 GWh/ano de energia proveniente da palha e bagaço da cana, 

Jardim (2007).  

1.4 ASPECTOS ECONÔMICOS (COMPARAÇÕES) 

 Segundo os estudos feitos por Kehlhofer at al. (1999), os ciclos combinados a gás 

natural (GT-CC) são os ciclos térmicos com menor valor de investimento [US$/kW] para 

capacidades entre 400 e 1000 MW. Para capacidades menores de produção, as turbinas a gás 

simples e os geradores a diesel também se tornam atrativos em relação ao valor do 

investimento, já para os ciclos com capacidade superior a 1000 MW o ciclo a vapor é um 

concorrente para o ciclo combinado. As turbinas a gás são especialmente atrativas para suprir 

a demanda de pico, por conta de sua capacidade para partir rapidamente. Em relação à 

eficiência líquida, os ciclos combinados são de longe os mais eficientes para potências acima 

de 50 MW. Para potencias abaixo deste valor os geradores a diesel já se tornam bastante 

competitivos, sendo necessária uma avaliação mais precisa e pontual para definir o ciclo de 

maior eficiência. Foi analisado o custo da eletricidade para usinas de 100 MW e chegou-se a 

conclusão que a partir de 2500 horas de operação por ano (fator de capacidade de 28,5%) o 

ciclo que tem menor custo de eletricidade é o combinado, seguido pelas turbinas a gás simples 

e posteriormente pelos ciclos a vapor e por último os motores diesel. Para estes último, a 

capacidade considerada foi de apenas 30MW. Porém, para uma utilização inferior a 2500 

horas por ano os ciclos das turbinas a gás geram eletricidade mais economicamente que os 
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demais. Foi observado também que conforme se aumenta a capacidade de carga dos ciclos até 

um limite de 1000 MW o tempo mínimo de operação para supremacia do ciclo combinado 

diminui. 

 Poullikkas (2004), elaborou um algoritmo para ajudar-lo a decidir a tecnologia com a 

melhor relação custo/benefício para implantação de um sistema de geração termelétrica na 

ilha de Cyprus no mediterrâneo, levando em conta o custo de capital, custo de operação, custo 

do combustível, custo de manutenção, fator de carga etc. 30 esquemas térmicos foram 

avaliados. Os principais sistemas analisados estão mostrados na tabela 4.  

 

Tabela 4 – Características das usinas termelétricas avaliadas, adaptado de Poullikkas (2004). 

 
 

 O resultado obtido através do algoritmo desenvolvido por Poullikkas (2004) foi de que 

os ciclos combinados utilizando gás natural são os que geram eletricidade mais 

economicamente para a faixa de potência citada na tabela 4, e para os preços de combustível 

praticados na ilha. A comparação entre ciclos combinados com 40%, 50%, 60% e 70% de 

eficiência e custo de investimento de 700, 800 e 900 euros/kW, em função do fator de 

capacidade pode se observada na figura 8. Esta figura mostra que os ciclos combinados são 

mais econômicos em todas as suas faixas de custo de investimento, rendimento e fator de 

capacidade analisados, em relação ao seu principal concorrente, que neste caso é o ciclo a 

vapor.  
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Figura 8 – Comparação entre diversos ciclos combinados e o ciclo a vapor para as condições 

de utilização Cyprus, adaptado de Poullikkas (2004). 

 

Cabe observar que os valores relativos aos custos de investimento, manutenção e operação, 

combustível etc, são definidos pelo mercado, e pelas políticas de cada país e estado para um 

determinado período. Um levantamento foi feito com finalidade de comparar os valores 

utilizados na tabela 4 com valores fornecidos por outros autores para os mesmos ciclos, pode 

ser observado na tabela 5 e tabela 6. Pode-se notar uma divergência dos valores, o que indica 

que para uma avaliação de custos precisa deve-se levar em conta os aspectos econômicos 

específicos de cada região, assim como a proximidade de mão de obra qualificada e de 

fabricantes dos principais equipamentos, além da relação de cambio praticada e de políticas 

aplicadas ao setor energético.  
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Tabela 5 – Divergências relativas aos custos de investimento e a eficiência de centrais 

térmicas. 

Opção Poullikkas 
(2004)

Balestieri 
(2002)

Boyce 
(2001)

Poullikkas 
(2004)

Balestieri 
(2002)

Boyce 
(2001)

1 1258 857* 571-714* 37.26 34-36* 35*
2 550 - 285-357 27.14 - 41
3 532 128-150 214-250 28.38 29.7-30 45
4 700-900 - - 40-70 - -
5 700-900 393-464 571-714 40-70 44-48 65

Investimento [euro/kW] Eficiência [%]

 
 

Tabela 6 – Divergências relativas aos custos de combustível operação e manutenção de 

centrais térmicas. 

Opção Poullikkas 
(2004)

Balestieri 
(2002)

Poullikkas 
(2004)

Balestieri 
(2002)

Boyce 
(2001)

Poullikkas 
(2004)

Balestieri 
(2002)

Boyce 
(2001)

1 3.03 1.15-1.01* 1.4 0.95* 1.02* 1.5 2.85-1.93* 2.14*
2 4.47 - 1.25 - 2.14 6 - 4.43
3 3.13 1.69 - 179 0.83 0.06 -0.04 1.97 4 0.71-5.21 4.14
4 4.47 - 1.57 - 3.2 - -
5 3.31 1.69 - 179 1.25 0.3-0.22 0.24 2.5 1.43-2.35 3.21

Custo do comb. 
[euro/GJ] O&M Fixo [euro/ kW-mês] O&M Variável [euro/MWh]

 
 

* Ciclo a vapor queimando carvão mineral como combustível. 
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1.5 CICLOS COMBINADOS 

 A entrada dos ciclos combinados no mercado ocorreu por volta de 1970, devido aos 

avanços obtidos nas turbinas a gás. Estes avanços propiciaram uma evolução da eficiência 

com o tempo, figura 9. A evolução metalúrgica e a criação de novas ligas possibilitou maior 

temperatura de entrada na turbina (TET), e também uma maior temperatura de exaustão, 

conforme mostra o diagrama Temperatura/Entropia (T-S) da figura 10. 

 

 
Figura 9 – Evolução da eficiência dos ciclos combinados com o tempo, Chase (2004). 

 

Estes avanços permitiram projetar os ciclos combinados que possuem uma alta temperatura 

média de fornecimento de calor e uma baixa temperatura média de rejeição de calor e, 

portanto uma eficiência térmica muito superior aos ciclos até então utilizados para geração 

termelétrica. A eficiência de Carnot, normalmente utilizada para medir o desempenho 

máximo possível de um ciclo térmico, explicita facilmente o ganho de eficiência do ciclo 

combinado em relação aos demais ciclos térmico, como pode ser visto na equação (1), onde 

TL significa a temperatura na qual o calor é rejeitado e TH significa a temperatura na qual o 

calor fornecido ao ciclo.  
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Figura 10 – Diagrama T-S, mostrando que uma maior TET gera uma maior temperatura de 

exaustão.  

 

 1 L

H

T
T

η = −  (1) 

 

 O ganho de eficiência do ciclo combinado em relação aos ciclos Brayton e Rankine, se 

dá devido à integração energética entre estes dois ciclos. O calor rejeitado pelo ciclo Brayton 

é fornecido ao ciclo Rankine, como mostra a figura 11. 

 

 
Figura 11 – Diagrama T-S, mostrando a vantagem do uso do ciclo combinado, extraído de 

Lora & Nascimento (2004).  
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 A tabela 7 mostra o percentual da eficiência de Carnot que cada ciclo atinge em média. 

Esta tabela serve como referencial para saber quanto estes ciclos ainda podem evoluir pela 

eliminação das perdas ou irreversibilidades. Pode ser observado que o ciclo combinado é o 

que tem maior eficiência de Carnot e também o que tem maior espaço para evolução, o que já 

era esperado devido a sua maior complexidade e conseqüente maior quantidade de 

irreversibilidades que podem ser mitigadas. 

 

Tabela 7 - Eficiência de Carnot como ferramenta para avaliar a qualidade térmica do processo 

Temperatura e Eficiência TG TV CC 

Temperatura Média de Fornecimento de Calor [K]1275 670 1275 

Temperatura Média de rejeição de Calor [K] 650 300 300 

Eficiência de Carnot para os ciclos 49.02% 55.22% 76.47% 

Eficiência dos Ciclos 40.00% 45.00% 60.00% 

% da eficiência de Carnot 81.60% 81.49% 78.46% 

 

 Um fator importante, que afeta diretamente a eficiência do ciclo combinado é a 

quantidade de níveis de pressão na caldeira de recuperação. O uso de dois níveis de pressão 

permite aumentar a potência gerada pelo ciclo a vapor em cerca de 10%, e cerca de 3% a mais 

pode ser atingido com três níveis de pressão na caldeira de recuperação. Eficiências em torno 

de 60% podem ser alcançadas quando, além dos três níveis de pressão há também 

reaquecimento do vapor, Martson & Hyre (1995) apud Lora & Nascimento (2004). Este 

aumento tanto de potência como de eficiência ocorre devido à possibilidade de escalonamento 

da temperatura na qual o calor é fornecido. Ou seja, é possível utilizar calor tanto a altas 

temperaturas (nos estágios de alta pressão), como o calor remanescente a baixas temperaturas 

(nos estágios de baixa pressão), permitindo assim gerar vapor com altos parâmetros e ao 

mesmo tempo aproveitar o calor a baixa temperatura para gerar vapor com baixos parâmetros.  

 Segundo Chase (2004), a evolução dos ciclos combinados foi classificada em quatro 

gerações sendo a quarta geração uma previsão de curto prazo: 

- Primeira geração: turbinas a gás de pequena capacidade, ciclo a vapor sem reaquecimento e 

um ou dois níveis de pressão na caldeira de recuperação. 

- Segunda geração: turbinas a gás com capacidade entre 50 e 90 MW, ciclo a vapor com um, 

dois ou três níveis de pressão, com controle de emissões através da injeção de água / vapor e 

sistema de redução catalítica para controle de NOx. 
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- Terceira geração: turbinas a gás com potência entre 70 e 250 MW, ciclo a vapor com 

reaquecimento e três níveis de pressão, combustão DLN (Dry Low Nox), injeção de água / 

vapor e sistema de redução catalítica para controle de NOx. 

- Quarta geração: utilização de circuito fechado de resfriamento dos primeiros estágios da 

turbina, nas gerações anteriores este circuito era aberto. Desta forma os componentes não 

serão protegidos por um filme de ar, o que reduz a temperatura de exaustão (utilizada no ciclo 

inferior) e aumenta o consumo do compressor. O novo sistema de resfriamento interno 

permitirá maiores temperaturas de exaustão sem necessidade de aumento na temperatura de 

combustão. A previsão de ganho na eficiência pela introdução desta tecnologia é da ordem de 

2%. Já para o ciclo a vapor a previsão é de uso de parâmetros surper-críticos. 

1.6 ASPECTOS AMBIENTAIS DA GERAÇÃO 
TERMELÉTRICA 

 Os principais aspectos ambientais a serem considerados em uma termelétrica segundo 

Kehlhofer et al. (1999) são: 

 - Os gases de exaustão 

 - O calor rejeitado ao ambiente 

 - O consumo de água 

 - Nível de ruído 

 - Lixo nuclear (para plantas nucleares) 

 Os componentes presentes nos gases de exaustão são: H2O, N2, O2, NO, NO2, CO2, CO, 
hidrocarbonetos não queimados (UHC), SO2, SO3, sujeira, cinzas, metais pesados e cloretos. 

Os três primeiros são inofensivos, porém os demais representam riscos à saúde humana e ao 

meio ambiente. A concentração destes compostos danosos nos gases de exaustão de uma 

termelétrica varia de acordo com o combustível e com o tipo de instalação. Porém a regra 

geral, sempre válida nestes casos, é que quanto maior a eficiência da planta, menor a 

proporção de emissões por MWh gerado, como pode ser visto na figura 12 de acordo com 

Ishikawa et al. (2008) que mostra a diminuição das emissões em relação ao aumento da 

eficiência com o passar do tempo, e na figura 14 de acordo com Lora & Nascimento (2004) 

que mostra as emissões em função do tipo de tecnologia utilizada. 
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Figura 12 – Emissões de CO2/kWh em função da evolução da tecnologia de geração 

termelétrica, extraído de Ishikawa et al (2008). 

 

 
Figura 13 – Emissões de CO2/kWh em função do combustível e do tipo de tecnologia usada, 

extraído de Lora & Nascimento (2004). 

 

 Segundo Powers (2009), a emissão de material particulado por turbinas a gás, 

especialmente nas turbinas que operam a gás natural é mínima. A emissão deste tipo de 

contaminante é basicamente função da composição do combustível, do nível de particulado no 

ar ambiente, e da eficiência do processo de combustão, porém, também pode ser influenciada 

pelas das condições de limpeza do equipamento. Entretanto, quando há necessidade, os 
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particulados são reduzidos por separadores ciclônicos, lavadores de gás (scrubbers), filtros de 

manga e precipitadores eletrostáticos.  

 Para os ciclos que queimam gás natural o componente de emissão mais relevante é o 

NOx. O NOx (NO e NO2) gera ácido nítrico (H2NO3) e juntamente com SOx, é responsável 

pela chuva ácida. Convencionalmente, é considerada ácida a chuva que apresenta valores de 

pH menores que 5,6. De acordo com Sevá (1991) apud Lora & Nascimento (2004) as regiões 

do Brasil com maiores emissões de SO2, portanto propensas ao fenômeno de chuva ácida são:  

- São Paulo, Cubatão, Paulínea e São José dos Campos (300.000 toneladas SO2/ano); 

- Zona carbonífera do sul de Santa Catarina (100.000 toneladas SO2/ano); 

- Vitória, Espírito Santo (23.000 toneladas SO2/ano); 

 O NOx é produzido em contato com o oxigênio presente no ar de combustão, em 

grandes quantidade quando as temperaturas são altas (acima de 1000ºC). Além da 

temperatura, a razão ar-combustível, a pressão de combustão, o tempo de residência na zona 

de combustão e a composição do combustível influenciam a formação de NOx. A maior 

formação de NOx ocorre a uma relação ar/combustível em torno de 1,25, uma vez que a maior 

temperatura de reação ocorre na condição estequiométrica (1,00), porém nesta condição a 

quantidade de O2 não é suficientemente grande.  

 De acordo com Pavri & Moore (2003), o NOx pode ser classificado a partir do seu 

mecanismo de formação:  

- NOx térmico: formado pela oxidação do nitrogênio livre do ar no processo de combustão. O 

NOx térmico é basicamente função da temperatura adiabática de chama do combustível. Este 

tipo de NOx aumenta rapidamente com o enriquecimento do processo de combustão (elevação 

da razão combustível / ar), com o aumento da temperatura de combustão, aumenta 

exponencialmente com o aumento da temperatura do ar que entra no combustor, aumenta com 

a raiz quadrada da pressão de entrada no combustor, aumenta com o tempo de residência na 

zona de chama e diminui exponencialmente com o aumento da injeção de água / vapor . A 

figura 14 mostra o aumento de NOx com o aumento da temperatura de combustão para uma 

turbina MS7001EA.  

- NOx rápido: formado pela oxidação do nitrogênio livre presente no ar do processo de 

combustão. São chamados de rápidos devido a sua alta velocidade de formação. São 

originados na zona da frente da chama. Este mecanismo de formação de NOx possui fraca 

dependência da temperatura de combustão; forte dependência da relação ar / combustível, U. 

S. Environmental Protection Agency (1993).  
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- NOx orgânico: formado pela oxidação do nitrogênio presente no combustível usualmente 

chamado FBN (Fuel Bound Nitrogen). Apesar de existir pouco nitrogênio nos combustíveis o 

mecanismo de formação de NOx a partir deste tipo de nitrogênio é altamente eficiente, 

praticamente 100% do nitrogênio presente no combustível é transformado em NOx. A redução 

da temperatura de chama tem pouca influencia na formação deste tipo de NOx. Para 

combustíveis líquidos a injeção de água / vapor aumenta as taxas de NOx orgânico. Entretanto 

este tipo de NOx geralmente só é importante quando se utiliza combustíveis com alto teor de 

FBN como óleo cru e óleo residual. 

  

 
Figura 14 – Aumento das emissões de NOx com o aumento da temperatura de combustão, 

adaptado de Pavri & Moore (2003). 

 

 Atualmente as tecnologias comerciais existentes para controle de NOx são: a injeção de 

água ou vapor na zona de combustão, câmaras de combustão DLN (Dry Low NOx) que 

utilizam altas razões ar/combustível para diminuir a temperatura de combustão juntamente 

com combustão seqüenciada e combustão catalítica. Os métodos citados acima diminuem a 

formação de NOx, porém há métodos, usualmente chamados de end of pipe que simplesmente 

removem o NOx formado na combustão, são eles: redução catalítica seletiva (SCR) e redução 

catalítica não seletiva. 

 Segundo Schorr & Chalfin (1999), a injeção de água / vapor no processo de combustão 

resulta em dois problemas: o primeiro esta ligado a diminuição da eficiência termodinâmica 

do ciclo, uma vez que energia do combustível esta sendo utilizada para esquentar a água/ 

vapor. A segunda diz respeito à oscilação da pressão dinâmica na câmara de combustão o que 
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resulta em um desgaste prematuro das peças internas. Além disto, há um aumento na emissão 

de monóxido de carbono, que é um medidor da ineficiência do processo de combustão: 25 

ppm para gás natural e 42 ppm para óleo, são os valores médios obtidos quando há injeção de 

vapor. Porém, o uso deste método tende a aumentar a potência gerada, uma vez que há um 

maior fluxo mássico através do expansor da turbina a gás. Estes métodos são mais 

interessantes em plantas que operam por pouco tempo uma vez que, quando a operação é 

longa o decréscimo de eficiência, quando água / vapor são injetados, inviabiliza os métodos.  

 Os ciclos de turbina a gás com injeção de vapor são chamados de STIG (Steam Injected 

Gás Turbine) este tipo de ciclo esta presente, por exemplo, nas turbinas aeroderivativas da GE 

(LM1600, LM2500 e LM5000), onde o vapor é injetado em vários lugares estratégicos: na 

saída do compressor, na câmara de combustão e na turbina de potência, como pode ser visto 

na figura 15. 

 

 

Figura 15 – Pontos de injeção de vapor em turbinas aero-derivativas, Lora & Nascimento 

(2004). . 

 

 O sistema de redução catalítica, muito utilizado em ciclos combinados, injeta amônia 

nos gases de exaustão, e consegue remover aproximadamente 90% do NOx formado. A 

amônia (NH3) reage com o NOx formando N2 e H2O. A amônia tem que ser injetada na seção 

correta da caldeira de recuperação por conta da temperatura ideal para a reação, ver figura 18. 

Quando não se trata de ciclos combinados, a temperatura de exaustão da turbina a gás deve 

ser por volta de 475 ºC. Esta técnica, SCR, quando utilizada em ciclos combinados, requer um 

acréscimo no custo da caldeira de recuperação de 10-30% em relação a caldeira convencional 

e, além disto, há uma perda de potência da ordem de 0,3% pois a pressão dos gases de 

exaustão tem que ser maior por conta de uma maior perda de carga na exaustão. Isto acarreta 
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em uma pequena diminuição da eficiência do ciclo e um aumento de custo do mesmo, 

Kehlhofer et al. (1999). 

 

 
Figura 16 – Sistema de redução catalítica (SCR) de NOx por injeção de amônia. 

 

Algumas empresas Austríacas como a Envirgy e a Wienstrom são responsáveis pelos sistemas 

de redução catalítica. A figura 17 mostra a redução de toxidade equivalente de dioxinas na 

planta de Viennese após a instalação de um sistema de SCR. 

 

 
Figura 17 – Emissões de dioxinas (incluindo NOx), no período de 1990-2003 para a planta de 

Viennese a partir da instalação de um SCR. 

 

 Um outro método de redução catalítica é o SCONOX, desenvolvido pela GE que 

remove o NOx e o CO utilizando platina como catalizador e carbonato de potássio como 
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removedor do NOx, este sistema esta atualmente em utilização em Vernamo, CA em uma 

turbina LM2500 com injeção de vapor. A concentração de NOx logo após a saída da turbina é 

de 25 ppm sendo que na chaminé (após o sistema de redução catalítica) a concentração é de 2 

ppm ou menos para NOx e 1 ppm ou menos para CO, Pavri & Moore (2003). Outros 

catalizadores também podem ser utilizados como paládio ou ródio, U.S. Environmental 

Protection Agency (1993).  

 De acordo com Schorr & Chalfin (1999) as turbinas equipadas com o sistema DLN (Dry 

Low NOX) com SCR conseguem um nível muito baixo de emissão, normalmente em torno de 

9 ppm, entretanto o custo dos equipamentos necessários para redução nas emissões e o 

aumento no consumo de combustível tendem a limitar o ganho ambiental. 

 Um método inovador para redução de NOx é a diminuição da concentração de O2 livre 

no ar de combustão. Esta redução se dá pela recirculação de parte dos gases de exaustão 

(EGR), conforme figura 18.  

 

 
Figura 18 – Esquema térmico do processo EGR para mitigação de emissões de NOx , adaptado 

de Cameretti et al. (2007). 

  

Este método tem sido estudado por Camerelli et al (2007), que encontrou como resultado de 

seus experimentos de recirculação dos gases de exaustão uma concentração 4 ppm, após uma 

taxa de re-cirulação superior à 60%, conforme figura 19.  
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Figura 19 – Diminuição da concentração de NO através do uso de EGR, adaptado de 

Cameretti et al. (2007). 

 

 Em relação ao SOx, basicamente não existe técnicas para controle de emissão em 

turbinas a gás. O que se usa são técnicas para remover o enxofre no combustível, uma vez que 

praticamente todo o enxofre presente nos gases de exaustão é proveniente dos combustíveis, 

Pavri & Moore (2003). Porém para fornalhas de caldeiras convencionais usa-se a adição de 

calcário ou cal hidratada. A dessulfurização por calcário é a mais utilizada na atualidade e 

apresenta eficiência de remoção em torno de 98 % segundo Lora & Nascimento (2004).  

 Segundo Shilling (2004), uma outra técnica bem menos utilizada e ainda em fase de 

estudo é a mistura do gás natural ao hidrogênio, o que permite reduzir a temperatura de 

combustão a níveis inferiores aos praticados atualmente, sem entrar em uma zona instável de 

queima. Isto ocorre em conseqüência da baixa energia de ignição e da larga faixa de 

flamabilidade do H2. Além disto, existe uma faixa ótima para que a diminuição das emissões 

de NOx não acarrete um aumento nas emissões CO. Esta faixa ótima é ampliada pelo 

enriquecimento do gás natural com hidrogênio.  

 Em relação à quantidade de água consumida, um ciclo combinado, por exemplo, requer 

apenas 1/3 da água utilizada por um ciclo a vapor da mesma potência, uma vez que algo em 

torno de 2/3 da potencia do ciclo é gerada pelas turbinas a gás.  
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1.7 UTILIZAÇÃO DE RESFRIAMENTO PARA AUMENTO DA 
POTÊNCIA E EFICIÊNCIA DE TURBINAS A GÁS 

 Os ciclos térmicos de centrais termelétricas têm seu comportamento modificado pelas 

condições ambientais de temperatura, umidade e pressão. Com altas temperaturas o volume 

específico do ar aumenta e consequentemente o compressor, que é uma maquina volumétrica, 

enviará menos massa para o expansor (turbina propriamente dita) diminuindo assim a 

potência gerada pela turbina. Já nos ciclos a vapor, a temperatura ambiente e a umidade 

relativa influenciam a temperatura da água responsável pela remoção da carga térmica 

presente no condensador.  

 Diversas técnicas tem sido estudadas e aplicadas com finalidade de mitigar as perdas de 

desempenho oriundas de períodos quentes em turbinas a gás. Estas técnicas são usualmente 

chamadas de IAC – Inlet Air Cooling. Os três sistemas mais utilizados e discutidos são: 

1-) Sistema evaporativo de refrigeração: utiliza vapor de água para resfriamento do ar que 

entra na turbina. Gotículas de água são injetadas na corrente de ar que vai para os 

compressores das turbinas a gás. Estas gotículas de água evaporam no ar, caso este não esteja 

saturado, até uma condição próxima a saturação. O calor latente necessário para esta 

evaporação das gotículas de água é proveniente do ar que, portanto, tem sua temperatura 

reduzida. Este tipo de sistema não gera bons resultados em lugares úmidos uma vez que pouca 

água seria evaporada para deixar o ar próximo à condição de saturação. Para este tipo de 

sistema a temperatura de bulbo úmido é a temperatura mínima teórica que pode ser alcançada 

pelo ar.  

2-) Sistema de refrigeração por compressão: o sistema de refrigeração do ar de entrada na 

turbina por compressão resfria o ar por meio de um circuito de refrigeração por compressão 

convencional. É importante notar que este tipo de sistema tem um alto consumo de energia. 

Este tipo de sistema de refrigeração frequentemente diminui a temperatura do ar que entra na 

turbina a temperaturas abaixo da temperatura relativa ao ponto de orvalho do vapor de água, 

sendo necessário uma separação do líquido condensado antes da entrada no compressor. 

3-) Sistema de refrigeração por absorção: no sistema por absorção o ar que entra na turbina, 

assim como no sistema por compressão, é resfriado no evaporador do ciclo de refrigeração. 

Porém, neste ciclo, após a passagem pelo evaporador, o fluido refrigerante é absorvido por 

uma substancia líquida e então ambos são bombeados até um gerador onde calor é fornecido e 

a substancia líquida (absorvente) é separada do fluido refrigerante, que é direcionado para o 

condensador e posteriormente para a válvula de expansão e evaporador completando assim o 



43 

 

ciclo termodinâmico de refrigeração. A grande vantagem deste tipo de ciclo em relação aos 

ciclos por compressão é que uma quantidade menor de energia mecânica é necessária, uma 

vez que o trabalho realizado pela bomba é muito menor que o trabalho realizador pelo 

compressor para uma mesma vazão mássica. Neste tipo de ciclo existe também a 

possibilidade de integração energética a partir da utilização de calor residual dos ciclos de 

potência no gerador do ciclo de refrigeração.  

 Gareta et. al. (2001) comparou a utilização destes três sistemas em um ciclo combinado 

com três níveis de pressão, com uma turbina a vapor de 140MW e uma turbina a gás de 

250MW. Um dia padrão foi definido para cada mês do ano definindo assim a variação das 

condições ambientais durante o ano. O resultado econômico obtido pode ser visto na tabela 8. 

Cabe lembrar que estes resultados são para as condições especificas de temperatura e preços 

definidas no trabalho.  

 

Tabela 8 – Pay-Back dos sistemas de IAC avaliados por Gareta et. al. (2001) 

Sistema Pay Back [anos]
Evaporativo 0.77

Absorção (20MW) 8.44
Absorção (8MW) 3.28

Compressão (20MW) 13.75
Compressão (8MW) 4.49  

 

 Os dados da tabela 8 coincidem com a conclusão de Yang et al. (2009) de que os 

sistemas de refrigeração de baixa capacidade possuem normalmente pay-back melhores que 

os sistemas de alta capacidade. Entretanto, Yang et al. (2009) também concluiram que os 

sistemas de alta capacidade são preferíveis em zonas de alta umidade.   

 Najjar (1995) avaliou a utilização de um sistema de refrigeração por absorção em uma 

turbina a gás de 50 MW (ponto de projeto) e relatou um ganho de potência de 10,7 MW 

(21,5%). O ganho na eficiência do ciclo, entretanto foi de apenas 1,4%. Para tanto foi 

utilizado um chiller por absorção de COP = 0.52 utilizando os gases de exaustão da turbina a 

gás à 225 0C.  

 

 



44 

 

1.8 TENDÊNCIAS PARA CICLOS TÉRMICOS DE GERAÇÃO 
DE ELETRICIDADE 

 As tendências para os ciclos convencionais (Rankine, Brayton e combinado) de geração 

de energia elétrica são basicamente:  

- Aumento da temperatura de entrada na turbina e consequentemente maiores temperaturas de 

exaustão e maiores eficiências do ciclo inferior (ciclo a vapor), no caso de ciclos combinados. 

Este aumento na temperatura se mostra possível com o desenvolvimento de técnicas para 

resfriamento dos primeiros estágios da turbina a gás através de vapor e do desenvolvimento 

de novos materiais mais resistentes ao calor como os materiais cerâmicos (revestimentos) 

utilizados principalmente nas paletas. Esta técnica tem que ser aliada a um eficiente controle 

de NOx térmico para evitar um aumento na emissão do mesmo. Segundo Tsukagoshi et al. 

(2007) a Mitsubishi Heavy Industries, tem aumentado continuamente a temperatura de 

entrada em suas turbinas com a evolução dos seus modelos: D-type, F-type e G-type. Uma 

turbina G-type avançada (M701G1) foi instalada em Higashi Niigata Thermal Power Station e 

opera com uma temperatura de entrada na turbina de 1700 oC, razão de pressão de 25, com a 

eficiência do ciclo combinado entre 62 e 65%. A evolução da eficiência do ciclo combinado 

em função da temperatura de entrada na turbina a gás para turbinas da Mitsubishi pode ser 

vista na figura 20.  

 

 
Figura 20 – Influência da temperatura de entrada na turbina (TET) na eficiência do ciclo 

combinado, extraído de Tsukagoshi et al. (2007) 
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Para atingir estas altíssimas temperaturas de entrada na turbina a Mitsubish desenvolveu um 

sistema especial de refrigeração das palhetas dos estágios iniciais das turbinas a gás 

referenciadas (G-Type) através da utilização de vapor proveniente do ciclo inferior (ciclo a 

vapor). Este sistema utiliza vapor para aquecer a turbina gradualmente durante a partida, 

evitando o estresse térmico e propiciando uma partida mais rápida. (Cabe observar que o ciclo 

em questão é um ciclo combinado com 3 turbinas a gás para uma turbina a vapor e a primeira 

turbina a gás a ser partida não poderá contar com este dispositivo a menos que um sistema de 

queima suplementar seja utilizado) Com a entrada da turbina em regimes próximos ao 

nominal os estágios iniciais passam a ser mais quentes que o vapor, desta forma o vapor passa 

a resfriá-los. Mudanças no sistema de resfriamento das palhetas fixas, assim como no perfil 

aerodinâmico do difusor de exaustão também foram necessárias. Além disto, a câmara de 

combustão foi projetada com um sistema de recirculação parcial dos gases de exaustão para 

reduzir as emissões de NOx. Este sistema se baseia no fato de quanto maior a re-circulação 

dos gases de exaustão menor a quantidade de oxigênio livre para formar NOx. A diminuição o 

oxigênio livre e a conseqüente diminuição do NOx para uma taxa de re-circulação dos gases e 

exaustão de 35% pode ser vista na figura 21. 

 

 
Figura 21 – Diminuição da concentração de NOx pelo aumento da taxa de recirculação dos 

gases e exaustão, extraído de Tsukagoshi et al. (2007). 
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Como foi observado na seção 1.4 (ASPECTOS AMBIENTAIS DA GERAÇÃO 

TERMELÉTRICA) há uma relação intrínseca entre o aumento de e eficiência do ciclo e a 

geração relativa de CO2 por MWh produzido. Portanto pode ser observado uma diminuição da 

emissão relativa de CO2 com o aumento da temperatura de entrada das turbinas a gás, como 

esta mostrado na figura 22, para as turbinas da Mitsubishi. 

 

 
Figura 22 – Diminuição da emissão de CO2 devido ao aumento na temperatura de operação 

das turbinas a gás, extraído de Ishikawa et al. (2008). 

 

- Novos conceitos de turbinas a gás como, por exemplo, a combustão seqüenciada que foi 

primeiramente introduzida no ano de 1940 e re-introduzida em 1990 e já possui vários 

modelos disponíveis para uso comercial, Kehlhofer et al. (1999). Neste tipo de turbina 

existem duas câmaras de combustão. A turbina de alta pressão encontra-se entre as duas 

câmaras. O processo de expansão no ciclo seqüencial permite não somente selecionar uma 

ótima temperatura dos gases de exaustão para operação no ponto de projeto, mas também 

manter este nível de temperatura em uma faixa maior de cargas parciais. Para alta eficiência 

em cargas parciais, o compressor de geometria variável permite a turbina a gás operar com 

uma curva de eficiência achatada na faixa de operação em carga parcial nos ciclos 

combinados, apenas ajustando as pás diretoras da entrada do compressor, que reduzem a 

vazão mássica linearmente. A pressão a jusante da turbina cai na mesma proporção. Isto é 

acompanhado por uma queda de temperatura no segundo combustor, que mantém a 

temperatura dos gases de exaustão praticamente igual à de projeto, Lora & Nascimento 

(2004), este fato é uma grande vantagem na utilização de tais turbinas em ciclos combinados. 

A figura 23 mostra níveis de eficiência ótima de uma turbina a gás de ciclo simples com 
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câmara de combustão seqüencial, para diferentes temperaturas de entrada na turbina. 

Entretanto, as temperaturas de exaustão são substancialmente maiores do que aquelas da 

turbina a gás de ciclo simples com combustão simples.  

 

 
Figura 23 – Influência da temperatura de entrada na turbina (TET) na eficiência e na 

temperatura de exaustão de turbinas a gás com queima seqüenciada, extraído de Lora & 

Nascimento (2004).  

 

- Parâmetros mais altos para o vapor vivo (vapor superaquecido antes de entrar na turbina) de 

forma a obter maior eficiência em ciclos a vapor. O aumento dos parâmetros produz um 

amento na temperatura média de fornecimento de calor ao ciclo e conseqüentemente uma 

melhor eficiência térmica. Porém, para tanto é necessário desenvolvimento de materiais 

resistentes a altas pressões e temperaturas. A figura 24 mostra a variação da eficiência do 

ciclo a vapor pela variação da pressão e temperatura do vapor na entrada da turbina a vapor.  

 

 
Figura 24 – Variação da eficiência com os parâmetros do vapor na entrada da turbina 

Girshfeld & Morozov (1986) apud Lora & Nascimento (2004). 
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 Além das tendências para os ciclos convencionais, diversos novos ciclos vêem sendo 

propostos como, por exemplo: 

- Ciclo Kalina que utiliza uma mistura de água e amônia como fluido de trabalho na caldeira 

de recuperação para melhorar a troca de calor entre os gases quentes e o fluido frio. O ciclo 

Kalina pode produzir entre 10 a 30% a mais de potência que um ciclo Rankine, Kalina & 

Tribus (1992) apud Lora & Nascimento (2004).  

- Ciclo Cheng: o ciclo Cheng é composto por uma turbina a gás e uma caldeira de 

recuperação, de forma que ao menos uma parte do vapor gerado seja injetado na turbina, 

aumentando o fluxo de massa sem aumentar o trabalho de compressão e, consequentemente, 

aumentando a potência. Este ciclo faz parte dos ciclos STIG, porém, com injeção máxima de 

vapor. As turbinas a vapor chegam a produzir 70% de eletricidade suplementar segundo Del 

Campo (1999). 

- Ciclos com integração de gaseificadores: Gaseificação Integrada ao Ciclo Combinado 

(IGCC), Gaseificação de Biomassa Integrada à Turbina a Gás (BIGGT), Gaseificação de 

Biomassa Integrada ao Ciclo Combinado (BIGCC) entre outros, têm sido propostos por 

diversos autores e alguns testados em escala pré-comercial como nas plantas de Buggenun, 

Puertollano e Sannazzaro na Europa e Wabash e Tampa nos Estados Unidos que utilizam 

gaseificação de combustíveis sólidos integrada à ciclos combinados. A principal atratividade 

destes tipos de ciclos esta na possibilidade de utilização de combustíveis de baixo valor 

econômico e ou renováveis como: restos de biomassa, coque de petróleo, Resíduos Sólidos 

Urbanos (RSU), pneus, etc, em ciclos de alta eficiência como o ciclo combinado. Porém 

existem dois principais empecilhos na utilização destes ciclos. O primeiro reside no custoso 

tratamento necessário para limpeza do gás proveniente da gaseificação destes combustíveis, 

chamado de gás de síntese, para queima em turbinas a gás. E o segundo empecilho esta 

relacionado com o baixo poder calorífico do gás de síntese gerado, que em alguns casos chega 

a ser 10 vezes menor que o do gás natural, segundo Rodrigues et al. (2006). Por conta do 

baixo poder calorífico muitas vezes a co-combustão do gás de síntese com gás natural é 

aconselhada, Zanetti et al. (2007). 

- Utilização de etanol em turbinas a gás: a utilização de combustíveis de origem vegetal tem 

com vantagem, o indiscutível ganho ambiental oriundo da absorção de carbono durante o 

crescimento da planta, compensando assim o carbono emitido durante a queima do 

combustível. Algumas turbinas a gás de termelétricas nacionais já estão sendo convertidas 

para possibilitar a utilização de álcool, como a termelétrica localizada em Juiz de Fora (UTE-

JF) de propriedade da Petrobras, Nicomex (2009) apud GasNet (2009). 
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- Ciclo POGT (Partial Oxidation Gas Turbine): uma configuração simples do ciclo POGT 

pode ser vista na figura 25: depois do processo de compressão 1→ c, o ar é fornecido ao 

reator de oxidação parcial (gaseificador), produzindo uma mistura de gases combustíveis, 

principalmente CO e H2, a alta temperatura (1200 ºC), que posteriormente são expandidos 

para uma pressão intermediária pelo processo 3→ a, para ser oxidado em um combustor 

convencional e finalmente expandido em uma turbina secundária pelo processo b→ 4.  

 

 
Figura 25 – Esquema térmico simplificado do ciclo POGT, extraída de Korobitsyn et al. 

(1998). 

 

A fração x esta determinada pelo valor de temperatura na entrada da turbina (TET), que a sua 

vez está condicionada pela reação de oxidação parcial. De acordo com Korobitsyn (1998), 

valores típicos de x estão na faixa de 0,15 e 0,22 para temperaturas de 1200 e 1400ºC. Como 

não há grande excesso de ar na reação parcial o trabalho do compressor é reduzido e a fração 

de oxigênio nos gases de exaustão é de apenas 3%, segundo Rabovitser et al. (2006), que é 

um percentual bem pequeno se comparado com os 15% encontrados em turbinas a gás de 

ciclo convencional. As baixas temperaturas atingidas pela oxidação parcial são um aspecto 

positivo do ponto de vista da redução na formação de NOx térmico.  

Ainda segundo Rabovitser et al. (2006) a utilização da tecnologia POGT provê um grande 

ganho de eficiência e potência em comparação com os outros ciclos de turbinas a gás como 

pode ser observado na figura 26.  

 



50 

 

 
Figura 26 – Eficiência do ciclo POGT em comparação com os outros ciclos de turbinas a gás, 

adaptado de Rabovitser et al. (2006). 

 

- Ciclo Brayton com queima externa: a vantagem deste ciclo é a possibilidade de queima de 

qualquer tipo de combustível e a possibilidade de uso de diferentes fluidos de trabalho. Porém 

a desvantagem esta no fato de o calor proveniente da queima do combustível ser transferido 

para o fluido de trabalho através de um trocador de calor, diminuindo assim a temperatura 

média na qual o calor é transferido para o ciclo, o que diminui consideravelmente o 

rendimento do mesmo.  

 Há ainda idéias de outros autores principalmente preocupados com a emissão de gases 

de efeito estufa para a atmosfera:  

- Recirculação de parte dos gases de exaustão para turbina a gás de forma a aumentar a 

concentração de dióxido de carbono e consequentemente facilitar a captura do mesmo, Wolf 

et al.(2006) e Shilling & Jones (2003). Este processo é o mesmo descrito na seção 1.4 para 

diminuição das emissões de NOx. 

- Há também estudos sobre utilização do próprio CO2 como fluido de trabalho no ciclo a gás. 

Desta forma, O2 puro seria injetado na câmara de combustão gerando apenas CO2 e H2O, a 

água seria removida por condensação, e parte do CO2 seria capturado como mostra a figura 

27. Duas desvantagens são evidentes neste tipo de ciclo, a primeira é a necessidade de uma 

unidade de separação de ar e a segunda é a necessidade de projeto de uma turbina para operar 

com CO2 uma vez que a densidade e o número de Mach do CO2 diferem sensivelmente dos 

valores para o ar. Diversos autores têm se preocupado com a destinação do CO2 capturado, a 

alternativa mais conhecida é o armazenamento através da injeção em poços de petróleo e gás 
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o que ajuda a aumentar o fator de recuperação do poço; há ainda: injeção em aqüíferos 

salinos; utilização na industria de refrigerantes, utilização na indústria química segundo 

Aresta (1987); utilização na alimentação de algas que posteriormente podem ser utilizadas 

para geração de biodiesel, segundo Benemann (1993); armazenamento na forma sólida como 

gelo seco em regiões frias, segundo Seifritz (1992) entre outras.  

 

 
Figura 27 – Ciclo “Oxy-Fuel” utilizando CO2 como fluido de trabalho, adaptado de Shilling & 

Jones (2003) 

 

- Ciclos com balanço negativo de geração de CO2 têm sido propostos. Para tanto, faz-se 

necessária a combinação de ciclos que utilizem biomassa como insumo energético com ciclos 

onde haja captura do carbono gerado. Ou seja, a biomassa plantada ou criada para ser 

utilizada como insumo energético absorve CO2 da atmosfera e o gás carbônico gerado pela 

queima da mesma é capturado e armazenado ou utilizado para outros fins. Este tipo de ciclo 

ajudaria na diminuição nos níveis de gás carbônico na atmosfera de forma rápida e eficaz uma 

vez que além de não emitir gás carbônico o mesmo ajudaria a eliminar o CO2 já presente na 

atmosfera. Este tipo de ciclo foi estudado no IPCC, terceiro relatório apud Möllersten et al. 

(2003) e Azar et al. (2003).  
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- Ciclo GRAZ: o ciclo GRAZ é um ciclo proposto por pesquisadores da universidade de 

tecnologia de GRAZ. Este ciclo possui um sistema para captura de carbono e possui uma 

eficiência (base PCI) maior que 65%, incluindo o processo de captura de CO2.  Para tanto, o 

ciclo faz uso de uma unidade de separação de ar (ASU) para prover oxigênio puro para a 

combustão, sendo que os gases de exaustão (O2 e H2O) são misturados a vapor de alta 

pressão, que também tem função de resfriar os primeiros estágios da turbina. A exaustão desta 

turbina de alta temperatura (HTT) possui aproximadamente 77% de H2O. Esta mistura de 

gases de exaustão e água passa por uma caldeira de recuperação, a uma pressão de 

aproximadamente 1 bar, onde vapor de alta pressão (180 bar) é gerado para a turbina de alta 

pressão (HPT) e posteriormente para injeção na câmara de combustão e turbina de alta 

temperatura (HTT). A mistura após sair da caldeira de recuperação (HRSG), entra em uma 

turbina de condensação de baixa pressão (LPT). Uma vez que a mistura possui somente CO2 e 

H2O, o dióxido de carbono é facilmente separado por condensação da água como mostra a 

figura 28. Este ciclo permite um custo de captura entre 20 e 30 [$/t de CO2 evitado], Jericha et 

al. (2003).  

 

 
Figura 28 – Esquema térmico do ciclo GRAZ, como captura e compressão de CO2, adaptado 

de Jericha et al. (2003).  

 



53 

 

1.9 MANUTENÇÃO DE USINAS TERMELÉTRICAS DE 
CICLO COMBINADO 

 Um dos principais equipamentos dos ciclos combinados, as turbinas a gás, se deterioram 

de formas diferentes a depender do tipo de aplicação. Os principais fatores que limitam a 

vidas destes equipamentos, segundo Pallos (2004) são:  

1-) O tipo de combustível 

2-) A temperatura de combustão 

3-) Injeção de água / vapor  

4-) Os efeitos cíclicos: principalmente a fadiga térmica. 

Os principais fabricantes deste tipo de equipamento recomendam inspeções baseadas no 

número de partidas e no número de horas em operação, conforme figura 29. Esta figura 

mostra um número de partidas e um número de horas de operação máximos, independentes 

entre sí, antes da inspeção. Porém há fabricantes que utilizam uma equivalência entre o 

número de partidas e o número de horas em operação, programando as paradas com base 

somente no número de horas de operação equivalentes (EOH), entretanto, segundo Balevic et 

al (2004) esta segunda metodologia penaliza os equipamentos que operam em regime 

intermediário, ver figura 28, uma vez que os mesmos sofrerão mais inspeções 

desnecessariamente. Porém, um fator de correção para levar em consideração a qualidade do 

combustível, temperaturas de combustão utilizadas, quantidade de água e vapor injetados nas 

horas de operação deve ser usado. Um exemplo dos fatores de correção em relação à 

qualidade do combustível pode ser observado na figura 30. Já a freqüência das partidas, 

espaçamento temporal entre uma seqüência de partidas, possui uma equivalência em relação 

ao número total de partidas.  
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Figura 29 – Parada programada para inspeção baseada no número máximo de horas de 

operação e partidas, adaptado de Balevic et al (2004). 

 

 
Figura 30 – Fatores de correção da qualidade do combustível, adaptado de Balevic et al 

(2004). 

 

 Segundo Li & Nilkitsaranont (2009), o uso de estratégias de manutenção normalmente 

baseadas em paradas pré-estabelecidas, por partidas e por tempo de operação, 

indiferentemente das condições atuais da turbina tem como conseqüência uma queda no 

tempo disponível para operação e um grande custo de manutenção, sendo o uso de sistemas 



55 

 

de monitoração contínua a solução ideal. O perfil da degradação é mostrado em função do 

tempo na figura 31, que mostra um pequeno aumento da degradação com o tempo até um 

ponto onde há uma degradação brusca, a partir deste ponto a probabilidade de falhas aumenta 

bruscamente. 

 

 
Figura 31 – Perfil da degradação de uma turbina a gás, adaptado de Li & Nilkitsaranont 

(2009). 

 

 O custo da manutenção deve levar em conta a não realização do produto do ciclo 

durante o período de manutenção e seu custo intrínseco, sendo a soma destes da ordem de 5% 

do investimento total por ano, para o caso de termelétricas, segundo Jelen & Black (1983) 

apud Verda (2004). Os sistemas de diagnósticos termodinâmicos são ferramentas úteis e 

eficazes na de redução destes custos e maximização do desempenho da planta.  

 A partir de informações que indicam o componente deteriorado do ciclo, é possível 

diminuir o tempo de manutenção. As informações sobre o impacto de cada manutenção ou 

reparo no desempenho total do ciclo, obtida através de sistemas capazes de realizar este tipo 

de prognóstico, podem ser usadas para fazer um planejamento de manutenção mais eficaz e 

econômico. Os fabricantes destes tipos de sistema prometem reduções de até 5% no consumo 

específico de combustível, Verda (2004). 

 Segundo Gay et al. (2004), degradação é a redução da capacidade de desempenho que 

ocorre com o passar do tempo. É um parâmetro relativo que compara esta capacidade em dois 

períodos diferentes. Por exemplo, tem-se que a potência corrigida para condição atual 
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(condições ambientais e carga) de uma turbina, é a predição do desempenho atual da mesma. 

A diferença entre esta predição e a potencia medida é a degradação ocorrida no espaço de 

tempo entre os testes. Kehlhofer et al. (1999) consideram que os dois principais tipos de 

degradação sofridos pelas turbinas são os recuperáveis e o envelhecimento (não recuperável) 

onde se faz necessário a troca do componente para retorno ao rendimento inicial ou próximo 

deste. Chen (2009) considera que os problemas críticos relacionados às turbinas a vapor estão 

na partida da planta devido principalmente ao estresse térmico sofrido pelas mesmas.  

 Os principais defeitos que podem ocorrem em uma turbina a gás foram listados e 

descritos no trabalho realizado por Ogaji et al. (2002): 

- Incrustações: é a acumulação de material na superfície das pás, aumentando assim a 

rugosidade das mesmas e mudando o seu perfil aerodinâmico. Esta é uma das razões mais 

comuns de perda de desempenho em turbinas a gás e responde por mais de 70% das perdas de 

desempenho durante a operação. O impacto direto destas incrustações no compressor é a 

redução da vazão mássica e a perda de pressão do compressor que resultarão em uma menor 

potência líquida e um maior heat rate com uma pequena diminuição da eficiência do 

compressor. Já na turbina as incrustações geram uma maior temperatura de exaustão e uma 

queda na eficiência das mesmas. A perda e rendimento e potência causada pelas incrustações 

são em grande parte recuperáveis por limpeza (lavagem) e a recomendação usual que seja 

feita uma lavagem quando a vazão mássica cair cerca de 2,5%. As incrustações na turbina são 

causadas basicamente pelas cinzas contidas em combustíveis pesados e aditivos usados para 

inibir corrosão à alta temperatura. Isto é inevitável para combustíveis pesados, mas pode ser 

limitado pela seleção dos aditivos corretos. Turbinas que queimam óleos crus pesados podem 

ser equipadas com sistema de lavagem. A degradação depois de 8.000 horas de uso para o 

ciclo combinado com turbinas que queimam óleos crus pesados gira em torno de: 4 a 5,5% de 

perda na potência gerada e 1,5 a 1,9% de perda na eficiência, Kehlhofer et al. (1999). 

- Tip clearance: influencia tanto na eficiência como vazão mássica: uma redução de 0,8% no 

espaçamento das pás, para compressores axiais, gera uma redução de 3% na vazão mássica e 

2% na eficiência. A eficiência é mais sensível a este tipo de defeito do que às incrustações.  

- Erosão: causada pelo impacto de partículas nas superfícies expostas ao fluxo de gás. Como 

resultado, nas turbinas, há mudança no perfil aerodinâmico, mudança na largura das gargantas 

(throat openings) e um aumento na distancia entre as pás e entre as vedações. Nos 

compressores, a erosão das pás causa uma diminuição da pressão entregue pelo mesmo e 

também da vazão mássica. A erosão também aumenta a propensão para o entupimento do 

compressor (surge).  
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- Corrosão: quando há perdas de materiais no caminho de fluxo dos componentes, 

normalmente causadas por reações químicas com os contaminantes que entram na turbina a 

gás pelo ar, combustível, água ou vapor. Normalmente ocorre nas regiões mais quentes, na 

presença de vanádio e sódio. Acarretando em uma diminuição no desempenho da máquina.  

- Deformação de componentes: resultado da batida de partículas nas partes internas da 

turbina. Estas partículas podem ser provenientes do ar de admissão, do combustível ou 

pedaços da própria turbina que foram carregados pelo fluxo de massa. Aqui novamente há 

uma diminuição no desempenho da máquina.  

A maior parte dos defeitos pode ter origens diferentes, porém alguns têm origens idênticas 

tornado necessário técnicas de monitoramento como análise de vibrações para poder 

diferenciar-los.  

 Os defeitos mais encontrados em ciclos a vapor foram listados por Karlsson et al. 

(2008) sendo os mais freqüentes: 

- Erosão por partículas sólidas nos primeiros estágios da turbina a vapor: fruto da esfoliação 

de partículas de óxido de ferro e magnetita das seções de alta temperatura da caldeira. Este 

tipo de erosão danifica as pás, normalmente aumenta o “engolimento” da turbina e diminui 

sua eficiência. Este tipo de erosão pode ser evitado até certo nível pelo uso de uma válvula de 

bypass que direciona o vapor, durante a partida, para o condensador. Outras medidas que 

podem ser tomadas é o tratamento químico do vapor para evitar esfoliação da caldeira e a 

utilização de revestimentos resistentes à erosão. Atualmente o uso de pás um pouco mais 

espessas nos primeiros estágios tem sido identificado como o fator mais importante para 

eliminação de erosão por partículas sólidas na entrada da turbina a vapor.  

- Vazamento na válvula de sobrefluxo (overflow): esta válvula é usada para desviar o vapor 

vivo para estágios de menor pressão da turbina ou diretamente para o condensador. 

Usualmente os vazamentos neste tipo de válvula são fruto de hastes quebradas (empenadas) 

ou erosão por partículas sólidas. Vazamentos nestas válvulas causam perda de potência no 

ciclo, uma vez que vapor com altos parâmetros não passa pelos primeiros estágios da turbina 

e é enviado diretamente como condensado para o condensador ou vai para a turbina de baixa 

com os parâmetros reduzidos. Este tipo de vazamento pode ser verificado pela medição de 

temperatura logo após a válvula. 

- Incrustação na turbina a vapor: a incrustação na turbina a vapor é normalmente causada por 

impurezas presentes na água que entra no sistema e por aditivos usados para o 

condicionamento da mesma. O grau de incrustação encontrado nas turbinas a vapor 

normalmente depende do nível de pressão, da eficiência do sistema de separação de 
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impurezas, vazão de água de atemperação (utilizada para reduzir a temperatura do vapor) e 

outros. Assim como nas turbinas a gás a incrustação causa mudança do perfil aerodinâmico 

das pás e conseqüente perda de eficiência e potência. 

- Vedação do rotor danificada: normalmente causada por erosão nas gaxetas e retentores, pode 

causar vibrações e deslocamento axial além dos limites projetados, resultado em contato e 

desgaste entre o rotor e as gaxetas e retentores podendo causar deformações.  A erosão do 

sistema de selagem também causa perda de vapor com altos parâmetros. A geometria da 

borda dos agentes retentores é muito importante para eficiência das turbinas a vapor e mesmo 

pequenas deformações podem causar um aumento considerável de vazamentos internos.  

- Desgaste natural por envelhecimento: aumento da rugosidade das superfícies e a degradação 

mecânica dos componentes causam diminuição da eficiência da turbina a vapor. O 

envelhecimento é acentuado pelo gradiente de temperatura do vapor e pela qualidade do vapor 

e normalmente é verificado por uma degradação uniforme da turbina.  

- Incrustação e gaseamento (gassing) no condensador: a incrustação nas paredes dos tubos do 

condensador reduzem a troca térmica do mesmo. O gaseamento ocorre quando os gases 

atmosféricos não condensáveis formam uma película isolante sobre os tubos. Este fenômeno 

provoca grande perda na capacidade de troca térmica mesmo para pequenas quantidades de 

gases. Na parte de baixa pressão da turbina a vapor a pressão é mais baixa que a pressão 

atmosférica. O ar externo vaza constantemente para o condensador através dos selos de baixa 

pressão. Este ar deve ser removido através de bombas de vácuo para evitar diminuição da 

capacidade de troca térmica. Uma outra fonte de gases é a água, que apesar de tratada pode 

possuir alguns gases que se acumulam no condensador.  

 Segundo Kehlhofer et al. (1999), dois tipos de limpeza de compressor podem ser 

utilizadas para mitigar as perdas: a lavagem em linha ou a lavagem fora de linha. A lavagem 

em linha possui o problema da evaporação da solução de limpeza ainda nos primeiros estágios 

do compressor devido a elevada temperatura. Já para a lavagem fora de linha se faz necessário 

parar a turbina e esperar que ela esfrie. Normalmente é necessária uma espera de 24 horas 

para esfriamento e posterior secagem da turbina após a lavagem. Freqüentemente este 

procedimento é feito antes ou depois de uma inspeção. Como é impossível deixar o 

compressor completamente limpo após uma lavagem, as incrustações resultantes acarretam 

perdas no produto final, estas perdas são maiores no ciclo Brayton simples que no ciclo 

combinado. Isto se deve ao fato de que uma parte destas perdas pode ser recuperada no ciclo 

inferior, Rankine, uma vez que grande parte das perdas no ciclo Brayton elevam a 

temperatura dos gases de exaustão e conseqüentemente o insumo energético do ciclo inferior. 
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Após uma lavagem fora de linha, as degradações remanescentes são devido ao 

envelhecimento natural. Os sintomas de envelhecimentos depois de 8.000 horas de uso, em 

um ciclo combinado, com combustível limpo (gás natural ou similar) são:  

- Redução na potencia gerada pelo ciclo combinado entre 0,8 e 1,5%. 

- Redução na eficiência do ciclo combinado entre 0,5 e 0,8%.  

A figura 32 publicada por Arrieta (2006) segue esta mesma idéia. Nesta figura pode se 

observar que há um ganho de eficiência após cada manutenção, porém há uma degradação 

não recuperável que aumenta com o tempo.  

 

 
Figura 32 – Degradação ao longo do tempo em plantas termelétricas. 

 

 Li & Nilkitsaranont (2009), mostraram que com as lavagens, o compressor tem um 

aumento na sua vazão mássica, porém o aumento de eficiência isoentropica verificado foi 

muito menor que o aumento na vazão, conforme figura 33. Esta figura também serve de 

parâmetro para a visualização da degradação não recuperável que ocorre com o tempo 

conforme citado anteriormente por Kehlhofer et al. (1999) e Arrieta (2006).  
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Figura 33 – Degradação da vazão e da eficiência isoentropica em um compressor em função 

do tempo, adaptado de Li & Nilkitsaranont (2009). 

 

  Em relação aos custos de manutenção e operação, os custos mais altos por MW são os 

atrelados as usinas nucleares,  seguidos posteriormente pelos custos das usinas a ciclo a gás 

simples, pelos ciclos combinados e por ultimo os ciclos diesel e a vapor, conforme 

levantamento feito por Kehlhofer et al. (1999). 

 Existem também planos de modernização para as usinas existentes, que ultrapassaram 

grande parte de sua vida útil (mais que 100 mil horas na maioria dos casos). Deve-se destacar 

três possíveis níveis segundo Lora & Nascimento (2004): 

- Reconstrução de baixo custo. É baseada na manutenção do estado inicial da seção de fluxo, 

selos aperfeiçoamento do sistema de regulação e outros. Entre os métodos de baixo custo para 

extensão da vida útil temos a operação das unidades com parâmetros reduzidos do vapor. 

Quando estes equipamentos operam em carga de pico, as perdas pela diminuição da eficiência 

poderão ser compensadas. 

- Nível médio, mais profundo. É baseado na reconstrução da secção de fluxo, troca das 

palhetas dos estágios por outras mais eficientes, troca das seções da turbina a vapor (sem 

alteração da função). Podem ser incluídos nesta classe de reconstrução o repowering 

(repotenciação) com turbinas a gás e caldeiras de recuperação nas centrais termelétricas 

atuais. 
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- Reconstrução total da unidade, com a mudança do equipamento principal e seus sistemas 

auxiliares por outros mais eficientes, com a instalação de novos sistemas automáticos, 

diagnóstico e outros. Atendendo aos gastos, este tipo de reconstrução pode ser comparável à 

montagem de uma nova unidade. No entanto, por efeito da utilização de algumas estruturas, 

objetos auxiliares, pessoal de operação e construções civis, pode ser efetiva e executável em 

prazos mais breves que a construção de uma nova unidade.  

1.10 DEFINIÇÃO DE DIAGNÓSTICO TERMODINÂMICO 

 Os sistemas de diagnóstico termodinâmico são também chamados por alguns autores 

nacionais, como Arrieta (2006), de sistemas de diagnóstico pré-eliminar, pois indicam 

componentes deteriorados e não a causa raiz do problema. Estes sistemas têm como objetivo 

descobrir quais componentes de um ciclo térmico possuem anomalias em seu funcionamento. 

De acordo com Valero et al. (2002), “diagnóstico é a arte de descobrir anomalias nas 

condições de operação de sistemas de energia”. Portanto, os sistemas de diagnóstico indicam 

a presença de anomalias em componentes e, caso estejam associados a um sistema de 

prognóstico, é indicado também o ganho nos indicadores de desempenho do ciclo para cada 

anomalia eliminada. É importante não confundir este tipo de sistema de diagnóstico com os 

sistemas de diagnóstico mecânicos, baseados em análise de vibrações, análise de ruídos, 

análise de óleo etc, que têm como objetivo descobrir a causa raiz do problema. Estes dois 

tipos de diagnósticos se complementam, o termodinâmico indicando o componente do ciclo 

onde existem anomalias e o mecânico usado para detecção da causa raiz das anomalias no 

componente indicado pelo diagnóstico termodinâmico. 

 É importante salientar que o diagnóstico termodinâmico é na maioria das vezes 

chamado de diagnóstico termoeconômico, como faz Valero et al. (2004a, 2004b) e Zaleta et 

al. (2004a, 2004b e 2007), mesmo sem possuir necessariamente as características usuais do 

ramo da termodinâmica chamado de termoeconomia: utilização da exergia para quantificação 

dos fluxos, utilização de estrutura produtiva para análise do ciclo, etc. A nomenclatura: 

diagnostico termoeconômico usada para a descrição do diagnóstico termodinâmico se deve ao 

fato de que o prognóstico, que muitas vezes está associado ao diagnóstco, indica o possível 

ganho nos indicadores de desempenho do ciclo pela eliminação de cada uma das anomalias, 

como por exemplo, ganho no consumo específico de combustível. Como este ganho pode ser 
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indicado facilmente de forma monetária, o que esta sendo chamando de diagnóstico 

termodinâmico neste trabalho (definição esta que engloba a definição de diagnóstico 

termoeconômico) é muitas vezes chamado de diagnóstico termoeconômico por outros autores.  
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Capítulo 2 

REVISÃO DA LITERATURA SOBRE DIAGNÓSTICO 
TERMODINÂMICO 

 O termo diagnóstico refere-se às atividades que objetivam a detecção de anomalias em 

qualquer sistema. Em geral estas anomalias são de interesse dos mantenedores dos ciclos, pois 

elas podem levar a falhas ou a diminuição de desempenho. 

 O diagnóstico termodinâmico baseia-se na análise de parâmetros medidos no processo, 

tendo como base para análise, as relações termodinâmicas entre estes parâmetros. Engloba o 

sistema térmico como um todo, visando fornecer informações que mantenham ou melhorem a 

relação custo/benefício, analisada sob a óptica do custo de manutenção dos equipamentos em 

contrapartida ao ganho no desempenho global da planta, geralmente traduzido pelo consumo 

específico de combustível ou maximização da potência total produzida. 

 O diagnóstico termodinâmico começa na observação das diferenças entres os 

parâmetros medidos e/ou calculados para as condições de referência e para as condições reais. 

O estado de referência adotado pode variar de acordo com o objetivo do diagnóstico, sendo 

geralmente utilizados os seguintes estados como referência segundo Arrieta, (2006): 

- Estado em testes de aceitação. 

- Estados em testes de desempenho posteriores ao teste de aceitação. 

- Estado anterior a uma parada, etc.  

- Modelo termodinâmico baseado em uma das condições acima, Zaleta et al. (2007) 
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 No caso de avaliar o funcionamento a cargas parciais, deve-se empregar um teste de 

desempenho anterior considerado ótimo, ou um simulador com capacidade de predição da 

operação em condições fora do ponto de projeto. Para a condição real, os parâmetros do 

processo são aqueles captados através do sistema de instrumentação da planta e enviados para 

o sistema de informação da mesma ou mesmo medidos em campo ou visualizados através do 

sistema de controle da planta.  

 A monitoração e o diagnóstico termodinâmico de centrais termelétricas vêm sendo 

incisivamente discutidos nos centros de pesquisa voltados ao setor de geração de energia. 

Entre as publicações mais importantes esta a norma PTC-PM (1993) da ASME, para 

monitoração do funcionamento de plantas de potência com ciclo a vapor, sendo que as 

indicações podem ser estendidas para os outros tipos de ciclo, Arrieta (2006).  

 Atualmente existem várias técnicas que vêem sendo utilizadas para diagnóstico 

termodinâmico em centrais térmicas:  

- Diagramas de funcionamento ou curvas de desempenho. 

- Tabelas de diagnóstico. 

- Arvores lógica e árvores de decisão. 

- Redes neurais. 

- Lógica Fuzzy. 

- Algoritmos genéticos. 

- Métodos lineares e não lineares. 

- Entradas Perdas.  

- Termoeconômico. 

- Filtros de Kalman.  

- Seis Sigma. 

- Análise do caminho do gás. 

- Termo-caracterização e outros. 

Estas técnicas vão de simples tabelas com as possíveis causas para cada uma das anomalias, 

passando por técnicas que tentam descrever o sistema analiticamente, até as técnicas que 

utilizam inteligência artificial para tentar modelar heuristicamente as relações entre os 

componentes do sistema.  

 Os próximos itens mostram as formas de diagnóstico termodinâmico mais estudas e 

difundidas atualmente na literatura e no meio acadêmico. Algumas delas já estão sendo 

empregadas com relativo sucesso, como pode ser visto a seguir.  
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2.1 MÉTODO TERMOECONÔMICO  

 O diagnóstico termoeconômico esta entre as tendências mais atuais, com inúmeras 

publicações na área de diagnóstico de centrais térmicas. 

 O diagnóstico termoeconômico clássico consiste na comparação de duas condições de 

operação, uma que vai ser analisada e uma condição de referência. Estas condições são 

caracterizadas pela mesma produção, mesmas condições ambientais e mesma qualidade de 

combustível. A diferença no consumo de combustível indica a presença de uma ou várias 

anomalias. Geralmente em uma abordagem termoeconômica, o sistema térmico é modelado 

como uma estrutura produtiva, onde os componentes são descritos de acordo com sua função 

no ciclo (produto) e com os recursos que consomem para que possam exercer sua função 

(insumo). Sendo que, na abordagem mais atual, os fluxos de produto e insumo são expressos 

em termos de exergia, Verda et al. (2004).  

 Torres et al. (2002), introduziram a teoria estrutural no diagnóstico termoeconômico 

combinando as técnicas da termoeconomia de impacto no consumo de combustível e análise 

exergética. Foram introduzidos também, os conceitos de: 

- Malfunção: é o produto entre a variação no consumo exergético unitário para um 

componente do ciclo entre, estado de referência e estado atual, ∆k, e o produto do componente 

no estado de referência, P0, como pode ser observado na equação (2):  

 

 0MF k P= Δ ⋅  (2) 

 

Sendo o consumo exergético unitário definido como a razão entre o insumo exergético, E, e o 

produto exergético, P, para um dado componente, ambos observados em uma estrutura 

produtiva, conforme equação (3). O valor de k nunca deve ser menor que a unidade, uma vez 

que a eficiência exergética do componente é obtida invertendo-se k, e caso este valor fosse 

maior que “1” violaria a segunda lei da termodinâmica.  

  

 
Ek
P

=  (3) 
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- Malfunções intrínsecas: são as malfunções causadas pela deterioração do rendimento de um 

componente devido à presença de uma anomalia. Para que este componente mantenha o 

mesmo produto, será necessária uma quantidade maior de insumo.  

- Malfunções induzidas: são as malfunções causadas pela variação de insumo em um 

componente, ou seja, pela sua operação fora do ponto de projeto. O componente seguirá sua 

curva de desempenho. As malfunções induzidas, assim como as disfunções podem ser 

acarretadas tanto pelo sistema de controle como por uma malfunção presente em outro 

componente do ciclo.  

- Disfunções: decorrente da operação fora do ponto de projeto sem queda no desempenho do 

componente. O produto é alterado devido somente à variação no insumo, porém sem perda de 

rendimento.  

 

 Em uma unidade termelétrica, quando a eficiência de um componente começa a 

diminuir, todos os parâmetros da plantas sofrem certo impacto. E este impacto será 

influenciado pelo sistema de controle da planta, que tentará manter os parâmetros controlados 

dentro de uma faixa aceitável. São produzidas assim, pela intervenção do sistema de controle, 

novas malfunções induzidas, alterando as malfunções induzidas que se dariam se não 

houvesse a presença do mesmo. Segundo Usón et al. (2007), uma das principais dificuldades 

encontradas no diagnóstico termoeconômico tem sido a separação das malfunções intrínsecas 

das malfunções induzidas. As malfunções podem ser classificadas quanto à sua origem: 

 

 
Figura 34 – Classificação das malfunções quanto à origem 

 

 Verda et al.(2004) estudaram a influência do sistema de controle de uma planta de 

cogeração no diagnóstico termoeconômico verificando o efeito relevante do mesmo. A 

filtragem das malfunções induzidas pelo sistema de controle foi feita através de uma condição 

simulada, com as variáveis na condição real de operação, porém sem atuação do sistema de 

controle. Esta condição é chamada de condição livre. 
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 Reini & Taccani (2004) propuseram uma demonstração de viabilidade prática da 

abordagem termoeconômica, considerando a fórmula de impacto no combustível, proposta 

por Valero et al. (1990), para quantificar os efeitos das degradações, presentes nos 

componentes, no insumo total da planta, ver equação (4). Esta teoria esta baseada em um 

acréscimo no consumo total da planta quando há um decréscimo no rendimento exergético 

dos componentes. Porém foi encontrada certa dificuldade para distinção entre as malfunções 

induzidas e as intrínsecas como pode ser visto com mais detalhes na aplicação desta 

metodologia na secção 3.4. 

 

 * 0

1 0

n n

T p ji i
i j

F k k P
= =

⎛ ⎞
Δ = Δ⎜ ⎟

⎝ ⎠
∑ ∑  (4) 

 

Na equação (4) o ∆FT é a variação total no insumo da planta, ∆kji é a variação do consumo 

exergético unitário referente ao produto do componente j que entra no componente i, kp* é o 

custo exergético do referido produto em referência a exergia dos fluxos externos (exergéticos) 

que entram na planta e Pi é o produto exergético do componente i sendo o índice 0 referente à 

condição de referência.  

 

 Além do impacto no consumo total de combustível, outros indicadores mais simples, 

usados apenas para detecção de anomalias, e que não buscam avaliar o impacto da eliminação 

mesmas, podem ser usados: a simples variação no consumo exergético unitário dos 

componentes, como pode ser visto na equação (5), para um componente j. 

 

 
refj j jk k kΔ = −  (5) 

 

A malfunção, já discutida anteriormente, também pode ser usada na detecção de anomalias, 

ver equação (2). A vantagem da malfunção como indicador está na ponderação da variação do 

consumo exergético unitário pelo produto do componente na condição de referência, o que 

destaca os equipamentos com maior produto, que normalmente são os mais importantes.  

 Verda (2004), propôs uma abordagem mais completa para o diagnóstico 

termoeconômico, que foi estendido para avaliar a redução no consumo de energia pela 

eliminação das malfunções, isto é, estendeu a abordagem para a realização do prognóstico. 

Esta análise é extremamente importante quando há ocorrência de diversas anomalias ao 

mesmo tempo, pois estas anomalias podem ser classificadas de acordo com a contribuição da 
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sua eliminação no desempenho da planta. Conseqüentemente a manutenção pode ser mais 

bem planejada. A importância de avaliar o impacto no rendimento geral da planta vem do 

principio  que: “uma igual variação nos rendimentos de equipamentos diferentes produz 

variações diferentes no rendimento global da planta”, Lozzano & Valero (1993) apud Verda 

(2004). Verda (2004) utilizou uma abordagem linear para caracterizar o comportamento dos 

equipamentos e da planta em condições fora do ponto de projeto, mas propôs duas técnicas 

para a eliminação das não linearidades: redes neurais e reminiscência (anamnésia./anamnesis). 

Utilizou também, a técnica de condição livre, descrita anteriormente, para filtragem das 

malfunções induzidas pelo sistema de controle. Para filtragem das malfunções induzidas no 

estado livre, foi utilizada uma técnica que isola cada um dos componentes. Esta técnica é 

iniciada pela aplicação da equação (6): 

 

 ( )
1 0

ˆ
free ref

n
j

j j ref j j
j

P
P P E E

E=

⎛ ⎞∂
= + ⋅ −⎜ ⎟⎜ ⎟∂⎝ ⎠

∑  (6) 

 

Onde (Ej free – Ej ref) é a diferença entre insumos exergéticos de um componente j nos estados 

livre e de referência. j

j

P
E
∂

∂
 é a variação do produto exergético do componente j com a variação 

do insumo. Esta variação pode ser verificada em um simulador (modelo), porém normalmente 

utilizam-se linearizações para obtenção do produto fora da condição de projeto, sendo que o 

componente j não possui anomalia intrínseca, ou seja, a variação no produto do mesmo se 

deve somente à utilização de um insumo diferente do projetado (comportamento fora do ponto 

de projeto). E finalmente o ˆ
jP  representa o produto do componente j na condição fora do 

ponto de projeto, sem a presença de anomalia intrínseca no componente j. A variação no 

consumo exergético unitário de um componente devido somente à operação fora do ponto de 

projeto, sem malfunção intrínseca, é dada pela equação (7): 

 

 ˆ
free ref

ref

j j
j

jj

E E
k

PP
Δ = −  (7) 

 

Na equação (7) o termo jP  é o resultado da equação (6). Já a filtragem dos efeitos induzidos 

na variação do consumo exergético unitário é dada pela equação (8), que é calculada a partir 

do consumo exergético na condição livre
freejk subtraído do consumo exergético na condição de 
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referência 
refjk , menos a queda no consumo exergético unitário devido à operação fora do 

ponto de projeto, jkΔ , que foi obtida através da equação (7). 

 

 ( )int free refj j j jk k k kΔ = − −Δ  (8) 

 

Com a aplicação da equação (8) tem-se como resultado a variação no consumo exergético 

unitário do equipamento j devido somente às malfunções intrínsecas, filtradas todas as demais 

malfunções. Este tipo de filtragem continua sendo estudada, como em Usón & Valero (2007). 

 

 Valero et al. (2004), publicou o problema TADEUS (Thermoeconomic Approach to the 

Diagnosis of Energy Utility Systems), que foi dividido em duas partes. Este problema foi 

proposto para demonstrar as capacidades da abordagem termoeconômica no diagnóstico de 

sistemas de energia, unificar conceitos e nomenclaturas, divulgar para a academia e para a 

comunidade industrial as bases do diagnóstico termoeconômico, e estabelecer um fórum 

comum para discussões posteriores. O ciclo proposto no problema TADEUS é uma unidade 

de geração de energia do tipo ciclo combinado, e se tornou o problema base para comparação 

entre diferentes formas de abordagem do diagnóstico termoeconômico.  

 Verda (2006) estudou o nível de precisão de modelos de diagnóstico termoeconômico. 

Para fazer esta análise, os sistemas de diagnóstico foram divididos em níveis:  

1-) Simples comparação entre os estados de referência e os estado real (primeiro nível);  

2-) Comparação entre os estados de referência e real com filtragem das variações provenientes 

do sistema de controle (segundo nível); 

3-) Comparação entre os estados real e de referência com filtragem de todas as variações 

induzidas (terceiro nível);  

O primeiro nível não informa com muita precisão ou confiabilidade a anomalia principal 

presente no sistema, já o segundo nível melhora tanto a precisão como a confiabilidade na 

detecção da anomalia principal. Porém se o objetivo é a detecção de todas as anomalias, faz-

se necessário a filtragem de todas as variações induzidas, como descrito no terceiro nível. O 

método da e reminiscência (anamnésia./anamnesis) mostrou-se útil na filtragem de anomalias 

induzidas nos três níveis pois, quando existe uma anomalia intrínseca no componente a 

tendência é uma evolução da degradação, e em conseqüência há também uma piora contínua 

no indicador. Quando o indicador varia positivamente e negativamente com o tempo a 

anomalia presente é considerada induzida. A técnica da reminiscência (anamnésia./anamnesis) 
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foi utilizada por Verda (2006) no terceiro nível de diagnóstico para filtrar principalmente 

erros de leitura da instrumentação.  

 

 Ibarra et al. (2007), aplicaram o diagnóstico termoeconômico a um ciclo combinado 

dotado de uma turbina a gás com duas câmaras de combustão (queima seqüencial), o que 

permitiu uma formulação matricial do problema e localizou a anomalia, presente na turbina de 

baixa pressão, e quantificou o possível ganho no consumo de combustível pela eliminação da 

anomalia localizada.  

 

 Torres & Gallo (1998), aplicaram a análise exergética a um sistema de cogeração de um 

complexo petroquímico. Esta análise permitiu identificar os componentes com os piores 

desempenhos termodinâmicos e que, consequentemente, merecem atenção especial do ponto 

de vista de economia de exergia.  

 

 Apesar das recentes aplicações dos métodos de diagnóstico termoeconômico, esta 

ciência ainda não se mostra madura o suficiente para ser aplicada com uma ferramenta 

comercial. Isto ocorre, pois a alocação da exergia presente nos resíduos e o rendimento 

exergético dos equipamentos dissipativos (condensadores, resfriadores, caldeiras de 

recuperação, etc) são pontos que ainda não estão totalmente estabelecidos, implicando em 

varias possibilidades para elaboração da estrutura produtiva de um mesmo sistema físico, em 

dependência da metodologia a ser seguida. Estas diferentes estruturas produtivas induzem a 

diferentes consumos exergéticos unitários para os mesmos componentes, que por sua vez 

influenciam diretamente o resultado do diagnóstico termoeconômico. Santos et al. (2006, 

2008a, 2008b) propuseram uma nova forma de divisão da exergia: em parcela entalpica e 

parcela negentrópica o que permite a utilização da negentropia (fluxo fictício responsável pela 

diminuição da entropia nos equipamentos dissipativos) sem as inconsistências que ocorriam 

anteriormente quanto estes fluxos fictícios eram utilizados (eficiência exergética de 

componentes dissipativos maior que 1), possibilitando um diagnóstico termoeconômico mais 

consistente. 

 Uma aplicação do diagnóstico termodinâmico utilizando a formulação para estrutura 

produtiva proposta por Santos et al.( 2006, 2008a, 2008b ) em um sistema de cogeração foi 

utilizada no capítulo 3. 
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2.2 MÉTODO DA RECONCILIAÇÃO 

 O método da reconciliação, apesar de normalmente ser referenciado como parte dos 

métodos termoeconômicos, foi aqui citado separadamente por possuir uma grande relevância 

para este trabalho e por não possuir as características básicas inerentes às metodologias 

termoeconômicas, como o uso de estrutura produtiva, a utilização de fluxos exergéticos, a 

utilização do consumo exergético unitário ou suas derivações como indicador de anomalias 

etc.  

 Zaleta et al. (2004a, 2004b), propôs o processo de reconciliação como metodologia para 

diagnóstico de plantas térmicas e aplicou esta metodologia ao problema TADEUS, citado 

anteriormente. O método de reconciliação difere dos métodos de diagnóstico propostos 

anteriormente: Valero et al. (1990); Reini (1994); Lozano et al. (1994); Reini et al. (1995); 

Valero et al. (1993); que têm uma clara tendência para resolução dos problemas através de 

equações analíticas baseadas em linearização. Na reconciliação, um modelo é implementado e 

um módulo de reconciliação de dados determina quais são as causas que impactam no Heat 

Rate e ou na produção total da planta. É como se a planta estivesse sendo reparada da 

condição atual, chamada de TOP (Condição de Operação em Teste) para a condição de 

referência, chamada de ROP (Condição Referência de Operação), anomalia por anomalia, 

individualmente, avaliando assim o impacto de cada um destes reparos no heat rate e ou na 

produção total de energia.  

 De acordo com esta metodologia a condição de teste é baseada nos dados da planta 

medidos e em dados obtidos de modelos matemáticos que utilizam os dados medidos. A 

condição de referência pode ser considerada o balanço térmico do ciclo (na condição ISO ou 

na condição da região geográfica da planta); o teste de aceitação (na partida, depois de uma 

parada para manutenção, ou em uma condição definida pelo proprietário); um simulador (na 

condição de projeto ou fora da condição de projeto).  

 Em acordo com esta linha de pensamento, Santaló et al. (2007) cita que do ponto de 

vista da operação da planta é importante saber que componentes sofreram deterioração e qual 

ganho que será obtido no heat rate pelo reparo de cada um dos componentes deteriorados. 

Para uma correta avaliação sobre o ganho total no heat rate da planta pela eliminação de cada 
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uma das anomalias, o ganho obtido no ciclo deve levar em conta o impacto direto devido à 

eliminação da própria anomalia (intrínseco) e o impacto devido à eliminação da anomalia na 

variação do desempenho dos demais componentes da planta (induzido). Ou seja, quando uma 

anomalia for removida, o ganho obtido deverá incluir tanto a eliminação do impacto induzido 

como a do impacto intrínseco da anomalia. 

 Segundo Zaleta et al. (2004), para o desenvolvimento de um sistema de reconciliação 

são necessários: 

 - Estabelecimento de um modelo analítico para os componentes. 

 - Estabelecimento de uma condição de teste ou real (TOP). 

 - Estabelecimento da condição de referência (ROP).  

 - Determinação das variáveis livres (rendimento dos equipamentos, parametrização, 

condições ambientais e qualidade do combustível). 

 - Desenvolvimento do módulo de reconciliação.  

 Uma condição importante a ser notada é que para o funcionamento adequado desta 

metodologia, faz-se necessário um modelo que possibilite o estudo dos componentes fora do 

ponto de projeto, evitando as linearizações usadas para previsão de desempenho nestas 

condições. Pois, para cada anomalia eliminada, haverá uma nova condição, que representa um 

estado fora do ponto de projeto, o qual induzirá variações no desempenho em diversos outros 

componentes. Portanto o desempenho dos componentes do ciclo fora do ponto de projeto é de 

grande importância. 

 Zaleta et al. (2007) definiram o estado de referência dinâmico como uma das formas 

mais eficientes para modelagem do estado de referência para utilização do método de 

reconciliação. Neste estado dinâmico de referência as variáveis externas como: condições 

ambientais, qualidade do combustível, ângulo do IGV (Inlet Guide Vanes), além da carga, são 

definidas como as mesmas da condição atual a fim de eliminar as variações causadas pelas 

mesmas na comparação dos estados. O grande problema na aplicação do estado de referência 

dinâmico é a grande variação destes fatores externos em curtos períodos de tempo. O tipo de 

reconciliação que utiliza um estado de referência dinâmico é chamado de “Método de 

Reconciliação Equalizado” do inglês Equalized Reconciliation Method. Além do estado de 

referência dinâmico, o método faz uso de filtros para os dados provenientes do sistema de 

aquisição de dados da planta. Estes filtros são baseados em valores máximos e mínimos para 

uma determinada variável e também em relações termodinâmicas, onde valores impossíveis 

ou improváveis são descartados.  
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 Até o ano de 2004, este método de diagnóstico já havia sido aplicado em mais de oito 

plantas de ciclo combinado no México, que são propriedade da comissão de eletricidade 

federal (CFE), Zaleta et al. (2004). 

 Um sistema de reconciliação, operando em tempo real, foi implementado em 2004 nas 

plantas de Seoincheon e Sinincheon na Coréia, que também opera conforme um ciclo 

combinado. O sistema utilizado foi o EfficiencyMap® que utiliza o balanço de energia e 

massa do programa GateCycle®. A média geral de aumento na eficiência da planta foi de 

0,45% quando comparada com a média antes da instalação do sistema em tempo real, Kim & 

Joo (2005).  

2.3 MÉTODO DA ANÁLISE QUANTITATIVA DE 
CAUSALIDADE 

 A técnica descrita na literatura como método da análise quantitativa de causalidade, é 

uma abordagem matemática que tenta descrever o comportamento de um sistema térmico em 

função das variáveis presentes no sistema.  

 Segundo Arrieta (2006), esta descrição matemática geralmente começa pela descrição 

do parâmetro objetivo, equação (9), que se quer diagnosticar. Onde x são variáveis tais como: 

temperatura, pressão, vazão, etc.  

 O parâmetro objetivo é na maioria das vezes o consumo específico de combustível ou a 

produção líquida de energia da planta, e é função das variáveis dependentes e independentes, 

as quais se relacionam entre si através das equações de restrição (10), que são geralmente 

balaços de massa e energia. 

 ( ) ( , )dep indepf x f x x=  (9) 

 

 ( ) 0R x =  (10) 

 

 A variação do parâmetro objetivo na situação real (TOP) em relação à condição de 

referência (ROP) pode ser escrita como uma série de Taylor, Arrieta (2006). 

 

 
var var var 2

0

1 1 1
( ) ( ) ...

n n n

i i j
i i ji i j

f ff x f x dx dx dx
x x x= = =

∂ ∂
= + ⋅ + ⋅ ⋅ +

∂ ∂ ∂∑ ∑∑  (11) 
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 Ou seja, quando uma variável muda, esta mudança afeta um grande número 

componentes, em maior ou menor magnitude, e conseqüentemente o produto destes 

componentes também irá mudar afetando novamente os componentes e assim por diante, até 

que o ciclo alcance uma nova condição termodinâmica estável, isto é, de equilíbrio. Esta nova 

condição termodinâmica possuirá um novo valor do parâmetro de desempenho ( )f x que será 

diferente do parâmetro de desempenho na situação de referencia 0( )f x . Esta dinâmica do 

ciclo, traduzida matematicamente pela série de Taylor, pode ser calculada se o ciclo for 

modelado a partir das curvas de desempenho dos equipamentos, as quais permitem descrever 

o comportamento dos mesmos quando operando fora do ponto de projeto. Estas curvas são as 

soluções para as combinações das derivadas parciais da série de Taylor.  

 Posteriormente, Usón et al.(2007) sugeriram a utilização da série de Taylor simplificada 

para primeira ordem:  

 

 
var, var,var

, ,
1 1 1, ,

indep depn nn

i indep i dep i
i i ii indep i dep i

f f ff x x x
x x x= = =

∂ ∂ ∂
Δ ≈ ⋅Δ = ⋅Δ + ⋅Δ

∂ ∂ ∂∑ ∑ ∑  (12) 

 

Esta simplificação é sustentada pela hipótese de que o objetivo do método é verificar a 

ocorrência de pequenas variações. Para estas pequenas variações, as diferenças no 

comportamento dos componentes, equação (13), podem ser desprezadas.  

  

 
var var 2

1 1
... 0

n n

i j
i j i j

f dx dx
x x= =

∂
⋅ ⋅ + ≅

∂ ∂∑∑  (13) 

 

 A partir deste ponto, é feita uma modelagem matemática para tratamento algébrico do 

problema. Chama-se o termo 
i

f
x
∂
∂

de fator de impacto, o qual é representado pela variável *
ik . 

Desta forma a expressão (12), pode ser escrita como:  

 

 *f k xΔ = ⋅Δ  (14) 
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 Levando em consideração as condições de restrição do problema, dadas por equações 

conforme a equação (10), e considerando a modelagem como sendo uma série de Taylor de 

primeira ordem, para variações de x  tem-se que: 

 

 0( ) ( ) ( ) ox
R x R x J x x= + ⋅Δ  (15) 

 

 O termo ( ) ox
J x é o Jacobiano que estabelece o fator de impacto do desvio de x  nas 

condições de restrição ( )R x do modelo, conforme equação (16).  

 O Jacobiano pode ser calculado por meio de simulação, variando x  da condição atual 

para condição de referência, mantendo as outras variáveis fixas, para o caso de resolução em 

série de Taylor de primeira ordem. Ou simulando também as variações induzidas pelo 

parâmetro x  em todas as outras variáveis, através de curvas de desempenho, o que resultaria 

na série de Taylor completa.  

 

 

1 1 1

1 2 3

2 2 2

1 2 3

3 3 3

1 2 3

( )

...

ox

R R R
x x x
R R RJ x
x x x
R R R
x x x

∂ ∂ ∂
∂ ∂ ∂
∂ ∂ ∂

=
∂ ∂ ∂

∂ ∂ ∂
∂ ∂ ∂

  (16) 

 

 Como os termos da equação (15), ( )R x  e 0( )R x  são iguais a zero por serem solução 

para a expressão, tem-se, conseqüentemente que ( ) 0ox
J x x⋅Δ = .  

 Completando o sistema com outras equações de restrição, necessárias para igualar o 

número de equações ao número de incógnitas, para que o mesmo tenha solução:  

 

 
0 0( ) depx

indepindep

xJ x
xxZ

Δ⎡ ⎤⎡ ⎤ ⎡ ⎤
⋅ =⎢ ⎥⎢ ⎥ ⎢ ⎥ΔΔ⎢ ⎥ ⎢ ⎥ ⎣ ⎦⎣ ⎦ ⎣ ⎦

 (17) 

 

 Invertendo a matriz 0( )
x

J x

Z

⎡ ⎤
⎢ ⎥
⎢ ⎥⎣ ⎦

 têm-se então as expressões de impacto da variação das 

variáveis dependentes em função das independentes:  
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0

1
0( )dep x

indepindep

x J x
xx Z

−Δ⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎡ ⎤
= ⋅⎢ ⎥ ⎢ ⎥ ⎢ ⎥ΔΔ ⎢ ⎥⎢ ⎥ ⎣ ⎦⎣ ⎦⎣ ⎦

 (18) 

 

 Este modelo resulta em uma solução quantitativa para o problema de diagnóstico. Para 

demonstrar que o erro é suficientemente pequeno, para resolução do problema segundo serie 

de Taylor de primeira ordem, Usón et al. (2008) fez 4570 testes, que correspondem a 6 anos 

de operação de três diferentes plantas, chegando à conclusão que este método tem uma 

precisão de ± 3% para o endereçamento da causa de ineficiência em ± 70% dos casos, sendo 

que este fator cai para 50% se um fator de impacto, matriz Jacobiana, constante for utilizado. 

O erro aumento quando a matriz Jacobiana ( que contem os fatores de impacto) é constante 

pois o impacto de cada componente varia a cada novo estado termodinâmico estabelecido no 

ciclo. Ou seja, para diminuir o erro faz-se necessário o cálculo de uma nova matriz a cada 

análise.  

2.4 METODOLOGIA SEIS SIGMA APLICADA AO 
DIAGNÓSTICO POR RECONCILIAÇÃO 

 Esta metodologia foi desenvolvida com finalidade de evitar o extenso cálculo numérico-

analítico utilizado pelo método da reconciliação.  

 Na tentativa de descobrir as variáveis mais importantes no cálculo das funções objetivo, 

normalmente consumo específico de combustível e potência líquida, este método faz uso da 

análise de variância (ANOVA). Uma vez classificadas as variáveis, é possível desenvolver 

uma expressão matemática para as funções objetivo utilizando somente as variáveis mais 

importantes. Esta metodologia é baseada do DMAIC – (define, measure, analyze, improve 

and control) que corresponde ao antigo modelo TQM – (total quality management) conhecido 

como PDCA – (plan, do, check and act).  

 Este método foi proposto por Chavez et al. (2006) e aplicado pelos mesmos autores a 

um ciclo combinado de terceira geração usando dados históricos de três anos de operação. 

Nesta aplicação, foi desenvolvida uma expressão para a potência líquida, fazendo-se uso dos 

dados históricos do ciclo e de regressão linear múltipla. A equação obtida encontra-se abaixo: 
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04 07

1310 0, 468 1526 221

38,5 20,1 0, 234 0, 225
liq OE EV

SEV IP

POT IGV DP DPC

DPC EF T T

= + ⋅ + ⋅ + ⋅

− ⋅ − ⋅ + ⋅ + ⋅
 (19) 

 

 Nesta equação IGV significa o ângulo das palhetas do estator variável, DPOE significa 

queda de pressão nos filtros de ar, DPCEV significa queda de pressão no combustor EV, 

DPCSEV significa queda de pressão no combustor SEV, EFIP significa eficiência da turbina a 

vapor de pressão intermediária, T04 significa temperatura de entrada do expansor de alta 

pressão e T07 significa temperatura de entrada no expansor de baixa pressão.  Para os dados 

analisados, referentes a três anos de operação, foi calculado um erro de 1,9% em relação aos 

resultados obtidos pela fórmula.  

2.5 MÉTODO DA TEMPERATURA DE DISSIPAÇÃO 

 Royo et al. (1997) propuseram este método que define um parâmetro interno para os 

componentes de um ciclo de potência, θ. Este parâmetro esta relacionado ao desempenho, 

rendimento, efetividade, razão de pressão etc dos componentes, e é calculado de acordo com a 

equação (20), onde i representa a condição de entrada de um fluxo de massa em um 

equipamento qualquer, e j a condição de saída deste mesmo fluxo. Este parâmetro θ quando 

visto em um plano h-s, conforme figura 15, segundo Royo et al. (1997) deixa claro a presença 

de anomalias nos componentes analisados. Esta análise é restrita a fluxos termomecânicos.  

 

 i j
ij

i j

h h
s s

θ
⎛ ⎞−

= ⎜ ⎟⎜ ⎟−⎝ ⎠
 (20) 

 

 A figura 35, por exemplo, mostra na linha cheia a ligação entre a condição de entrada e 

saída de um fluxo de massa que cruza um compressor, nas condições normais de operação. A 

linha tracejada mostra as condições de entrada e saída do fluxo no mesmo componente, porém 

em uma condição onde há presença de anomalia. Pode-se notar que quando anomalias estão 

presentes há uma diminuição da inclinação da reta que liga as condições iniciais e finais do 

fluxo.  Esta variação na inclinação pode ser descrita pelo parâmetro interno θ descrito na 

equação (20). Entretanto, mesmo conhecendo-se θ para o um componente onde existe 

malfunção intrínseca, não é suficiente para determinar o estado de saída do mesmo que pode 
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estar em qualquer lugar da linha tracejada IJ’, sendo necessário então informações adicionais 

sobre o fluxo de saída.  

 

 
Figura 35 – Variação do parâmetro θ para um componente com anomalia e sem anomalia, 

adaptado de Royo et al. (1997). 

  

 Para a descrição do componente onde há presença de anomalias induzidas são 

consideradas nesta metodologia variações pequenas o suficiente para considerar que θ 

permanece constante, conforme figura 36. O ponto inicial correspondente às novas condições 

de entrada do fluxo I’ é conhecido. Esta hipótese é o mesmo que assumir que, para pequenas 

variações nos insumos de um componente, seu rendimento permanece constante.  

 

 
Figura 36 – O parâmetro θ permanece constante (θ = θ´) para um componente com anomalia 

induzida, adaptado de Royo et al. (1997). 
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 Quando o estado j’ do fluxo que atravessa um componente é conhecido é possível 

conhecer a variação diferencia do parâmetro θ, descrito na equação (20), ligando-se o ponto j 

ao ponto j’ por uma linha reta. A inclinação desta linha reta, ver figura 37 possui dimensões 

de temperatura e foi chamada de temperatura de dissipação, conforme equação (21).  

 

 j
j

j

h
Td

s
⎛ ⎞∂

= ⎜ ⎟⎜ ⎟∂⎝ ⎠
 (21) 

 

 
Figura 37 – Método gráfico para obtenção da temperatura de dissipação, adaptado de Royo et 

al. (1997). 

 

 Portanto, é possível conhecer os componentes que possuem malfunções intrínsecas 

através do parâmetro interno θ e avaliar estas malfunções intrínsecas através da temperatura 

de dissipação. Entretanto, a hipótese de que para pequenas variações nos fluxos de entrada 

dos componentes não há variação no desempenho dos mesmos limita este método e não 

permite a aplicação do mesmo em situações onde haja grande variação relacionadas aos 

parâmetros dos fluxos de entrada. 
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2.6 DIAGNÓSTICO BASEADO EM TÉCNICAS DE 
INTELIGÊNCIA ARTIFICIAL 

 Um sistema fazendo uso de leis Fuzzy foi elaborado por Toffolo & Lazzaretto (2007), 

como ferramenta de diagnóstico para uma planta operando também segundo um ciclo 

combinado. Este sistema se baseia nos seguintes passos: aquisição dos dados reais de 

operação através do sistema de aquisição de dados da planta (PI), comparação dos dados 

obtidos com os dados de referência, cálculo das diferenças entre os dados de referência e os 

obtidos na planta e armazenamento das diferenças entre os estados na base de conhecimento 

do sistema inteligente. Este método foi aplicado à planta de Borgo Trento, em Verona na 

Itália. 

 

 Sistemas de redes neurais, redes Bayesian, algoritmos genéticos entre outros têm sido 

propostos na tentativa de evitar o uso de expressões analíticas complexas. Estes métodos 

precisam de grande volume de dados para treinamento do sistema e normalmente não 

conseguem diferenciar as anomalias induzidas das intrínsecas. Este tipo de método se baseia 

em ocorrências passadas, o que o impede de gerar bons resultados em situações que ainda não 

foram experimentadas pela planta.  

2.7 MÉTODO DA TERMO-CARACTERIZAÇÃO 

 O método da termo-caracterização proposto por Zaleta et al. (2004) caracteriza a 

condição de referência de um componente genérico pelos fluxos que cruzam o volume de 

controle ao seu redor, ver figura 38. Através ela variação de entalpia (ωij), ver equação (22), e 

variação de entropia (σij), ver equação (23) ambas calculadas em função da fração de vazão 

mássica (MFR), ver equação (24) é possível elaborar uma curva de desempenho do 

componente para a condição de referência como mostrado na a figura 38. 
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Figura 38 – Representação da variação de entalpia e entropia em um equipamento genérico, 

adaptado de Zaleta et al (2004). 

  

 Nestas equações i representa a entrada do respectivo fluxo no componente e j representa 

a saída deste mesmo fluxo. O subscrito D utilizado na equação (24) refere-se ao valor de 

projeto.  

 

 i j i jh hω = −  (22) 

 

 ij i js sσ = −  (23) 

 

 i

D

mMFR
m

=  (24) 

 

 Zaleta et al (2004) aplicou esta metodologia em um ciclo a vapor. Cada componente do 

ciclo a vapor estudado teve seu comportamento representado graficamente como na figura 38. 

Este tipo de gráfico serve para caracterização do componente em análise. A presença de um 

ponto fora da curva, figura 39, de um dado componente representa uma anomalia. Para 

elaboração da curvas que caracterizam os componentes, as variáveis que podem causar 

anomalias intrínsecas e induzidas foram listadas previamente. Para a turbina a vapor, por 

exemplo, a temperatura de entrada e a pressão de saída foram consideradas como variáveis 

que causam anomalias induzidas, uma vez que as mesmas não dependem da turbina a vapor, 

porém causam variação no rendimento da mesma. Já variações no rendimento e na pressão de 

entrada foram consideradas como anomalias intrínsecas. Estas variações são calculadas em 

relação aos valores de referência, dados para as condições variáveis de vazão, conforme figura 

38. 
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Figura 39 – Representação do estado de referência em função da variação de entropia, 

variação de entalpia e fração mássica para um equipamento genérico em três dimensões, 

adaptado de Zaleta et al (2004).  

 

 De acordo com as variáveis que foram modificadas, as anomalias podem ser 

classificadas como intrínsecas ou induzidas conforme pré-estabelecido anteriormente. Para 

pré-classificação destas variáveis em causadoras de anomalias intrínsecas ou induzidas foi 

utilizado um modelo termodinâmico para o caso em estudo 

 Zaleta et al. (2004) fez uma análise de sensibilidade do consumo específico de 

combustível em função da variação de entropia e entalpia. Portanto a variação de entalpia e 

entropia em cada componente pode ter seu impacto no consumo específico de combustível 

verificado.  Para tanto os componentes do ciclo foram separados em dois grupos: 

componentes termomecânicos como turbinas , bombas, etc e componentes de troca térmica 

que são os trocadores de calor. Cada grupo teve sua equação de impacto no consumo 

específico de combustível estabelecida.  

 

 Como este método foi aplicado para ciclo a vapor, a hipótese de variação do 

desempenho dos componentes (variação de entalpia e entropia), como função somente da 

vazão pode ser aplicada sem grandes imprecisões, porém vale ressaltar que a variação na 

temperatura da água de resfriamento no condensador em função da temperatura ambiente não 

foi considerada. Em ciclos de turbinas a gás e ciclos combinados o desempenho dos 

componentes varia com diversas grandezas, tais como temperatura ambiente, carga etc. Além 



83 

 

disto, a pré-distinção entre grandezas que causam anomalias intrínsecas e induzidas é inviável 

em ciclos de maior complexidade.  

2.8 TESTES DE DESEMPENHO X MONITORAMENTO DE 
DESEMPENHO 

 As normas ASME para testes de desempenho (ASME PTC) procuram fornecer formas 

de realizar testes para verificar o desempenho da planta e são normalmente utilizadas para 

verificar o desempenho garantido pelos fabricantes. Estes testes são eventos que ocorrem 

esporadicamente e se baseiam em dados obtidos através de instrumentação, sedo alguns destes 

instrumentos instalados somente para o teste. Gay et al. (2004), listou os testes de 

desempenho, de acordo com as normas ASME, que estão relacionados ao monitoramento de 

desempenho de plantas de geração elétrica: 
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Tabela 9 - ASME PTC relacionados aos testes de desempenho 

ASME PTC Descrição

PTC 1 – 1999 Instruções Gerais

PTC 2 – 1980 (R1997) Definições e válvulas

PTC 4.3 – 1968 (R1991) Aquecedores de ar

PTC 4.4 – 1981 (R2003) Caldeiras de recuperação

PTC 6 – 1996 Turbinas a vapor

PTC 6A – 2000 Apêndice do PTC 6

PTC 6 Report– 1985 (R1997) Análise das incertezas de medição nos testes de desempenho
de turbinas a vapor

PTC 6S – 1988 (R1995) Procedimentos para rotina de teste de desempenho de
turbinas a vapor

PTC 8.2 – 1990 Bombas centrífugas

PTC 11 – 1984 (R1995) Ventiladores

PTC 12.1 – 2000 Aquecedores de água sistema fechado

PTC 12.2 – 1998 Condensadores

PTC 12.3 – 1997 Desaeradores

PTC 19.1 – 1998 Teste de incerteza

PTC 22 – 1997 Teste de desempenho para turbinas a gás

PTC 23 – 1986 (R1997) Equipamentos atmosféricos de resfriamento de água

PTC 46 – 1997 Desempenho geral da planta

PTC PM – 1993 Indicações para monitoramento de desempenho em ciclos a
vapor

 
 

 Já o objetivo do monitoramento de desempenho, ainda segundo Gay et al. (2004), é a 

avaliação contínua da degradação (diminuição do desempenho) de uma planta e seus 

equipamentos, com objetivo de fornecer aos seus operadores informação adicional para ajudá-

los a identificar os problemas, melhorar o desempenho, e tomar decisões econômicas a 

respeito do cronograma de manutenção, e desta forma aperfeiçoar a operação da planta. Um 

bom sistema de monitoração de desempenho é capaz de informar ao operador quanto o 

desempenho da planta variou e quanto cada equipamento contribuiu para esta variação. Esta 
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informação torna o operador capaz de localizar problemas relacionados ao desempenho e 

estimar o custo operacional relacionado à diminuição do desempenho.  

 Os sistemas de diagnóstico termodinâmico têm com objetivo o monitoramento contínuo 

das condições de cada componente da planta e caso haja também um sistema que possa 

proporcionar o prognóstico, é possível analisar o ganho proporcionado pela eliminação de 

cada anomalia nos indicadores de desempenho da planta. Este objetivo difere do objetivo dos 

testes de desempenho relacionados pela ASME, que têm como função a verificação da 

garantia de desempenho  

2.9 SOFTWARES COMERCIAIS DE MODELAGEM DE 
SISTEMAS TÉRMICOS 

 

 São vários os softwares comerciais que podem ser usados para a modelagem de ciclos 

térmicos, tanto para a simulação como para outras aplicações (projeto, ensino, pesquisa, etc). 

Alguns destes softwares foram descritos abaixo: 

 O Thermoflex é um software desenvolvido pela Thermoflow com interface gráfica que 

permite, através de ícones representando diversos componentes, configurar e simular uma 

infinidade de ciclos térmicos que vão desde plantas de potência, ciclos de cogeração, chillers 

de refrigeração até plantas de dessalinização. O Thermoflex é um dos pacotes fornecidos pela 

Thermoflow e, opcionalmente podem ser adquiridos desta empresa outros softwares (pacotes) 

mais específicos como, por exemplo, o GT PRO e o STEAM PRO. Estes são específicos para 

ciclos com turbina a gás e turbina a vapor, respectivamente. O GT PRO é específico para 

turbinas a gás em ciclo aberto ou combinado, com cogeração, ou integrada aos sistemas de 

gaseificação. O STEAM PRO é especifico para ciclos de potência e de cogeração complexos 

com turbinas a vapor, caldeiras queimando desde gás natural até óleos pesados e carvão, 

reaquecimento e preaquecimento, e pode até simular ciclos com parâmetros supercríticos de 

vapor. A principal vantagem destes pacotes específicos é que não é preciso muitas 

informações para modelar um ciclo, já que estes softwares podem automatizar o projeto 

buscando a configuração ótima de forma analítica. 

 Como o Thermoflex, existem outros softwares comerciais baseados em interface gráfica 

onde se pode construir e configurar o sistema térmico usando ícones que representam os 
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componentes do ciclo: Ebsilon, IPSE Pro, Cycle Tempo, Gate Cycle, etc. O software Ebsilon 

também dispõe de uma biblioteca contendo vários equipamentos e se comunica com o Excel. 

Uma vantagem do Ebsilon relativamente ao Thermoflex é a possibilidade de ler os dados a 

partir do Excel, pois este último só exporta os resultados para o Excel. Outros softwares 

também permitem esta comunicação bilateral com o Excel, como é o caso do Gate Cycle e do 

IPSE Pro. Outra importante vantagem do Ebsilon relativamente ao Thermoflex é a 

possibilidade de criar o próprio ícone (modelo matemático), para representar um dado 

equipamento, usando equações que descrevem o seu comportamento fora do ponto de projeto. 

 A maioria dos softwares considera a combustão completa, ou seja, apenas balanço de 

massa e energia das espécies, sem formação de CO e NOx. Sob este aspecto o Aspen Plus é 

mais completo, pois considera a velocidade, a cinética e o equilíbrio das reações químicas. O 

software Ebsilon também leva em conta o equilíbrio da reação química.    

 Apesar de existirem estes e outros softwares comerciais para a simulação de ciclos 

térmicos, neste trabalho foi utilizado o Gate Cycle. Na seção 3.1.1 é feita uma breve descrição 

deste software e a justificativa para a sua escolha. 
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2.10 MODELAGEM DE SISTEMAS TÉRMICOS 

 O diagnóstico baseia-se na comparação entre dois estados de operação: o estado real e o 

estado de referência. O estado real é definido a partir de dados coletados por instrumentos 

colocados em pontos estratégicos da planta, mas nem todos os dados podem ser medidos. Por 

outro lado, o estado de referência precisa ser calculado. Para atingir a exatidão requerida pelo 

problema de diagnóstico é imprescindível o uso de modelos termodinâmicos que reproduzam 

o comportamento do sistema nos diferentes cenários de operação e condições do ambiente, 

com garantia de fidelidade e confiabilidade. É aí que entra o papel da simulação de ciclos 

térmicos, ou seja, o uso de modelos. 

- Os modelos são desenvolvidos para imitar o comportamento da planta em design e off-

design Lazzaretto et al. (2006). 

- Os modelos são indispensáveis para simular a planta operando em design e off-design, 

Zaleta et al., (2004b). 

- Para a obtenção do estado ótimo de operação é preciso o desenvolvimento de modelos 

numéricos-analíticos para reproduzir o comportamento da planta, Chavez et al. (2006). 

- Os modelos servem para analisar anomalias, ou seja, determinar as condições de operação 

correspondentes à presença de diferentes anomalias, Verda (2004). 

 A condição de referência para o diagnóstico não é ainda uma unanimidade. Dependendo 

do autor, pode ser: a operação na condição ISO ou in site, o teste de aceitação, ou ainda a 

simulação em design e off-design, Zaleta et al. (2004b). Neste trabalho, foi usada a última 

opção, ou seja, a simulação dos componentes planta em design e off-design, porém com 

finalidade de avaliar o impacto da eliminação das anomalias presentes. Como referência, foi 

utilizando um modelo individual de cada componente operando no ponto de projeto e fora do 

ponto de projeto. Esta escolha se baseia na seguinte afirmação: “o diagnóstico precisa 

comparar dados experimentais (medidos) com os dados calculados usando um modelo, 

considerando as mesmas condições de operação”, Toffolo & Lazzaretto, (2007). Um modelo 

que calcule os estados do sistema, nas condições de referência e real, para toda a sua faixa de 

operação, a partir de dados de operação coletados (medidos) é a ferramenta adequada para o 

diagnóstico da planta. Ante uma modificação de uma variável de entrada, o modelo será capaz 
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de gerar um novo estado termodinâmico que, por comparação, será usado para determinar a 

diferença entre o estado de referência e o real.  
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Capítulo 3 

COMPARAÇÃO: MÉTODO TERMOECONOMICO X 
MÉTODO DA RECONCILIAÇÃO 

 Neste capitulo os métodos da reconciliação e o método termoeconômico de impacto no 

consumo de combustível foram testados em um modelo comum que representa uma planta 

fictícia de cogeração. Os resultados provenientes de ambos os métodos foram analisados e 

comparados com finalidade de decidir o método mais eficiente. O método mais eficiente foi 

utilizado no sistema de diagnóstico desenvolvido para monitoração contínua do desempenho 

de uma planta real que será analisada no capitulo 4.. 

3.1 DESCRIÇÃO DO CICLO  

 Foi utilizado um modelo de uma planta de cogeração que na condição de projeto tem 

uma potencia elétrica de 26,5 MW e uma potencia térmica de 64,3 MW, usando queima 

suplementar na caldeira de recuperação, queimando gás natural tanto na câmara de combustão 

da turbina a gás quanto na queima suplementar. A caldeira de recuperação possui dois níveis 

de pressão e é composta por dois economizadores, dois evaporadores, um superaquecedor e 

um desaerador integrado. O desaerador integrado é uma combinação (desaerado/evaporador) 
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onde todo vapor fornecido pelo evaporador de média é usado no desaerador, e este último 

utiliza vapor somente do evaporador. O esquema térmico da planta proposta por ser visto na 

figura 40. 

 

 
Figura 40 – Esquema térmico proposto para comparação entre diagnóstico termoeconômico e 

o método da reconciliação. 

 

 As propriedades termodinâmicas de pressão, temperatura, vazão, exergia total, entalpia, 

exergia química e negentropia referentes a cada uma das linhas de fluxo numeradas na figura 

40 podem ser vistas na tabela 10. Para o cálculo das mesmas foi considerada combustão 

completa e o ciclo foi analisado em regime permanente. Os valores da tabela 11 são os valores 

obtidos na ausência de anomalias, ou seja, condição de referência (ROC).  

 Os balanços de massa, energia e o balanço químico referente aos processos de 

combustão foram feitos utilizando o software Gate Cycle®. 
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Tabela 10 – Propriedades termodinâmicas das linhas de fluxo mássico da planta. 

Linhas Temp. Pressão [kPa] Vazão [kg/s] Exergia Tot [kJ/s] Negentropia [kJ/s] Entalpia [kJ/s] Exergia Química[kJ/s]
1 31.89 101.30 82.92 0.00 0.00 0.00 0.00
2 65.09 3,991.68 1.47 73,530.63 - 69,789.36 72,769.89
3 524.54 103.31 84.38 20,037.99 27,032.16 45,773.52 1,296.63
4 27.98 758.80 0.64 31,866.04 - 31,866.04 31,685.74
5 784.94 103.31 85.02 39,274.35 36,494.65 73,604.83 2,164.16
6 677.65 103.07 85.02 31,475.02 33,089.30 62,400.16 2,164.16
7 351.43 102.83 85.02 11,659.96 20,314.06 29,809.86 2,164.16
8 256.40 102.59 85.02 7,392.39 15,508.31 20,736.54 2,164.16
9 225.75 102.56 85.02 6,217.97 13,794.63 17,848.44 2,164.16
10 160.54 102.53 85.02 4,120.42 9,809.72 11,765.98 2,164.16
11 31.89 101.30 19.37 0.00 - 2,589.52 -
12 32.20 1,567.68 19.37 28.55 - 2,640.42 -
13 106.72 1,566.12 19.37 671.47 - 8,689.42 -
14 141.80 380.15 1.37 93.40 - 818.23 -
15 141.80 380.15 1.34 852.83 - 3,676.24 -
16 141.80 380.15 19.35 1,318.55 - 11,550.74 -
17 143.19 5,314.05 19.35 1,440.91 - 11,726.07 -
18 247.42 5,308.75 19.35 4,559.24 - 20,709.17 -
19 266.10 5,177.80 18.97 18,633.59 - 52,960.24 -
20 479.53 5,015.02 18.97 24,370.78 - 64,218.76 -

Pot Turbina a Gás kW -
Pot H PP kW -
Pot L PP kW -

26,763.66
223.69
64.54  

3.1.1 Anomalías testadas 

 Para testar as metodologias, foram simuladas diminuição nos desempenhos das 

unidades produtivas. Para representação de corrosão, entupimentos, incrustação, 

envelhecimento etc. As seguintes anomalias foram inseridas no modelo:  

1-) O coeficiente geral de troca térmica, U, do evaporador de alta pressão (H Evap) e do 

economizador de alta pressão (H Econ) foi multiplicado por 0,9. 

2-) Um fator aditivo foi inserido no heat rate da turbina a gás (GT) de 600 [kJ/kW*h]. Como 

conseqüência destas anomalias, para manutenção da produção de energia constante, o 

consumo de combustível na turbina a gás aumentou de 1,47 para 1,56 [kg/s] e na queima 

suplementar passou de 0,64 para 0,67 [kg/s]. Foi utilizado um PCI para o gás natural de 

47.597 [kJ/kg]. 
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3.2 APLICAÇÃO DO MÉTODO DE DIAGNÓSTICO 
TERMOECONÔMICO  

 O primeiro passo para aplicação do diagnóstico termoeconômico consiste na elaboração 

da estrutura produtiva para o ciclo térmico em questão. As estruturas produtivas mais 

utilizadas são as que usam exergia (modelo E) e exergia junto com negentropia (modelo E&S) 

para repartir os custos de produção do ciclo. O método que utiliza só a exergia não permite o 

isolamento de componentes dissipativos. Já a segunda opção, modelo E&S, que utiliza a 

exergia junto com a negentropia sobrecarrega alguns componentes, pois a negentropia é 

utilizada em duplicidade, Santos et al. (2008a).  

 De acordo com Santos et al. (2008a, 2008b), usando-se a exergia e a negentropia, os 

componentes que fornecem exergia para o sistema e já tem a entropia abatida do seu produto 

exergético são também penalizados no insumo, uma vez que a negentropia é adicionada a 

este. Por exemplo: o aumento de entropia em uma bomba reduzirá o produto exergético da 

mesma, ver equação (25), e, além disto, uma outra penalidade é dada para a bomba uma vez 

que a negentropia proporcional a geração de entropia na mesma é adicionada ao seu insumo. 

Nas equações (25) e (26) os subscritos o e i referem-se à saída e entrada respectivamente e 

Eo:i refere-se a diferença entre a exergia que sai e a exergia que entra (fluxo que sai do 

componente na estrutura produtiva).  

 

 [ ]: 0( ) ( )o i o i o iE m h h T s s= ⋅ − − ⋅ −  (25) 

 

Para os componentes que consomem exergia do sistema duas penalidades serão dadas no 

insumo: uma devido à entropia já presente na exergia e outro devido à negentropia adicionada 

a este. Por exemplo: o aumento de entropia em uma turbina a vapor aumentará seu consumo 

exergético, ver equação (26), e, além disto, a negentropia será adicionada ao insumo. Neste 

caso Ei:o representa o fluxo que entra no componente na estrutura produtiva. Como a entropia 

de saída é maior que a de entrada o termo “- T0.(Si – S0)” fica positivo aumentando assim o 

insumo. 
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 [ ]: 0( ) ( )i o i o i oE m h h T s s= ⋅ − − ⋅ −  (26) 

 
O oposto ocorre com os componentes de diminuem a entropia do sistema, como os 

condensadores e os recuperadores de calor.  

 

 O método proposto por Santos et al.(2008a,b) para equacionamento e modelagem da 

estrutura produtiva se baseia na utilização da entalpia e da negentropia como componentes da 

exergia.  

 Usualmente a exergia total de uma mistura de gases ideais presentes no ambiente de 

referência é dada pela fórmula (27). Sendo o primeiro termo entre colchetes do lado direito 

conhecido como exergia química, o segundo como exergia térmica e o terceiro como exergia 

mecânica ou a soma dos dois últimos conhecida como exergia física.  
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∑ ∑ ∫∑

(27) 

 

Onde m  é o fluxo mássico em [kg/s], yn [%] é a fração molar de cada componente da mistura 

como por exemplo: O2, N2, CO2, H2O etc, Mn [kg/kmol] é a massa molar de cada componente, 

R [kJ/kmol.K] é a constante universal dos gases, T0 [K] é a temperatura ambiente e e
ny  [%] é 

a fração molar de cada componente na condição de equilíbrio e  Cpn corresponde ao calor 

específico a pressão constante dado em [kJ/kmolK].  

 A equação usual (27) é equivalente à equação (28), bastando apenas passar o 

multiplicador de Cp (1/T) no terceiro termo entre colchetes para o segundo termo entre 

colchetes. 
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 (28) 

 

 A exergia total, a menos da energia cinética e potencial, dada pela equação (28), pode 

ser dada pela combinação das equações: (29), (30) e (31) que são a exergia química, entalpia e 
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negentropia respectivamente. A exergia química de uma mistura de gases ideais, presente no 

ambiente de referência é dada pela equação (29).  

 

 
( ) 0 lnch n

n e
n n n

ymE y R T
y M y

⎡ ⎤⎛ ⎞
= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅⎢ ⎥⎜ ⎟⋅ ⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

∑∑
 (29) 

 

A entalpia é dada pela equação (30), onde Cp [kJ/kmolK] é o calor específico a pressão 

constante (os valores utilizados para integração do Cp estão no apendice A). 
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 (30) 

 

A negentropia é dada pela equação (31), onde P [kPa]  é a pressão da mistura enquanto P0 

[kPa] é a pressão ambiente.  

 

 
( )

0
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0
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= − ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ − ⋅⎢ ⎥⎜ ⎟⋅ ⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦
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 (31) 

 

 A estrutura produtiva elaborada para a planta em questão, baseada na teoria 

desenvolvida por Santos et al. (2008a e 2008b) e utilizando os conceitos citados acima, utiliza 

a seguinte nomenclatura: E3:1 significa exergia do fluxo 3 menos exergia do fluxo 1; S 

significa negentropia; P potência, C significa exergia química; e H significa entalpia. As 

junções são os trapézios com a letra M e separações são os círculos com a letra S. Apenas os 

círculos numerados foram considerados como componentes fictícios. Cabe observar que a 

numeração das linhas na estrutura produtiva é diferente da numeração na estrutura física, 

porém os fluxos da estrutura produtiva são calculados com base nos fluxos reais (estrutura 

física).  
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Figura 41 – Estrutura produtiva para a planta em questão modelada segundo método 

desenvolvido por Santos et al. (2008a). 

 

A nomenclatura utilizada para os componentes e linhas foi a seguinte: 

Burner = Queima suplementar; 

C = Exergia Química; 

DA = Desaerador; 

E = Exergia Total; 

ENV = Ambiente; 

TG = Turbina a Gás ; 

H = Entalpia; 

H Econ = Economizador de alta pressão; 

H Evap = Evaporador de alta pressão; 

H PP = Bomba de alta pressão; 

L Econ = Economizador de baixa pressão; 

L Evap = Evaporador de baixa pressão; 

L PP = Bomba de baixa pressão; 

M = Misturador; 

P = Potência; 

S =  Negentropia (quando fluxo); 
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S = Separador (quando componente); 

SH =  Superaquecedor; 

 

 Usualmente as curvas de desempenho fornecidas pelos fabricantes para turbinas a gás, 

consideram o equipamento completo, ou seja, compressor, câmara de combustão e expansor 

como um único componente. Portanto a turbina a gás foi modelada na estrutura produtiva 

desta forma (como um único componente). Esta abordagem foi anteriormente utilizada por 

Arena e Borchiellini (1999) e foi também usada neste trabalho.  Pode-se notar na figura 41 

que os fluxos de negentropia e exergia química voltam como insumo, para os equipamentos 

onde foram aumentados e gerados respectivamente.  

 

 Como indicadores de anomalias, foram utilizados a variação no consumo específico de 

exergia dos componentes, equação (32), malfunção, equação (33), e o impacto no consumo de 

combustível, equação (34). A nomenclatura utilizada nestas equações foi fornecida na seção 

que trata de diagnóstico termoeconômico (seção 2.1).  

 

 
refj j jk k kΔ = −  (32) 

 

 0MF k P= Δ ⋅  (33) 

 

 * 0

1 0

n n

T p ji i
i j

F k k P
= =

⎛ ⎞
Δ = Δ⎜ ⎟

⎝ ⎠
∑ ∑  (34) 

 

 O indicador de impacto no consumo de combustível, ΔF, proposto por Valero et al. 

(1990) tem como objeto indicar a responsabilidade de cada um dos componentes pelo 

aumento no consumo de combustível da planta. Para o cálculo deste indicador faz-se 

necessário um tratamento matricial a fim de determinar o k* (custo exergético de cada fluxo 

da estrutura produtiva). Este custo exergético tem a função de alocar a exergia dos fluxos 

externos que entram na planta nas diversas unidades produtivas (componentes). Com a 

utilização do método desenvolvido por Santos et al. (2008a e 2008b), descrito acima, para 

elaboração da estrutura produtiva, a exergia dos fluxos que entram na planta é repartida pelas 

unidades produtivas com base nos fluxos de exergia, negentropia e entalpia entre os 

componentes da estrutura produtiva, que podem ser fictícios (junções, bifurcações e ambiente) 

ou reais.  
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 O produto dos componentes de uma planta pode ser calculado a partir fórmula escalar 

(35). Nesta fórmula o produto de um componente genérico i, é calculado como a soma dos 

fluxos deste componente para o ambiente, Ei0 (produto de i que entra no ambiente 0) mais o 

somatório de todos os produtos de i que entram em outros componentes j.  

 

 0
1

0,1,2...,
n

i i ij
j

P E E i n
=

= + =∑  (35) 

 

Usando a notação matricial e equação (35) pode ser expressa como na equação (36). Nesta 

equação Ps é um vetor (n x 1) cujos elementos contêm a contribuição para os produtos finais 

do sistema Pi0 obtidos em cada um dos componentes. A matriz ‹KP› é uma matriz (n x n) 

cujos elementos são os consumos específicos de exergia, kij. Este termo, kij, representa o 

produto de i (Pi) dividido pelo produto de j (Pj), ou seja, kij multiplicado por Pj gera como 

resultado Pi. 

 

 P = Ps + KP P  (36) 

 

A equação (37) relaciona o produto e os consumos específicos de exergia de cada componente 

do processo produtivo com o produto final do processo e pode ser obtida através de álgebra 

matricial a partir da equação (36). 

 

 ( ) 1
S DP = P  P  onde  P  = U  - KP

−  (37) 

 

O consumo total de recursos da planta pode ser obtido através da equação (38) onde tke é um 

vetor (n x 1) que contém o consumo exergético unitário dos insumos que vem do ambiente 

(k01, k02, ... k0n). 

 

 S=  P  P  t
T eF k  (38) 

 

A variação no consumo de combustível pode ser dada pela equação (39).  

 

 0t t
T e eF k P k PΔ = Δ + Δ Δ  (39) 
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O aumento na produção dos componentes pode ser expresso em termos de variação no 

consumo unitário de exergia, de acordo com a fórmula (40). 

 

 0
SP P KP P KP PΔ = Δ +Δ + Δ  (40) 

 

A partir da equação (37) podemos obter a equação (41): 

 

 ( )0P = P  SP KP PΔ Δ + Δ  (41) 

 

Como o objetivo é analisar o impacto no combustível devido ao aumento do consumo 

exergético unitário de cada um dos componentes, a equação (39) pode ser escrita da seguinte 

forma:  

 

  

 0 * 0 *t t
T e p p SF k P k KP P k PΔ = Δ + Δ + Δ  (42) 

 

Se for considerado que não há mudança na produção total da planta, ou seja, há um aumento 

no consumo dos insumos exergético externos e a produção é mantida constante, a equação 

(42) pode ser simplificada para equação (43) que corresponde à fórmula escalar (34).  

 

 ( )* 0t t
T e pF k k KP PΔ = Δ + Δ  (43) 

 

 Ao contrário do método descrito na secção 2.1 (método termoeconômico) para uma 

exata distinção entre a queda de desempenho devido à presença de anomalias e a queda de 

desempenho devido à operação fora do ponto de projeto, foi elaborado um modelo para cada 

componente considerando as curvas de desempenho dos mesmos. A comparação do estado 

atual (TOC) é feita com os resultados obtidos pelos modelos dos componentes nas mesmas 

condições de entrada. Esta condição resultante dos modelos foi chamada de condição limpa 

(CC), conforme pode ser visto na figura 42. Esta abordagem foi utilizada para os indicadores 

de anomalia: variação do consumo unitário de exergia e malfunção, uma vez que não pode ser 

aplicada para a fórmula de impacto no consumo de combustível que tem seus valores de 

impacto calculados usando como base a matriz insumo/produto que é a representação de uma 

condição apenas (um ponto).  



99 

 

 

 
Figura 42 – Eliminação da presença de anomalias induzidas através da comparação como o 

estado limpo (CC). 

 

 Para o cálculo do indicador de impacto no consumo de combustível uma série de 

operações matriciais são necessárias conforme descrito pelas equações (36) à (43). O primeiro 

passo para o cálculo de ΔF, foi a elaboração da matriz insumo produto da planta. Esta matriz 

é elaborada tendo como base a estrutura produtiva (figura 41). A matriz insumo / produto da 

figura 43 mostra o número correspondente ao fluxo da estrutura produtiva.  

F0 S1 S2 S3 S4 Burner HPP LPP ENV SH H.Evap H.Econ L.Econ L.Evap DA M1 TG
P0 1 30
S1 3 12 2
S2 10 9
S3 13 14 15 16 17
S4 33 34

Burner 11 35
HPP 7
LPP 8
ENV 18 32
SH 19 20

H.Evap 21 22
H.Econ 23 24
L.Econ 25 26
L.Evap 27 28

DA 29
M1 31
TG 4 5 6 37  

Figura 43 – Matriz insumo / produto baseada na estrutura produtiva da figura 40. 

  

A figura 44 mostra a matriz insumo / produto, porém com os valores dos fluxos na situação de 

teste (TOC).  
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F0 S1 S2 S3 S4 Burner HPP LPP ENV SH H.Evap H.Econ L.Econ L.Evap DA M1 TG
P0 78230 33500
S1 33029 12953 28370
S2 9892.1 27093
S3 11512 31953 8909.3 6652.8 3157.8
S4 935.89 1416.2

Burner 29259 935.89
HPP 123.56
LPP 28.582
ENV 10638 2352.1
SH 3461.5 5917.6

H.Evap 12294 13812
H.Econ 4564.2 3167.2
L.Econ 4221.7 758.59
L.Evap 1805.9 884.31

DA 781.45
M1 24569
TG 26475 223.74 64.567 1416.2  

Figura 44 – Matriz insumo / produto com os valores dos fluxos para a condição de teste 

(TOC). 

 

 Posteriormente à elaboração da matriz de insumos e produtos, a matriz (UD - ‹KD›) para 

situação de teste (TOC) é elaborada. Esta matriz é elaborada com finalidade de calcular o k*, 

na situação de operação da planta. 

P S1 P S2 P S3 P S4 11,35 7 8 18, 32 19,20 21, 22 23, 24 25,26 27,28 29 31 4,5,6,37
S1 1.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
S2 0.00 1.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 -0.29 -0.09 -0.33 -0.12 -0.11 -0.05 0.00 0.00 0.00
S3 -0.53 0.00 1.00 0.00 -0.47 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
S4 0.00 0.00 0.00 1.00 0.00 0.00 0.00 -1.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
Burner 0.00 -0.33 0.00 -0.03 1.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
HPP 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 -1.81
LPP 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 -2.26
ENV -1.00 0.00 0.00 0.00 -0.07 0.00 0.00 1.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 -0.11
SH 0.00 0.00 -1.23 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
H.Evap 0.00 0.00 -1.22 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
H.Econ 0.00 0.00 -1.15 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
L.Econ 0.00 0.00 -1.34 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.00 0.00 0.00 0.00 0.00
L.Evap 0.00 0.00 -1.17 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.00 0.00 0.00 0.00
DA 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 -1.13 1.00 0.00 0.00
M1 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 -0.01 -0.001 0.00 -0.24 -0.56 -0.13 -0.03 0.00 -0.03 1.00 0.00
TG -1.01 -0.96 0.00 -0.05 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.00  

Figura 45 – Matriz (UD - ‹KD›) com os valores dos fluxos para a condição de teste (TOC). 

 

A matriz (UD - ‹KD›) é invertida é multiplicada pelo vetor (n x 1), que contém o consumo 

exergético unitário dos insumos externos (k01, k02, ... k0n). 
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1.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
0.97 1.21 1.06 0.02 0.52 0.00 0.00 0.37 0.11 0.40 0.15 0.14 0.06 0.00 0.00 0.04
0.70 0.19 1.16 0.02 0.55 0.00 0.00 0.07 0.02 0.06 0.02 0.02 0.01 0.00 0.00 0.01
1.24 0.16 0.14 1.01 0.14 0.00 0.00 1.06 0.01 0.05 0.02 0.02 0.01 0.00 0.00 0.12
0.36 0.40 0.35 0.04 1.18 0.00 0.00 0.15 0.04 0.13 0.05 0.05 0.02 0.00 0.00 0.02
3.62 2.12 1.85 0.12 0.92 1.00 0.00 0.73 0.20 0.70 0.26 0.24 0.10 0.00 0.00 1.89
4.52 2.65 2.31 0.15 1.15 0.00 1.00 0.92 0.25 0.88 0.33 0.30 0.13 0.00 0.00 2.36
1.24 0.16 0.14 0.01 0.14 0.00 0.00 1.06 0.01 0.05 0.02 0.02 0.01 0.00 0.00 0.12
0.86 0.23 1.43 0.02 0.68 0.00 0.00 0.09 1.02 0.08 0.03 0.03 0.01 0.00 0.00 0.01
0.85 0.23 1.43 0.02 0.68 0.00 0.00 0.09 0.02 1.08 0.03 0.03 0.01 0.00 0.00 0.01
0.80 0.22 1.34 0.02 0.64 0.00 0.00 0.08 0.02 0.07 1.03 0.02 0.01 0.00 0.00 0.01
0.93 0.25 1.56 0.02 0.74 0.00 0.00 0.10 0.02 0.08 0.03 1.03 0.01 0.00 0.00 0.01
0.82 0.22 1.37 0.02 0.65 0.00 0.00 0.08 0.02 0.07 0.03 0.03 1.01 0.00 0.00 0.01
0.93 0.25 1.55 0.02 0.73 0.00 0.00 0.10 0.02 0.08 0.03 0.03 1.14 1.00 0.00 0.01
0.87 0.24 1.43 0.02 0.68 0.01 0.00 0.09 0.26 0.64 0.16 0.06 0.05 0.03 1.00 0.02
2.00 1.17 1.02 0.07 0.51 0.00 0.00 0.41 0.11 0.39 0.14 0.13 0.06 0.00 0.00 1.04  
Figura 46 – Matriz (UD - ‹KD›) -1 com os valores dos fluxos para a condição de teste (TOC). 

 

 Como pode ser visto pela figura 47, existem dois insumos externos na planta em 

questão. O primeiro corresponde à entrada de combustível na turbina a gás e o segundo 

corresponde à entrada de gás natural na queima suplementar da caldeira de recuperação.  

 

1.05
0
0
0

1.11
0
0
0
0
0
0
0
0
0
0
0

 
Figura 47 – Vetor com os consumos exergético unitários para a condição de teste (TOC). 

 

 O resultado da multiplicação da matriz (UD - ‹KD›) -1 pelo vetor contendo os valores 

dos consumos exergéticos dos insumos externos origina os valores de k* para cada fluxo na 

condição de teste. Estes valores podem ser vistos na figura 48. 
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k*1 1.0522
k*2 1.5985
k*3 1.3486
k*4 1.4611
k*5 1.6784
k*6 4.834
k*7 6.0306
k*8 1.4611
k*9 1.6552
k*10 1.6506
k*11 1.554
k*12 1.8015
k*13 1.583
k*14 1.7913
k*15 1.6709
k*16 2.6696

=

 
Figura 48 – Vetor contendo os valores de k* para condição de teste (TOC). 

 

 Uma vez calculado os valores de *k o passo seguinte consiste no cálculo da matriz ΔKP. 

Os valores correspondentes ao cálculo necessário para obtenção da matriz ΔKP são mostrados 

a seguir. Primeiro foi calculada a matriz que contém os consumos exergéticos unitários de 

cada componente na situação de referência (ROC), conforme figura 49. 

 
Matriz KP atual

S1 S2 S3 S4 Burner HPP LPP ENV SH H.Evap H.Econ L.Econ L.Evap DA M1 TG
S1 0.00 0.00 0.53 0.00 0.00 0.00 0.00 1.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.01
S2 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.96
S3 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.23 1.22 1.15 1.34 1.17 0.00 0.00 0.00
S4 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.05
Burner 0.00 0.00 0.47 0.00 0.00 0.00 0.00 0.07 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
HPP 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.01 0.00
LPP 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
ENV 0.00 0.29 0.00 1.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
SH 0.00 0.09 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.24 0.00
H.Evap 0.00 0.33 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.56 0.00
H.Econ 0.00 0.12 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.13 0.00
L.Econ 0.00 0.11 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.03 0.00
L.Evap 0.00 0.05 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.13 0.00 0.00
DA 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.03 0.00
M1 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
TG 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.81 2.26 0.11 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00  

Figura 49 – Matriz KP para situação de referência (ROC). 

 

 Esta matriz é calculada novamente, porém para os valores referentes à condição de teste 

(TOC), ver figura 50.  
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Matriz KP ref.
S1 S2 S3 S4 Burner HPP LPP ENV SH H.Evap H.Econ L.Econ L.Evap DA M1 TG

S1 0.00 0.00 0.55 0.00 0.00 0.00 0.00 0.98 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.86
S2 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.96
S3 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.23 1.21 1.15 1.31 1.17 0.00 0.00 0.00
S4 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.05
Burner 0.00 0.00 0.45 0.00 0.00 0.00 0.00 0.07 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
HPP 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.01 0.00
LPP 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
ENV 0.00 0.27 0.00 1.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
SH 0.00 0.09 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.24 0.00
H.Evap 0.00 0.35 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.58 0.00
H.Econ 0.00 0.13 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.13 0.00
L.Econ 0.00 0.11 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.03 0.00
L.Evap 0.00 0.05 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.13 0.00 0.00
DA 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.03 0.00
M1 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
TG 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1.83 2.26 0.11 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00  

Figura 50 – Matriz KP para situação de referência (TOC). 

 

Os valores são subtraídos originando assim a matriz ΔKP, figura 51, utilizada na equação (44)

, para o cálculo do impacto no consumo de combustível.  

 
Matriz ΔKP 

S1 S2 S3 S4 Burner HPP LPP ENV SH H.Evap H.Econ L.Econ L.Evap DA M1 TG

S1 0.00 0.00 -0.02 0.00 0.00 0.00 0.00 0.01 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.15
S2 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
S3 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.01 0.01 0.02 0.01 0.00 0.00 0.00
S4 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
Burner 0.00 0.00 0.02 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
HPP 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
LPP 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
ENV 0.00 0.02 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
SH 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.01 0.00
H.Evap 0.00 -0.02 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 -0.02 0.00
H.Econ 0.00 -0.01 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
L.Econ 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
L.Evap 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
DA 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
M1 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00
TG 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 -0.02 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 0.00  

Figura 51 – Matriz ΔKP para situação de referência (TOC). 

 

 Uma vez calculados os valores de k* correspondentes a cada um dos componentes da 

planta (fictícios e reais), calculada também a matriz ΔKP, e calculado os valores de Δtke pela 

divisão dos fluxos exergéticos externos que entram na planta pelo produto dos respectivos 

componentes nos quais estes fluxos entram, pode-se chegar ao valor correspondente ao 

impacto no consumo de combustível pela equação (44), uma vez que todos os termos da 

mesma são conhecidos.  

 

 ( )* 0t t
T e pF k k KP PΔ = Δ + Δ  (44) 
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3.2.1 Resultados do método termoeconômico 

 A tabela 11 mostra além dos resultados obtidos pela comparação do estado atual (TOC) 

com o estado limpo (CC) os resultados que são obtidos da comparação do estado atual (TOC) 

com um estado de referência fixo (ROC). Isto mostra claramente a dificuldade de separação 

entre os componentes que possuem anomalia e os que estão simplesmente operando fora do 

ponto de projeto quando a comparação é feita com um estado de referência fixo. K significa o 

consumo exergético unitário, MF significa malfunção e k* relaciona o consumo de insumos 

externos da planta aos respectivos componentes.  

 

Tabela 11 – Resultados obtidos através de diversos indicadores termoeconômicos 
Equip. k@TOC k@CC k@ROC Δk (TOC-ROC) Δk (TOC-CC) P@ ROC MF k*@TOC ΔF
TG 2.02 1.90 1.87 0.15 0.12 28,060.28 3,238.03 2.67 4,535.05
Burner 1.47 1.47 1.47 0.00 0.00 28,769.55 0.00 1.68 -25.16
SPHT 1.23 1.23 1.23 0.00 0.00 9,154.45 0.00 1.66 19.86
H Evap 1.22 1.18 1.21 0.01 0.04 26,877.23 1,067.54 1.65 360.33
H Econ 1.15 1.12 1.14 0.01 0.03 7,932.67 277.46 1.55 76.06
L Evap 1.17 1.17 1.17 0.01 0.00 2,473.79 0.00 1.58 19.67
L Econ 1.34 1.34 1.31 0.02 0.00 4,628.77 0.00 1.80 133.54
H PP 1.81 1.80 1.82 -0.01 0.00 122.44 0.00 4.83 -5.43
L PP 2.26 2.26 2.26 0.00 0.00 28.58 0.00 6.03 -0.01
DA 1.16 1.16 1.17 -0.01 0.00 669.72 0.00 1.79 -2.48  
 

 A partir dos dados da tabela 11, alguns pontos importantes devem ser observados: 

1-) A tabela mostra que o aumento do consumo unitário de exergia, k, na condição atual com 

relação a condição de referência fixa, Δk(TOC–ROC), em alguns componentes como L Econ 

e L Evap são simplesmente devido a operação fora do ponto de projeto, uma vez que nenhuma 

anomalia foi inserida nestes componentes. 

2-) O desempenho fora do ponto de projeto do H Evap e H Econ tende a camuflar a presença 

de anomalias nestes componentes, caso a comparação seja feita em relação à condição de 

referência (ROC), uma vez que, o consumo exergético unitário destes componentes deveria 

diminuir na condição de teste (TOC), devido a operação fora do ponto de projeto. 

3-) Pode ser visto que pela comparação entre o estado atual (TOC) e o estado limpo (CC), que 

todas as anomalias inseridas no modelo (TG, H evap e H econ) foram localizadas. Nenhuma 

anomalia induzida esta presente neste indicador uma vez que a comparação é feita para as 

mesmas condições de entrada.  
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4-) O indicador malfunção, MF, é a ponderação do indicador Δk pelo produto do componente 

na condição de referência (P @ ROC). O que é uma forma de tentar quantificar a importância 

das anomalias presentes em cada componente.  

5-) O indicador ΔF é o único da tabela 11 que é capaz de predizer o ganho que pode ser 

obtido no consumo de combustível pela eliminação das anomalias encontradas. O indicador 

de variação no consumo unitário de exergia possui somente a função de localização das 

anomalias e o indicador malfunção também possui somente a função de localização das 

anomalias presentes, porém possui um critério para classificar-las quando a importância. 

Porém, como não é possível utilizar a comparação com um modelo que opera foram do ponto 

de projeto (CC) no indicador ΔF, diversas componentes tiveram a diminuição do desempenho 

devido a operação fora do ponto de projeto confundida com a presença de anomalias. Apesar 

disto, este indicador foi capaz de localizar e quantificar o ganho no consumo de combustível 

pela eliminação da principal anomalia: TG = 4.535,05 kW (quantificação exergética) que 

corresponde à uma economia de 0,091 [kg/s] de gás natural (ver fluxo 2 da tabela 10). Já a 

quantificação da segunda anomalia mais importante, presente no H Evap, se mostra imprecisa, 

H Evap = 360,33 kW (quantificação exergética) e corresponde à 0,0072 [kg/s] de economia 

na vazão de gás natural que entra na queima suplementar (ver fluxo 4 da tabela 10). A terceira 

e ultima anomalia, E Econ, se confunde com a perda de eficiência devido à operação fora do 

ponto de projeto nos demais componentes.  

3.3 APLICAÇÃO DO MÉTODO DA RECONCILIAÇÃO 

 Para utilização do método da reconciliação, um modelo que opera fora do ponto de 

projeto foi criado para cada componente do ciclo exposto na figura 40. Os resultados destes 

modelos são considerados o estado limpo para cada um dos componentes (CC). Estes 

modelos permitem a análise de cada componente utilizando os mesmos dados de entrada da 

condição de teste, descrita na seção (onde as anomalias estão presentes). Estas condições de 

entrada são: pressão de entrada no componente, temperatura de entrada no componente, 

vazão, condições ambientais, qualidade do combustível, etc. O indicador de anomalias 

utilizado foi chamado de FD (fator de desempenho). Este indicador é obtido pela razão entre 

os dados termodinâmicos de saída (DTS) para condição de teste (TOC) e os dados 

termodinâmicos de saída para a condição limpa (CC), como pode ser visto na equação (45). 
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 A grande vantagem obtida pela utilização de modelos individuais que operam fora do 

ponto de projeto é que o efeito no desempenho do componente pela operação fora do ponto de 

projeto é levado em consideração. Desta forma quando os dados termodinâmicos de saída na 

condição de teste (DTSTOC), de um componente que não possui anomalia, são comparados 

com os dados termodinâmicos de saída na condição limpa (DTSCC), o indicador de anomalias 

terá um valor unitário (FD = 1), o que indica ausência de anomalias, mesmo quando o 

componente estiver operando fora do ponto de projeto. Qualquer valor diferente da unidade 

(FD ≠ 1) indica presença de anomalias.  

  

 TOC

CC

DTSFD
DTS

=  (45) 

 

 Um componente pode ter mais de um fator de desempenho. Os fatores de desempenho 

de um componente são baseados nas curvas de desempenho fornecidas pelos fabricantes. Ou 

seja, se o comportamento fora do ponto de projeto de um componente é caracterizado por três 

curvas de desempenho este componente terá também três fatores de desempenho, para 

verificação das anomalias presentes. Por exemplo, um economizador tem seu comportamento 

fora do ponto de projeto descrito pelas equações de perda de carga do lado frio, perda de 

carga do lado quente e variação do coeficiente global de troca térmica. Consequentemente o 

economizador terá três fatores de desempenho utilizados na sua avaliação. Segue uma tabela 

com os tipos de curvas utilizadas para cada um dos componentes nesta aplicação. Uma 

descrição mais detalhada sobre estas curvas será fornecida no estudo de caso. 
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Tabela 12 – Tipo de curvas / equações utilizadas para cada um dos componentes 

Componente Curva / Equações
Heat Rate x Carga
Heat Rate x Temperatura ambiente
Vazão de exaustão x Carga
Vazão de exaustão x Temperatura ambiente 
Temperatura de exaustão x Carga

Turbina a gás 

Temperatura de exaustão x Temperatura 
Altura líquida de elevação x VazãoBombas  
Eficiência x Vazão
PDC x Vazão
PDH x Vazão, Temperatura e Pressão 

Economizadores 

U x Vazão
PDH x Vazão, Temperatura e Pressão Evaporadores 
U x Vazão
PDC x Vazão e Volume específico
PDH x Vazão, Temperatura e Pressão 

Superaquecedores 

U x Vazão 
 

 Após o cálculo de todos os fatores de desempenho, as curvas de desempenho são 

corrigidas pelos respectivos fatores de desempenho. Estas curvas corrigidas são inseridas em 

um modelo do ciclo completo. Este modelo representa a situação de teste e permite avaliação 

da mesma, a cada eliminação de anomalia, levando em conta a variação de desempenho 

induzida nos demais componentes. A figura 51 mostra a curva de desempenho fornecida pelo 

fabricante (CC), corrigida pelo respectivo FD, gerando a curva tracejada que contêm o estado 

de teste (TOC).  

 

 
Figura 52 – Curva do fabricante corrigida pelo fator de desempenho gerando a nova curva do 

componente passando pelo estado atual (de teste).  
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 Uma vez criado um modelo da situação de teste que opera fora do ponto de projeto. Os 

fatores de desempenho que estão multiplicando as curvas fornecidas pelos fabricantes são 

substituídos, componentes por componente, individualmente, pelo valor que representa 

ausência de anomalias (PF = 1), para representar a recuperação do componente. Os balanços 

de massa, energia e químico são executados e o valor do consumo de combustível é obtido. 

Após obtenção do consumo de combustível os valores dos fatores de desempenho são re-

estabelecidos para o componente que foi analisado e o próximo componente é testado.  

3.3.1 Resultados do método da reconciliação 

 Os valores obtidos pelo método da reconciliação podem ser vistos na tabela 13. Esta 

tabela mostra claramente que os três componentes onde as anomalias foram simuladas foram 

localizados e os valores do ganho obtido no consumo de combustível foram a analisados. 

Pode-se observar que os valores obtidos no ganho no consumo de combustível são maiores 

que os valores obtidos pelo método do impacto no consumo de combustível. Isto ocorre, pois 

o impacto produzido pela eliminação das anomalias nos demais componentes é levado em 

conta.  

 

Tabela 13 – Resultados obtidos pelo uso do método da reconciliação 

 

3.4 CONCLUSÃO 

 Para o método termoeconômico, a aplicação comprovou os resultados obtidos por Verda 

(2006), onde é dito que o primeiro nível de diagnóstico, que se dá pela simples comparação 
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do consumo exergético unitário entre o estado atual e o estado de referência gera resultados 

muito ruins, em função dos efeitos relacionados ao comportamento fora do ponto de projeto. 

Já o terceiro nível de diagnóstico, onde a queda de desempenho devido à operação fora do 

ponto de projeto é separada da queda de desempenho devido à presença de anomalias, permite 

quantificar com boa precisão as diversas anomalias presentes. Porém os indicadores propostos 

nesta metodologia somente localizam as anomalias, a exceção é a fórmula de impacto no 

consumo de combustível ΔF. O indicador ΔF foi eficiente na detecção da principal anomalia e 

eficiente na quantificação do combustível que pode ser economizado pela eliminação da 

mesma. Porém as demais anomalias são confundidas e influenciadas pela variação no 

desempenho dos componentes devido à operação fora do ponto de projeto, uma vez que este 

indicador de baseia em uma matriz insumo/produto relativa à um único ponto de operação.   

 Já o método da reconciliação se mostrou eficiente tanto na detecção das anomalias 

quando na quantificação do ganho obtido pela eliminação das mesmas. Portanto o método que 

será utilizado no sistema de diagnóstico e monitoramento contínuo desenvolvido para uma 

planta real será o método da reconciliação.  
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Capítulo 4 

ESTUDO DE CASO 

 Foi criado um sistema de diagnóstico termodinâmico com o objetivo de detectar e 

localizar anomalias sem parar a operação planta e principalmente capaz de executar o 

prognóstico da planta em questão. O prognóstico tem a finalidade de conhecer o ganho obtido 

nos diversos parâmetros de desempenho da planta, como por exemplo: heat rate e potência 

total, pela eliminação completa das anomalias encontradas em cada um dos componentes do 

ciclo. A informação proveniente do sistema de diagnóstico/prognóstico é de extrema 

importância para as operações de manutenção, uma vez que ela reduz o tempo e os recursos 

necessários devido à localização prévia dos componentes cuja manutenção causará maior 

impacto positivo nos indicadores de desempenho da planta. Sendo possível, pela 

quantificação do impacto da eliminação de cada anomalia, calcular o tempo de retorno do 

investimento necessário para realização da manutenção e aperfeiçoar a manutenção em função 

deste parâmetro. 

 A planta, na qual o sistema foi implementado, foi instalada no período de 2001 a 2004, 

fornece vapor (27 kg/s a 42 bar e 15 kg/s a 15 bar) e energia elétrica (25 MW) para um 

consumidor específico e está habilitada para vender o excedente de energia elétrica gerada 

para a rede. A planta opera seguindo duas estratégias bem definidas que são função 

basicamente do preço do combustível e da eletricidade vendida à rede. Em dependência da 

estratégia utilizada o tipo de operação é modificado.  
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4.1 FERRAMENTAS UTILIZADAS 

 Nesta seção será feita uma descrição das ferramentas computacionais utilizadas: Gate 

Cycle® e 

 .Net framework®, no sistema que foi desenvolvido.  Além destas duas ferramentas o 

Microsoft Excel® foi extensamente utilizado, tanto na elaboração dos modelos individuais dos 

componentes, como na comunicação com o Gate Cycle® através do suplemento CycleLink  e 

fazendo uso das tabelas de vapor e água através do suplemento SteamTable. 

4.1.1 Gate Cycle® 

 Desenvolvido pela empresa Enter Software Inc. da GE, tem a finalidade de avaliar o 

rendimento de plantas de potência (ou sistemas de cogeração) existentes ou não, tanto no 

ponto de projeto como fora do ponto de projeto (off-design). O programa interage com o 

usuário, em uma interface intuitiva e gráfica, com modelos analíticos detalhados para análise 

de processos termodinâmicos, de transferência de calor e mecânica dos fluidos, dentro da 

configuração de sistemas térmicos de qualquer complexidade. Uma ampla variedade de 

plantas (ou esquemas térmicos) pode ser modelada usando o Gate Cycle®, ou seja, permite 

projetar e analisar o rendimento de qualquer esquema térmico que o usuário seja capaz de 

construir a partir das ferramentas do ambiente gráfico e dos diferentes ícones de equipamentos 

disponíveis. Alguns trabalhos acadêmicos se ativeram em descrever estes detalhes: tese de 

doutorado de Arrieta (2006) e dissertação de mestrado de Irrazábal, (2007). Uma descrição 

das possibilidades de modelagem utilizando o Gate Cycle® podem ser vistas no apêndice C.  

4.1.2 .Net framework 

 O Microsoft.NET é uma iniciativa da Microsoft® em que visa uma plataforma única 

para desenvolvimento e execução de sistemas e aplicações. Todo e qualquer código gerado 

para o .NET, pode ser executado em qualquer dispositivo ou plataforma que possua um 

framework (.NET Framework), obtido gratuitamente no site da Microsoft®. Com idéia 

semelhante à plataforma Java, o programador deixa de escrever código para um sistema ou 

dispositivo específico, e passa a escrever para a plataforma .NET. 
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 A plataforma .NET é executada sobre uma CLR (Common Language Runtime — 

Ambiente de Execução Independente de Linguagem) interagindo com uma coleção de 

bibliotecas unificadas, que juntas são o próprio framework. Esta CLR é capaz de executar, 

atualmente, mais de vinte diferentes linguagens de programação, interagindo entre si como se 

fosse uma única linguagem. Esta plataforma permite a execução, a construção e o 

desenvolvimento de Web Services e Aplicações Web de forma integrada e unificada. A 

Figura 53 mostra o ambiente de trabalho da plataforma .NET. 

 

 

 
Figura 53 – Ambiente de trabalho da plataforma .Net. 

 

 A plataforma .NET se baseia em um dos princípios utilizados na tecnologia Java 

(compiladores JIT - Just In Time Compiler). Os programas desenvolvidos para ela são duplo-

compilados, ou seja, são compilados duas vezes, uma vez na distribuição e outra vez na 

execução. Um programa pode ser escrito em qualquer uma das linguagens de programação 

disponível para a plataforma, o código fonte gerado pelo programador é então compilado pela 

linguagem escolhida gerando um código intermediário em uma linguagem chamada MSIL 

(Microsoft Intermediate Language). No momento da execução do programa ele é novamente 

compilado, desta vez pelo JIT, de acordo com a utilização do programa. A Figura 54 mostra o 

local onde o código de programação é escrito. 
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Figura 54 – Local onde se escreve o código de programação.  

 

 A interface com o Microsoft office é feita através do  VSTO (Visual Studio for the 

Microsoft Office System) que é uma suíte de ferramentas, cuja principal utilidade é possibilitar 

a criação de aplicações Office (Excel Workbook, Word Document, Word Template) a partir da 

plataforma .NET, sem precisar recorrer ao Visual Basic for Applications (VBA). Assim, a 

partir da plataforma .NET, todo o modelo de objeto do Excel e do Word ficam disponíveis ao 

desenvolvedor, que poderá usar a linguagem Visual Basic .NET ou Visual C# para 

automatizar as aplicações. 

 O novo Microsoft VSTO possibilita a criação de soluções profissionais de forma 

bastante rápida, pois torna disponível as centenas de bibliotecas da plataforma .NET com as 

rotinas do Office, permitindo a integração com os sistemas legados da empresa. A vantagem é 

óbvia: para o usuário final, é melhor trabalhar dentro do Office, com interface já familiar e 

cheia de recursos prontos, do que com uma interface criada pelo desenvolvedor, por melhor 

que ela seja. 

 Para o desenvolvimento do sistema, preocupou-se em elaborar uma ferramenta 

computacional capaz de permitir a comunicação entre a ferramenta computacional e o 
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GateCycle®. Esta comunicação se dá através de uma planilha em Excel, conforme mostra a 

Figura 55. 

 

 
 

Figura 55 – Comunicação entre a ferramenta desenvolvida e o Gate Cycle®.  

 

A ferramenta computacional desenvolvida busca na planilha em Excel, os dados de entrada 

necessários para a geração das informações e alimenta esta planilha com algumas informações 

processadas. De forma semelhante à planilha busca estes dados no GateCycle® e também 

insere algumas informações relevantes ao processo estudado. 

4.2 SISTEMA DESENVOLVIDO 

 O sistema de diagnóstico termodinâmico desenvolvido é baseado na abordagem 

proposta por Zaleta et al. (2004a, 2004b e 2007) conhecida como método da reconciliação, 

ver seção 2.2. Para o desenvolvimento do sistema foram utilizadas três ferramentas 

computacionais comerciais: framework .NET®, Microsoft Excel® e Gate Cycle® conforme 

citado anteriormente.  

 Assim como na seção 3.3, o sistema desenvolvido compara os dados termodinâmicos de 

saída (DTS) como: temperatura, pressão, vazão, título, consumo energético, etc, para cada 

componente do ciclo, na situação atual com os dados oriundos de modelos matemáticos 

baseados nas curvas de desempenho de cada um dos componentes. Para a comparação, são 

utilizadas as mesmas condições de operação, mesmos dados termodinâmicos de entrada 

(DTE). A partir da comparação entre a condição atual, chamada de condição operacional de 

teste (TOC), com os valores resultantes das curvas de desempenho, estado chamado de 

condição limpa (CC), é definido o fator de desempenho (FD), como pode ser visto na equação 

(46). 
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 TOC

CC

DTSFD
DTS

=  (46) 

 

 Cada componente do ciclo pode ter mais de um fator de desempenho (FD), dependendo 

do papel desempenhado pelo componente no ciclo. As bombas, por exemplo, foram 

modeladas com dois FDs: um relativo ao rendimento e outro relativo a pressão de saída. Os 

trocadores de calor da caldeira de recuperação foram modelados usando três FDs: um para 

perda de carga no lado quente, um para perda de carga no lado frio e um para o coeficiente 

global de troca térmica U. Os valores de FD diferentes de “1”, indicam a presença de 

anomalias no componente analisado, ou seja o FD é o indicador da presença de anomalias no 

sistema desenvolvido.  

 Para o cálculo de cada FD é necessária uma equação matemática, baseada nas curvas de 

desempenho para predição do dado termodinâmico de saída na condição limpa (DTSCC), 

relativo aos dados termodinâmicos de entrada (DTE). Segue abaixo uma tabela com os tipos 

de curvas de desempenho utilizadas e em seqüência as curvas e seus coeficientes.  
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Tabela 14 – Tipos de curvas de desempenho utilizadas para modelagem da 

CC.

Equipamento Variáveis dependentes Variáveis Independentes

Perda de carga no lado frio (PCF) PCF = f  (vazão do lado frio)

Perda de carga no lado quente (PCQ) PCQ = f (vazão, pressão e temperature do lado quente)

Coeficiente Global de troca térmica (U) U = f (vazão do lado quente)

Rendimento = f (vazão)

Pressão de saída = f (vazão)

Vazão de exaustão = f (temperatura ambiente e carga)

Temperatura de exaustão= f (temperatura ambiente e carga)

Consumo específico = f (temperatura ambiente e carga)

Potência = f (temperatura ambiente e carga)

Perda de carga no lado frio (PCF) PCF = f (vazão e volume específico do lado frio)

Perda de carga no lado quente (PCQ) PCQ = f (vazão, pressão e temperature do lado quente)

Coeficiente Global de troca térmica (U) U = f (vazão do lado quente)

Perda de carga no lado quente (PCQ) PCQ = f (vazão, pressão e temperature do lado quente)

Coeficiente Global de troca térmica (U) U = f (vazão do lado quente)

Perda de carga no lado frio (PCF) PCF = f (vazão do lado frio)

Perda de carga no lado quente (PCQ) PCQ = f (vazão, pressão e temperature do lado quente)

Coeficiente Global de troca térmica (U) U = f (vazão do lado quente)

Turbina a vapor Eficiência isoentrópica  Eficiência isoentrópica  = f (vazão de vapor)

Número de Merkel Me = f (vazão de água e ar)

Consumo de potência Consumo de potência = f (número de ventiladores em operação)

Pressão no condensador Pressão no condensador = f (vazão de vapor, temperatura e
vazão da água de resfriamento)

Perda de carga da água de resfriamento
(PCF)

PCF = f (vazão da água de resfriamento)

Condensadores

Superaquecedores

Evaporadores

Economizadores

Torre de
resfriamento 

Trocadores de
calor gás / água

Bombas Pressão de saída e rendimento

Turbinas a gás Vazão de exaustão, Temperatura de
exaustão, consumo específico e potência.

 
 

 Para os trocadores de calor gás/líquido, onde estão incluídos os economizadores, a 

variação do coeficiente geral de troca térmica U, foi dada de acordo com a equação (47), onde 

o coeficiente X utilizado foi 0,8, o coeficiente Y e Z utilizados foram 0. Nas equações (47), 

(48), (51) e (52) as variáveis Q, T e P significam respectivamente vazão mássica, temperatura 

e pressão, com as unidade no SI.  
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X Y Z

projeto
projeto projetoprojeto

Q T PU U
T PQ

⎛ ⎞ ⎛ ⎞ ⎛ ⎞
= × × ×⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎝ ⎠

 (47) 

 

A perda de carga nos tubos dos trocadores gás/líquido foi calculada para o lado água de 

acordo com a equação (48), utilizando 1,98 para o coeficiente X e 0 tanto para Y como para 

Z. Já a perda de carga do lado quente foi calculada segundo esta mesma fórmula, porém 

utilizado 1,84 para X, 1 para Y e -1 para o coeficiente Z.  

 

 
X Y Z

projeto
projeto projetoprojeto

Q T PP P
T PQ

⎛ ⎞ ⎛ ⎞ ⎛ ⎞
= × × ×⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎝ ⎠

 (48) 

  

 A variação da altura líquida de elevação das bombas (Head) foi calculada de acordo 

com a equação (49). Nesta equação o ShutOffHead é a altura líquida de elevação para uma 

vazão igual a 0 (zero) e os parâmetros A, B e C foram calculados, para cada uma das bombas, 

para obtenção de uma correlação, R > 0,98, entre os valores obtidos pela equação e os valores 

obtidos pelas curvas fornecidas pelos fabricantes.  

 

 
( )2 3lnHead ShutOffHead e AX BX CX

vazãoonde X
vazãozerohead

= × + + +

=
 (49) 

 

Já o rendimento da bomba teve sua variação calculada, em função da vazão, pela equação (50)

, onde o coeficiente Z foi calculado para obtenção de uma correlação, R > 0,98, entre os 

valores obtidos pela equação e os valores obtidos pelas curvas fornecidas pelos fabricantes. 

 

 
( )1 1

@

Z
bomba máx

máx

Y

vazãoonde Y
vazão

η η

η

= × − −

=
 (50) 

 

 Os valores das variações no heat rate, na temperatura de exaustão, na vazão de exaustão 

e na potência da turbina a gás, em função da carga e da temperatura ambiente, foram obtidos 

através de interpolação bi-linear entre os dados das seguintes tabelas:  
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Tabela 15 – Variação da vazão de exaustão em função da temperatura ambiente. 

Temperatura Ambiente [oC] Vazão de Exaustão [kg/hr]
15 334800
25 316440
35 298080

 
 

Tabela 16 – Variação da temperatura de exaustão em função da temperatura ambiente. 

Temperatura Ambiente [oC] Temperatura de Exaustão [oC
15 507.8733
25 517.3734
35 527.7733

 
 

Tabela 17 – Variação do Heat Rate em função da temperatura ambiente.  

Temperatura Ambiente [oC] Heat Rate [kJ/kW-h]
15 9003.864
25 9215.86
35 9464.86

 
 

Tabela 18 – Variação da potência em função da temperatura ambiente.  

Temperatura Ambiente [oC] Potência [kW]
15 30.761
25 28.358
35 26.044

 
 

Tabela 19 – Fatores de correção da vazão de exaustão em função da carga e da temperatura.  

@15C @25C @35C
0.5 0.7666667 0.7645051 0.7644928
0.6 0.8225806 0.8202503 0.8188406
0.7 0.872043 0.8691695 0.8683575
0.8 0.9204301 0.9158134 0.9142512
0.9 0.9623656 0.960182 0.9577295
1.0 1 1 1

Fator de correção para vazão de exaustãoCarga [%]

 
 

Tabela 20 – Fatores de correção da temperatura de exaustão em função da carga e da 

temperatura. 
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@15C @25C @35C
0.5 0.8454339 0.8656676 0.8806306
0.6 0.8739843 0.8902147 0.903936
0.7 0.9025347 0.917661 0.927431
0.8 0.9297069 0.9437544 0.9522522
0.9 0.9623922 0.9690745 0.9763156
1.0 1 1 1

Fator de correção para temperatura de exaustãoCarga [%]

 
 

Tabela 21 – Fatores de correção do Heat Rate em função da carga e da temperatura. 

@15C @25C @35C
0.5 1.18172 1.197278 1.213712
0.6 1.116326 1.128072 1.141241
0.7 1.071976 1.081126 1.090358
0.8 1.03874 1.045891 1.052631
0.9 1.015647 1.018462 1.023335
1.0 1 1 1

Carga [%] Fator de correção para o Heat Rate

 
 

 A variação no coeficiente global de troca térmica nos superaquecedores foi calculada de 

acordo com a equação (51), onde o coeficiente X utilizado foi 0,8 e os coeficiente Y e Z são 

iguais a 0.  

 

 
X Y Z

projeto
projeto projetoprojeto

Q T PU U
T PQ

⎛ ⎞ ⎛ ⎞ ⎛ ⎞
= × × ×⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎝ ⎠

 (51) 

 

Já a perda de cardo do lado frio, para os superaquecedores, foi calculada de acordo com a 

equação (52), nesta equação v é o volume específico do vapor, e os coeficientes X = 1,98 ; a = 

1 ; Y = Z = 0,  foram utilizados. Para a perda de carga no lado quente esta mesma equação, 

(52), foi utilizada, porém os coeficientes foram: X = 1,84 ; Y = 1 ; Z = -1 ; a = 0. 

 

 
X Y Z a

projeto
projeto projeto projetoprojeto

Q T P vP P
T P vQ

⎛ ⎞ ⎛ ⎞ ⎛ ⎞ ⎛ ⎞
= × × × ×⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎝ ⎠ ⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎝ ⎠

 (52) 

 

 A variação no coeficiente global de troca térmica para os evaporadores, também se dá 

segundo a equação (51), utilizando X = 0,8 e os coeficiente Y e Z são iguais a 0 da mesma 

forma que os superaquecedores. A perda de carga do lado vapor é escolhida de acordo com a 
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pressão de operação do tubulão e a do lado gás é dada pela equação (48), utilizando 1,84 ; 1 ; 

-1, como coeficientes para X, Y e Z respectivamente.  

 

 A turbina a vapor tem sua eficiência isoentropica variando em função da vazão 

volumétrica de vapor, Ө, segundo a equação (53), sendo os coeficientes A, B, C, x e y 

definidos para adequação da curva do fabricante à equação. Os fatores foram definidos como 

A = -0,2 ; B = 2015,8 ; C = - 2014,6 ; x = 1,47  e y = 9e-005.  

 

 
x y

projeto projeto projeto
A B Cη θ θ

η θ θ

⎛ ⎞ ⎛ ⎞
= × + × +⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟

⎝ ⎠ ⎝ ⎠
 (53) 

 

 Segundo Perry (1999), a teoria mais aceita para troca de calor em torres de resfriamento 

foi desenvolvida por Merkel. Esta análise se baseia na diferença de entalpia como força 

diretriz para troca térmica. Cada partícula de água é envolvida por um filme de ar saturado, 

sendo a diferença de entalpia entre este filme de ar saturado e o ar presente nas vizinhanças 

responsável pela troca térmica. A forma integral da equação de Merkel pode ser vista em (54). 

Onde “K” é o coeficiente de transferência de massa [kg de água/(s.m2)], “a” é a área de 

contato [m2/m3 da torre], “V” é o volume resfriado ativo [m3/m2 de área plana], “L” é a vazão 

de água [kg/(s.m2)], “h´ ”é a entalpia do ar saturado à temperatura da água [kJ/kg], “h” é a 

temperatura da corrente de ar, “T1” e “T2” são as temperaturas de entrada e saída da água 

respectivamente. O lado direito da equação depende somente do ar e da água e não depende 

das características da torre de resfriamento e é conhecido como número de Merkel. Já o lado 

esquerdo depende somente das características da torre e da relação ar-água (AWR).  

 

 
2

1

T
pw

T

CKaV dT
L h h

= ⋅
′ −∫  (54) 

 

Uma vez projetada a torre, o número de Merkel é função basicamente de AWR,  portanto a 

operação fora do ponto de projeto da mesma esta baseada na equação (55), onde o número de 

Merkel varia em função da relação ar-água elevada à um coeficiente “m”. O coeficiente m 

=0,6 foi utilizado para adaptação do modelo as curvas de desempenho da torre para várias 

vazões de água e várias temperaturas de bulbo úmido.  

 

 0
mMe Me AWR= ⋅  (55) 
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 Para o condensador, o coeficiente global de troca térmica de acordo com o método 

proposto por HEI (Heat Exchange Institute) edição número 9. De acordo com este método o 

coeficiente global de troca  térmica é função de quatro coeficientes, conforme equação (56): 

 

 1 2 3 4U C C C C= × × ×  (56) 

 

Onde C1 é função do diâmetro externo dos tubos e da velocidade da água de resfriamento. C2 

é um fator de correção de acordo com a temperatura da água de resfriamento. C3 é função do 

material e da espessura do tubo e C4 é o fator de “limpeza” (cleanliness factor). 

  

 As equações acima foram todas adaptadas para representar às curvas fornecidas pelos 

fabricantes dos componentes, com exceção das curvas de perda de carga e coeficiente global 

de troca térmica que foram obtidas em GateCycle Version 5.51, 2003 GE Enter Software.  

Antes de adaptadas às equações, as curvas fornecidas pelos fabricantes foram corrigidas pelo 

ponto de operação referente ao teste de aceitação, ver tabela 22. Esta correção tem como 

objetivo aproximar a curva fornecida pelos fabricantes dos valores máximos reais que podem 

ser obtidos pelos componentes, uma vez que os valores fornecidos pelas curvas podem nunca 

serem alcançados. Na tabela 22, HP, IP e GN significam alta pressão, pressão intermediária 

(referentes ao vapor) e gás natural respectivamente. 
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Tabela 22 – Dados do teste de aceitação utilizado para correção das curvas de desempenho. 

T1 T2 T3 MÉDIA MODELO DIF. [%]
Temperatura [ºC] 33.280 32.490 29.910 31.893 31.893 0.00%
Pressão [Bar] 1.003 1.003 1.004 1.003 1.003 0.00%
Umidade Relativa [%] 43.710 42.810 56.070 47.530 47.530 0.00%

GERAIS Power [kW] bruto* 128.702 129.425 132.226 130.117 130.119 0.00%
Temperatura [ºC] 496.867 496.100 494.400 495.789 495.790 0.00%
Pressão [Bar] 49.043 49.043 49.863 49.317 49.320 -0.01%
Vazão [kg/s] 19.671 19.685 19.822 19.726 19.727 0.00%
Temperatura [ºC] 274.647 274.467 275.347 274.820 274.820 0.00%
Pressão [Bar] 16.667 16.677 16.722 16.689 16.689 0.00%
Vazão [kg/s] 0.892 0.912 0.911 0.905 0.905 -0.01%
Temperatura [ºC] 488.500 487.800 485.700 487.333 487.330 0.00%
Pressão [Bar] 47.110 47.180 48.000 47.430 47.430 0.00%
Vazão [kg/s] 55.747 55.879 56.987 56.204 56.204 0.00%
Temperatura [ºC] 29.440 29.140 27.490 28.690 28.690 0.00%
Pressão [Bar] 20.080 19.960 19.520 19.853 19.853 0.00%
Vazão [kg/s] 6.406 6.424 6.464 6.431 6.432 -0.01%
PCI 47,578.000 47,588.000 47,624.000 47,596.667 47,596.667 0.00%
Temperatura [ºC] 29.065 28.695 26.200 27.987 27.987 0.00%
Pressão [Bar] 7.640 7.625 7.500 7.588 7.588 0.00%
Vazão [kg/s] * * 1.934 1.925 1.875 1.911 1.911 0.00%
ST Power [MW] 53.101 53.143 53.839 53.361 - -
Vazão da extração [kg/s] 1.370 1.507 1.728 1.535 - -
Temperatura da extração [ºC] 277.220 277.070 276.180 276.823 - -
Pressão da extração [Bar] 17.140 17.140 17.290 17.190 - -
Entalpia da extração [kJ/kg] 2,978.543 2,978.193 2,975.614 2,977.450 - -
Salto entalpico extração [kJ/kgºC] * * * 609.883 609.533 606.954 608.790 - -
Potência da extração [MW] 0.836 0.918 1.049 0.934 - -
ST Power [MW] Corrigida * * * * 53.937 54.061 54.888 54.295 54.297 0.00%
GT 1 Power [MW] 24.593 24.846 25.573
GT 2 Power [MW] 24.894 25.130 25.894
GT 3 Power [MW] 25.278 25.388 25.871
Consumo de GN [kg/s] * * * * * 1.491 1.500 1.530 1.5068 1.5068 0.00%
Temp. exaustão [ºC] 524.543 524.543 524.543 524.543 524.543 0.00%

* Soma da potência gerada por todas as turbinas.
** Soma das queima suplementar das 3 Caldeiras de recuperação. 

*** Diferença entre entalpia da extração e entalpia do fluido que sai da turbina ( considerado x = 0,9).
**** Potência da turbina a vapor somada a potência que poderia ser gerada pela extração.

***** Consumo de cada turbina a gás.

MODELO:

QUEIMA 
SUPLEMENTAR

TESTE DE ACEITAÇÃO:

LINHA DE GN

HP

IP

HP ENT. 
TURBINA A 

VAPOR

Equipamento Grandeza

Ambiente

25.274 0.00%25.274

Turbina a Vapor

Turbina a Gás

 
 

Esta tabela mostra um resumo dos valores obtidos em três testes de aceitação, realizados 

sequencialmente em três dias. Como a variação máxima de temperatura e umidade relativa foi 

pequena, 3 oC e 12% respectivamente, foi calculado o valor médio para as grandezas medidas 

nos três testes. As curvas de desempenho tiveram então seus valores corrigidos por este valor 

médio.  
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Figura 56 – Correção de uma curva de desempenho pelo ponto do teste de aceitação.  

 

 A correção das curvas de desempenho dos componentes é feita pelo simples 

deslocamento da curva, fazendo-a passar pelo ponto referente ao teste de aceitação (média) e 

mantendo-a com a mesma forma. Para tanto, um fator aditivo é usado. Nos casos onde a 

intersecção com o eixo das abscissas precisa ser mantida fatores multiplicativos foram usados.  

  

 A aquisição dos dados termodinâmicos de saída e entrada (DTS e DTE) e do consumo 

energético dos componentes na condição teste (TOC) é feita através do sistema de controle da 

planta (DCS), os dados não existentes no DCS são levantados em campo. Estes dados, antes 

de serem utilizados, são testados em um filtro que verifica a presença de inconsistências 

termodinâmicas provenientes de erros de leitura dos instrumentos de campo, através de 

valores máximos e mínimos admissíveis para cada variável. Com a finalidade evitar dados 

provenientes de situações, nas quais a planta encontra-se em regime fortemente transiente, os 

dados são adquiridos no mínimo 5 vezes em intervalos de tempo fixo. O número de 

aquisições (mínimo de 5 vezes) e o intervalo de tempo entre estas aquisições são escolhidos 

pelo usuário. A média dos valores adquiridos é calculada juntamente com o desvio padrão, 

caso o valor do desvio padrão seja menor que 95% os valores são descartados e uma nova 

aquisição de dados faz-se necessária. Após a filtragem dos dados, o cálculo dos FDs é feito 

utilizando os dados obtidos pelo DCS e os dados provenientes das curvas de desempenho na 

condição limpa (curvas dos fabricantes corrigidas pelo teste de aceitação), as curvas de 
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desempenho corrigidas pelo teste de aceitação são então corrigidas pelos respectivos FDs, ver 

figura 57. As curvas, agora corrigidas pelo teste de aceitação e pelos FDs, são inseridas em 

um modelo elaborado utilizando o software Gate Cycle®. Este novo modelo representa a 

condição de teste (TOC), e também, o provável comportamento fora do ponto de projeto da 

mesma.  

 

 
Figura 57 – Exemplo de correção das curvas de desempenho pelos FDs 

 

 De posse do modelo que representa a condição de teste (TOC), os fatores de 

desempenho (que estão multiplicando as curvas dos componentes) são substituídos, 

componente por componente, individualmente, pelo valor que representa ausência de 

anomalias, “1”. Ou seja, para o componente em análise, as curvas de desempenho corrigidas 

pelo teste de aceitação são multiplicadas por “1”, e não sofrem alteração. 

 Após a substituição dos FDs de um dado componente por “1”, o balanço de massa e 

energia é executado e em seguida os valores correspondentes aos FDs que foram substituídos 

por “1” são re-estabelecidos, voltando o modelo a representar a condição de teste. A diferença 

entre os valores dos indicadores de desempenho da planta, provenientes do balanço de energia 

e massa calculados na condição de teste (TOC), e os valores obtidos após a substituição dos 

FDs de um componente por “1” representam os ganhos obtidos no ciclo pela eliminação das 

anomalias presentes no componente analisado.  
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 As curvas de desempenho de cada um dos componentes ou as equações que 

representam estas curvas (curvas corrigidas pelo teste de aceitação) foram inseridas em uma 

planilha Microsoft Excel® sendo esta planilha responsável pela predição do comportamento 

de cada um dos componentes na condição limpa e posterior cálculo dos fatores de 

desempenho (FDs). O Gate Cycle®, é utilizado para realização dos balanços de massa e 

energia nas diversas situações analisadas: condição de teste, condição de teste com o 

componente 1 livre de anomalias, condição de teste como o componente 2 livre de anomalias, 

condição de teste com o componente 3 livre de anomalias e assim por diante. Este modelo 

desenvolvido no Gate Cycle® utiliza as curvas de desempenho corrigidas pelo teste de 

aceitação e pelos fatores de desempenho para representar o comportamento do ciclo fora do 

ponto de projeto. O programa desenvolvido em framework .NET® é utilizado para 

gerenciamento das atividades, ver figura 58. 

 

 
Figura 58 – Programa em .Net para gerenciamento das atividades.  
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 Uma planilha Microsoft Excel® dotada do suplemento Cycle Link, troca informações 

com o Gate Cycle® sempre que ordenada pelo programa em .NET®, o ultimo também é 

responsável pela interface com o usuário onde a inserção de dados é feita e os resultados são 

mostrados, como mostra figura 59. 

 

 
Figura 59 – Fluxo de informações para o sistema de diagnóstico e prognóstico proposto.  

 

4.2.1 Limitações do sistema 

 O sistema não tem como objetivo a detecção da causa raiz dos problemas e sim a 

localização dos componentes cujos reparos ou trocas geram maior benefício nos indicadores 

de desempenho da planta. Para detecção da causa raiz seria necessário uma inserção da 

abordagem fluidodinâmica dos componentes, o que tornaria os modelos excessivamente 

complexos, inviabilizado a construção do ciclo termodinâmico completo. 

 Alguns componentes e sub-componentes, foram agregados por limitações da 

instrumentação e para evitar complexidade excessiva no sistema. Como exemplo de 

componentes e sub-componentes agregados têm-se trocadores de calor da caldeira de 

recuperação, de mesmo nível de pressão, em série e sem medição intermediária, bombas de 

óleo de equipamentos específicos, sistemas externos de refrigeração de óleo de equipamentos 

específicos. 
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 A modelagem considera algumas hipóteses:  

          - Regime permanente; 

          - Energia potencial nula; 

          - Energia cinética nula (a velocidade é usada em alguns pontos para cálculos referentes 

à perda carga); 

          - Combustão completa do combustível; 

          - Processo quasi-estático na operação em regimes parciais; 

Estas hipóteses são normalmente usadas na grande maioria das modelagens referentes a 

sistemas térmicos e não geram erros significantes nos modelos. 

 A exatidão do modelo esta intrinsecamente relacionada à representação do 

comportamento do sistema real fora do ponto de projeto. Sempre que esta representação for 

precisa, o sistema de diagnostico aqui utilizado será também preciso. Além disto, considera-se 

que o componente possuidor de anomalias comporta-se segundo sua curva de desempenho 

multiplicada pelo fator de desempenho. Além disto, o sistema é capaz de fornecer o 

prognóstico relativo à eliminação completa das anomalias, porém na maioria dos casos é 

possível somente a eliminação parcial das anomalias em virtude da degradação natural não 

recuperável.  

4.3 DESCRIÇÃO DO CICLO TÉRMICO 

 Segue a descrição dos principais componentes da planta quando a mesma encontra-se 

neste tipo de operação:  

- Três turbinas a gás aero-derivativas, Rolls-Royce RB211, acopladas a uma turbinas de força 

Coberra, com capacidade de 25 MW cada, nas condições nominais da planta e geradores 

refrigerados a ar.  

- Três caldeiras de recuperação, fornecidas pela Foster Wheeler América Latina, de fluxo 

horizontal e dotadas de queima suplementar. As caldeiras de recuperação são compostas cada 

uma por três economizadores, três evaporadores e três superaquecedores, um desaerador 

conjugado ao evaporador de baixa, que recebe todo o vapor produzido pelo mesmo, quatro 

ventiladores, que são responsáveis pelo fornecimento de excesso de ar para queima 

suplementar, selagem do damper e manutenção do fluxo dos gases para fora da caldeira. As 
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caldeiras possuem três níveis de pressão, sendo a baixa pressão utilizada somente para o 

processo de desaeração.  

- Uma bomba de baixa pressão e uma bomba multiestágio são utilizadas em cada uma das 

caldeiras de recuperação, para fornecer os três níveis de pressão. As bombas multiestágio, 

assim como no primeiro modelo, foram modeladas como duas bombas distintas.  

- Sistema de compressão de gás natural formado por dois compressores alternativos, Nuovo 

Pignone com capacidade de elevar a pressão do gás natura de 17 para 42 bar.  

- Sistema fechado de resfriamento composto por um resfriador a ar composto de seis 

ventiladores (três por baia) de eixo vertical e tiragem forçada, duas bombas para circulação da 

água e três trocadores de calor para remoção da carga térmica referente às turbinas a gás, e 

aos compressores alternativos.  

- Sistema de acumulação formado um acumulador de vapor de alta, um acumulador de vapor 

de média e um acumulador de água de resfriamento. O sistema possui quatro estações 

redutoras, duas para cada acumulador de vapor com finalidade de controlar os parâmetros do 

vapor entregue ao consumidor.  

- Além disto, o ciclo possui um sistema que usa uma pequena quantidade de vapor de alta 

pressão saturado, proveniente de um dos tubulões de alta, para manutenção de uma caldeira 

reserva (Thermocal/Codistil) quente, o que possibilita uma rápida partida da mesma. O vapor 

volta, com os parâmetros reduzidos para o tubulão de média da mesma caldeira na qual o 

vapor foi retirado.  

- Três bombas de alimentação. 

- Uma turbina a vapor de condensação, de carretel simples, fabricada pela MANT, a qual é 

acoplada ao gerador elétrico Brush de 60 MW. 

- Sistema aberto de resfriamento composto por uma torre de resfriamento (três células, cada 

uma com um ventilador de tiragem induzida) e duas bombas Sulzer, centrífugas, de 700 cv 

cada, que promovem a circulação da água de resfriamento. Este sistema destina-se a cobrir a 

demanda térmica do condensador, que é a principal carga térmica do ciclo. Existe também a 

possibilidade de deslocar a carga térmica dos compressores alternativos de gás natural do 

circuito fechado de resfriamento para o circuito aberto, para tanto duas pequenas bombas 

centrífugas são utilizadas. Este sistema consome aproximadamente 200 toneladas por hora de 

água clarificada, devido à reposição de água na torre de resfriamento. 

 São consumidas 40 toneladas por hora de água desmineralizada devido às perdas e a 

geração de vapor para o processo. A água de reposição (desmineralizada para as caldeiras e 
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clarificada para o resfriamento) é fornecida pela estação de tratamento que se localiza 

próximo a planta. A origem da água não tratada são poços artesianos.  

 O combustível utilizado é o gás natural, proveniente de campos da região, tanto para as 

turbinas a gás como para a queima suplementar nas caldeiras de recuperação. Não há 

combustível alternativo para a planta. 

 Os equipamentos sobressalentes não foram considerados. Os principais sistemas do 

ciclo podem ser vistos nas figuras 60, 61 e 62 

 

 
Figura 60 – Uma das três turbinas a gás seguida por uma das três caldeiras de recuperação do 

ciclo.   
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Figura 61 – Sistema aberto de resfriamento, TV e condensador 

 

 
Figura 62 – Acumuladores e estações de redução (a redução de pressão é feita dentro do ícone 

de atemperação). 

 

 Existe também a possibilidade do vapor de alta pressão sofrer redução nos parâmetros 

através da atemperação com a água de resfriamento proveniente do acumulador de água e 

estrangulamento (válvula redutora de pressão). Desta forma o vapor de alta pressão pode ser 

utilizado quando há uma demanda excessiva por vapor de média pelo processo do cliente.  



131 

 

 

 A planta acima descrita pode operar de duas formas distintas:  

1-) Utilizando as três turbinas a gás, as respectivas caldeiras de recuperação e o ciclo a vapor 

para suprir a demanda do seu cliente e gerar a maior quantidade de energia eletrica excedente 

possível para ser vendida à rede (ciclo combinado com cogeração). 

2-) Utilizar  apenas uma turbina a gás e a respectiva caldeira de recuperação para atender a 

demanda do seu cliente gastando a menor quantidade de combustível possível (cogeração)  

 

 A figura 63 descreve o ciclo quando o mesmo opera segundo um ciclo de cogeração 

simples. O perfil de temperatura das caldeiras de recuperação na condição de projeto pode ser 

visto na figura 64. Este perfil de temperatura mostra a transferência de calor do lado gás 

(vermelho) para o lado água (azul) no eixo das ordenadas e a temperatura no eixo das 

abscissas. Através do perfil de temperatura da caldeira de recuperação é possível analisar o 

pinch point, que é a diferença entre a temperatura de evaporação do vapor nos respectivos 

evaporadores e a temperatura de saída dos gases de exaustão nestes mesmos componentes 

(analisado na vertical, usualmente possuem valor superior a 8 graus Celsius); a temperatura de 

aproximação dos economizadores, que é a diferença entre a temperatura da água na saída do 

economizador e do gás na saída do evaporador e a temperatura de aproximação para os 

superaquecedores, que é a diferença entre a temperatura de entrada do gás e saída do vapor 

neste componente. Estas diferenças de temperaturas são importantes, pois permitem analisar o 

grau de eficiência troca térmica. O pinch point é inversamente proporcional a potência de 

vapor entregue a turbina a vapor e diminui com o aumento exponencial da área de troca 

térmica. A temperatura de aproximação dos economizadores não deve ser menor que 6 graus 

C, segundo Badcock & Wilcox (1992) apud Lora e Nascimento (2004), a fim de evitar 

evaporação de vapor no economizador em cargas parciais. Além disto, ainda segundo Lora e 

Nascimento (2004) deve-se manter uma temperatura de exaustão dos gases acima do ponto de 

orvalho dos vapores de ácido sulfúrico, A temperatura mínima recomendada é 116 graus C.  
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Figura 63 – Esquema do ciclo térmico de cogeração referente à estratégia de operação 2. 
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Figura 64 – Perfil de temperatura da caldeira de recuperação. 
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4.3.1 Teste do Sistema 

 O sistema desenvolvido foi aplicado tendo como base os dados levantados na visita 

técnica realizada no período entre 22 e 24 de Abril de 2009. Portanto os resultados 

encontrados são referentes à anomalias reais presentes na planta.  

 Os dados necessários foram coletados direto do sistema de controle. Porém alguns 

dados não estavam presentes neste e, portanto foram coletados em campo. Além destes dois 

grupos de dados (presentes no sistema de controle e presentes em campo) há um terceiro 

grupo de dados que não está presente nem no sistema de controle nem em campo, estes dados 

foram considerados imutáveis e iguais a condição de projeto (potência consumida no air-

cooler e potência consumida pelas bombas de circulação do sistema fechado de resfriamento). 

 Uma descrição sobre o uso do sistema desenvolvido, incluindo as principais telas pode 

ser vista no Apêndice B.  

 O ciclo foi analisado operando conforme estratégia de operação 2 (cogeração), operando 

em carga parcial tanto na turbina a gás como na queima suplementar.  

4.3.2 Resultados  

 Para melhoria dos parâmetros financeiros do ciclo, mais importante do que o 

conhecimento da condição atual de cada componente é o ganho que se pode ter nos 

indicadores de desempenho pela recuperação de cada um dos componentes para a condição 

prevista pela curva de desempenho. Quatro indicadores de desempenho foram avaliados para 

o ciclo de cogeração em questão. Estes indicadores foram definidos como se segue. São 

mostrados os três componentes responsáveis pelo melhor resultado em cada um dos 

indicadores.  

 

- Potência elétrica: potência elétrica gerada menos a potência elétrica consumida no ciclo, ou 

seja, potência líquida produzida pela planta, ver equação (57). 

 

 elétrica gerada consumidaP P P= −  (57) 
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 Como a potência da turbina a gás é determinada através do sistema de controle, a 

avaliação da mesma é referente, somente, a quantidade de combustível consumido e a 

condição dos gases de exaustão (vazão e temperatura), tanto em função da carga como em 

função da temperatura ambiente. Portanto os únicos itens capazes de alterar este indicador 

quando o ciclo opera no modo cogeração (sem turbina a vapor) são os consumos auxiliares. O 

único consumo auxiliar capaz de alterar significantemente este indicador é a potência 

consumida pela torre, equipamento-20, para alimentar os três ventiladores (apesar de não 

indicada na figura 63, a torre de resfriamento pode substituir o air-cooler no resfriamento do 

circuito de gás natural). A recuperação dos demais equipamentos coincide com a situação 

atual o que indica que não há ganho neste indicador caso os demais equipamentos sejam 

recuperados.  
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Figura 65 – Variação da potência elétrica pela recuperação dos componentes da planta 

 

- Eficiência elétrica: potência elétrica líquida dividida pela energia presente no combustível 

consumido pela planta, conforme equação (58). 

 

 elétrica
elétrica

combustível

P
Q PCI

η =
⋅

 (58) 

 

 Como o ciclo analisado não opera com turbina a vapor, este indicador é função 

basicamente da turbina a gás, da queima suplementar e do consumo de energia elétrica pelos 
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equipamentos auxiliares. Assim, os equipamentos responsáveis pelo maior ganho caso sejam 

levados a operar segundo as respectivas curvas de desempenho são: turbina a gás, 

equipamento 7, e a torre de resfriamento (consumo nos ventiladores para tiragem induzida), - 

equipamento 20, sendo que os demais equipamentos praticamente não tem influência 

significativa neste indicador uma vez que não há melhora no indicador para o terceiro 

equipamento responsável pelo maior ganho. 

  

 
Figura 66 – Variação da eficiência elétrica pela recuperação dos componentes da planta. 

 

- Potência térmica: vazão de vapor de média multiplicada pela entalpia do vapor de média 

somada a vazão de vapor de alta multiplicada pela entalpia do vapor de alta, conforme 

equação (59).  

 

 térmica média média alta altaP h Q h Q= ⋅ + ⋅  (59) 
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 Os componentes cuja elevação da condição atual à condição prevista pelas curvas de 

desempenho promovem maior ganho neste indicador são: economizador de baixa, 

equipamento 16 e evaporador de alta equipamento 11. O terceiro item neste indicador são as 

condições ambientais (número 23). Este item pode ser entendido como a modificação das 

condições ambientais atuais para as condições ambientais médias nos testes de aceitação 

(31,84 ºC e 47% de umidade relativa). As condições ambientais no dia do diagnóstico eram de 

28,6 ºC e 71% de umidade relativa. Estes valores influenciam diretamente a potência térmica, 

pois elevam a temperatura da água de alimentação e modificam os parâmetros de vazão e 

temperatura dos gases de exaustão provenientes da turbina a gás. 

 

 
Figura 67 – Variação da potência térmica pela recuperação total dos componentes da planta 

 

- Heat Rate: este indicador é similar à eficiência elétrica e foi incluído no sistema, pois alguns 

usuários do sistema desenvolvido possuem uma familiaridade maior com este indicador do 
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que com o indicador de eficiência elétrica. Calculado como a energia que entra no ciclo com o 

combustível, dividida pela energia elétrica gerada em uma hora de operação, ver equação (60)

. 

 

  

 
[ ]elect

Qcomb PCIHR
E kWh

⋅
=  (60) 

 

 Para que haja um melhor desempenho neste indicador o valor do mesmo tem que 

diminuir, o que significa menos combustível gasto para cada kWh gerado. 

 Como era esperado, assim como no indicador de eficiência elétrica os equipamentos que 

representam maior ganho são: turbina a gás (equipamento 7) e torre de resfriamento (consumo 

nos ventiladores - equipamento 20). 

 

 
Figura 68 – Variação do heat rate pela recuperação dos componentes da planta.
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Capítulo 5 

CONCLUSÕES E RECOMENDAÇÕES 

 De acordo com a literatura atual e com o trabalho realizado existem dois empecilhos 

principais na elaboração de sistemas de diagnóstico termodinâmicos ou termoeconômicos 

propostos por diversos autores. O primeiro empecilho é a dificuldade para valoração da 

variação na eficiência dos componentes do ciclo em função do comportamento fora do ponto 

de projeto. Estas variações de desempenho são induzidas por qualquer variação no estado 

termodinâmico do ciclo e, portanto são também induzidas por anomalias presentes em 

qualquer componente gerando assim as malfunções induzidas. O segundo empecilho diz 

respeito à dificuldade para representação matemática do ciclo em função do desempenho de 

seus diversos componentes. Normalmente é utilizada uma representação linear com 

coeficientes fixos, o que impossibilita um prognóstico preciso, pois o impacto de cada 

componente varia de acordo com o estado termodinâmico estabelecido no ciclo. 

 O primeiro empecilho, malfunções induzidas, ocorre quando a condição de teste é 

comparada à condição de referência. Na condição testada os dados de entrada dos 

componentes normalmente são diferentes dos dados de entrada destes mesmos componentes 

para a condição de referência, o que naturalmente origina desempenhos diferentes mesmo na 

ausência de anomalias internas ou intrínsecas. O método utilizado neste trabalho (método da 

reconciliação melhorado) consiste na comparação da condição de teste com uma condição 

limpa, composta pelos modelos dos diversos componentes utilizando as curvas de 

desempenho dos mesmos. Esta forma de predição do comportamento fora do ponto de projeto 



141 

 

foi testada no estudo de caso e na aplicação do método termoeconômico (apenas para 

diagnóstico e não prognóstico), gerando os resultados esperados mostrando assim sua 

eficácia.  

 O segundo empecilho, dificuldade para modelagem matemática do ciclo em função do 

desempenho de seus componentes, tem levado a simplificações matemáticas, que 

consequentemente diminuem a precisão do diagnóstico / prognóstico. A maior parte das 

metodologias tenta prever um comportamento do ciclo linearmente, em função do 

desempenho de seus componentes, como nos métodos da análise quantitativa da causalidade, 

análise seis sigma aplicada ao método da reconciliação e formula de impacto no consumo de 

combustível. A técnica aplicada no estudo de caso, não utiliza linearizações para relacionar o 

desempenho total do ciclo com o desempenho dos componentes. Para tanto, a técnica utiliza 

um modelo que opera fora do ponto de projeto, onde a variação individual de desempenho dos 

componentes é testada. Para elaboração de tal modelo faz-se necessário a utilização das 

curvas de desempenho dos componentes ou de equações que representem as mesmas. Esta 

técnica mostrou-se eficaz na predição do ganho nos indicadores do ciclo analisado quando há 

eliminação de anomalias e pode ser aplicada em qualquer faixa variação entre a condição de 

teste e a condição limpa.  

 

 Através da aplicação da fórmula de impacto no consumo de combustível, que é linear e 

não é capaz de distinguir entre as malfunções induzidas e intrínsecas, e do método da 

reconciliação melhorado ao mesmo problema foi possível verificar a eficácia da fórmula de 

impacto no consumo de combustível na detecção da principal anomalia e na predição do 

ganho no consumo de combustível para esta anomalia, mas as demais anomalias são ocultadas 

e confundidas com as anomalias induzidas. No entanto o método da reconciliação, conforme 

aplicado, foi capaz de localizar e quantificar propriamente todas as anomalias testadas. Ou 

seja, o método da reconciliação, após alguns melhoramentos, se mostrou a ferramenta mais 

útil para o desenvolvimento de uma ferramenta de suporto à tomada de decisão.  

 

 A aplicação do método da reconciliação melhorado em uma planta real mostra que este 

método, quando aplicado utilizando modelos que operam fora do ponto de projeto para cada 

componente do ciclo para representação do estado limpo, evita a presença de malfunções 

induzidas nos indicadores de anomalias. Além disto, a predição de desempenho do ciclo pela 

eliminação de anomalias utilizando um modelo que opera fora do ponto de projeto para o 

ciclo completo é evidentemente mais precisa do que a consideração de comportamento do 
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ciclo linear e fixo. Portanto, a viabilidade da utilização do método em uma aplicação real foi 

testada com êxito o que demonstra que o método é robusto o suficiente para ser utilizado em 

aplicações reais uma vez que o método é capaz de localizar os componentes deteriorados, 

quantificar as deteriorações e quantificar o ganho nos parâmetros de desempenho do ciclo 

pela eliminação das anomalias encontradas nos componentes deteriorados.  

 

 Como recomendações para trabalhos futuros que podem complementar o trabalho 

elaborado têm-se: 

1-) A utilização de árvores lógicas de localização de defeitos em conjunto com o sistema 

proposto. Desta forma, a partir da identificação dos componentes degradados pelo sistema de 

diagnóstico / prognóstico elaborado, é possível utilizar a árvore lógica do componente para 

detectar a causa raiz do problema.  

2-) Utilizar sistemas que possam informar o grau de recuperação dos equipamentos com o 

tempo de operação. Desta forma, pode-se analisar o ganho que pode ser obtido no ciclo tanto 

pela eliminação total das anomalias (troca do equipamento), como pela eliminação parcial das 

anomalias (estabelecida através do estudo recomendado). 

3-) Estudo do comportamento fora do ponto de projeto de equipamentos degradados afim de 

estabelecer com maior precisão as curvas dos equipamentos na condição de teste.  
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Apêndice A 

TABELA PARA CÁLCULO DO CP 

Cp = A + BT + CT2 + DT3 [kcal/kmolK] (Lozano and Valero, 1986). O valor obtido foi 
multiplicado por 4,1868 para transformação de [kcal/kmolK] para [kJ/kmolK]. 
 

 
 
*Verda et al. (2004) 



 

 

 

Apêndice B 

TELAS E DESCRIÇÃO DO SISTEMA DE DIAGNÓSTICO 
DESENVOLVIDO 

 O sistema foi desenvolvido tendo como base a teoria de diagnóstico termodinâmico 

explicada anteriormente: método da reconciliação. 

 No sistema desenvolvido o número de coletas pode ser aumentado (mínimo 5 vezes) e o 

intervalo de tempo entre as coletas pode ser alterado.  

 Após a coleta dos dados os mesmos foram inseridos no sistema desenvolvido. A tela 

inicial do sistema pode ser vista na figura 76. 

 



 

 

 
Figura 69 – Interface principal do sistema desenvolvido 

 

 Para inserção dos dados, um novo projeto (diagnóstico) é criado no sistema. Para tanto 

se escolhe a forma de operação da planta e a quantidade e intervalo entre as medidas, além é 

claro do responsável e da data na qual o novo projeto foi realizado. (ver figura 77)  

 

 
Figura 70 – Janela para criação de novo projeto e escolha do tipo de ciclo. 

 



 

 

 Uma vez escolhida a forma de operação da planta o próximo passo consiste na escolha 

dos equipamentos em operação: Para a planta operando segundo o modo “cogeração” (1 

turbina a gás e a respectiva caldeira de recuperação) têm-se as seguintes opções para escolha 

dos equipamentos:  

a) Escolher uma das três turbinas disponíveis. 

b) Escolher um dos três compressores de gás natura disponíveis. 

c) Escolher no máximo três das quatro bombas de circulação do sistema fechado de 

resfriamento. 

d) Escolher uma das duas bombas de baixa de cada caldeira recuperação. 

e) Escolher uma das duas bombas de média / alta (bomba multi-estágio) da caldeira de 

recuperação. 

f) Escolher uma das quatro bombas de alimentação. 

g) Escolher duas das três bombas de recirculação da torre para o compressor de gás natural.  

A seleção destas alternativas é feita através do TAG dos equipamentos e esta mostrada na 

figura 78. 

 

 
Figura 71– Tela para escolha dos equipamentos em operação. 

 

 Após a escolha dos equipamentos em operação os dados termodinâmicos referentes aos 

mesmos (temperatura, pressão, vazão, potência, etc) são inseridos no sistema de diagnóstico 

conforme figura 79. 

 



 

 

 
Figura 72 – Tela para inserção dos dados termodinâmicos referentes aos equipamentos 

escolhidos.  

 

 Para verificação dos dados inseridos basta pressionar o botão “Verificar dados”. 

Qualquer valor fora de um filtro de mínimo e máximo e do filtro de relações termodinâmicas 

será alertado como pode ser visto na figura 80 onde a temperatura de saída do gás de exaustão 

após a queima suplementar esta fora do filtro.  

 



 

 

 
Figura 73– Tela de alertas: indica dados inconsistentes.  

 

 Após a checagem de possíveis valores indevidos e correção dos mesmos basta 

pressionar ok para salvar os dados inseridos.  

 Após a inserção e verificação de todos os dados a opção de execução do diagnóstico é 

liberada e ativada pelo botão “Executar diagnóstico”. Uma vez iniciado o diagnóstico o 

sistema se comunica, diversas vezes com o software Gate Cycle® para execução dos balanços 

de massa e energia após a substituição dos fatores de desempenho de cada componente, 

individualmente por “1”. Ver figura 81. 

 



 

 

 
Figura 74 – Tela de execução do diagnóstico mostra a comunicação com o Gate Cycle® 

 

 Após a execução completa do diagnóstico os ícones: “Resultado 1” e “Resultado 2” da 

tela principal (ver figura 76) são habilitados. Os resultados obtidos através do ícone 

“Resultado 1” são referentes a situação atual de cada componente do ciclos (dados 

termodinâmicos e rendimentos). Como pode ser visto na figura 82, para as bombas do sistema 

fechado de resfriamento, aba circuito de GN e para a turbina a gás na figura 83.  

 



 

 

 
Figura 75 – Dados atuais referentes às bombas de circulação do sistema fechado de 

resfriamento. 

 



 

 

 
Figura 76 – Dados atuais referentes à turbina a gás. 

 

 Já os resultados obtidos através do ícone “Resultado 2” são o resultado do prognóstico, 

ou seja, quanto a eliminação das anomalias de cada componente do ciclo vai impactar nos 

indicadores de desempenho da planta. Quatro indicadores podem ser escolhidos: eficiência, 

heat rate, potência térmica e potência elétrica líquida. Uma vez escolhido o indicador de 

desempenho o impacto de cada componente pode ser observado, seja através da escolha do(s) 

componente(s) em uma lista, como pode ser observado no lado esquerdo da figura 84, ou 

através do comando que mostra os componentes cujo impacto causará maior ganho. Ambos 

são mostrados através de gráficos de barra formatáveis com uma linha vermelha na horizontal 

indicando a condição atual. Ver a figura 66 onde o impacto da recuperação de 3 componentes 

no heat rate é analisado.  

 



 

 

 
Figura 77 – Tela “Resultado 2” indicando o prognóstico em relação aos componentes da 

planta.  



 

 

 

Apêndice C 

DESCRIÇÃO DAS POSSIBILIDADES DE MODELAGEM DO 
GATE CYCLE® 

 

 

A Figura 78 mostra o esquema de uma planta termelétrica de ciclo combinado, construído 

usando os ícones de equipamentos disponíveis na interface gráfica do Gate Cycle®.  

 

 
Figura 78 – Modelagem de um ciclo combinado no Gate Cycle®. 



 

 

 

 Para modelar uma planta térmica no Gate Cycle® é preciso ter em mente o tipo e a 

profundidade da análise que se pretende fazer, para escolher o ícone e a metodologia de 

cálculo adequada. Na seqüência se apresentam algumas opções que o Gate Cycle® oferece. 

 

- Turbinas a gás: a figura 79 representa as três opções que o Gate Cycle® tem para modelar a 

turbina a gás: (i) escolha na biblioteca; (ii) compacta com curvas ou (iii) em componentes 

com mapas.  

 

 
Figura 79 – Opções do Gate Cycle® para modelagem de turbinas a gás. 

 

 O ponto chave na modelagem de um ciclo combinado é a adequada modelagem da 

turbina a gás porque dela depende todo o ciclo. A Figura 79 mostra todas as possíveis 

conexões de fluxos de massa e energia com a turbina a gás, permitidas pelo Gate Cycle®: (a) 

entrada de combustível na câmara de combustão; (b) purga ou sangria de ar comprimido; (c) 

TG escolhida na Biblioteca TG Compacta com Curvas 

TG em Componentes com Mapas
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entrada de ar no compressor; (d) injeção de água e/ou vapor na câmara de combustão; (e) 

potência de eixo para o gerador/compressor, e (f) saída dos gases de exaustão. 

 Uma das formas de modelagem é a escolha de uma turbina comercial dentre as várias 

disponíveis na biblioteca interna do software (TG escolhida na Biblioteca). Esta forma de 

modelagem é relativamente simples porque os dados da turbina já se encontram no ícone. O 

usuário só precisa escolher uma das turbinas da biblioteca. Este modelo considera a turbina a 

gás como sendo uma máquina compacta, não permite que o usuário altere parâmetros internos 

de projeto, mas é sensível às condições de contorno (temperatura, pressão, umidade etc.). 

 A atuação no sistema de controle é limitada, ou seja, só é possível controlar a carga e 

temperatura dos gases na saída da câmara de combustão. A confiabilidade dos resultados é 

garantida, desde que exista na biblioteca o modelo de turbina desejado. 

 A forma de modelagem mais usual é a turbina compacta modelada usando as curvas 

fornecidas pelo fabricante (TG Compacta com Curvas). Para esta modelagem é preciso ter as 

curvas de operação da máquina, mas a confiabilidade é garantida porque não se tratar de um 

modelo termodinâmico, ou seja, é um modelo que dá um conjunto de respostas em função de 

dados de entrada bem definidos, respeitando o comportamento definido pelas curvas. Por isso, 

não é possível atuar com sistemas de controle internos, como, por exemplo, a variação da 

temperatura dos gases na entrada da turbina ou a relação de pressão. Este tipo de modelo é 

sensível apenas às condições de contorno previstas nas curvas.  

 A forma mais complexa de modelar uma turbina a gás é a partir de seus componentes 

(TG em Componentes com Mapas). O esquema é construído com ícones dos seus 

componentes, que precisam ser interconectados. Os ícones nada mais são que uma 

representação gráfica dos modelos matemáticos que representam os componentes. A 

confiabilidade é garantida, desde que a modelagem seja adquada. O problema reside na 

necessidade de muitas informações, as quais nem sempre são possíveis de se obter, como os 

mapas dos compressores e das turbinas. A grande vantagem é que é possível ter total controle 

da operação da máquina, mesmo operando em modo off-design. É a melhor forma de modelar 

ciclos inovativos e avançados (multi-eixos e/ou com intercooler, por exemplo), experimentar 

a influência de novos combustíveis e analisar detalhadamente o resfriamento das paletas da 

turbina. A grande desvantagem é que exige muita especialização por parte do usuário e possui 

alto custo computacional com convergência demorada. O Gate Cycle® prevê ícones para 

simular equipamentos e processos auxiliares, como por exemplo: compressor de gás natural e 

perda de carga no filtro de ar e no duto de exaustão.  

 



 

 

- Caldeira de recuperação: para a modelagem de uma caldeira de recuperação no Gate Cycle®, 

não é o caso de falar em opções, mas sim em nível de complexidade. A Figura 80 exemplifica 

duas formas de modelagem de caldeira de recuperação usando o Gate Cycle®. A primeira, que 

está na parte superior da tela, é o modelo ou esquema de uma caldeira de recuperação simples 

com apenas um nível de pressão. Na parte inferior da figura 80 apresenta-se o modelo de uma 

caldeira de recuperação mais complexa, dotada de três níveis de pressão, queima suplementar 

e reaquecimento. 

 

 
Figura 80 – Modelagem de uma caldeira de recuperação utilizando os ícones do Gate Cycle®. 

 

 A caldeira de recuperação consiste em bancos de tubos ou trocadores de calor que 

podem ser classificados em economizadores, evaporadores e superaquecedores. Os 

economizadores são trocadores de calor gás-água e os superaquecedores são trocadores de 

calor gás-vapor. Nos evaporadores, o calor sensível dos gases é transferido para a água que 

muda de fase de liquido para vapor. Como mostra a Figura 81, os fluxos que se relacionam 
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com a caldeira de recuperação simples com um único nível de pressão são: (a) os gases 

quentes exauridos pela turbina a gás; (b) os gases de exaustão da caldeira de recuperação que 

são lançados para atmosfera através da chaminé; (c) água de alimentação; (d) o vapor 

produzido e (e) a drenagem feita no tambor do evaporador. No caso da caldeira de 

recuperação com três níveis de pressão, queima suplementar e reaquecimento, são três fluxos 

de vapor saindo com pressões diferentes, há um fluxo de vapor entrando para o reaquecimento 

(f) e combustível para a queima suplementar (g). Os trocadores de calor que fazem parte da 

caldeira de recuperação (economizadores, evaporadores e superaquecedores) são modelos que 

obedecem a equações transferência de calor, balanço de energia, balanço de massa e perda de 

carga. Independente da complexidade, sendo possível obter todos os dados construtivos e 

operacionais, uma caldeira de recuperação pode ser modelada com os três tipos de trocadores 

de calor, com auxilio de equipamentos auxiliares, representados por ícones, como desaerador, 

bombas, junções, separações, etc.  

 

- Caldeira convencional: são duas as opções que o Gate Cycle® oferece para a modelagem de 

uma caldeira convencional, como mostra a tela principal (a interface gráfica) representada na 

Figura 55. 

 



 

 

 
Figura 81 – Modelagem de uma caldeira convencional utilizando os ícones do Gate Cycle. 

 

 A primeira opção de modelagem da caldeira (lado esquerdo, Figura 81) é um modelo 

muito simplista e compacto que permite apenas três conexões: (a) água de alimentação; (b) 

vapor produzido e (h) drenagem. Precisam poucos dados, ou seja, basta informar e eficiência 

térmica, o poder calorífico do combustível, a perda de carga e as condições (vazão, 

temperatura e pressão) da água de alimentação e do vapor produzido. Este modelo dispensa 

informações detalhadas do combustível, como pressão, temperatura e composição química. A 

opção mais complexa é a modelagem usando os componentes separadamente, como mostra 

um dos modelos da Figura 81 (lado direito). Além da parte principal que representa a fornalha 

e as paredes d’água, fazem parte da caldeira um superaquecedor, um economizador, um pré-

aquecedor de ar, o tambor e também uma bomba. Além da água de alimentação (a), entre as 

suas conexões, estão também: (b) dois fluxos de vapor saindo (sendo um superaquecido e 

outro reaquecido); (c) um fluxo de vapor entrando para o reaquecimento; (d) fluxo de 

combustível; (e) ar primário; (f) ar secundário e (g) os gases de exaustão que saem pela 
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chaminé. Para este tipo de modelagem é preciso ter vários dados construtivos e operacionais 

da caldeira para que o modelo seja realmente representativo do equipamento. O 

reaquecimento é opcional, mas nada impede que a caldeira tenha preaquecimento de 

combustível e também de ar primário. Este modelo leva em conta a combustão completa na 

fornalha e por isso, o combustível e o ar fazem parte das condições de contorno, sendo 

importante informar as respectivas condições de entrada e composição química. O modelo é 

regido por equações de balanço de massa, energia e reação química da combustão. O modelo 

também leva em conta a perda de carga no escoamento de todos os tipos de fluxos. Isto 

permite modelar a caldeira para operar com diversos tipos de combustíveis. O Gate Cycle® 

dispõe também de um ícone particular para modelar uma fornalha de leito fluidizado.  

 

- Turbina a vapor: a modelagem da turbina a vapor no Gate Cycle® é feita com base num dos 

seus ícones que representa a expansão de vapor para produzir potência de eixo. A Figura 82 

exemplifica a modelagem de uma turbina a vapor usando duas seções conectadas entre si e 

com os possíveis fluxos externos, usando ícones auxiliares como as junções e as separações. 

As duas seções estão conectadas pelo mesmo eixo e podem ser conectadas com o gerador e/ou 

com uma outra seção da turbina, como mostra o fluxo “e” da Figura 82. As extrações não 

controladas para desaeração e/ou pré-aquecimento saem da própria seção da turbina, como 

mostram os fluxos “b”. As extrações controladas para o processo ou reaquecimento são feitas 

entre duas seções da turbina. Para isso se usa um ícone auxiliar chamado de separação 

(splitters). A Figura 82 exemplifica esquematicamente uma extração controlada na turbina 

(fluxo “c”). 

 



 

 

 
Figura 82 – Modelagem das seções de uma turbina a vapor utilizando os ícones do Gate 

Cycle®. 

 

 Na Figura 82 estão representados dois fluxos “a” de vapor entrando, que são de pressões 

diferentes. Este recurso, com auxilio de uma junção como ícone auxiliar, é usado em ciclos 

combinados com mais de um nível de pressão, ou em ciclos a vapor com reaquecimento.  

 

- Condensador e torre de resfriamento: a Figura 83 mostra como usar os ícones do Gate 

Cycle® para modelar o sistema de resfriamento de um ciclo combinado (ou ciclo a vapor), que 

consiste basicamente de um condensador, torre de resfriamento, uma bomba de resfriamento e 

os respectivos fluxos que os relacionam. São vários os fluxos que se relacionam com o 

sistema de resfriamento, mas alguns são opcionais. Os fluxos principais são: (a) a mistura 

água-vapor que sai na exaustão da turbina a vapor de baixa pressão e (b) o condensado saindo 

do condensador, além das conexões internas através da água de resfriamento que sai quente 
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do condensador, e segue para a torre de resfriamento, onde é resfriado e bombeado de volta 

para o condensador. 

 

 
Figura 83 – Modelagem das condensador e torre de resfriamento utilizando o Gate Cycle. 

 

 O ícone que representa o condensador prevê opcionalmente outros dois fluxos de 

entrada, que geralmente são usados para conectar: (c) a água de reposição que vem do tanque 

de make-up e (d) o condensado que vem dos pré-aquecedores. 

 O condensador é um trocador de calor onde não há contato entre o fluido quente e o 

frio, ou seja, há apenas transferência de calor. Já na torre de resfriamento, existe transferência 

calor e de massa porque os dois fluidos entram em contato e por isso parte da água de 

resfriamento sai para a atmosfera juntamente com o ar que tem sua a umidade relativa 

aumentada. Por isso, o ícone que representa a torre resfriamento prevê um fluxo de entrada (e) 

para conectá-lo à água de reposição. Um outro fluxo de entrada (f) é utilizado para conectar o 
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eixo do ventilador a um acionador, que não seja o motor elétrico, se for o caso. Um ícone de 

torre de resfriamento pode representar várias células.  

 

- Bomba e gerador elétrico: num ciclo combinado, o gerador elétrico pode ser considerado um 

auxiliar da turbina a gás e da turbina a vapor, tanto é que as turbinas da biblioteca do Gate 

Cycle® já trazem implicitamente o respectivo gerador elétrico. Também na modelagem da 

turbina a gás compacta usando as curvas do fabricante, muitas vezes as curvas são de potência 

elétrica. 

 

 
Figura 84 – Modelagem de bomba e gerador elétrico utilizando o Gate Cycle. 

 

 Quando necessário, o Gate Cycle® dispõe de um ícone para a modelagem do gerador 

elétrico, como mostra a Figura 84. A conexão do gerador elétrico com o acionador primário 

(turbina a gás, turbina a vapor, etc.) se da através de fluxos (a) de potência de eixo. 
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A Figura 84 mostra também o ícone para modelagem da bomba e das suas conexões de 

entrada (“b” e “d”) e saída (“c” e “e”) de água, e também de potência de eixo (“a”). 

Como mostram as Figuras 84, só duas das conexões são obrigatórias para a modelagem da 

bomba, ou seja, as outras conexões só vão ser usadas opcionalmente, quando for necessário.  

 

- Ícones e equipamentos auxiliares: os ícones auxiliares mais usados na modelagem de ciclos 

térmicos no Gate Cycle são as junções e separações. Estes ícones já foram usados nas Figuras  

80 e 82, na modelagem da caldeira de recuperação com três níveis de pressão e da turbina a 

vapor com duas seções, respectivamente. A Figura 85 mostra como usar alguns outros ícones 

e equipamentos auxiliares. O mais importante deles é o ícone usado para modelar a 

desaerador. Este equipamento já foi usado na Figura 82 como auxiliar da caldeira de 

recuperação. As sete possíveis conexões com o desaerador (Figura 85) são: água desaerada e 

pré-aquecida (“m” e “p”); vapor entregue para desaeração (“l” e “n”); água que entra para ser 

desaerada (“k” e “o”), e os não condensáveis jogados na atmosfera (“q”). Por isso, para 

manter o balanço de massa do sistema, um dos fluxos de condensado (“o”) costuma ser usado 

para injetar água de reposição. Analisando a Figura 85, pode-se constatar que alguns destes 

fluxos são opcionais.  

 



 

 

 
Figura 85 – Modelagem de alguns equipamentos auxiliares utilizando o Gate Cycle. 

 

A Figura 85 mostra alguns ícones auxiliares do Gate Cycle. Um deles é o tanque de Make-Up 

de onde sai o fluxo de água de reposição (“g”). Há também o duto para simular a perda de 

carga entre dois pontos (“a” e “b”) e a tubulação que é mais usada para liquido e vapor, e tem 

a mesma função, ou seja, simular uma perda de carga entre dois pontos (“c” e “d”). Além da 

válvula, a Figura 85 tem ainda o atemperador que permite injetar água (“ï”) na tubulação 

visando obter na saída um fluxo de vapor (“j”) com a sua temperatura reduzida.  

 

- Equacionamento e método de simulação: por detrás dos ícones da interface gráfica do Gate 

Cycle há todo um equacionamento, e por vezes, algumas opções e métodos de cálculo. 

Dependendo do método escolhido, há a necessidade de fornecimento de maiores ou menores 

quantidades de informações para a modelagem de um certo equipamento. O equacionamento 

leva em conta o balanço de massa e energia, bem como a perda de carga, tudo isso com base 

na termodinâmica e transferência de calor. Porém, não é objetivo aqui descrever o 
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equacionamento que está por detrás da modelagem no Gate Cycle, mas sim os recursos e 

opções que o software apresenta para representar os equipamentos do ciclo. A descrição do 

equacionamento seria mais apropriada para um trabalho acadêmico. Contudo, os detalhes do 

equacionamento e dos possíveis métodos de cálculo usados pelo Gate Cycle podem ser 

encontrados no manual e no “help” do próprio Gate Cycle (2003). 


