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RESUMO

Sabe-se que houve um aumento na demanda de energia elétrica nos ultimos anos no
Brasil como consequéncia do seu crescimento econdmico-industrial e populacional. Assim,
observa-se uma crescente utilizacdo das turbinas a gas nos parques de geracao de energia, como
exemplo as unidades termelétricas, e da industria de petrdleo, por possuirem vantagens como:
eficiéncia mais elevada, que, se comparados a motores de ciclo Otto, ocupam espaco reduzido,
sdo mais leves, possuem menores custos de manutengdo e operacao, seu tempo de instalacéo é
reduzido, apesar de possuir um requisito de qualidade do combustivel maior, operam com uma
maior variedade de combustiveis liquidos e gasosos. O presente trabalho tem como objetivo
analisar, por meio de calculos computacionais, 0 ganho na geracdo de poténcia através do
resfriamento do ar de admiss&o, utilizando-se um trocador de calor, localizado na admissé&o.
Para analise, serdo utilizados trés modelos de turbinas a gas de geracdo de energia, onde serdo
utilizados dados como: poténcia gerada, razdo de compressdo, vazao massica, temperatura de
entrada na turbina e o tipo de combustivel a ser utilizado, que neste caso é o gas natural
liquefeito. O parametro estudado é a temperatura de admissdo do ar, a qual ira variar de 5°C a
55°C.

Palavras-chave: Turbinas a gés, Eficiéncia, Analise energética.



ABSTRACT

It is known that an increase in electricity demand in recent years in Brazil as a result of
its economic and industrial growth and population, thus we observed a growing use of gas
turbines in the power generation parks, such as the thermoelectric and in oil industry, because
they have advantages such as higher efficiency as compared to Otto cycle engines, occupy
reduced space, they are lighter, lower costs, reduced installation time and operate with a greater
variety of liquid and gas fuels. This work aims to analyze, through calculate, the yield of power
by cooling the intake air through a heat exchanger located on compressor admission. To
analysis Three models of gas turbine power generation, where the data will be used such as the
power generated, compression ratio, mass air flow, inlet air temperature and type of fuel being

used. The main studied parameter is inlet air temperature which will range from 5°C to 55°C.

Keywords: Gas Turbines, Efficiency, Energetic analysis.
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Capitulo 1

1 Introducéo

No Brasil, grande parte da energia elétrica gerada tem origem em empreendimentos
hidrelétricos, que correspondem a cerca de 83% de toda a capacidade instalada em todo
territdrio nacional, isso é devido a abundancia de bacias hidrograficas no pais.

As caracteristicas negativas das hidrelétricas sao:

- Elevados custos de investimento;

- Longos prazos necessarios desde a eexecucao do projeto, passando pela sua
construcdo até atingir a plena producéo de energia;

- Problemas ambientais como a necessidade do alagamento de grandes areas
que, em sua maioria, estdo localizadas em regifes de preservacao;

- A dependéncia dos periodos de cheia dos rios e dos regimes de chuvas.

Como explicitado anteriormente, as hidrelétricas sdo dependentes dos periodos de
cheia de seus rios e dos regimes de chuvas, para operarem em plena carga, ou seja, possuir a
capacidade total de geracdo de energia. Porém a necessidade do fornecimento de grande
quantidade de energia é constante e crescente ao longo dos anos. Entretanto as cheias dos
rios e as chuvas ndo perduram por longos periodos.

Segundo reportagem da EXAME publicada em 20/05/2014, seguindo as exigéncias
ambientais, as novas usinas hidrelétricas de grande porte ndo podem possuir mais 0S
reservatorios de regulacdo, assim ndo conseguem armazenar agua para ser utilizada nos
periodos de seca, prejudicando assim a producao de energia.

Com isso vem sendo estudada a implantacdo de unidades termelétricas, que visam
minimizar a dependéncia da matriz energética do sistema hidrelétrico, atuando como
suplementacédo para a producdo de energia elétrica.

As unidades termelétricas possuem como vantagens a possibilidade de serem
instaladas em tempo relativamente curto, baixo custo de investimento e impacto visual, pois
sd0 menores em comparacdo as hidrelétricas.

Estas usinas termelétricas produzem energia elétrica a partir de energia térmica, onde

convertem o calor, oriundo da queima da mistura ar combustivel, em energia para



movimentar as turbinas e produzir poténcia no eixo para movimentar o gerador de energia
elétrica. Por ndo serem dependentes das condi¢des climaticas, como periodo de chuva, as
usinas termelétricas funcionam como um sistema complementar de geracdo de energia,
conferindo maior confiabilidade ao sistema de geracdo de energia brasileiro. Estas unidades
vém fazendo uso das turbinas a gas em ciclo combinado, com o objetivo de alcancar
melhores rendimentos na geracéo de energia.

As unidades termelétricas sdo utilizadas também, em lugares onde é praticamente
inviavel o fornecimento de energia por meio de cabos, como cidades que estdo localizadas
muito distantes das hidrelétricas e que sdo de dificil acesso, assim como as plataformas de
petroleo que estdo muito distantes da costa.

Na industria petrolifera, as turbinas a gas sao utilizadas ndo somente para geracao de
energia elétrica, como também, para energizacdo de bombas elétricas e os compressores de
gas, que tém a funcdo de bombear dgua ou comprimir CO, para injetar nos pocos de
petrdleo, auxiliando, assim, a extracdo do mesmo.

Como o espaco dentro de uma plataforma é reduzido, o emprego das turbinas a gas é
indicado, pois, ocupam pouco espaco fisico, possuem maior densidade de poténcia,
eficiéncia elevada e geram menos vibracgdes, se compradas ao motor de ciclo Otto.

No caso de modernas usinas termelétricas com turbinas a gas trabalhando em ciclo
combinado utilizando géas natural, a atencdo principal estd voltada para emissdo do PAN
(peroxiacetil-nitrico) e do NOx, que na atmosfera e na presenca de luz pode reagir
produzindo chuva acida em combinacdo com a umidade da mesma, posteriormente,
causando a destruicdo da camada de o0z6nio a grandes altitudes. Além disso, a emissdo de
outro gas resultante do processo de combustdo, que também preocupa 0s 6rgaos ambientais
é o Dioxido de Carbono C0, um dos principais responsaveis pelo efeito estufa que conduz
ao aquecimento global.

O aumento na temperatura de aspiracdo na turbina tem como efeito o incremento a
quantidade de gases, citados acima, onde cada vez mais as regulamentacdes ambientais tem
como objetivo reduzir a taxa de emissdo dos mesmos.

Porém o impacto das usinas termoelétricas ndo se resume a emissao de gases da
combustdo. Através do Estudo de Impacto Ambiental (EIA), que é um estudo realizado
antes da realizagdo de empreendimentos que possam alterar a qualidade socioambiental da
regido onde for empregado, pode-se ter a dimensdo no que a construcdo de uma usina
termelétrica impacta, como exemplo podem ser citados:

- Alteracdo do conforto acustico, devido a sua operacao.



- Perda de habitats e espécimes da fauna marinha e terrestre.
- Geragédo de emprego e renda, com isso gerando atracdo populacional e consequente
aumento da populacdo da regido.

O gés natural é, em principio, isento de Enxofre e de cinzas, o que torna dispensavel
as custosas de dessulforizagdo e eliminacdo de cinzas, que sdo exigidas nas térmicas de
carvdo e Oleo.

O problema de chuvas acidas € minimo em unidades que utilizam turbinas a gas, e a
contribuicdo para o aquecimento global, por kW gerado, € menor devido a melhor eficiéncia
térmica. Como o g&s natural € rico em Hidrogénio, se comparado aos demais combustiveis
fésseis, a producdo de gas carbdnico gerada pela sua queima é relativamente baixa.

Estudos realizados (ASHRAE, 2008a) apontam os beneficios, para o meio ambiente,
na utilizacdo do sistema de arrefecimento do ar de admissdo, Combustion Gas Turbine Inlet
Cooling (CTIC), que reduz a emissédo de gases poluentes como os citados anteriormente.

Contudo, apesar de o Brasil vir demonstrando cada vez mais sua dependéncia do gas
natural como fonte de geracdo de energia elétrica, em decorréncia das questdes ambientais
que circundam a utilizacdo das hidrelétricas, a sua implementa¢do no pais ainda é algo
longinquo ou remoto, devido a grande burocracia nas regras dos leildes, que ndo viabilizam
projetos a gas privados e muito menos de contratos de longo prazo para importacdo de GNL
(Gas Natural Liquefeito). Além disso, as regras dos leildes sdo bastante restritivas,
requerendo comprovacao de reservas de gas e acesso a capacidade de terminais de GNL, que
sdo atualmente de uso exclusivo da Petrobras.

Para que o gés natural seja implantado no Brasil como um insumo energeético para
geracdo de energia elétrica, sera necessario a intervencdo do governo no estabelecimento do
preco do combustivel e, possivelmente a realizacao de incentivo fiscal, para que essas usinas
consigam sair da fase de projeto e tornem-se realidade.

A Unica térmica a gas construida nos ultimos cinco anos, no Maranhdo, é um projeto
independente, com uma plataforma integrada entre produtor de gas e gerador de eletricidade.

Infelizmente nédo foi possivel replicar esse modelo em outras regides do pais.



1.1 Motivagdo

Um dos maiores desafios da industria e um dos principais objetivos é a otimizacao de
seus recursos e minimizacdo de perdas associadas ao processo, no caso das termelétricas,
elas utilizam em sua planta o ciclo combinado para atingir niveis de eficiéncia energética
maiores.

Através de estudos desenvolvidos anteriormente, tem-se que a energia gerada pela
turbina a gés, ao final do ciclo, sofre influéncia direta da temperatura do ar admitido pelo
compressor, onde as temperaturas elevadas do ar admitido causam queda na producgéo de
poténcia, pois, quanto maior for a temperatura do ar de admissdo, menor sera sua densidade,
diminuindo o valor da massa de ar admitida e ocasionando a queda na producéo de energia.

Porém estudos também apontam que existe um limite para o resfriamento do mesmo
ar admitido pelo compressor, onde o limite seria em torno de 10°C, pois o resfriamento
abaixo desse valor acarretaria em um congelamento do e assim congelando elementos do
compressor, prejudicando o seu trabalho e com isso seu rendimento.

Um ponto muito relevante na questdo da poténcia produzida pela turbina a gés é a
temperatura de projeto ser diferente da temperatura de operagédo da mesma, devido ao fato
dos fabricantes desses equipamentos estarem localizados em paises cujos climas sao
caracterizados por baixas temperaturas, ou seja, climas frios e as condi¢cdes de construcao
seguidas por eles sdo as estabelecidas pela International Organization for Standardization
(ISO) ou Organizagdo Internacional para Padronizagdo, cuja qual estabelece as seguintes
condicdes:

- Temperatura ambiente de 15°C;

- Umidade relativa do ar igual a 60%;

- Pressdo ambiente do ar igual a 101,3 kPa.

Onde a temperatura de projeto para admissdo do ar pelo compressor € a mesma da
condicdo I1SO, porém se a turbina for utilizada em paises tropicais como Brasil, sua
temperatura de operacdo sera em torno de 27°C, onde € percebida uma diferenca para a
temperatura de projeto, assim influenciando de maneira direta e negativa na geragdo de
poténcia liquida do dispositivo. Como preceitua Carvalho Junior, “quanto maior a
temperatura, menor a poténcia gerada pela turbina [...]” (CARVALHO JUNIOR, 2012, p.
21)



Durante o decorrer do dia pode ser observada uma varia¢do de temperatura do dia e a
noite, onde a mesma ird acarretar em uma variacdo da potencia gerada pelo ciclo, onde o
resfriamento da admissdo também ird contribuir para uma constancia da temperatura de
admissdo do compressor, buscando assim manter constante a producéo de poténcia ao longo
do dia, sem sofrer a influéncia da variagdo da temperatura ambiente.

Para que o aumento da geracdo de poténcia seja eficaz, devem ser otimizadas as
variaveis fundamentais de projeto, tais como: razdo de compressdo, relacdo ar/combustivel,
temperatura de entrada dos gases quentes na turbina de poténcia e temperatura do ar de

admisséo do compressor.

1.2 Objetivo

O presente trabalho tem como objetivo a realizacdo de uma anélise da variacdo de
poténcia de trés modelos de turbina a gas, através do resfriamento do ar de admisséo .
Estudos realizados apontam a eficacia do CTIC (Combustion Gas Turbine Inlet

Cooling), que é o sistema de resfriamento do ar de aspiracdo da mesma.

1.3 Metodologia

Seré utilizado o programa de computador EES (Engineering Equation Solver), com a
finalidade de efetuar calculos e obter resultados para embasar a analise, onde serdo
estudados trés modelos diferentes de turbinas a gas de geracdo de energia, em condicdes de
regime permanente, ndo sendo considerada a temperatura de bulbo Umido, sendo a
temperatura de admissdo o principal parametro estudado. A mesma sofrera variacdo entre
05°C e 55°C.

As turbinas a gas sdo construidas seguindo as condi¢des 1SO, porém, no estudo
realizado, os dados que foram utilizados foram retirados do catdlogo do fabricante das

turbinas, onde os dados sdo baseado na utilizagdo do ar seco.

1.4 Organizacao do projeto

O projeto foi desenvolvido em dez capitulos de forma que houvesse uma

apresentacdo do tema selecionado e metodologia a ser desenvolvida no trabalho. No capitulo



1 foi feita uma introducdo do tema e apresentacdo do objetivo e metodologia do estudo. No
capitulo 2 foi realizada a apresentacéo da idéia sobre maquinas térmicas e explicacdo breve
dos ciclos Otto, Diesel e Brayton. Seguindo, no capitulo 3 sdo demonstrados os principais
componentes de uma turbina a gas. Ao longo do capitulo 4 séo evidenciados os fatores que
influenciam a geragdo de poténcia do ciclo. No capitulo 5 os métodos de resfriamento do ar
de admissdo como, método evaporativo, por nevoa, compressao e absorcdo sao expostos de
maneira sucinta. Ao decorrer do capitulo 6 foram demonstradas as equacdes utilizadas no
estudo de caso, em cada rotina. O capitulo 7 apresenta através de grafico e tabelas os
resultados obtidos no estudo e sua interpretacdo. Sendo feita no capitulo 8 a conclusao do
projeto, finalizando no capitulo 9 as sugestdes para futuros estudos sobre o abordado.



Capitulo 2

2  Maquinas Térmicas

Sao chamadas maquinas térmicas os dispositivos que fazem a conversdo da energia

térmica em trabalho mecéanico, através dos seguintes processos:
- Recebimento de calor de uma fonte quente, a alta temperatura;
- Converséo de parte do calor, fornecido pela fonte quente, em trabalho;

- Rejeicdo do restante do calor ndo aproveitado para uma fonte fria, de baixa

temperatura;

- Operam em um ciclo.

Usualmente, as méaquinas térmicas utilizam um fluido, denominado fluido de
trabalho, a partir do qual, o calor é transferido, enquanto a maquina realiza trabalho.

Dispositivos que produzem trabalho e que ndo operam em um ciclo termodinamico,
sdo classificados com frequéncia como maquinas térmicas, incluem-se nesse caso maquinas
envolvem combustéo interna como:

- Motores de combustéo interna, ciclo Otto e Diesel;

- Turbinas a gas (a ser explanada no proximo capitulo).

Esses dispositivos operam em um ciclo mecanico, mas ndo em um ciclo
termodindmico, ja que o fluido de trabalho, gases oriundos da combustdo, ndo realizam um
ciclo completo.

Porém, tanto o motor regido pelo ciclo Otto como pelo ciclo Diesel, ocupam um
espaco relativamente grande, se comparado a turbina a gas, por serem motores alternativos.
Devido ao movimento de “vai e vem”, geram elevadas vibragdes, que, em determinadas
instalagdes, como plataformas de extracéo de petréleo, isso é indesejado.

O dispositivo que melhor se adapta a classificacdo de maqguina térmica é a turbina a
vapor, regida pelo ciclo Rankine, pois € uma maquina de combustdo externa, ou seja, a
combustdo ocorre fora da maquina, onde a energia liberada pela combustdo é transferida
para o vapor na forma de calor. A figura 1 mostra um diagrama esquematico de uma

maquina a vapor basica.
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Figura 1: Diagrama esquematico de uma turbina
a vapor [4]

2.1 Motor Ciclo Otto

Em 1862, Beau de Rochas enunciou o ciclo de “quatro tempos”, que, primeiramente,
0 alemao Otto aplicara a um motor térmico, de onde surgiu, em algumas obras, a designacao
de “Ciclo Otto”. Este ¢ um termodinamico, que idealiza o funcionamento de motores
alternativos de combustdo interna de ignigdo por centelha. Os motores de igni¢do por
centelha sdo compostos por um motor cujo interior abriga a cAmara de combustdo, onde
ocorrem quatro processos:

1 Admissdo

2 Compresséo
3. Queima da mistura ar/combustivel (Combust&o)
4 Descarga do produto da queima (Escape)
A camara de combustdo é composta pelos seguintes elementos, como ilustrado a
sequir:

- Vélvulas de admisséo e de descarga

- Vela (para centelha)

- Pistéo

Como ilustra a figura 2.
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Figura 2: Representacdo de uma camara
de combustdo do ciclo Otto [4]

O ciclo inicia-se com a valvula de admissdao, como objetivo permitir a entrada do ar
admitido juntamente com o combustivel pulverizado na cdmara de combustdo aberta e o
pistdo na posi¢cdo ponto morto inferior. Este € o primeiro estigio do ciclo, chamado de
admissdo. Logo apos a mistura ar/combustivel ter entrado na cAmara de combustdo, o pistéo,
que esta ligado ao conjunto biela-manivela, que por sua vez esta ligado ao eixo virabrequim,
comega a subir, comprimindo a mistura até a posi¢do de ponto morto superior e a valvula de
admissdo fechada. Este é o segundo estdgio do ciclo, chamado compressdo, que é
caracterizado por ser um ciclo a volume constante. Ap0s isso, inicia-se o terceiro estagio do
ciclo, denominado combustdo, que dar-se-a4 por meio de centelha, através da vela de ignicao,
onde observa-se um aumento na pressao e temperatura. Nesse momento, o cilindro seré
empurrado pelo gas, a alta pressdo, para sua posi¢cdo de origem, ponto morto inferior.
Enquanto o pistdo fizer o movimento de ir da posicdo de ponto morto superior para ponto
morto inferior, ele ird transmitir o movimento para o conjunto biela manivela, que ira
transmitir o movimento para o eixo virabrequim, onde se transformara em trabalho no eixo.
Ao transmitir totalmente 0 movimento para o eixo, 0 pistdo estara na posi¢do ponto morto
inferior e a cdmara estara cheia de residuos resultante da combustdo. O pistdo move-se para
cima até o ponto morto superior. A valvula de descarga abre-se concomitantemente, para
que os residuos da combustdo sejam expulsos da camara. Assim o ciclo realiza seu ultimo
estagio, chamado de exaustdo ou descarga.

Chama-se de ponto morto inferior, 0 ponto mais baixo que o pistdo atinge no ciclo

guando este desce, neste ponto ndo ha mais a transferéncia da energia, proveniente da



combustdo, em trabalho no eixo, também é onde o final da fase de admissdo de mistura

ar/combustivel na cAmara de combustdo se d4. Chama-se de ponto morto inferior, o ponto

final de subida do pistdo, neste ponto o pistdo ndo consegue mais comprimir a mistura

ar/combustivel, também indica o final da exaustdo dos gases resultantes de combustdo e

inicio da admissao da mistura ar/combustivel

A sequir, as figuras 2 e 3 irdo ilustrar o que foi explicado, a figura 4 ilustra o grafico

do ciclo Otto, em funcdo da pressédo e do volume especifico.
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Figura 3: Motor por centelha de quatro tempos [4]
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Figura 4: Diagrama P-v do ciclo Otto [4]
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2.2 Motor Ciclo Diesel

O ciclo Diesel € voltado para motores alternativos de ignicdo por compressdo. O
processo de geracdo de energia no ciclo Diesel é semelhante ao apresentado no ciclo Otto. A
principal diferenca estd no método de inicio da combustdo. Nos motores de ignicdo por
centelha, a mistura ar/combustivel é comprimida a uma temperatura abaixo da temperatura
de autoignicdo do combustivel. Ela € iniciada pela centelha de uma vela de ignigdo. Ja nos
motores de ignicdo por compressdo, o0 ar é comprimido até uma temperatura acima da
temperatura de autoignicdo do combustivel. A combustao ¢ iniciada pelo contato, a medida
que o combustivel é injetado nesse ar quente. Logo, a vela de ignicdo é substituida por um
injetor de combustivel.

Nos motores de ciclo Diesel, apenas o ar € comprimido durante o estagio de
compressdo. Assim, € eliminado o problema de autoignicdo, pois como foi dito
anteriormente a temperatura a qual o ar € comprimido é superior a temperatura de
autoignicdo do combustivel. Portanto, esses tipos de motores podem ser desenvolvidos para
operarem a taxas de compressao mais elevadas, podendo assim utilizar combustiveis menos
refinados, ou seja, com baixa octanagem.

Esses motores possuem a razdo de compressdao mais elevadas, como demonstra a
figura 5 e sdo, em geral, mais eficientes do que os motores de igni¢cdo por centelha. 1sso
somado com a possibilidade de utilizar combustiveis menos refinados, que significa menor
custo, tornam-se boas opc¢des para serem utilizados em aplicacbes que exigem uma
quantidade grande de poténcia, como motores de locomotiva, unidades de emergéncia para

geracdo de poténcia, automoveis, caminhdes e navios.
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Figura 5: Diagrama P-v do ciclo Diesel [4]

2.3 Turbina a gas

As turbinas a gas sdo maquinas térmicas, onde seu objetivo é a producgdo de energia
mecanica, através da energia térmica contida nos gases gerados pela queima do combustivel.

Elas dividem-se em duas categorias, que sdo:

- Aeroderivativas;

- Geragéo de poténcia (heavy-duty)

As turbinas aeroderivativas sdo amplamente empregadas na indUstria aeronautica,
pois sdo leves, compactas e possuem uma boa relagcdo peso-poténcia.

Esse tipo de turbina funciona em um ciclo aberto denominado ciclo de propulséo a
jato, que difere do ciclo Brayton ideal, pois, 0s gases da combustdo ndo se expandem até a
pressdo ambiente no interior da turbina. Eles expandem-se até uma determinada pressdo, em
que a poténcia produzida pela turbina seja suficiente para acionar o compressor e 0S
equipamentos auxiliares, como bombas hidréaulicas. Logo, o trabalho liquido produzido em
um ciclo de propulséo € zero, uma vez que o principal objetivo das turbinas é a producéo de
empuxo necessario para movimentar a aeronave. Isso se deve ao fato de que 0s gases,
guando deixam a turbina, encontram-se a elevada presséo sendo acelerados, posteriormente,
em um bocal.

As turbinas empregadas nos avifes trabalham com razbes de compressdo mais
elevadas e o ar passa primeiro por um difusor onde sofre uma desaceleragdo e um aumento

de presséo antes de entrar no compressor
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Elas podem ser de trés tipos:
- Motor a hélice;

- Motor a jato ou turbojato;
- Motor turboélice

A figura 6 ilustra uma turbina a gas aeroderivativa.

Camara de Turbina Bocal

Difusor Compressor
combustio

Figura 6: Componentes basicos de um motor turboajato [4]

As turbinas as gas voltadas para geracéo de energia elétrica ou para propulsdo naval,
também sdo chamadas de turbinas tipo heavy-duty.

Nessas turbinas, os compressores mais utilizados séo os axiais, onde o fluxo de ar
corre paralelamente ao eixo, contendo um numero elevado de estagios. Cada estagio no
compressor é formado por uma pa rotativa, que € responsavel pela aceleracdo do ar, e por
aletas estatoras (pas fixas na carcaca do compressor), que tém a funcdo de desacelerar o ar,
aumentando assim sua pressdo e o direcionando, para que ele incida nas pas rotativas, do
proximo estagio, com o0 mesmo angulo.

Cerca da metade da poténcia produzida pela turbina de poténcia € utilizada para
acionar o compressor, sendo o restante da poténcia liquida gerada, aplicada para movimentar
o0 gerador elétrico.

Os gases que deixam a camara de combustdo possuem temperatura elevada, cerca de
1250°C. ApOs passarem pela turbina de poténcia, eles ainda possuem uma elevada
temperatura e energia. Os gases de escape de uma turbina a gas contém uma enorme energia
térmica. Esta energia pode ser utilizada em uma caldeira de recuperacdo de calor para a
producdo de vapor que, por sua vez, pode der expandido em uma turbina a vapor. esta

configuracdo é denominada geragdo em ciclo combinado.
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Um sistema que de ciclo combinado requer consideravelmente menos combustivel
para produzir a mesma quantidade de poténcia elétrica que seria produzida em dois sistemas
simples separados. Utilizando modernas turbinas o rendimento de uma instalacdo com ciclo
combinado é superior a 50%

As turbinas as gas, que operam em ciclo simples, possuem uma singularidade, que €
a diminuicdo da temperatura de saida dos gases da turbina de poténcia e um aumento na taxa

de compresséo.

2.4 Ciclo Brayton

“O ciclo Brayton foi proposto por George Brayton, para ser utilizado no motor
alternativo desenvolvido por ele em 1870. Hoje, é apenas usado em turbinas a gas, nas quais
0S processos de compressdo e expansdo ocorrem em um maquinario rotativo.[...]”
(CENGEL; BOLES, 2006, p.507)

O ciclo apresentado acima pode ser divido em dois ciclos: o ciclo ideal e ciclo real.

No ciclo ideal as irreversibilidades do processo sdo desprezadas; assim como nao ha
perda de carga por atrito, 0 ar escoa a pressdo constante, idealizando o ar-padréo. O ciclo
tem inicio com a admissdo do ar, em condi¢do ambiente, pelo compressor, onde sofrerd
compressdo adiabatica e isoentrdpica e aumento de temperatura, e consequente aumento da
entalpia. Apos isso, chegara a cdmara de combustao, onde ira se misturar com combustivel e
sofrerd combustdo a pressdo constante. Ao sair da camara de combustdo, os gases a alta
temperatura e pressdo irdo sofrer uma expansdo isoentrdpica até a pressdao ambiente,
conforme passam pela turbina de geracdo de poténcia. Na medida que o fluido exerce
trabalho sobre as pas da turbina, reduz-se a pressao e a temperatura até a condi¢do ambiente.
Assim, este ciclo € classificado como aberto, pois 0s gases resultantes séo rejeitados do
sistema de forma que eles néo recirculem dentro do ciclo, como ilustrado na figura 7.

A rejeicdo de calor € um limite fisico, intrinseco ao funcionamento de ciclos

termodinamicos, mesmo nos casos ideais, como define a segunda lei da termodinamica.
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Figura 7: Esquematico do ciclo aberto [4]

No ciclo fechado, 0s processos de compressdo e expansdo permanecem iguais ao

ciclo aberto, porém, o processo de combustdo é substituido por um processo de

fornecimento de calor, por um trocador de calor, a pressdo constante, a partir de uma fonte

externa, e 0 processo de exaustdo é substituido por um processo de rejei¢do de calor a uma

pressédo constante, permitindo a recirculagéo do ar no ciclo, como mostra a figura 8.

"?in

Trocador

v
I'{'lrEIILI[

Figura 8: Esquematico de um ciclo fechado [4]

O ciclo ideal também pode ser representado através de graficos como: os graficos P-

v e T-s da figura 9(a) e 9(b). Através deles, pode-se observar que as areas de cada figura

podem ser interpretadas como calor e trabalho por unidade de massa, onde no diagrama T-s
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a area da figura em questdo pode ser interpretada como calor liquido absorvido e no
diagrama P-v a area representa o trabalho liquido produzido.

Figura 9(a): Diagrama T-s [4]

k §

Figura 9(b): Diagrama P-v [4]
Para calcular: o trabalho produzido por uma turbina, o trabalho consumido por um
compressor e o calor adicionado e rejeitado pelo processo. E necesséario primeiro fazer o

calculo de balanco de energia para um escoamento em regime permanente.

AE = AU + AEc + AEp (2.0)
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Onde,

AE = Variacdo da energia do sistema;

AU = Variacdo da energia interna do sistema;
AEc = Variacdo de energia cinética;

AEp = Variacdo de energia poténcial.

Os parametros como variacao de energia cinética e variacao de energia potencial, sdo

desprezados. Temos que a formula 3.0 ficara assim escrita:

AQ — AW = Ah (2.1)

A quantidade de calor transferida para o fluido de trabalho e rejeitado por ele, o ar, é:

Qentra = hz —h, = Cp * (T; — T,) (2.2)

Qsai = hy —hy = Cp * (T, — Ty) (2.3)

Trabalho da turbina por unidade de massa:

We

Mar

=hz —hy (2.4)

Trabalho do compressor por unidade de massa:

We

Mar

Calor fornecido por unidade de massa:

Qentra _ 1, _ 1y (2.6)

Mar



Calor rejeitado por unidade de massa:

Qai _p, _p, 2.7

Mar
Quando o ciclo Brayton ideal € analisado com base no ar-padrdo frio, os calores
especificos sdo considerados constantes. Logo a eficiéncia térmica do ciclo é calculada do

modo demonstrado abaixo:

= Mia _q _ Qsai _ ¢ _ p*(Ta=Ty) _ . Tix(T4/T1—1) (2.8)

Me = Qentra Qentra cp*(T3—T>) h Ty*(T3/T1—1)
Onde:

wiiq = Trabalho liquido produzido

Para relagdes isoentropicas de expansao e compressao, tem-se:

k

R e
k.
% _ (lf;_j)k (2.10)

Como os processos de compressao e expansao sdo isoentropicos, suas pressdes sao

iguais, P, = P; e P, = P;. Assim,

Assim, a eficiéncia térmica do ciclo fica simplificada a:

1
T]t =1- W (212)

~ ~ P . ~ . C
Onde, 7, razdo de compressao (P—Z) e k é arazdo dos calores especificos (—p) onde c,

1 Cy

é o calor especifico a pressdo constante e c, € calor especifico a volume constante.
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No ciclo real, sdo consideradas as irreversibilidades do processo, como o atrito do ar
nas paredes do compressor, pequena perda de pressdo na camara de combustdo e também o
atrito dos gases, resultantes da combustdo, nas paredes da turbina. Essas irreversibilidades
podem ser mensuradas através do calculo das entropias em cada um dos elementos citados.
Onde o aumento do valor da entropia, significa que mais irreversivel é 0 processo, ou seja,
mais perda de energia ele sofre.

A medida que os efeitos da irreversibilidade no compressor, na cAmara de combusto
e na turbina, vdo sendo considerados, verificam-se quedas de pressdo durante 0s processos
de adicédo e rejeicdo de calor. A mais importante consequéncia da irreversibilidade nesses
componentes é que o trabalho fornecido para a compressdo real é maior e o trabalho
produzido pela turbina é menor, comparado ao ciclo ideal, resultando num decréscimo
acentuado no trabalho liquido da turbina a gas. Se o compressor e a turbina sdo muito
irreversiveis, isto €, com rendimento isoentropico muito baixo, pode-se ter rendimento do
ciclo baixo. De todas as irreversibilidades, a que possui maior importancia é a combustéo.

As eficiéncias da turbina e do compressor serdo calculadas através das expressdes abaixo:

_ (Wy/m)a _ hz—hy, (2 13)

Neurbina = (We/)s — hg-hus

_ We/m)s _ has—hy (2.14)

ncompreSSOI‘ - (W /), - hya—hq

Onde indice s, das Equagfes acima, remete ao ciclo isentrépico e o indice a , das
mesmas, remete ao ciclo real

As eficiéncias isentropicas da turbina e do compressor, também podem ser
calculadas através da razdo de compressdo dada como mostram as Equacbes empiricas

abaixo:

=1-(0,04+ =) (2.15)

1Alcompressor 150

nturbina

=1-(0,03+ &) (2.16)

180
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A diferenca existente entre as quatro equaces demonstradas reside em que as duas
primeiras utilizam dados calculados, possivel quando a temperatura de queima é fornecida,
enquanto as duas ultimas utilizam a relacdo de compressdo dado fornecido pela maioria dos

catalogos dos fornecedores.

Como é ilustrado na figura 10.

T4
Queda de pressio
durante a adigao
de calor

Processo ideal

/Processo real

Queda de pressao
durante a rejeicao
I de calor

s
Figura 10: Diferenca entre um ciclo

Brayton ideal e um ciclo real [4]

Os indices 2, e 4, sdo as temperaturas reais de saida do compressor e da turbina, e os
indices 24e 4 sdo as temperaturas isoentropicas ou ideais.

As diferencas entre os ciclos real e ideal ndo estdo somente nas temperaturas de
alguns estados especificos. Como pode ser notado o desenho dos graficos também é uma
diferenca muito relevante para o processo. Isto se da devido as diferencas entre as linhas de
pressao de cada ciclo, as linhas pontilhadas referem-se as linhas de pressao do ciclo real e as
cheias as linhas de pressao do ciclo ideal, sendo assim o desenho do grafico do ciclo ideal é
maior em comparacdo ao ciclo ideal. Com isso conclui-se que o rendimento do primeiro €
maior que o do segundo e que o calor aportado também é proporcional ao rendimento do
ciclo, sendo assim o rendimento e o calor aportado pelo ciclo ideal & maior do que visto no

ciclo real.



Capitulo 3

3 Componentes de uma turbina a gas

3.1 Compressor

E o componente da turbina onde o fluido de trabalho, o ar, sofre aumento de press3o.
Geralmente sdo empregados os compressores do tipo dindmico (axial e centrifugo). O
compressor axial € usado principalmente em aplicagdes de média e alta poténcia, tem uma
baixa relacdo de compressdo entre estagios, como consequéncia possui elevado nimero de
estgios para que se consiga alcancar elevadas relacbes de compressdo, enquanto O
compressor centrifugo € utilizado em aplicacdes de baixa poténcia. Tanto o compressor axial
quanto centrifugo, sdo limitados em sua faixa de operacdo com o que é comumente chamado
de stall rotativo e o surge. O tipo de compressor aplicado nas turbinas objeto de estudo é do
tipo axial.

O stall rotativo é o fenbmeno de deslocamento do escoamento nas pas do rotor e tem
como consequéncia a perda da capacidade de elevar ou manter a pressdo do sistema. Esta
incapacidade de manter a pressdo pode provocar o surge, que é um fenémeno caracterizado
por violentas pulsacdes aerodinamicas, provocadas pelo movimento ciclico do fluxo de
massa no compressor. Sua ocorréncia estd diretamente ligada ao stall. Além das pulsacdes
outra consequéncia do surge € que no retorno do fluxo, o compressor pode acabar admitindo
a chama da combustao

Um modo encontrado para evitar a ocorréncia do surge é o emprego de valvulas de
alivio instaladas nos Gltimos estagios, que ficam abertas aliviando a pressao para atmosfera
durante a fase de aceleracdo e parada do compressor.

O principio de funcionamento de um compressor axial é o da aceleracdo do ar com
posterior transformacdo em pressdo. Ele € composto por uma se¢édo estacionaria, onde se
encontram instalados os anéis com aletas estatoras e a se¢do rotativa composta por um
conjunto de rotores com péas. Cada estagio de compressdo € composto por um rotor com pas
que possuem um angulo de ataque, onde o angulo minimo é de 4° e 0 maximo 12° visando
evitar o stall e o surge, e um anel com aletas estatoras. O rotor com as palhetas é responsavel

pela aceleracdo do ar, assim como um ventilador. E nesta etapa que o fluido de trabalho, o



ar, recebe trabalho para aumentar a energia de presséo, velocidade e temperatura. O anel de
aletas estatoras tem a fungéo de direcionar o ar para que ele incida com um angulo favoravel
sobre as palhetas do proximo estagio e promover a desaceleracdo do fluxo de ar para que
ocorra a transformacdo da energia da velocidade em pressdo. Essas maquinas sao projetadas
para que a velocidade na entrada de cada rotor seja a mesma para a condi¢cdo de maxima
eficiéncia.

Para caracterizar um compressor e definir regides estaveis de operacdo, sdo
utilizados graficos que relacionam pressao e vazao massica, parametrizadas pela velocidade
de rotacéo do eixo como serd mostrado na figura 11. Uma desvantagem do compressor axial

é apresentar faixa operacional pequena, entre os limites de stall.

110
Linha de operagio
Linha de surge
rd
100
el 8 = L. In
=] T‘t, std
R
o
£
5 8 — Pumnm
= e md 97.5
90
o Velocidade aerodinamica
80
B8O 80 100 110

Vaz3o massica . (%)

Figura 11: Caracterizacdo do compressor e margem de surge [2]

As figuras 12 e 13, a seguir, ilustram as pas dos rotores axiais e as aletas estatoras.
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Figura 13: Aletas estatoras, secdo estacionaria [2]

Este processo é repetido nos estagios seguintes do compressor, onde cada estagio
promove um pequeno aumento de pressao. O fluxo de ar no compressor se da paralelo ao
eixo (axial) numa trajetdria helicoidal, a secdo de passagem € reduzida da admissdo para
descarga, com 0 objetivo de manter a velocidade do ar constante dentro da faixa de
operacdo, uma vez que a pressdo se eleva a cada estidgio e respectivamente a massa
especifica, como indica equacdo da continuidade.

My = Mg (30)
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Pp *Ag % vy = pyx Ay *V, (3.1)

As aletas estatoras do Ultimo estdgio agem como pas guias, com 0 objetivo de
direcionar o fluido de trabalho em um fluxo axial estabilizado para a carcaca traseira do
compressor, onde se localiza a se¢gao de combustao.

O compressor é projetado para operar com alta eficiéncia em altas rotacGes. Para
manter o fluxo de ar estabilizado a baixa rotacéo, tem-se instalado, na admissao de ar, um
conjunto de aletas moveis, guias de entrada (IGV — Inlet Guide Vanes), que
automaticamente altera o angulo de ataque das palhetas para o primeiro rotor. A eficiéncia é
gradualmente aumentada de acordo com o aumento da rotacdo. As vélvulas de sangria sao
instaladas para prevenir o surge em baixas rotacdes. O conjunto 1.G.V e véalvulas de sangria
fazem parte do sistema de controle do fluxo de ar da turbina.

A figura 14, a sequir, ilustra através de um gréafico o comportamento da presséo,
velocidade e temperatura do fluido de trabalho em uma turbina a gas.

i Exaustio
Compressor  Sistema de
\  combustio
Eixo da zaragio
$ dz poténcia
Turbina de poténcia
mfs kglem® °C
400 16 1 G RS =

800 P i,
200 IESSQ/O'

200 12 1
200 8 800 .
7 Velocidade
100 E} 400 \
o o 0 =)

Figura 14: Demonstracao do comportamento do fluido de trabalho

em uma turbina a gas. [7]

3.2 Camara de combustao

A combustdo em uma turbina a gas € um processo continuo realizado a presséo
constante. O fornecimento continuo de combustivel & misturado e queimado junto com o ar
comprimido, a medida que a mistura escoa através da zona de chama. A chama continua ndo
toca as paredes da camisa da camara de combustdo, sendo modelada e estabilizada pela

distribuicdo do fluxo de ar admitido, que tambem tem a funcéo de resfriar toda a camara de
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combustdo. Podem ser queimadas, misturas com ampla faixa de variagdo da relagéo
combustivel - ar, pois a propor¢cdo combustivel - ar € mantida normal na regido da chama,

sendo o excesso de ar injetado a jusante da chama.

Para que o projeto de uma cdmara de combustdo seja considerado aceitavel ele deve
possuir as seguintes caracteristicas principais:

- Permitir a queima da mistura combustivel-ar com perda minima de presséo, pois no
motor a reacdo a queima é feita a pressdo constante.

- Toda queima deve ocorrer dentro da camara, sem haver o deslocamento da chama.

- N&o pode haver tendéncia a extingdo de chama, uma vez que a igni¢do sO ocorre
durante o ciclo de partida.

- Ter distribuicdo homogénea de temperatura para a secdo de turbina e caracteristicas
satisfatorias para a partida.

Existem trés tipos de cAmara de combustéo: tubular, tubo-anular, anular.

As tubulares, como mostra a figura 15, tem como vantagens a simplicidade de
projeto e vida longa devido a baixa taxa de liberacao de calor, elas podem ser de fluxo direto
(Straight-throught) ou de fluxo reverso, sendo este 0 mais usado, pois s&o mais curtos se
comparados aos combustores de fluxo direto. Quase 10% do ar entra na zona primaria para
ser queimado junto com o combustivel, cerca de 30% a 40% do ar é utilizado para o

resfriamento e o restante é utilizado na zona secundaria para diluicéo.

- Gases de
exaustdo

Arapos
compressda

]

e
) )

L-Bico injetor de

combustivel

Figural5: Camara de combustdo tubular [2]

As camaras de combustdo tubo-anulares, como ilustrada na figura 16, tem como sua
principal vantagem a facil manutencdo, possuem a melhor distribuicdo em comparagéo as
tubulares e combustdo mais uniforme, também podem ser de dois tipos, de escoamento

direto ou reverso.
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Os combustores tubo-anulares necessitam de maior escoamento se comparados aos
anulares e aos tubulares. Para gases combustiveis com baixa energia, a quantidade de ar
necessario na zona primaria pode ser mais do que 35% do total de ar requerido na camara.

Com isso, havera menos ar disponivel para o resfriamento da camara.

Vela de ignicdo

retratil Arpara Arde
= _ combustio Arge diluicdo
=0 refrigeragio

Injetor de
combustivel

Ar de descarga do
COmpPressor

Figura 16: Camara de combustéo tubo-anular [2]

Por ultimo, as camaras anulares, ilustrada na figura 17, sdo mais utilizadas em
turbinas aeronauticas devido a sua pequena area frontal, usualmente sdo de escoamento
frontal, h& uma menor necessidade de ar para o resfriamento, se compararmos com o
combustor tubo-anular, possui uma manutencdo mais complexa e tende a produzir um perfil
radial e circunferencial menos favoravel para combustdo, comparando novamente com o

combustor tubo-anular.
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Tubos de Involucro da camara de
chama . combustio

Bico injetor | ___|
de ar/combust. | —

Figura 17: Camara de combustao anular [2]

Porém, qualquer que seja o seu tipo, ela é projetada de modo que, todo o ar fornecido
a ela, pelo compressor, somente 25% mistura-se com o combustivel sendo queimado, ar
priméario. Os 75% restantes serdo utilizados na refrigeracdo, sendo conhecido como ar
secundario, desse total parte sera usado para o resfriamento da camara de combustdo e parte
para o resfriamento dos gases.

As camaras de combustdo, independente do seu tipo, possuem 0s seguintes
elementos basicos:

-camisa

-carcacga

-difusor

-orificios primarios

-orificios secundarios (zona de resfriamento).

-orificios de ar de diluicdo.

-local de instalacdo dos queimadores.

-local de instalacdo dos ignitores.

Como ilustra a figura 18.



Zona de diluigdo

Zona de combusio

Figura 18: Camara de combustao [2]

A camisa ou tubo de chamas é a cAmara de combustdo propriamente dita, pois no seu
interior € que se realizam as fases funcionais do processo de adicdo de calor a corrente de ar,
para sua expansao, aceleracdo e resfriamento.

A carcaca da camara tem a fungdo de suporte para a camisa e no espago existente
entre elas circula o ar secundario de refrigeracdo, dependendo do tipo de camara, a sua
carcaca pode ser a propria carcaca do motor.

O difusor tem a funcdo de diminuir a velocidade axial do ar fornecido pelo
compressor a cdmara de combustdo para evitar a extingdo da chama no queimador, alguns
motores possuem, dependendo do tipo de cdmara que usada, também a secdo difusora que
tera como o difusor essa mesma funcao.

Os orificios primarios se encontram na zona primaria da camara, onde ocorre a
mistura e queima do ar com o combustivel pulverizado, fornecido pelos bicos injetores de
combustivel ou queimadores. Eles sdo assim denominados, pois vao estabilizar a chama
apos o cancelamento da ignicdo, como um queimador de um fogdo a gas, parte do ar que
penetra na zona primaria, para se misturar ao combustivel, passa através dos orificios
primarios, que podem ser facilmente identificados na camisa, pois ficam proximos ao local
de instalacdo dos queimadores.

Os orificios secundarios estdo localizados na zona de resfriamento da cémara, é
através deles que o ar secundario para resfriamento dos gases ira penetrar, isso € necessario
porque os componentes da secdo de turbina (orientadores, discos e palhetas), nédo

suportariam a alta temperatura que 0s gases possuem na regido da queima, onde atingem
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valores teoricos proximos a 2000°C, com a introducdo de grande quantidade de ar de
resfriamento, os gases deixardo a cAmara de combustdo com a temperatura entre 850°C e

950°C, que sdo suportaveis pela secédo de turbina.

ignitor carenagem

/ / revestimento
Combustivel pr- /

I
- ~ ]
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o © e © o o d
o © 6 o o ° |
transic&o zona primaria zona secundaria transicao
de entrada (combust&o) (diluicdo) de saida

'

Figura 19: Distribuicdo do fluxo de ar na camara de combustéo [2]

Os orificios de ar de dilui¢do sdo furos de diametros reduzidos existentes ao longo de
toda a camisa da camara, 0 ar ao penetrar na camisa da camara por esses orificios, vai de
encontro a um anteparo, formado por uma chapa metélica instalada logo abaixo dos
orificios, assim ocorre a orientacdo do ar de diluicdo criando uma pelicula entre a camisa e a
chama, para molda-la, impedindo que essa chama toque e queime o material da camisa.

Toda cAmara de combustéo deve prover meios para a instalacdo dos atomizadores de
combustivel, bem como para os ignitores que irdo fornecer calor, através de centelhas para o
inicio da queima do combustivel, atualmente estdo em uso nos motores a reacdo dois tipos
de queimadores, o simplex e o duplex. O numero de queimadores usados vai depender do
tamanho, tipo de camara de combustéo e do projeto do motor em questao.

Os ignitores usados nos motores e também sdo de dois tipos: de resisténcia e de
descarga por capacitor, independente do tipo de ignitor e do projeto do motor, havera sempre
dois por motor, que funcionardo somente durante o ciclo de partida.

As camaras de combustdo necessitam ainda de um sistema para a drenagem de
combustivel residual ndo queimado, essa drenagem evita a formagdo de goma nas
tubulacdes e bicos injetores. Outro sério risco causado por combustivel residual é o perigo
de explosdo, pois uma tentativa de partida com combustivel residual na camara, pode
acarretar uma ultrapassagem nos limites de temperatura do motor, o que implicara em varias

consequéncias, principalmente na se¢do de turbinas, por isso as camaras de combustdo



possuem valvulas drenos, que drenam qualquer combustivel que se acumule apds cada

parada do motor ou durante a tentativa de uma partida, que por qualquer motivo foi perdida.

3.3 Turbina

A turbina é um mecanismo eficiente que transformar a energia contida em um fluxo
de gés a alta pressdo, temperatura e velocidade em trabalho no eixo.

O fluxo de géas ao escoar através da turbina perde pressao e temperatura, expandindo-
se e transformando a energia em trabalho.

Ha dois tipos de turbinas: as turbinas radiais e as turbinas axiais, estas sdo utilizadas
mais comumente.

A vantagem que a turbina radial possui em relacdo a turbina axial é que o trabalho
produzido por um estagio da turbina radial equivale a dois ou mais estagios da turbina axial,
outra vantagem que ela possui € um menor custo. As turbinas radiais tem geralmente uma
eficiéncia menor do que as axiais, elas tornam-se atrativas quando os nimeros de Reynolds
sdo baixos (Re = 10° — 10°), onde a eficiéncia delas se torna maior em comparagio as
axiais.

Ha dois tipos de turbinas radiais as “cantilevers” e as de escoamento misto, as
“cantilevers” sdo pouco utilizadas por causa da baixa eficiéncia e por ser de dificil producao,
ja as de escoamento misto (parte radial parte axial), sdo utilizadas em turbocompressores
automotivos e turbinas de helicopteros.

As turbinas axiais podem ser divididas em turbinas de acéo e reacdo. Nas turbinas de
acdo, toda a transformacdo da entalpia em energia cinética ocorre em um bocal
proporcionando um escoamento de alta velocidade na entrada do rotor. Na turbina de reacéo
a transformacdo da entalpia em energia cinética ocorre principalmente no bocal e o restante
ocorre no rotor.

A turbina de acdo, ilustrada na figura 20, é composta por um grupo de bocais
seguidos de uma fileira de pas. O gas expande-se no bocal transformando a energia térmica
em energia cinética, a pressdo estatica diminui enquanto a velocidade absoluta sofre
aumento, o0 gas a alta velocidade choca-se com as pas do rotor convertendo assim energia
cinética em trabalho no eixo.

Para obter uma grande eficiéncia, as velocidades das pas dos rotores devem ser pelo

menos a metade da velocidade da saida do gas no bocal de entrada da turbina. Podendo ser



utilizadas vérias fileiras de aletas estatoras, entre as pas rotoras, para diminuir as tensdes e as

velocidades nas pontas das pés dos rotores.

Aletas
rotoras

Bocal i

/=

Figura 20: Configuragdo de uma turbina de acdo [2]

A turbina de reacdo, ilustrada na figura 21, é o tipo usualmente utilizado, pois tanto o
bocal quanto as pas também agem como bocais de expansdo. As pas estatoras agem como

bocais direcionando o fluxo para as pas dos rotores.
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Figura 21: Configuracdo turbina de reacédo [2]
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Um esquema a seguir ilustra de forma mais didatica como é composta uma turbina

axial, de acordo com a figura 22.

O e ‘:-'??
: Rosor

Estaror

Figura 22: Turbina axial [14]

Grande parte de turbinas axiais possuem mais de um estagio, onde cada par de rotor
e aletas estatoras configura um estagio, os primeiros estagios sdo de acdo e os finais sdo 50%
de reacdo. Onde a parte de acdo gera o dobro de saida em comparacdo aos 50% de reacao.

A principal causa da perda de eficiéncia na turbina é o desenvolvimento da camada
limite nas pés e nas paredes da turbina, podendo em certos casos causar vortices no interior
da turbina. Essa perda esta ligada diretamente aos perfis das pas e do gradiente de presséo.

Outras perdas que sdo computadas tem sua origem no espagamento entre as pas € a
carenagem da turbina, 0o escoamento ao passar por esse espaco gera perda de pressao,
vazamento e turbuléncia que dificulta o escoamento principal.

As perdas em uma turbina gira em torno de 8% a 18% das perdas totais.
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Capitulo 4

4  Fatores que influenciam na geracéo de poténcia do

ciclo

A turbina a gas pode ter sua geracédo de poténcia afetada pelos seguintes parametros:

Perdas de carga na sucgéo e descarga;
Variagao da temperatura ambiente;
Variagéo da umidade do ar;

Altitude;

Temperatura limite de operacdo.

4.1 Perdas de carga na succao e descarga

Quanto maior for as perdas de carga mais irreversivel se torna o sistema,

influenciando em uma menor producédo de poténcia.

4.2 Variagdo da temperatura ambiente

Variando a temperatura ambiente, o calor especifico ir4 sofrer alteracGes, portanto, a

vazdo massica ird variar em funcdo disso, porém a vazdo volumétrica permanecera

constante.

4.3 Variagdo da umidade do ar

Através da Equacdo a seguir, perceber-se que a poténcia da turbina a gas ideal

depende de dois parametros como calor especifico e a massa molar do ar.

O trabalho produzido por uma turbina a gas, também pode ser escrito dessa maneira:

1 k-1
Whurbina = €p * {Tg * [1 - rkT/k] —T; * [Fp k — 1]} (4.1)
p

A poténcia da turbina sera:

V.vturbina = M,y * CP * Wiyrbina (4-2)

Considerando o ar um gas ideal, tem-se:



. Pxv+M
gy = — (5.3)

Substituindo essa equagéo na equacédo da poténcia:

. PxvxM
Whiurbina = ReT * Cp * Wiurbina (5-4)

Com o aumento da umidade observa-se um aumento no calor especifico a pressao
constante e uma diminuicdo na massa molar, porém o aumento do calor especifico é maior
que a diminuicdo da massa molar, acarretando no aumento do produto M*cp,
consequentemente, aumento na poténcia. Para auxiliar o calculo do aumento da umidade do

ar deve-se utilizar uma carta psicrometrica. Como mostrado na figura 23.
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Figura 23: Carta psicrométrica [12]

A figura 24, demonstra como € feita a interpretacao da carta pscicrometrica.
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Figura 24: Método de interpretacdo de uma carta psicrométrica
[12]
4.4  Altitude

Com a variagdo da altitude varia-se também a pressdo atmosférica, que influencia
diretamente na massa de ar admitida pela turbina a gas, considerando a vazao volumétrica
do ar aspirado constante, 0 aumento ou diminui¢do da pressdo atmosférica implicard na
massa de ar admitida pela turbina a gas. 1sso acarreta uma maior queima de combustivel,

levando assim, a um aumento de poténcia.

4.5 Temperatura limite de operacao

A temperatura limite de operacdo é um parametro utilizado, pois, a temperatura na
camara de combustdo € muito elevada. Apos sair da camara, 0s gases vao para camara de
diluicdo onde sofrem um resfriamento para que entdo possam ter contatos com as pas e
aletas das turbinas, pois, se ndo sofressem esse resfriamento as pas rotativas e aletas
estatoras, deformariam devido a elevada tempertura dos gases.

Com o passar dos anos e apés pesquisas na area metalografica, vem sendo notado um
desenvolvimento de materiais que suportam trabalhar em temperaturas de queima cada vez
maiores essa otimiza¢do na camara de combustdo visa a aumentar a producdo de poténcia.

Como pode ser visto na figura 25.
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Figura 25: Aumento da temperatura de queima do combustor [2]

O desenvolvimento de novos materiais, bem como sistemas de refrigeragcdo tem
acarretado no aumento da temperatura de queima turbina a gas levando-a ao aumento de
eficiéncia. A figura 25 mostra o incremento da temperatura de queima e da capacidade de
liga das péas da turbina. Como visto no gréafico desde 1950, a temperatura das pés da turbina
avancou cerca de 472 °C. A importancia deste aumento pode ser apreciada observando um
aumento de 56 °C na temperatura de queima, podendo fornecer um aumento correspondente

de 8-13% da poténcia produzida e melhoria de 2-4% na eficiéncia do ciclo simples.

36



Capitulo 5

5 Meétodos de resfriamento do ar de admissao

Com o0 aumento do consumo de energia nas épocas mais quentes do ano, a
necessidade de aumentar o rendimento para suprir essa demanda, € alcangado através do
resfriamento do ar de admissdo, uma vez que temperaturas elevadas prejudicam o
rendimento das turbinas a gas. Elas séo classificadas através da poténcia (cv ou MW) a uma
condicdo de temperatura e altitude. Dois padrGes sdo utilizados para classificar as turbinas
séo eles:

1. International Organization for Standardization (ISO)

2. National Electrical Manufactures Assosiation (NEMA)

A primeira estabelece como temperatura ambiente 288 K, 101,32 kPa a pressao de
entrada e 60% de umidade relativa, a segunda define como temperatura ambiente 80°F e
elevacdo de 1.000 metros.

Porém quando as turbinas a gas sdo utilizadas em paises de clima tropical a
temperatura ambiente do ar € das duas condicdes apresentadas acima, sendo necessario a
customizacdo desses equipamentos para 0 aumento de poténcia produzida, essa
customizacdo se da por:

- Resfriamento evaporativo

- Resfriamento por ciclo termodinamico por compressao

- Resfriamento por ciclo térmico de absorcao

5.1 Resfriamento evaporativo

O resfriamento evaporativo € um processo endotérmico, ou seja, € necessario uma
fonte de energia para que ele ocorra, normalmente, retira-se parte da energia gerada pela
turbina para alimentar o processo de resfriamento.

Os maiores ganhos s&o obtidos em climas quentes de baixa umidade. No entanto, a
eficacia do refrigerador evaporativo esta limitado a temperatura ambiente de 50°F (10°C) a
60°F (16°C) e acima. Abaixo dessas temperaturas ira limitar a operagdo de turbinas a gas.

Além disso, como a temperatura do ar de entrada diminui o potencial para a formacéo de
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gelo na admissdo aumenta. A eficicia do refrigerador evaporativo é uma medida de quéo
perto o resfriamento da temperatura de saida se aproxima da temperatura de bolbo hdmido
ambiente. Para a maioria das aplicacGes de refrigeradores com uma eficacia de 80% a 90%
fornecem o beneficio de maior economia. A queda de temperatura real realizado ¢ uma
funcdo de ambos, do projeto do equipamento e das condi¢des atmosféricas.

A adicdo de um resfriador evaporativo € economicamente justificavel quando o
aumento no valor da producdo excede 0s custos iniciais e operacionais, e as condigdes
climaticas adequadas permitem a utilizacdo eficaz do equipamento. A qualidade da agua é
uma preocupacdo. A agua deve ser tratada para remover contaminantes, tais como sal,
calcio, magnésio, aluminio, etc. Caso ndo seja tratada estes contaminantes funcionam como
eletrolitos e podem resultar em graves corrosdes dos materiais.

Existem dois tipos de sistemas de resfriamento evaporativo

- Resfriamento evaporativo por meio rigido

- Resfriamento evaporativo por nevoa

5.1.1 Resfriamento evaporativo por meio rigido

Neste processo, ar de aspiracdo do compressor passa através de um meio rigido que
¢ mantido umido. Ao passar pelo meio rigido o ar, a temperatura ambiente, evapora a agua,
assim sendo resfriado em um processo de saturacdo adiabatica. Onde a dgua de alimentacao
do ciclo é estocada em um reservatorio. Esta dgua é bombeada por uma bomba de
recirculacdo até o meio rigido Umido, fluindo por gravidade no meio Umido que é
constituido por um material fibroso e corrugado, que possui a finalidade de aumentar a
superficie de contato com o ar ambiente. O meio Umido fica localizado na casa de filtros
logo apds o filtro de ar da turbina. Apos parte d’agua ser evaporada no meio imido com a
passagem do ar, 0 excesso de agua flui para o reservatdrio, onde parte € drenada para manter
a concentracdo de materiais dissolvidos dentro do limite que minimizem a sua deposi¢éo
sobre 0 meio umido. As goticulas de dgua que foram transportadas, juntamente, como o ar
resfriado, sdo captadas por um eliminador de goticulas, colocado apds 0 meio imido.

Neste método de resfriamento, que utiliza a saturacdo adiabatica, a temperatura
minima que pode ser obtida é a temperatura de bulbo tmido do ar ambiente.

A figura 26 ilustra o diagrama esquematico do sistema evaporativo por meio rigido.
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Figura 26: Diagrama esquematico do sistema de resfriamento por meio evaporativo [3]

A figura 27 ilustra o sistema e 0s seus principais componentes.

Compressor

LT

ar resfriado filtro

/

ar ambiente

v/
eliminador de
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meio rigido
Gamido bomba de

recirculagcao
reservatorio

Figura 27: llustragdo do sistema evaporativo por meio rigido e seus componentes
principais [3]
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5.1.2 Sistema evaporativo por nevoa

Nesse procedimento é utilizada dgua desmineralizada que é injetada na forma de
goticulas no ar de admissdo do compressor. Elas sdo evaporadas durante o percurso que o ar
faz entre a casa de filtros e a entrada do compressor, saturando o ar e reduzindo sua
temperatura até a temperatura de bulbo Umido. Este método também é conhecido na
literatura industrial por foggin. A figura 28 ird demonstrar a representacdo de um diagrama
esquematico desse procedimento.

Aspersores de

filtro Y e
Ar ambiente | | % Ar resfriado
i 1 dreno
<
\-E Agua
combustivel Bomba de desmineralizada
Alla presséo
— 4
Gases de Camara de
exaustao combustao
—
4
€xpansor Compressor

Figura 28: Diagrama esquematico do resfriamento evaporativo por névoa [3]

Este sistema é instalado apds o filtro de ar do compressor e tem a forma de um
chuveiro com bocais com capacidade de aspergir goticulas com dimensdo na ordem de
micron. Este chuveiro é conectado a bombas de alta pressao.

Este processo tem a capacidade de reduzir a temperatura do ar em até o valor mais
préximo da de bulbo imido que o sistema evaporativo por meio rigido é capaz.

O consumo de agua é controlado através da quantidade de 4gua evaporada no sistema

evaporativo por nevoa ndo ha a recirculagio ou drenagem continua da agua. E possivel
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injetar &gua em excesso para que ela evapora no estagios intermediarios da compressao
tendo como resultado um aumento no resfriamento do ar. A utilizacdo de agua
desmineralizada tem por finalidade evitar a deposicdo e blogueio das passagens
micrometricas dos bocais de aspersao.

A figura 29 ilustra os bocais utilizados para aspergir a &gua desmineralizada.

Figura 29: Bocais utilizados no resfriamento evaporativo por nevoa [2]

5.2 Resfriamento por ciclo termodinamico por compressao

Este método de resfriamento utiliza o resfriamento realizado por um chiller, resfria
uma solucdo de agua e etileno glicol cujo qual circula em uma serpentina colocada na
sucgdo da turbina, localizada ap6s o filtro do compressor. O ar ambiente ao passar pela
serpentina € resfriado. Onde o calor retirado do ar juntamente com o calor produzido pelo
chiller, sdo dissipados em uma torre de resfriamento. Se esse método for utilizado em
lugares onde ha escassez de agua, pode ser empregado trocador de calor do tipo radiador,

torre seca. A figura 30 mostra o diagrama esquematico do método de resfriamento.
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Figura 30: Diagrama esquemaético do resfriamento por ciclo termodindmico

por compressdo [3]

O ar ambiente pode ser resfriado abaixo da temperatura de bulbo Umido, assim a
capacidade e o aumento da poténcia produzida pela turbina, através desse processo € maior
pelo os dois métodos de resfriamento evaporativo. A temperatura de resfriamento do ar €
limitada a 7°C para que ndo ocorra a formacao de gelo na entrada do compressor.

O ar é arrefecido com a concentracdo de vapor constate, ou seja, umidade absoluta
constante, até o ponto de orvalho, sendo essa parte do processo classificada como retirada do
calor sensivel do ar. Para temperaturas inferiores ao ponto de orvalho, o processo continua
condensando o vapor de agua do ar, que durante o processo fica na condicdo de vapor
saturado, esse processo € classificado como retirada do calor latente do ar. Essa retirada de
calor latente tem como efeito a condensacdo de parte do vapor d’agua presente no ar,
resultando no aumento de carga de refrigeracdo em comparacdo com a retirada de calor
sensivel. Sendo as goticulas d’agua presentes no ar retiradas pelo eliminador de goticulas. O

processo de resfriamento serd mostrado na figura 31.

42



43
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PA0% | —
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Figura 31: Representacdo na carta psicrométrica do ar a 30°C com 40% de

umidade relativa, sendo resfriado a 8°C [3]

5.3 Resfriamento por ciclo térmico de absorcéo

Este processo se assemelha ao resfriamento por ciclo por compressdo, sendo a
diferenca entre os dois ciclos estar presente no fato de o ciclo térmico de absorcdo utilizar
um chiller de absorcéo enquanto aquele usa um chiller de compressédo

O fluido de trabalho do chiller de absor¢do, a 4gua é evaporada no evaporador de
baixa pressdo e pressdo, arrefecendo a dgua gelada que segue para a serpentina, localizada
antes do compressor. O Gradiente de concentracdo de agua entre o evaporador e 0
absorvedor faz com que o vapor que se encontra no evaporador flua para o absorvedor. No
absorvedor a agua é absorvida em uma solucéo de brometo de litio (LiBr) e &gua, a absor¢éo
dilui esta solucéo, sendo coletada no fundo do absorvedor. A pressdo do absorvedor € igual
ao do evaporador, sendo a solucdo bombeada para o gerador, onde sua pressdo sofre um

aumento. A energia elétrica para a elevagdo de pressao € menor se comparado ao ciclo de



compressdo, pois a solugdo é um liquido possuindo um volume especifico pequeno. No
gerador a solucdo de LiBr e agua sofre evaporagdo, o vapor d’agua obtido vai para o
condensador , onde sofre condensacgéo pelo resfriamento, que € a dgua do resfriamento que
circula por uma torre de resfriamento. Esta agua flui, por gradiente de pressdo, para o
evaporador, evaporando novamente pelo contato com a agua gelada da serpentina,
reiniciando assim o ciclo. O calor extraido ao longo do ciclo é retirado do sistema de
resfriamento no condensador e no absorvedor.

E necessario a instalacio de uma caldeira de recuperagfo na exaustdo da turbina,
podendo assim ser aproveitada a energia térmica dos gases de exaustdo para alimentar o
chiller de absorgéo.

A figura 32 ilustra o diagrama esquematico do processo citado acima.

Aguea de
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expansor comprassor

Figura 32: Diagrama esquematico do resfriamento por ciclo térmico de absor¢éo [3]
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Capitulo 6

6 EquacOes para estudo de caso

Durante a realizacdo do ciclo, o escoamento do fluido de trabalho, o ar, serd em
regime permanente. A pressdo sera um parametro constante e terd seu valor fixado em latm.

Neste capitulo, serdo determinadas as equacdes que foram utilizadas para cada um
dos seguintes casos:

- Ciclo ideal considerando o calor especifico constante;

- Ciclo real considerando o calor especifico constante;

- Ciclo ideal considerando o calor especifico variavel;

- Ciclo real considerando o calor especifico variavel

A separacdo dos ciclos ideais em quatro casos foi feita, pois os ciclos ideal e real que
consideram o calor especifico constante, ciclos estes presentes na literatura académica,
apresentam certo conservadorismo. Sendo notado através dos calculos realizados, que 0s
valores dos parametros como: rendimento térmico, poténcia liquida produzida e taxa de
calor aportado pelo ciclo, tinham uma ligeira diferenca em comparacdo aos mesmos dados
fornecidos pelo catalogo do fabricante. Entdo foram utilizados os ciclos considerando que o
valor do calor especifico pudesse variar com temperatura do ar ambiente. Assim chegando
em resultados préximos aos dos dados retirados do catalogo do fabricante.

A utilizagdo do ciclo ideal, seja ele considerando o c, variavel ou constante, foi feita
para estudar o comportamento do ciclo, quanto ao processo de resfriamento do ar de
aspiracdo, e para comparacdo com o ciclo real, assim podendo ter uma viséo se o ciclo real
se aproxima do ciclo ideal ou se o real possui uma irreversibilidade muito grande.

A seguir serdo demonstrados os calculos que realizados, para cada um dos ciclos
citados acima. Onde através deles foi possivel a construcdo de gréficos a realizacdo da
analise. Vale frisar que ndo foi considerada a temperatura de bulbo Umido tdo pouco a
umidade relativa do ar, pois, o catdlogo do fabricante considerou o ar seco. Sendo seguidas
as condicBes ISO, também foi fixada a temperatura de combustdo da camara de combustéo.
Isso foi feito, uma vez que foram atendidas as condigdes 1SO, a temperatura de combustao é
tida como temperatura de projeto, onde ela seria a temperatura limite em que os materiais

como pas rotoras e estatoras da turbina conseguiriam operar sem serem prejudicadas.



A demonstracdo da rotina matemética elaborado no software EES, tem como
objetivo esclarecer como os resultados obtidos, que serdo apresentados no capitulo 7, foram
calculados. Onde sé@o descriminados todos os processos do ciclo Brayton aberto:

- Compressao

- Combustao

- Exaustéo

Assim como as propriedades que deles dependem, como entalpia, entropia,

temperatura e pressao.

6.1 Ciclo ideal considerando o calor especifico constante
Compresséo:

P
2= R, (6.0)
k=14 (6.1)

Onde k ¢ a razdo entre os calores especificos a pressao constante e a volume

constante.

Tas _ p &
T, = Rp (6.2)
S2s = $q (6.3)

No processo ideal, a compressédo é isentropica.

=100% (6.4)

ncompressﬁo

Admitindo gque o rendimento isentrépico do compressor é 100%.
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V.Vcompressﬁo = rhar * (hZS - hl) (6-5)
Combustéo:
P3 - PZ (66)
Qentra = My * (h3 - hZS) (67)
Qentra = rhcombustivel * PClcombustivel (6-8)
Qentra = Q;L:a (6-9)
Expanséo:
P3
2= Ry (6.9)
T ko1
3
=R, (6.10)
S4-S = 53 (611)

Nos ciclos ideias a expansdo é considerada isentropica

(6.12)

1’]turbina = 100%

No ciclo ideal o rendimento isentrépico da turbina é considerada 100%.
(6.13)

V.vturbina = My * (h3 - h4s)



6.2

Poténcia liguida:

Wliquida = Wturbina - Wcompressﬁo

Rendimento do ciclo:

_ Wliquida
nt -

Qentra

Consumo especifico do combustivel:

__ 3600* mMcombustivel
Cesp = .
Wliquida

Taxa de calor em funcdo do PClI:

Taxacalor,PCI = Cesp * l:)Clcombustivel

(6.14)

(6.15)

(6.16)

(6.17)

Ciclo real considerando o calor especifico constante

Compresséo:

k=14
T _ g
T, p
Neompressio = 1~ (004 +757)

(6.18)

(6.19)

(6.20)

(6.21)

48



Foi utilizada a formula em funcéo da razdo de compresséo, pois o fabricante ndo

_ Tas—Ty
TIcompresséo T Te-Ty

Onde:
Wcompresséo = rhar * (th - hl)
Combustéo:
P; =P,
Qentra = My * (hy — hy)
Qentra = rhcombustivel * PCIcombustivel
— Qentra
Qentra Thar
Expansao:
P3
P, Rp
T k-1
3 — k
Tys Rp

_ Rp—1
Nturbina = 1- (0’03 + 180 )

informou no seu catalogo as eficiéncias isentropicas do compressor e da turbina.

(6.22)

(6.23)

(6.24)

(6.25)

(6.26)

(6.27)

(6.28)

(6.29)

(6.30)
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_ T3—Tur
Nturbina = Ts— Tas

VVturbina = My * (h3 - h4r)

Poténcia liguida:

Wliquida = Wiurbina — Wcompressﬁo

Rendimento do ciclo:

_ v.Vliquida\
nt -

Qentra

Consumo especifico do combustivel:

__ 3600+ Mcombustivel
Cesp = -
Wiiquida

Taxa de calor em funcdo do PClI:

Taxacalor,PCI = Cesp * PCIcombustivel
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(6.31)

(6.32)

(6.33)

(6.34)

(6.35)

(6.36)



6.3 Ciclo ideal considerando o calor especifico variavel

Compresséo:

C
kl — Par,1

ara (6.37)

P,

=Ry (6.38)

T k1—1

2s __ k
== Ry (6.39)
SZS = Sl (640)
ncompressao = 100% (6-41)
V.vcompresséo = rhar * (hZS - hl) (6-42)
Combustéo:
__ CPgis;3
ky = P (6.44)

Qentra = Mg * CPgss,3 * (TS - TZs) (6.45)



Qentra = Mc¢ombustivel * PCIcombustivel

_ Qentra
Qentra T Ty
Expanséo:
P3
P, Rp
k3—1
T3 k3
Tas Rp
S4s = S3
— 0,
Nturbina = 100%

V'vturbina = My * (h3 - h4s)

Poténcia liguida:

Wliquida = Wturbina - Wcompressﬁo

Rendimento do ciclo:

_ Wliquida

n.; = —
ciclo Qentra

(6.46)

(6.47)

(6.48)

(6.49)

(6.50)

(6.51)

(6.52)

(6.53)

(6.54)
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6.4

53

Consumo especifico do combustivel:

3600+ m i
Cesp — k combustivel (655)
Wliquida

Taxa de calor em funcdo do PClI:

Taxacalor,PCI = Cesp * l)Clcombustivel (6-56)

Ciclo real considerando o calor especifico variavel
Compressao:

_ CPar1

ky =2 (6.57)

P

=Ry (6.58)

T kq-1

=25 — k1

=R, (6.59)

Ry—1
1Alcompress.ﬁo =1- (0'04 + fSO ) (6'60)
Tos— T
ncompresséo = Tzr— Ti (661)
V'Vcompress:?lo = rillar * (th - hl) (6-62)

Combustao:



K. = CPgas,3
3 = ——=
CVgis,3

Qentra = Mgy * CPgss,3 * (T3 = Typ)

Qentra = Mc¢ombustivel * PCIcombustivel

— Qentra
Qentra - Thar
Expanséo:
P3
P, Rp
k3—1
T3 _ k3
Tas Rp
Rp—1
— 1 _ p
Nturbina — 1 (0’03 + 180 )

_ T3— Tyr
r]turbina T3— Tag

Wturbina = Mgy * (h3 - h4r)

Poténcia liguida:

Wliquida = Wturbina - Wcompressﬁo

(6.64)

(6.65)

(6.66)

(6.67)

(6.68)

(6.69)

(6.70)

(6.71)

(6.72)

(6.73)
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Rendimento do ciclo:

_ Vvliquida
nt -

Qentra

Consumo especifico do combustivel:

__ 3600% Mcombustivel
Cesp = -
Wliquida

Taxa de calor em funcdo do PClI:

Taxacaior,pct = Cesp * PClcombustivel

(6.74)

(6.75)

(6.76)
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Capitulo 7

7 Resultados apresentados

Foram utilizados como referéncia trés modelos de turbinas a géas, escolhidos do
catalogo da Siemens. Séo eles:

- SGT - 100

- SGT - 200

- SGT - 300

Todos os modelos, segundo informacédo do catalogo, sdo utilizados em ciclo simples
e os dados fornecidos foram baseados na condigéo ISO e utilizam o ar seco como padréo.

Os dados retirados do catalogo foram:

- Poténcia liquida produzida (Wj;q)

- Eficiéncia térmica (n,)

- Razéo de compressdo (R,)

- Vazdo massica do ar ()

- Temperatura de exaustao (T,)

Estes mesmo valores foram utilizados como dados de entrada para os célculos,
mostrados no capitulo anterior, como ilustra a figura 33, os quais foram divididos em ciclo
ideal considerando o calor especifico constante c, e com os ciclos ideal e real com o c,
variavel.

Através dos célculos demonstrados no capitulo anterior e dos dados, citados acima,
retirados do catadlogo do fabricante, os resultados obtidos e analisados para cada um dos
quatro ciclos propostos foram:

- Rendimento térmico;

- Poténcia produzida;

- Taxa de calor aportado;

- Vazdo massica do combustivel,

- Taxa de calor em funcédo do poder calorifico inferior do combustivel;

- Trabalho consumido pelo compressor
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A escolha dos pardmetros acima citados foi realizada, pois de acordo com as
literaturas consultadas para a realizagdo deste trabalho, o resfriamento do ar ambiente
acarreta no incremento do rendimento do ciclo. A primeira analise a ser feita é a relacdo que
o rendimento tem entre a taxa de calor aportado e a producdo de poténcia liquida, como
esses critérios se comportam com o a variagdo de temperatura.

Como o trabalho consumido pelo compressor influencia, diretamente, na poténcia
liquida produzida, sera analisado o como o arrefecimento do ar ambiente pode colaborar no
trabalho consumido pelo compressor.

A vazdo massica do combustivel e a taxa de calor em funcdo do poder calorifico
inferior do combustivel estdo diretamente ligadas a taxa de calor aportado, sendo assim o
estudo do comportamento destes critérios com o arrefecimento do ar, pode mostrar como

elas afetam a taxa de calor aportado.

Pode-se notar que todos os parametros tem uma correlagdo com o rendimento.

SGT-100

Geragdo de energia 5,40 MW(e)
Combustivel G&s natural*
Freq@éncia: SO/60Hz
Efici#ncia elétrica: 31,0%

Taxa de calor: 11.613 kJikWh
Rotagdo da turbina: 17.384 rpm

Coeficiente de pressdo do compressor:

15,621

Fluxo de gés de escape: 20,6 kg's
Temperatura: 531°C

Emissdes de NO, (com DLE, corrigidas
para 15% O, seco) < 15 ppmV

Acionamento mecdnico 5,70 MW
Combustivel Gas natural*
Eficiéncia: 32,9%

Taxa de calor: 10.948 kJIkWh
Rotagdo da turbina: 13.000 rpm

Coeficiente de pressio do compressor:

14,91

Fluxo de gds de escape: 19,7 kg/s
Temperatura: 543°C

Emissdes de NO, (com DLE, corrigidas
para 15% O; seco). < 25 ppmV

SGT-200

Geragdo de energia 6,75 MW(e)

Combustivel: Gés natural*
FreqUéncia: SOI60Hz

Eficiéncia elétrica:31,5%

Taxa de calor: 1.418 kJ/iWh
Rotagdo da turbina: 11.053 rpm

Coeficiente de pressdo do compressor:

12,21

Fluxo de gés de escape: 29,3 kgls
Temperatura: 466°C

Emissdes de NO, (com DLE, corrigidas
para 15% 0; seco): <25 ppnV

Acionamento mecanico 7,68 MW

Combustivel: Gas natural*
Eficiéncia: 33,0%

Taxa de calor: 10.906 kN kWh
Rotacdo da turbina: 10.950 rpm

Coeficiente de presso do compressor:

12,31

Fluxo de gds de escape: 29,5 kgls
Temperatura: 489°C

Emissdes de NO, (com DLE, corrigidas
para 15% 0; seco): < 25 ppnV

SGT-300

Geragdo de energia 7,90 MW(e)

Combustivel Gés natural*
Freqiéncia: S0/60Hz

Eficincia elétrica: 30,6%

Taxa de calor: 11.532 kJikWh

Rotagdo da turbina 14.010 rpm
Coeficiente de pressdo do compressor:
13,71

Fluxo de gds de escape: 29,8kg's
Temperatura: 537°C

Emisstes de NO, (com DLE, corrigidas
para 15% O; seco) < 15 ppmV

Acionamento mecénico 8,2 MW

Combustivel: G&s natural®

Eficiéncia: 34,6%

Taxa de calor: 10.400 kJkWh

Rotagdo da turbina: 11.500 rpm
Coeficiente de pressdo do compressor:
13,31

Fluxo de gés de escape: 29,0 kg/s
Temperatura: 498°C

Emissdes de NO, (com DLE, corrigidas
para 15% O; secok < 15 ppmV

Figura 33: Representacdo dos dados de catalogo.



7.1  Turbina SGT - 100

Turbina SGT — 100

Dados de catalogo:

Wiiq = 5700 kW
N, = 32,9%
R, = 14,9

m,. = 19,7 kg/s
T, = 543 °C

A tabela 1 demonstra os resultados obtidos do rendimento, para cada faixa de
temperatura do ar admitido, para cada um dos ciclos propostos.

Tabela 1 — Tabela que relaciona os rendimentos dos 4 ciclos para cada valor de
temperatura do ar absorvido.

Tl k cte ideal k cte cp variavel Ideal cp variavel real
(K) (%) real (%) (%) (%)
278 57,56 45,94 44,08 34,35
279 57,56 45,9 44,07 34,3
280 57,56 45,87 44,07 34,24
281 57,56 45,83 44,06 34,19
282 57,56 45,79 44,05 34,14
283 57,56 45,75 44,05 34,08
284 57,57 45,71 44,04 34,02
285 57,57 45,67 44,03 33,97
286 57,57 45,63 44,02 33,91
287 57,57 45,59 44,02 33,85
288 57,57 45,55 44,01 33,8
289 57,57 45,51 44 33,74
290 57,57 45,47 43,99 33,68
291 57,58 45,43 43,99 33,62
292 57,58 45,39 43,98 33,56
293 57,58 45,34 43,97 33,5
294 57,58 45,3 43,96 33,44
295 57,58 45,26 43,96 33,38
296 57,58 45,21 43,95 33,31
297 57,58 45,17 43,94 33,25
298 57,59 45,13 43,93 33,19
299 57,59 45,08 43,92 33,12
300 57,59 45,04 43,91 33,06
301 57,59 44,99 43,91 32,99
302 57,59 44,95 43,9 32,93




303 57,59 449 43,89 32,86
304 57,59 44,86 43,88 32,79
305 57,6 44,81 43,87 32,73
306 57,6 44,76 43,86 32,66
307 57,6 44,72 43,85 32,59
308 57,6 44,67 43,85 32,52
309 57,6 44,62 43,84 32,45
310 57,6 44,57 43,83 32,38
311 57,6 44,53 43,82 32,31
312 57,6 44,48 43,81 32,24
313 57,61 44,43 43,8 32,17
314 57,61 44,38 43,79 32,1
315 57,61 44,33 43,78 32,02
316 57,61 44,28 43,77 31,95
317 57,61 44,23 43,76 31,87
318 57,61 44,17 43,75 31,8
319 57,61 44,12 43,74 31,72
320 57,61 44,07 43,73 31,65
321 57,61 44,02 43,72 31,57
322 57,62 43,96 43,71 31,49
323 57,62 43,91 43,7 31,41
324 57,62 43,86 43,69 31,34
325 57,62 43,8 43,68 31,26
326 57,62 43,75 43,67 31,18
327 57,62 43,69 43,66 31,1
328 57,62 43,64 43,65 31,01
i D G S S S—
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Temperatura do ar aspirado (K)

Figura 34: Grafico que mostra os rendimentos dos ciclos
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Através do gréfico da figura 34, observa-se que a temperatura de admissdo no
compressor influencia num acrescimo do rendimento no ciclo ideal considerando o c, do ar
constante, porém nos demais ciclos representados, como o ciclo ideal considerando o c,
constante, o ciclo ideal considerando o c,, do ar variavel e o ciclo real considerando o c,, do
ar variavel, verificou-se um decréscimo nos rendimentos desses ciclos.

Também através do mesmo grafico visto acima nota-se diferenca entre o0s
rendimentos dos ciclos que consideram o c,, do ar constante, ciclos estes que estdo presentes
nas literaturas voltadas para area de Termodindmica, e dos ciclos que consideram o calor
especifico do ar variavel, apos sofrerem o arrefecimento do ar de admissdo. Com isso, é
visivel que aqueles ciclos resultam em valores distantes dos valores reais, que existe uma
margem de erro a ser considerada.

Enquanto os ciclos que consideram o c,, do ar constante como ciclo ideal possui um

déficit de 0,06%, devido ao acréscimo de rendimento visto no gréafico, o ciclo ideal possui
um ganho de 2,3% em seu rendimento.

Os ciclos que consideram que o c, do ar varia junto com sua temperatura como
ciclo ideal possui um aumento de 0,43% em seu rendimento, o ciclo real possui um aumento
de 3,34% em seu rendimento.

Os pequenos incrementos nos rendimentos vistos sao justificaveis pelos seguintes
fatos:

- Foi adotado o ar seco, ou seja, umidade relativa 0%. Como foi demonstrado no
capitulo 4, a variacdo positiva de umidade acarreta em um ganho de poténcia e como
consequéncia aumento do rendimento do ciclo

- A variacdo de temperatura em 1K faz com que as variacGes de entalpia do ciclo
sejam pequenas, tendo como efeito a variacdo pequena dos trabalhos do compressor e da
turbina, assim como a quantidade aportada pelo ciclo.

A tabela 2 demonstra os valores calculados, para cada um dos ciclos propostos, da

poténcia liquida produzida.
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Tabela 2 — Valores de poténcia liquida produzida para cada valor da temperatura do

ar de absorcao

Tl k cte ideal k cte real cp variavel cp variavel
(K) (kW) (kW) Ideal (kW) real (kW)
278 10594 8153 8956 6552
279 10567 8124 8932 6522
280 10540 8095 8907 6492
281 10513 8065 8883 6462
282 10486 8036 8858 6432
283 10458 8007 8834 6402
284 10431 7977 8809 6373
285 10404 7948 8785 6343
286 10377 7919 8760 6312
287 10350 7889 8736 6282
288 10323 7860 8711 6252
289 10295 7830 8687 6222
290 10268 7801 8663 6192
291 10241 7771 8638 6162
292 10214 7742 8614 6132
293 10186 7712 8589 6101
294 10159 7682 8565 6071
295 10132 7653 8541 6041
296 10104 7623 8516 6010
297 10077 7593 8492 5980
298 10050 7564 8467 5950
299 10022 7534 8443 5919
300 9995 7504 8419 5889
301 9968 7474 8394 5858
302 9940 7445 8370 5828
303 9913 7415 8346 5797
304 9885 7385 8321 5767
305 9858 7355 8297 5736
306 9830 7325 8273 5706
307 9803 7295 8248 5675
308 9775 7265 8224 5644
309 9748 7235 8200 5614
310 9720 7205 8176 5583
311 9693 7175 8151 5552
312 9665 7145 8127 5522
313 9638 7115 8103 5491
314 9610 7085 8078 5460
315 9583 7054 8054 5429
316 9555 7024 8030 5399
317 9527 6994 8006 5368
318 9500 6964 7982 5337
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319 9472 6933 7957 5306
320 9444 6903 7933 5275
321 9417 6873 7909 5245
322 9389 6842 7885 5214
323 9361 6812 7861 5183
324 9334 6782 7836 5152
325 9306 6751 7812 5121
326 9278 6721 7788 5090
327 9250 6690 7764 5059
328 9223 6660 7740 5029

12000

10000 .\.\l~\.\.\.

2000 NN& ==k cte ideal

X k cte real

Poténcia liquida produzida (kW)

6000

4000

\\

278

288 298

308 318 328

Temperatura do ar aspirado (K)

== cp varidvel Ideal

== cp variavel real

geracgdo de energia vem tentando alcangar é o aumento da producdo de poténcia. A pequena
variacdo do rendimento constatado anteriormente tem sua importancia, porém a variagdo de

poténcia liquida, que influencia diretamente no rendimento de um ciclo, demonstra ser

Na figura 35 é o mais relevante de todos, pois, o principal objetivo que a industria de

Figura 35: Gréafico que relaciona poténcia liquida gerada nos ciclos

diretamente proporcional a variacdo da temperatura de admissé@o do compressor.

diminuicdo da densidade do ar, acarretando na queda da massa de ar captada pelo

compressor, deixando a combustdo do ciclo pobre na relacdo ar/combustivel defasando a

Porém, de maneira inversa esse aumento no valor da temperatura implica em uma

producéo de poténcia e consequente o rendimento.
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O ganho para cada ciclo com o resfriamento do ar é:

- Para o ciclo ideal considerando o c, constante o ganho de poténcia liquida
produzida é de 1371 kW e o incremento obtido é de 13%.

- Para o ciclo real considerando o c, constante 0 ganho de poténcia liquida
produzida é de 1493 KW e o incremento obtido é de 18,31%.

- Para o ciclo ideal considerando o c, variavel o ganho de poténcia liquida
produzida é de 1216 KW e o incremento obtido é de 13,6%.

- Para o ciclo real considerando o c, variavel o ganho de poténcia liquida
produzida é de 1523 kW e o incremento obtido € de 23,24%.

Na tabela 3sdo apresentados os valores, para cada um dos quatro ciclos, referente ao
calor aportado para cada faixa de temperatura ambiente.

Tabela 3 — Valores de calor aportado para cada valor da temperatura do ar de absor¢éo

Tl k cte ideal k cte real cp variavel cp variavel real
(K) (kJ/s) (kJ/s) Ideal (kJ/s) (kJ/s)
278 18406 17747 19892 18682
279 18359 17698 19841 18627
280 18311 17649 19791 18572
281 18263 17600 19741 18516
282 18216 17550 19690 18461
283 18168 17501 19640 18406
284 18121 17452 19589 18351
285 18073 17403 19539 18296
286 18025 17354 19489 18240
287 17977 17304 19438 18185
288 17930 17255 19388 18130
289 17882 17206 19338 18075
290 17834 17156 19288 18019
291 17786 17107 19238 17964
292 17739 17058 19187 17909
293 17691 17008 19137 17854
294 17643 16959 19087 17798
295 17595 16909 19037 17743
296 17547 16860 18987 17688
297 17499 16810 18937 17632
298 17452 16761 18887 17577
299 17404 16711 18837 17522
300 17356 16661 18787 17466
301 17308 16612 18737 17411
302 17260 16562 18687 17356
303 17212 16513 18637 17300
304 17164 16463 18587 17245




305 17116 16413 18537 17190
306 17068 16363 18487 17135
307 17019 16313 18438 17079
308 16971 16264 18388 17024
309 16923 16214 18338 16969
310 16875 16164 18288 16913
311 16827 16114 18239 16858
312 16779 16064 18189 16803
313 16731 16014 18139 16747
314 16682 15964 18089 16692
315 16634 15914 18040 16637
316 16586 15864 17990 16582
317 16538 15814 17941 16526
318 16489 15764 17891 16471
319 16441 15714 17841 16416
320 16393 15664 17792 16361
321 16344 15614 17742 16306
322 16296 15564 17693 16250
323 16248 15513 17643 16195
324 16199 15463 17594 16140
325 16151 15413 17545 16085
326 16103 15363 17495 16030
327 16054 15312 17446 15975
328 16006 15262 17396 15920
21000
19000 ‘~\“‘~
\ ==k cte ideal

Taxa de talor aportado (kl/s)

.

17000

15000

278

288 298 308 318
Temperatura do ar aspirado (K)

328

k cte real
== cp variavel Ideal

==@==Cp variavel real

Figura 36: Taxa de calor aportado dos ciclos
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A figura 36 evidencia para os quatro ciclos que com a diminuicdo da temperatura
ambiente maior serd a taxa de calor aportado por eles.

No processo da compressdo, o ar admitido é comprimido e lhe é adicionado
temperatura como consequéncia deste processo, porém, o presente trabalho estuda o
arrefecimento do mesmo na entrada do compressor.

Ao sofrer o arrefecimento e posteriormente a compresséo, sua temperatura apos esses
dois procedimentos ira sofrer um incremento, mas se comparado ao ar sem ter sofrido o
resfriamento, o incremento sofrido é menor, desta maneira a temperatura de queima da
mistura ar/combustivel tera que ser elevada, mas como foi explicado anteriormente, neste
trabalho a temperatura de queima foi calculada para condi¢do ISO, condicéo esta tida como
de projeto, e fixada. Foi observado o aumento da quantidade de calor aportado em cada
ciclo, e para que isso ocorra, a vazao massica de combustivel também ira aumentar, o que
sera mostrado na figura 37, o volume de combustivel ira aumentar, aumentando também sua
heat rate (taxa de calor).

A diferenca entre as figuras 36 e 38 € 0 seu conceito, que é basicamente o quanto
essa maquina térmica recebe de energia, em forma de calor, e consegue transformar, de
maneira eficiente, em energia elétrica. No presente trabalho ela é chamada de taxa de calor
em funcdo do PCI do combustivel (poder calorifico inferior) e serd demonstrada na figura
38. Tendo como efeito a quantidade de calor aportado maior e com isso elevando a taxa de
poténcia liquida produzida.

Na tabela 4 sdo demonstrados os valores calculados, para os quatro ciclos propostos,

da vazdo massica do combustivel para cada faixa de temperatura ambiente.

Tabela 4 — Valores de vazdo massica do combustivel para cada valor da temperatura do
ar aspirado

Tl K cte ideal K cte real cp variavel Ideal cp variavel Real
(K) (kg/s) (kafs) (kgls) (kgls)
278 0,3678 0,3546 0,4216 0,4119
279 0,3668 0,3536 0,4207 0,4109
280 0,3659 0,3526 0,4198 0,41
281 0,3649 0,3516 0,4189 0,409
282 0,364 0,3507 0,4181 0,4081
283 0,363 0,3497 0,4172 0,4071
284 0,362 0,3487 0,4163 0,4062
285 0,3611 0,3477 0,4154 0,4052
286 0,3601 0,3467 0,4146 0,4043
287 0,3592 0,3457 0,4137 0,4033
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288 0,3582 0,3448 0,4128 0,4024
289 0,3573 0,3438 0,412 0,4014
290 0,3563 0,3428 0,4111 0,4005
291 0,3554 0,3418 0,4102 0,3995
292 0,3544 0,3408 0,4093 0,3986
293 0,3535 0,3398 0,4085 0,3976
294 0,3525 0,3388 0,4076 0,3967
295 0,3516 0,3378 0,4067 0,3957
296 0,3506 0,3369 0,4058 0,3947
297 0,3496 0,3359 0,405 0,3938
298 0,3487 0,3349 0,4041 0,3928
299 0,3477 0,3339 0,4032 0,3919
300 0,3468 0,3329 0,4023 0,3909
301 0,3458 0,3319 0,4015 0,39

302 0,3448 0,3309 0,4006 0,389
303 0,3439 0,3299 0,3997 0,3881
304 0,3429 0,3289 0,3988 0,3871
305 0,342 0,3279 0,398 0,3862
306 0,341 0,3269 0,3971 0,3852
307 0,34 0,3259 0,3962 0,3843
308 0,3391 0,3249 0,3953 0,3833
309 0,3381 0,324 0,3945 0,3824
310 0,3372 0,323 0,3936 0,3814
311 0,3362 0,322 0,3927 0,3805
312 0,3352 0,321 0,3918 0,3795
313 0,3343 0,32 0,391 0,3786
314 0,3333 0,319 0,3901 0,3776
315 0,3324 0,318 0,3892 0,3767
316 0,3314 0,317 0,3883 0,3757
317 0,3304 0,316 0,3875 0,3748
318 0,3295 0,315 0,3866 0,3738
319 0,3285 0,314 0,3857 0,3729
320 0,3275 0,313 0,3848 0,3719
321 0,3266 0,312 0,384 0,371
322 0,3256 0,311 0,3831 0,37

323 0,3246 0,31 0,3822 0,3691
324 0,3237 0,309 0,3813 0,3681
325 0,3227 0,3079 0,3804 0,3671
326 0,3217 0,3069 0,3796 0,3662
327 0,3208 0,3059 0,3787 0,3652
328 0,3198 0,3049 0,3778 0,3643
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Vazdo massica do combustievel (kg/s)
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Figura 37: Vazéo massica do combustivel dos ciclos

A tabela 5 para cada valor da temperatura ambiente os valores calculados, para cada

um dos ciclos propostos, da taxa de calor em funcdo do poder calorifico inferior, PCI.

Tabela 5 — Valores da taxa de calor em funcdo do PCI do combustivel para cada valor da
temperatura do ar aspirado.

Tl k cte ideal k cte real cp variavel Ideal cp variavel real
(K) (kJ/KW-h) (kJ/KW-h) (kJ/KW-h) (kJ/KW-h)
278 6255 7836 8481 11327
279 6255 7842 8487 11352
280 6254 7849 8492 11378
281 6254 7856 8498 11404
282 6254 7862 8504 11430
283 6254 7869 8509 11457
284 6254 7876 8515 11484
285 6254 7882 8521 11511
286 6253 7889 8527 11539
287 6253 7896 8533 11567
288 6253 7903 8539 11595
289 6253 7910 8545 11624
290 6253 7918 8550 11653
291 6253 7925 8556 11682
292 6252 7932 8562 11712
293 6252 7939 8568 11742
294 6252 7947 8574 11772




295 6252 7954 8580 11803
296 6252 7962 8587 11834
297 6252 7970 8593 11865
298 6252 7977 8599 11897
299 6251 7985 8605 11929
300 6251 7993 8611 11962
301 6251 8001 8617 11995
302 6251 8009 8624 12028
303 6251 8017 8630 12062
304 6251 8025 8636 12096
305 6251 8034 8642 12131
306 6250 8042 8649 12166
307 6250 8051 8655 12201
308 6250 8059 8661 12237
309 6250 8068 8668 12273
310 6250 8076 8674 12310
311 6250 8085 8681 12347
312 6250 8094 8687 12384
313 6249 8103 8694 12422
314 6249 8112 8700 12461
315 6249 8121 8707 12500
316 6249 8131 8714 12539
317 6249 8140 8720 12579
318 6249 8149 8727 12620
319 6249 8159 8734 12661
320 6249 8169 8740 12702
321 6248 8178 8747 12744
322 6248 8188 8754 12787
323 6248 8198 8761 12830
324 6248 8208 8768 12873
325 6248 8219 8775 12917
326 6248 8229 8782 12962
327 6248 8239 8789 13007
328 6248 8250 8796 13053
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Figura 38: Taxa de Calor considerando o PCI do combustivel dos ciclos

A tabela 6 demonstra para cada valor da temperatura ambiente os valores calculados

do trabalho que é consumido pelo compressor, para cada um dos ciclos.

Tabela 6 — Valores do trabalho do compressor para cada valor da temperatura do ar

aspirado.

Tl k cte ideal k cte real cp variavel cp variavel real
(K) (kJ/kg) (kJ/kg) Ideal (kJ/Kkg) (kJ/kg)
278 348,7 382,7 331,7 381,6
279 350,1 384,1 332,9 3831
280 351,4 385,6 334,1 384,6
281 352,8 387,1 335,3 386,1
282 354,2 388,6 336,5 387,5
283 355,6 390,1 337,7 389
284 356,9 391,6 338,9 390,5
285 358,3 3931 340,1 391,9
286 359,7 394,6 341,3 393,4
287 361,1 396,1 3425 394,9
288 362,5 397,6 343,7 396,4
289 363,8 399 344.9 397,9
290 365,2 400,5 346,1 399,4
291 366,6 402 347,3 400,9
292 368 403,5 348,5 402,3
293 369,4 405,1 349,7 403,8
294 370,8 406,6 350,9 405,3
295 3721 408,1 352,1 406,8
296 373,55 409,6 353,3 408,3




297 374,9 4111 354,5 409,8
298 376,3 412,6 355,7 411,3
299 377,7 414,1 356,8 412,8
300 379,1 415,6 358 414,3
301 380,5 417,1 359,2 415,8
302 381,9 418,6 360,4 417,3
303 383,3 420,1 361,6 418,8
304 384,7 421,7 362,8 420,3
305 386 423,2 364 421,8
306 387,4 4247 365,2 423,3
307 388,8 426,2 366,4 424.9
308 390,2 427,7 367,6 426,4
309 391,6 429,3 368,8 427,9
310 393 430,8 370 429,4
311 394,4 432,3 371,1 430,9
312 395,8 433,8 372,3 432,4
313 397,2 4354 373,5 433,9
314 398,6 436,9 374,7 435,5
315 400 438,4 375,9 437
316 401,4 440 377,1 438,5
317 402,8 441,5 378,3 440
318 404,2 443 379,5 4415
319 405,6 4446 380,7 443,1
320 407 446,1 381,8 4446
321 408,4 447,6 383 446,1
322 409,8 449,2 384,2 447.,6
323 411,2 450,7 385,4 449,2
324 412,6 452,3 386,6 450,7
325 414,1 453,8 387,8 452,2
326 415,5 4554 389 453,7
327 416,9 456,9 390,2 455,3
328 418,3 458,5 391,3 456,8
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Figura 39: Andlise do trabalho do compressor dos ciclos

Como é visto na figura 39 o trabalho do compressor nos casos reais € maior que nos
casos ideais, devido a perdas de cargas relativas ao processo de compressao, como atrito do
ar com as paredes do compressor. Analisando a influéncia do resfriamento do ar ambiente
no comportamento do trabalho do compressor, tem-se que, quanto menor a temperatura de
aspiracdo, maior a massa de ar admitido, forcando o dispositivo a realizar um trabalho

maior, para comprimir o mesmo volume de ar.
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Figura 40: Calor especifico de cada estado especifico em funcéo

T1 [K]

da temperatura de aspiracao.

7.2 Turbina SGT-200

Geracao de energia 6,75 MW(e)
Combustivel: Gas natural*
Freqliéncia: 50/60Hz
Efici@ncia elétrica:21,5%

Taxa de calor: 1.418 kJ/kWh

Rotacao da turbina: 11.052 rpm
Coeficiente de pressao do compressor:
12,2:1

Fluxo de gas de escape: 29,3 kgls
Temperatura: 466°C

Emissoes de MO, (com DLE, corrigidas
para 15% Os seco): = 25 ppmV

Acionamento mecianico 7,68 MW
Combustivel: Gas natural™®
Eficiéncia: 22,0%
Taxa de calor: 10.906 kJ/kWh
Rotacdao da turbina: 10.950 rpm
Coeficiente de pressiao do compressor:
12,3:1
Fluxo de gas de escape: 29,5 kg/ls
Temperatura: 489°C
Emissoes de NO, (com DLE, corrigidas
para 15% Os seco): = 25 ppmV

Figura 41: Dados do catalogo referente a turbina

SGT - 200




Dados de catalogo:
Wigq = 7680 kW
n, = 33%

R, = 12,3

m,. = 29,5 kg/s
T, = 489 °C

Na tabela 7 sdo apresentados os valores calculados, para todos os ciclos, do

rendimento para cada faixa de temperatura do ar ambiente.

Tabela 7 — Valores de rendimento do ciclo para cada valor da temperatura do ar
aspirado.

Tl k cte ideal k cte real cp variavel cp variavel real
(K) (%) (%) Ideal (%) (%)
278 55,46 45,01 42,65 33,94
279 55,47 44,98 42,64 33,89
280 55,48 44,95 42,64 33,84
281 55,48 44,91 42,63 33,8
282 55,49 44,88 42,62 33,75
283 55,5 44,85 42,62 33,7
284 55,5 44,82 42,61 33,65
285 55,51 44,78 42,6 33,6
286 55,52 44,75 42,59 33,55
287 55,52 44,71 42,59 33,5
288 55,53 44,68 42,58 33,44
289 55,54 44,64 42,57 33,39
290 55,54 44,61 42,56 33,34
291 55,55 44,57 42,55 33,29
292 55,56 44,54 42,54 33,23
293 55,56 44,5 42,54 33,18
294 55,57 44,47 42,53 33,12
295 55,57 44,43 42,52 33,07
296 55,58 44,39 42,51 33,01
297 55,59 44,36 42,5 32,96
298 55,59 44,32 42,49 32,9
299 55,6 44,28 42,48 32,84
300 55,61 44,24 42,47 32,79
301 55,61 44,2 42,46 32,73
302 55,62 44,17 42,45 32,67
303 55,63 44,13 42,43 32,61
304 55,63 44,09 42,42 32,55




305 55,64 44,05 42,41 32,49
306 55,64 44,01 42,4 32,43
307 55,65 43,97 42,39 32,37
308 55,66 43,93 42,38 32,31
309 55,66 43,89 42,36 32,24
310 55,67 43,84 42,35 32,18
311 55,67 43,8 42,34 32,12
312 55,68 43,76 42,33 32,05
313 55,69 43,72 42,31 31,99
314 55,69 43,68 42,3 31,92
315 55,7 43,63 42,29 31,86
316 55,7 43,59 42,27 31,79
317 55,71 43,54 42,26 31,72
318 55,72 43,5 42,25 31,66
319 55,72 43,46 42,23 31,59
320 55,73 43,41 42,22 31,52
321 55,73 43,37 42,2 31,45
322 55,74 43,32 42,19 31,38
323 95,75 43,27 42,17 31,31
324 55,75 43,23 42,16 31,24
325 55,76 43,18 42,14 31,17
326 55,76 43,13 42,13 31,1
327 55,77 43,08 42,11 31,02
328 95,77 43,04 42,09 30,95
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Figura 42: Rendimento dos ciclos em fungéo da variagédo da temperatura de
aspiracao.
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Observa-se que a temperatura de admissdo no compressor influencia num acréscimo
do rendimento no ciclo ideal considerando o c,, do ar constante, porém nos demais ciclos
representados, como o ciclo ideal considerando o c, constante, o ciclo ideal considerando o
cp do ar variavel e o ciclo real considerando o c, do ar variavel, verificou-se um decréscimo
nos rendimentos desses ciclos.

Enquanto os ciclos que consideram o c, do ar constante como ciclo ideal possui um
déficit de 0,31%, devido ao acréscimo de rendimento visto no grafico, o ciclo ideal possui
um ganho de 1,97% em seu rendimento.

Os ciclos que consideram que o c,, do ar varia junto com sua temperatura como ciclo
ideal possui um aumento de 0,56% em seu rendimento, o ciclo real possui um aumento de
3% em seu rendimento.

Na tabela 8 séo representados os valores, para todos os ciclos, da poténcia produzida

para cada faixa de temperatura ambiente.

Tabela 8 - Valores de poténcia liquida produzida para cada valor da temperatura do
ar aspirado

Tl k cte ideal k cte real cp variavel cp variavel real
(K) (kW) (kW) Ideal (kW) (kW)
278 13212 10746 11128 8694
279 13178 10708 11094 8655
280 13145 10669 11060 8617
281 13112 10631 11026 8578
282 13078 10593 10992 8539
283 13045 10555 10957 8500
284 13011 10516 10923 8461
285 12978 10478 10889 8422
286 12944 10440 10855 8382
287 12910 10401 10820 8343
288 12877 10363 10786 8304
289 12843 10324 10751 8265
290 12809 10286 10717 8226
291 12776 10247 10682 8186
292 12742 10208 10648 8147
293 12708 10170 10613 8107
294 12674 10131 10579 8068
295 12641 10092 10544 8029
296 12607 10054 10509 7989
297 12573 10015 10475 7949
298 12539 9976 10440 7910
299 12505 9937 10405 7870
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300 12471 9898 10370 7831
301 12437 9859 10336 7791
302 12403 9820 10301 7751
303 12369 9782 10266 7711
304 12335 9742 10231 7672
305 12301 9703 10196 7632
306 12266 9664 10161 7592
307 12232 9625 10126 7552
308 12198 9586 10091 7512
309 12164 9547 10056 1472
310 12129 9508 10021 7432
311 12095 9468 9986 7392
312 12061 9429 9951 7352
313 12026 9390 9916 7312
314 11992 9350 9881 1272
315 11958 9311 9845 7232
316 11923 9272 9810 7192
317 11889 9232 9775 7152
318 11854 9193 9740 7112
319 11820 9153 9705 7072
320 11785 9114 9669 7032
321 11750 9074 9634 6991
322 11716 9034 9599 6951
323 11681 8995 9564 6911
324 11646 8955 9528 6871
325 11612 8915 9493 6831
326 11577 8875 9458 6790
327 11542 8836 9422 6750
328 11507 8796 9387 6710
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Figura 43: Poténcia liquida produzida ciclos.

Na figura 43 € observado a variacdo da poténcia liquida produzida nos ciclos
analisados. Que se d& de maneira diretamente proporcional com a varia¢do do ar de absorcao
do compressor.

Onde o incremento da temperatura de ar de suc¢do tem como efeito a diminuicao da
massa de ar captada pelo compressor, deixando assim a razdo ar/combustivel pobre em ar
defasando a producdo de poténcia.

O ganho para cada ciclo com o resfriamento do ar é:

- Para o ciclo ideal considerando o c, constante o ganho de poténcia liquida
produzida é de 1705 kW e o incremento obtido é de 13%.

- Para o ciclo real considerando o c, constante o ganho de poténcia liquida
produzida é de 1950 kW e o incremento obtido é de 18,4%.

- Para o ciclo ideal considerando o c, variavel o ganho de poténcia liquida
produzida é de 1741 KW e o incremento obtido é de 15,7%.

- Para o ciclo real considerando o c, variavel o ganho de poténcia liquida
produzida é de 1984 kW e o incremento obtido é de 22,82%.

Mostrando ser um procedimento eficiente e vantajoso de se aplicar.

Na tabela 9 s&o representados os valores, para todos os ciclos, do calor aportado para

cada faixa de temperatura ambiente.



Tabela 9 — Valores de calor aportado para cada valor da temperatura do ar aspirado

T1 k cte ideal k cte real cp variavel cp variavel real
(K) (kJ/s) (kJ/s) Ideal (kJ/s) (kJ/s)
278 23821 23873 25619 25149
279 23758 23806 25546 25073
280 23695 23738 25472 24997
281 23632 23670 25399 24921
282 23569 23602 25325 24844
283 23506 23534 25252 24768
284 23443 23466 25178 24692
285 23379 23398 25104 24615
286 23316 23330 25031 24539
287 23253 23261 24957 24463
288 23189 23193 24883 24386
289 23126 23125 24810 24310
290 23063 23057 24736 24234
291 22999 22989 24662 24157
292 22936 22920 24589 24081
293 22872 22852 24515 24004
294 22809 22784 24441 23928
295 22745 22715 24368 23851
296 22682 22647 24294 23775
297 22618 22578 24220 23699
298 22555 22510 24147 23622
299 22491 22441 24073 23546
300 22427 22373 23999 23469
301 22363 22304 23926 23393
302 22300 22235 23852 23316
303 22236 22167 23778 23240
304 22172 22098 23705 23163
305 22108 22029 23631 23087
306 22044 21960 23558 23011
307 21981 21892 23484 22934
308 21917 21823 23410 22858
309 21853 21754 23337 22781
310 21789 21685 23263 22705
311 21725 21616 23190 22628
312 21661 21547 23116 22552
313 21597 21478 23043 22476
314 21532 21409 22969 22399
315 21468 21340 22896 22323
316 21404 21271 22822 22247
317 21340 21202 22749 22170
318 21276 21132 22675 22094
319 21211 21063 22602 22018
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320 21147 20994 22528 21941
321 21083 20925 22455 21865
322 21019 20855 22382 21789
323 20954 20786 22308 21712
324 20890 20716 22235 21636
325 20825 20647 22162 21560
326 20761 20578 22088 21484
327 20696 20508 22015 21408
328 20632 20438 21942 21331
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22000
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Taxa de calor aportado (kl/s)

21000
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Figura 44: Taxa de calor aportado nos ciclos em funcdo da temperatura de aspiracéo.

A figura 44 evidencia para os quatro ciclos que com a diminuicdo da temperatura
ambiente maior sera a taxa de calor aportado por eles.

No processo da compressdo, 0 ar admitido € comprimido e lhe € adicionado
temperatura como consequéncia deste processo, porém, o presente trabalho estuda o
arrefecimento do mesmo na entrada do compressor.

Ao sofrer o arrefecimento e posteriormente a compressao, sua temperatura apos esses
dois procedimentos ird sofrer um incremento, mas se comparado ao ar sem ter sofrido o

resfriamento, o incremento sofrido é menor, desta maneira a temperatura de queima da
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mistura ar/combustivel terd que ser elevada, aumentando assim a quantidade de calor
aportado pelo ciclo.
Na tabela 10 sdo representados os valores, para todos os ciclos, da vazdo massica do

combustivel para cada faixa de temperatura ambiente.

Tabela 10 — Valores de vazdo massica do combustivel para cada valor da temperatura
do ar aspirado.

Tl k cte ideal k cte real cp variavel cp variavel
(K) (kg/s) (kg/s) Ideal (kg/s) real (kg/s)
278 0,476 0,477 0,544 0,5493
279 0,4747 0,4756 0,5427 0,5479
280 0,4734 0,4743 0,5415 0,5466
281 0,4722 0,4729 0,5402 0,5453
282 0,4709 0,4716 0,539 0,544
283 0,4696 0,4702 0,5377 0,5426
284 0,4684 0,4688 0,5365 0,5413
285 0,4671 0,4675 0,5353 0,54
286 0,4659 0,4661 0,534 0,5387
287 0,4646 0,4648 0,5328 0,5373
288 0,4633 0,4634 0,5315 0,536
289 0,4621 0,462 0,5303 0,5347
290 0,4608 0,4607 0,5291 0,5334
291 0,4595 0,4593 0,5278 0,532
292 0,4583 0,4579 0,5266 0,5307
293 0,457 0,4566 0,5253 0,5294
294 0,4557 0,4552 0,5241 0,5281
295 0,4545 0,4538 0,5228 0,5267
296 0,4532 0,4525 0,5216 0,5254
297 0,4519 0,4511 0,5204 0,5241
298 0,4506 0,4497 0,5191 0,5228
299 0,4494 0,4484 0,5179 0,5214
300 0,4481 0,447 0,5166 0,5201
301 0,4468 0,4456 0,5154 0,5188
302 0,4455 0,4443 0,5142 0,5175
303 0,4443 0,4429 0,5129 0,5161
304 0,443 0,4415 0,5117 0,5148
305 0,4417 0,4401 0,5104 0,5135
306 0,4404 0,4388 0,5092 0,5122
307 0,4392 0,4374 0,5079 0,5108
308 0,4379 0,436 0,5067 0,5095
309 0,4366 0,4346 0,5055 0,5082
310 0,4353 0,4333 0,5042 0,5068
311 0,4341 0,4319 0,503 0,5055
312 0,4328 0,4305 0,5017 0,5042




313 0,4315 0,4291 0,5005 0,5029
314 0,4302 0,4278 0,4992 0,5015
315 0,4289 0,4264 0,498 0,5002
316 0,4277 0,425 0,4968 0,4989
317 0,4264 0,4236 0,4955 0,4976
318 0,4251 0,4222 0,4943 0,4962
319 0,4238 0,4208 0,493 0,4949
320 0,4225 0,4195 0,4918 0,4936
321 0,4212 0,4181 0,4906 0,4923
322 0,42 0,4167 0,4893 0,4909
323 0,4187 0,4153 0,4881 0,4896
324 0,4174 0,4139 0,4868 0,4883
325 0,4161 0,4125 0,4856 0,487
326 0,4148 0,4111 0,4843 0,4856
327 0,4135 0,4098 0,4831 0,4843
328 0,4122 0,4084 0,4819 0,483
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Figura 45: Vazdo massica do combustivel nos 4 ciclos.

Com o arrefecimento do ar de aspiragdo a vazdo massica do combustivel apresenta
um comportamento inversamente proporcional em relagdo a variacdo da temperatura de ar
resfriado, isso se da para que a temperatura de queima da mistura ar/combustivel constante,

para que a camara de combustivel ndo perca a sua eficiéncia.
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Na tabela 11 sdo representados os valores, para todos os ciclos, da taxa de calor em
funcdo do poder calorifico inferior do combustivel para cada faixa de temperatura ambiente.

Tabela 11 — Valores de taxa de calor em funcdo do PCI do combustivel para cada valor
de temperatura do ar aspirado.

Tl k cte ideal k cte real cp variavel cp variavel real
(K) (kJ/kW-h) (kJ/kW-h) Ideal (kJ/KW-h) (kJIKW-h)
278 6491 7998 8807 11383
279 6490 8004 8814 11407
280 6489 8009 8821 11430
281 6489 8015 8828 11454
282 6488 8021 8835 11479
283 6487 8027 8843 11503
284 6486 8033 8850 11528
285 6485 8039 8857 11553
286 6485 8045 8865 11579
287 6484 8051 8872 11604
288 6483 8057 8880 11630
289 6482 8064 8887 11657
290 6482 8070 8895 11683
291 6481 8076 8903 11710
292 6480 8083 8911 11738
293 6479 8089 8918 11765
294 6479 8096 8927 11793
295 6478 8103 8935 11821
296 6477 8109 8943 11850
297 6476 8116 8951 11879
298 6476 8123 8959 11908
299 6475 8130 8968 11938
300 6474 8137 8976 11968
301 6473 8144 8985 11998
302 6473 8151 8994 12029
303 6472 8158 9002 12060
304 6471 8166 9011 12091
305 6470 8173 9020 12123
306 6470 8180 9029 12155
307 6469 8188 9038 12188
308 6468 8195 9047 12220
309 6468 8203 9057 12254
310 6467 8211 9066 12287
311 6466 8219 9075 12322
312 6465 8227 9085 12356
313 6465 8235 9094 12391
314 6464 8243 9104 12426
315 6463 8251 9114 12462




316 6463 8259 9124 12498
317 6462 8267 9134 12535
318 6461 8276 9144 12572
319 6461 8284 9154 12610
320 6460 8293 9164 12648
321 6459 8302 9174 12686
322 6459 8310 9185 12725
323 6458 8319 9195 12765
324 6457 8328 9206 12805
325 6457 8337 9216 12845
326 6456 8346 9227 12886
327 6455 8356 9238 12928
328 6455 8365 9249 12970
14000
? /
§ 12000 ’—/____,47
2
E: 10000 ==k cte ideal
o k cte real
g =>&= cp varidvel Ideal
-‘3 8000 ] == cp variavel real
e
6000 r i i 4’. r 4’
278 288 298 308 318 328
Temperatura do ar aspirado (K)

Figura 46: Taxa de calor em funcdo do PCI do combustivel dos ciclos.

A figura 46 ilustra a variacdo da heat rate (taxa de calor), porém ela é em funcéo do
poder calorifico inferior do combustivel (PCI), basicamente ela se resume no quanto essa
maquina térmica recebe de energia, em forma de calor, e consegue transformar, de maneira
eficiente, em energia elétrica.

Esta taxa de calor dependente acompanha o aumento da vazdo massica do

combustivel, ja que ela depende de uma propriedade do mesmo, o PCI.

83



Na tabela 12 sdo representados os valores, para todos os ciclos, do trabalho consumido
pelo compressor para cada faixa de temperatura ambiente.

Tabela 12 — Valores do trabalho do compressor para cada valor de temperatura do ar
aspirado.

Tl k cte ideal k cte real cp variavel cp variavel real
(K) (kJ/kg) (kJ/kg) Ideal (kJ/kg) (kJ/kg)
278 296,8 336,6 296 335,7
279 297,9 337,9 297,1 337
280 299 339,2 298,3 338,3
281 300,2 340,5 299,4 339,6
282 301,3 341,8 300,5 340,8
283 302,4 3431 301,6 342,1
284 303,6 3444 302,7 343,4
285 304,7 345,7 303,9 344,7
286 305,8 347 305 346
287 307 348,3 306,1 347,3
288 308,1 349,6 307,3 348,6
289 309,3 350,9 308,4 349,9
290 310,4 352,2 309,5 351,2
291 311,6 353,5 310,7 352,5
292 312,7 354,8 311,8 353,8
293 313,8 356,1 312,9 355,1
294 315 357,4 3141 356,4
295 316,1 358,7 315,2 357,7
296 317,3 360 316,3 359
297 318,4 361,4 3175 360,3
298 319,6 362,7 318,6 361,6
299 320,7 364 319,8 362,9
300 321,9 365,3 320,9 364,2
301 323 366,6 3221 365,5
302 324,2 367,9 323,2 366,8
303 325,3 369,3 324,4 368,1
304 326,5 370,6 3255 369,5
305 327,7 3719 326,7 370,8
306 328,8 373,2 327,8 372,1
307 330 374,6 329 373,4
308 331,1 375,9 330,1 374,7
309 332,3 377,2 331,3 376
310 333,5 378,6 332,4 377,4
311 334,6 379,9 333,6 378,7
312 335,8 381,2 334,7 380
313 337 382,5 335,9 381,3
314 338,1 3839 337 382,7
315 339,3 385,2 338,2 384




316 340,5 386,6 339,4 385,3
317 341,6 387,9 340,5 386,6
318 342,8 389,2 341,7 388
319 344 390,6 342,8 389,3
320 345,1 391,9 344 390,6
321 346,3 393,3 345,2 391,9
322 347,5 394,6 346,3 393,3
323 348,7 395,9 347,5 394,6
324 349,8 397,3 348,7 395,9
325 351 398,6 349,8 397,3
326 352,2 400 351 398,6
327 353,4 401,3 352,1 399,9
328 354,6 402,7 353,3 401,3
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Figura 47: Anélise do trabalho do compressor dos ciclos em fun¢édo da variacdo da
temperatura de aspiracao.

Como é visto na figura 47 o trabalho do compressor nos casos reais € maior que nos
casos ideais, devido a perdas de cargas relativas ao processo de compressdo, como atrito do
ar com as paredes do compressor. Analisando a influéncia do resfriamento do ar ambiente

no comportamento do trabalho do compressor, tem-se que, quanto menor a temperatura de
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aspiracdo, maior a massa de ar admitido, forcando o dispositivo a realizar um trabalho

maior, para comprimir o mesmo volume de ar.

7.3 Turbina SGT - 300

Geracao de energia 7,90 MW (e)
Combustivel: Gas natural*
Freqiliéncia: 50/60Hz
Eficiencia elétrica: 30,6%

Taxa de calor: 11.532 kJ/IkWh

Rotacao da turbina: 14.070 rpm
Coeficiente de pressao do compressor:
13,7:1

Fluxo de gas de escape: 29,8 kgls
Temperatura: 537°C

Emissdes de NO, (com DLE, corrigidas
para 15% 05 seco): = 15 ppmV

Acionamento mecanico 8,2 MW
Combustivel: Gas natural*
Eficiéncia: 34,6%
Taxa de calor: 10.400 kJ/kWh
Rotacdo da turbina: 11.500 rpm
Coeficiente de pressao do compressor:
13,31
Fluxo de gas de escape: 29,0 kg/s
Temperatura: 498°C
Emissdes de NO, (com DLE, corrigidas
para 15% Qs seco): = 15 ppmV

Figura 48: Representacdo dos dados do catalogo
referente a turbina SGT — 300.

Dados de catalogo:
Wjq = 8200 kW

n, = 34,6%
R, =133
m,. = 29 kg/s

T, = 498 °C



Na tabela 13 sdo representados os valores, para todos os ciclos, do rendimento térmico
para cada faixa de temperatura ambiente.

Tabela 13 — Valores do rendimento do ciclo para cada valor de temperatura do ar
aspirado.

Tl k cte ideal k cte real cp variavel Ideal cp variavel Real
(K) % % % %
278 56,61 45,39 43,46 34,1
279 56,61 45,36 43,45 34,05
280 56,62 45,32 43,44 34
281 56,63 45,29 43,44 33,95
282 56,63 45,25 43,43 33,9
283 56,64 45,22 43,42 33,85
284 56,65 45,18 43,42 33,79
285 56,65 45,14 43,41 33,74
286 56,66 45,11 43,4 33,69
287 56,66 45,07 43,39 33,63
288 56,67 45,03 43,38 33,58
289 56,68 45 43,38 33,52
290 56,68 44,96 43,37 33,47
291 56,69 44,92 43,36 33,41
292 56,7 44,88 43,35 33,35
293 56,7 44,84 43,34 33,3
294 56,71 44,8 43,33 33,24
295 56,72 44,76 43,32 33,18
296 56,72 44,72 43,31 33,12
297 56,73 44,68 43,3 33,06
298 56,73 44,64 43,29 33
299 56,74 44,6 43,28 32,94
300 56,75 44,56 43,27 32,88
301 56,75 44,52 43,26 32,82
302 56,76 44,48 43,25 32,76
303 56,77 44,44 43,24 32,69
304 56,77 44,39 43,22 32,63
305 56,78 44,35 43,21 32,57
306 56,78 44,31 43,2 32,5
307 56,79 44,26 43,19 32,44
308 56,8 44,22 43,18 32,37
309 56,8 44,17 43,16 32,3
310 56,81 44,13 43,15 32,24
311 56,81 44,08 43,14 32,17
312 56,82 44,04 43,13 32,1
313 56,83 43,99 43,11 32,03
314 56,83 43,95 43,1 31,96
315 56,84 43,9 43,08 31,89




316 56,84 43,85 43,07 31,82
317 56,85 43,81 43,06 31,75
318 56,85 43,76 43,04 31,68
319 56,86 43,71 43,03 31,61
320 56,87 43,66 43,01 31,54
321 56,87 43,61 43 31,46
322 56,88 43,56 42,98 31,39
323 56,88 43,51 42,97 31,31
324 56,89 43,46 42,95 31,24
325 56,89 43,41 42,94 31,16
326 56,9 43,36 42,92 31,09
327 56,9 43,31 42,9 31,01
328 56,91 43,26 42,89 30,93
60
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Figura 49: Rendimento dos ciclos em fun¢édo da variacdo da temperatura de aspiracao.

do rendimento no ciclo ideal considerando o c, do ar constante, porém nos demais ciclos
representados, como o ciclo ideal considerando o c, constante, o ciclo ideal considerando o

Cp do ar variavel e o ciclo real considerando o Cp do ar variavel, verificou-se um decréscimo

nos rendimentos desses ciclos.

Observa-se que a temperatura de admissdo no compressor influencia num acréscimo
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Enquanto os ciclos que consideram o ¢, do ar constante como ciclo ideal possui um
déficit de 0,3%, devido ao acréscimo de rendimento visto no grafico, o ciclo ideal possui um
ganho de 2,13% em seu rendimento.

Os ciclos que consideram que o c,, do ar varia junto com sua temperatura como ciclo
ideal possui um aumento de 0,57% em seu rendimento, o ciclo real possui um aumento de
3,17% em seu rendimento.

Na tabela 14 sdo representados os valores, para todos os ciclos, da poténcia liquida

produzida para cada faixa de temperatura ambiente.

Tabela 14 — Valores de poténcia liquida para cada valor de temperatura do ar aspirado
Tl K cte ideal K cte real cp variavel cp variavel Real
(K) (kW) (kW) ideal (kW) (kW)
278 13717,701 11025,28 11549,72 8892
279 13683,309 10985,604 11514,61 8852
280 13648,888 10945,894 11479,46 8812
281 13614,437 10906,148 11444,26 8771
282 13579,956 10866,367 11409,02 8731
283 13545,445 10826,551 11373,73 8690
284 13510,904 10786,699 11338,4 8650
285 13476,333 10746,813 11303,03 8609
286 13441,732 10706,89 11267,62 8568
287 13407,101 10666,933 11232,17 8528
288 13372,439 10626,94 11196,69 8487
289 13337,747 10586,911 11161,16 8446
290 13303,024 10546,847 11125,6 8405
291 13268,271 10506,747 11090 8364
292 13233,488 10466,612 11054,36 8323
293 13198,673 10426,442 11018,69 8282
294 13163,829 10386,235 10982,99 8241
295 13128,953 10345,993 10947,25 8200
296 13094,047 10305,716 10911,48 8159
297 13059,11 10265,403 10875,68 8118
298 13024,142 10225,054 10839,84 8077
299 12989,143 10184,67 10803,98 8035
300 12954,114 10144,25 10768,09 7994
301 12919,053 10103,794 10732,16 7953
302 12883,962 10063,303 10696,21 7911
303 12848,84 10022,776 10660,24 7870
304 12813,687 9982,214 10624,23 7829
305 12778,503 9941,616 10588,2 7787
306 12743,288 9900,983 10552,14 7746




307 12708,043 9860,314 10516,06 7704
308 12672,766 9819,61 10479,96 7663
309 12637,458 9778,871 10443,83 7621
310 12602,12 9738,096 10407,68 7580
311 12566,75 9697,286 10371,5 7538
312 12531,35 9656,44 10335,31 7497
313 12495,918 9615,559 10299,1 7455
314 12460,456 9574,643 10262,86 7413
315 12424,963 9533,692 10226,61 7372
316 12389,439 9492,706 10190,33 7330
317 12353,885 9451,684 10154,04 7288
318 12318,299 9410,628 10117,73 1247
319 12282,683 9369,536 10081,41 7205
320 12247,036 9328,41 10045,06 7163
321 12211,358 9287,249 10008, 71 7121
322 12175,65 9246,053 9972,33 7079
323 12139,911 9204,822 9935,94 7038
324 12104,141 9163,557 9899,54 6996
325 12068,34 9122,257 9863,13 6954
326 12032,51 9080,922 9826,7 6912
327 11996,648 9039,553 9790,26 6870
328 11960,756 8998,15 9753,81 6828
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Figura 50: Poténcia liquida produzida nos ciclos.
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Na figura 50 é observado a variacdo da poténcia liquida produzida nos ciclos
analisados. Que se da de maneira diretamente proporcional com a variac¢ao do ar de absorcéo
do compressor.

Onde o incremento da temperatura de ar de succdo tem como efeito a diminuicdo da
massa de ar captada pelo compressor, deixando assim a razdo ar/combustivel pobre em ar
defasando a producdo de poténcia.

O ganho para cada ciclo com o resfriamento do ar é:

- Para o ciclo ideal considerando o c, constante o ganho de poténcia liquida
produzida é de 1756,95 kW e o incremento obtido ¢é de 12,8%.

- Para o ciclo real considerando o c, constante 0 ganho de poténcia liquida
produzida é de 2027,13 kW e o incremento obtido é de 18,4%.

- Para o ciclo ideal considerando o c,, variavel o ganho de poténcia liquida
produzida é de 1795,91 kW e o incremento obtido é de 15,6%.

- Para o ciclo real considerando o c, variavel o ganho de poténcia liquida
produzida é de 2064 kKW e o incremento obtido é de 23,21%.

Na tabela 15 s&o representados os valores, para todos os ciclos, do calor aportado para

cada faixa de temperatura ambiente.

Tabela 15 — Valores da quantidade de calor aportado para cada valor da temperatura
do ar aspirado.

T1 k cte ideal k cte real cp variavel cp variavel real
(K) (kJ/s) (kJ/s) Ideal (kJ/s) (kJ/s)
278 24233,668 24288,257 26078,09 25580
279 24170,09 24219,396 26003,79 25503
280 24106,483 24150,499 25929,48 25426
281 24042,845 24081,567 25855,16 25348
282 23979,177 24012,598 25780,83 25271
283 23915,478 23943,594 25706,48 25193
284 23851,748 23874,554 25632,12 25116
285 23787,988 23805,478 25557,75 25038
286 23724,197 23736,366 25483,37 24961
287 23660,376 23667,218 25408,99 24884
288 23596,524 23598,035 25334,6 24806
289 23532,641 23528,816 25260,2 24729
290 23468,727 23459,56 25185,8 24651
291 23404,782 23390,269 251114 24574
292 23340,807 23320,942 25036,99 24496
293 23276,8 23251,579 24962,58 24418
294 23212,763 23182,18 24888,17 24341
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295 23148,695 23112,746 24813,76 24263
296 23084,595 23043,275 24739,35 24186
297 23020,465 22973,769 24664,95 24108
298 22956,304 22904,226 24590,54 24031
299 22892,111 22834,648 24516,15 23953
300 22827,888 22765,034 24441,75 23876
301 22763,633 22695,385 24367,36 23798
302 22699,347 22625,699 24292,98 23720
303 22635,031 22555,978 24218,6 23643
304 22570,683 22486,221 24144,23 23565
305 22506,304 22416,428 24069,87 23488
306 22441,893 22346,599 23995,52 23410
307 22377,452 22276,735 23921,18 23333
308 22312,979 22206,835 23846,85 23255
309 22248,476 22136,899 23772,53 23177
310 22183,941 22066,928 23698,23 23100
311 22119,374 21996,921 23623,93 23022
312 22054,777 21926,878 23549,66 22945
313 21990,149 21856,8 23475,39 22867
314 21925,489 21786,687 23401,14 22790
315 21860,798 21716,537 23326,91 22712
316 21796,076 21646,353 23252,7 22635
317 21731,323 21576,133 23178,5 22557
318 21666,538 21505,878 23104,32 22480
319 21601,722 21435,587 23030,15 22402
320 21536,876 21365,261 22956,01 22325
321 21471,998 21294,899 22881,89 22248
322 21407,089 21224,503 22807,78 22170
323 21342,148 21154,071 22733,7 22093
324 21277,177 21083,604 22659,64 22015
325 21212,175 21013,102 22585,6 21938
326 21147,141 20942,565 22511,59 21861
327 21082,077 20871,992 22437,6 21783
328 21016,981 20801,385 22363,63 21706
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Figura 51: Taxa de calor aportado nos ciclos em funcdo da temperatura de aspiracgéo.

A figura 51 ilustra que para os quatro ciclos que com a diminuicdo da temperatura
ambiente maior sera a taxa de calor aportado por eles.

No processo da compressdo, 0 ar admitido € comprimido e lhe é adicionado
temperatura como consequéncia deste processo, porém, o presente trabalho estuda o
arrefecimento do mesmo na entrada do compressor.

Ao sofrer o arrefecimento e posteriormente a compressao, sua temperatura apos esses
dois procedimentos ir4 sofrer um incremento, mas se comparado ao ar sem ter sofrido o
resfriamento, o incremento sofrido é menor, desta maneira a temperatura de queima da
mistura ar/combustivel terd que ser elevada, aumentando assim a quantidade de calor
aportado pelo ciclo.

Na tabela 16 sé@o representados os valores, para todos os ciclos, da vazdo massica do

combustivel para cada faixa de temperatura ambiente.



Tabela 16 — Valores de vazdo massica do combustivel para cada valor da temperatura

do ar aspirado.

Tl k cte ideal k cte real cp variavel cp variavel real
(K) (kg/s) (ka/s) ideal (kg/s) (kg/s)
278 0,4842 0,4853 0,555 0,5609
279 0,4829 0,4839 0,5537 0,5596
280 0,4816 0,4825 0,5525 0,5582
281 0,4804 0,4812 0,5512 0,5569
282 0,4791 0,4798 0,55 0,5555
283 0,4778 0,4784 0,5487 0,5542
284 0,4766 0,477 0,5475 0,5529
285 0,4753 0,4756 0,5462 0,5515
286 0,474 0,4743 0,545 0,5502
287 0,4727 0,4729 0,5437 0,5488
288 0,4715 0,4715 0,5425 0,5475
289 0,4702 0,4701 0,5412 0,5462
290 0,4689 0,4687 0,54 0,5448
291 0,4676 0,4673 0,5387 0,5435
292 0,4663 0,466 0,5375 0,5421
293 0,4651 0,4646 0,5362 0,5408
294 0,4638 0,4632 0,535 0,5394
295 0,4625 0,4618 0,5337 0,5381
296 0,4612 0,4604 0,5325 0,5368
297 0,4599 0,459 0,5312 0,5354
298 0,4587 0,4576 0,53 0,5341
299 0,4574 0,4562 0,5287 0,5327
300 0,4561 0,4548 0,5275 0,5314
301 0,4548 0,4535 0,5262 0,5301
302 0,4535 0,4521 0,525 0,5287
303 0,4522 0,4507 0,5237 0,5274
304 0,451 0,4493 0,5225 0,526
305 0,4497 0,4479 0,5212 0,5247
306 0,4484 0,4465 0,52 0,5233
307 0,4471 0,4451 0,5187 0,522
308 0,4458 0,4437 0,5175 0,5207
309 0,4445 0,4423 0,5162 0,5193
310 0,4432 0,4409 0,515 0,518
311 0,4419 0,4395 0,5137 0,5166
312 0,4407 0,4381 0,5125 0,5153
313 0,4394 0,4367 0,5112 0,514
314 0,4381 0,4353 0,51 0,5126
315 0,4368 0,4339 0,5087 0,5113
316 0,4355 0,4325 0,5075 0,5099
317 0,4342 0,4311 0,5062 0,5086
318 0,4329 0,4297 0,505 0,5072
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319 0,4316 0,4283 0,5037 0,5059
320 0,4303 0,4269 0,5025 0,5046
321 0,429 0,4255 0,5012 0,5032
322 0,4277 0,4241 0,5 0,5019
323 0,4264 0,4227 0,4987 0,5005
324 0,4251 0,4213 0,4975 0,4992
325 0,4238 0,4198 0,4962 0,4979
326 0,4225 0,4184 0,495 0,4965
327 0,4212 0,417 0,4937 0,4952
328 0,4199 0,4156 0,4925 0,4938
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um comportamento inversamente proporcional em relagdo a variacdo da temperatura de ar

resfriado, isso se da para que a temperatura de queima da mistura ar/combustivel constante,

Com o arrefecimento do ar de aspiragdo a vazdo massica do combustivel apresenta

Figura 52: Vazao maéssica do combustivel para os 4 ciclos.

para que a camara de combustivel ndo perca a sua eficiéncia.
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Na tabela 17 sdo representados os valores, para todos os ciclos, da taxa de calor em
funcdo do poder calorifico inferior do combustivel para cada faixa de temperatura ambiente.

Tabela 17 — Valores da taxa de calor em funcdo do PCI do combustivel para cada

valor da temperatura do aspirado.

Tl k cte ideal k cte real cp variavel ideal cp variavel
(K) (kJ/kW-h) (kJ/KW-h) (kJ/KW-h) real (KJ/KW-
h)

278 6359,754 7930,658 8657,45 11365
279 6359,012 7936,735 8664,32 11389
280 6358,272 7942,869 8671,26 11414
281 6357,534 7949,061 8678,27 11439
282 6356,798 7955,313 8685,36 11465
283 6356,064 7961,625 8692,53 11491
284 6355,333 7967,998 8699,76 11517
285 6354,604 7974,432 8707,08 11543
286 6353,877 7980,928 8714,47 11570
287 6353,152 7987,487 8721,93 11596
288 6352,43 7994,11 8729,48 11624
289 6351,71 8000,798 8737,1 11651
290 6350,993 8007,551 8744,79 11679
291 6350,278 8014,371 8752,56 11707
292 6349,566 8021,257 8760,41 11736
293 6348,856 8028,212 8768,34 11765
294 6348,149 8035,236 8776,35 11794
295 6347,444 8042,329 8784,43 11824
296 6346,743 8049,493 8792,59 11854
297 6346,043 8056,729 8800,83 11884
298 6345,346 8064,037 8809,15 11915
299 6344,653 8071,419 8817,56 11946
300 6343,961 8078,875 8826,04 11977
301 6343,273 8086,406 8834,6 12009
302 6342,587 8094,014 8843,24 12041
303 6341,904 8101,699 8851,96 12074
304 6341,224 8109,463 8860,76 12107
305 6340,546 8117,306 8869,65 12140
306 6339,872 8125,229 8878,62 12174
307 6339,2 8133,234 8887,67 12208
308 6338,532 8141,322 8896,8 12243
309 6337,866 8149,493 8906,01 12278
310 6337,203 8157,749 8915,31 12313
311 6336,543 8166,091 8924,7 12349
312 6335,886 8174,52 8934,17 12385
313 6335,231 8183,037 8943,72 12422
314 6334,58 8191,644 8953,36 12459




315 6333,932 8200,342 8963,09 12497
316 6333,287 8209,132 8972,9 12535
317 6332,645 8218,015 8982,79 12573
318 6332,005 8226,992 8992,78 12612
319 6331,369 8236,065 9002,85 12652
320 6330,736 8245,236 9013,01 12692
321 6330,106 8254,504 9023,26 12732
322 6329,479 8263,873 9033,6 12773
323 6328,855 8273,343 9044,03 12815
324 6328,234 8282,916 9054,55 12857
325 6327,616 8292,593 9065,16 12900
326 6327,002 8302,376 9075,86 12943
327 6326,39 8312,266 9086,65 12987
328 6325,782 8322,265 9097,54 13031
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Figura 53: Taxa de calor considerando o PCI do combustivel para os 4 ciclos.

A figura 53 ilustra a variacdo da heat rate (taxa de calor), porém ela é em fungdo do poder
calorifico inferior do combustivel (PCI), basicamente ela se resume no quanto essa maquina
térmica recebe de energia, em forma de calor, e consegue transformar, de maneira eficiente,

em energia elétrica.
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Esta taxa de calor dependente acompanha o aumento da vazd0 massica do
combustivel, ja que ela depende de uma propriedade do mesmo, o PCI.
Na tabela 18 sdo representados os valores, para todos os ciclos, do trabalho consumido

pelo compressor para cada faixa de temperatura ambiente.

Tabela 18 — Valores de trabalho do compressor para cada valor da temperatura do
ar aspirado.

Tl k cte ideal kcte real cp variavel cp variavel real
(K) (kj/kg) (kj/kg) ideal (kj/kg) (kj/kg)
278 310,205 354,665 309,41 353,7
279 311,391 356,033 310,58 355,1
280 312,578 357,403 311,75 356,5
281 313,766 358,773 312,93 357,8
282 314,955 360,145 314,1 359,2
283 316,145 361,518 315,28 360,5
284 317,336 362,892 316,46 361,9
285 318,528 364,267 317,64 363,2
286 319,721 365,644 318,82 364,6
287 320,915 367,022 320,01 366
288 322,111 368,401 321,19 367,3
289 323,307 369,781 322,38 368,7
290 324,504 371,163 323,57 370,1
291 325,703 372,545 324,76 3715
292 326,902 373,929 325,95 372,8
293 328,102 375,315 327,14 374,2
294 329,304 376,701 328,33 375,6
295 330,507 378,089 329,53 377
296 331,71 379,478 330,72 378,3
297 332,915 380,868 331,92 379,7
298 334,121 382,259 333,12 381,1
299 335,328 383,652 334,32 382,5
300 336,536 385,045 335,52 383,9
301 337,745 386,44 336,72 385,3
302 338,955 387,837 337,92 386,6
303 340,166 389,234 339,12 388
304 341,378 390,633 340,33 389,4
305 342,591 392,033 341,53 390,8
306 343,805 393,434 342,74 392,2
307 345,021 394,836 343,94 393,6
308 346,237 396,24 345,15 395
309 347,455 397,645 346,36 396,4
310 348,673 399,051 347,57 397,8
311 349,893 400,458 348,78 399,2
312 351,114 401,866 349,99 400,6




313 352,335 403,276 351,21 402

314 353,558 404,687 352,42 403,4
315 354,782 406,099 353,63 404,8
316 356,007 407,512 354,85 406,2
317 357,233 408,927 356,06 407,6
318 358,46 410,343 357,28 409

319 359,688 411,76 358,5 410,4
320 360,918 413,178 359,71 411,8
321 362,148 414,597 360,93 413,2
322 363,379 416,018 362,15 414.6
323 364,612 417,439 363,37 416

324 365,845 418,862 364,59 417,4
325 367,079 420,287 365,81 418,8
326 368,315 421,712 367,03 420,2
327 369,552 423,138 368,25 421,6
328 370,789 424,566 369,47 423,1
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Figura 54: Analise do trabalho do compressor para os 4 ciclos

Como é visto na figura 54 o trabalho do compressor nos casos reais € maior que nos
casos ideais, devido a perdas de cargas relativas ao processo de compressao, como atrito do
ar com as paredes do compressor. Analisando a influéncia do resfriamento do ar ambiente
no comportamento do trabalho do compressor, tem-se que, quanto menor a temperatura de
aspiracdo, maior a massa de ar admitido, forcando o dispositivo a realizar um trabalho

maior, para comprimir o mesmo volume de ar.
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Foi feita durante o estudo, uma analise, para a turbina SGT — 300, entre dois ciclos

reais considerando o calor especifico do ar variavel, porém a diferenca existente entre os

estudos ja apresentados com o que ira ser divulgado é que em um dos ciclos a temperatura

de combustdo varia junto com a variacdo da temperatura de succdo, enquanto o0 outro

trabalha com a mesma fixada. Foi percebido durante essa anélise que quando a temperatura

de combustdo variava, no caso de resfriamento do ar ambiente, abaixo da temperatura de

15°C, portanto abaixo da condi¢do ISO, ela ultrapassava a temperatura de combustdo do

projeto. Como sera mostrado na figura 41.

queima no intervalo de 10°C do ar ambiente.

Tabela 19 — Valores das temperaturas de queima de cada ciclo para cada valor da
temperatura do as aspirado.

Na tabela 19 sdo representados os valores, para todos os ciclos, da temperatura de

Tl Temp.queima variavel Temp.queima cte.
278 1342 1362
288 1362 1362
298 1382 1362
308 1402 1362
318 1422 1362
328 1442 1362
1460
1440
3
g 1420
‘v
=]
T 1400
(]
©
g 1380 == Temp.queima varidvel
E Temp.queima cte.
2 1360 A
£
@ ./
1340
1320

278 288 298 308 318
Temperatura do ar aspirado (K)

328

Figura 55: Analise entre o ciclo que fixa a temperatura de combustdo e o ciclo que permite

a variagéo da mesma.
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Na tabela 20 sdo representados os valores, para todos os ciclos, da poténcia liquida

produzida no intervalo de 10°C do ar ambiente.

Tabela 20 — Valores das poténcias liquidas dos ciclos para cada valor da temperatura do

ar aspirado.
T1 Pot.lig. Temp.queima variével Pot.lig. Temp.queima cte
278 8574 8892
288 8472 8487
298 8366 8077
308 8259 7663
318 8149 7247
328 8038 6828
10000
__ 9000
; ‘\'
=
© s
©
.2 8000
: == Pot.liqg.Temp.queima variavel
<§ Pot.lig.Temp.queima cte
£
7000 —
6000
278 288 298 308 318 328
Temperatura do ar aspirado (K)

Figura 56: Analise de poténcia liquida do ciclo considerando a varia¢do da temperatura de

gueima, com o ciclo que a considera fixa.

Por meio da figura 56 pode-se tirar a seguinte concluséo:

Se fosse possivel admitir que a temperatura de combustdo variasse, juntamente,

como o ar de admissdo do compressor a geracdo de poténcia seria maior, se comparado ao

ciclo que considera a temperatura de queima constante.
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Variando a temperatura de queima, acarretaria na variacdo da temperatura de
exaustdo dos gases da turbina, fazendo com que o trabalho especifico produzido aumentasse.
Logo, aumentando o trabalho liquido produzido e consequentemente a sua poténcia liquida.

Na tabela 19 sdo representados os valores, para todos os ciclos, do rendimento

térmico no intervalo de 10°C do ar ambiente.

Tabela 21 — Valores dos rendimentos dos ciclos para cada valor da temperatura do ar
aspirado

T1 Rend.Temp.Queima variavel Rend.Temp.Queima cte
278 33,93 34,1

288 33,58 33,58

298 33,21 33

308 32,83 32,37

318 32,43 31,68

328 32,03 30,93

35

34
° \
]
S
o 33
r -]
e == Rend.Temp.Queima
c variavel
g 32 _
= Rend.Temp.Queima cte
c
]
o

31

30

278 288 298 308 318 328

Temperatura do ar aspirado (K)

Figura 57: Anélise de rendimento entre os ciclos com variacdo da
temperatura de queima e a mesma sendo fixada.

Como pode ser visto pela ilustracdo do grafico da figura 57, o rendimento do ciclo
real com o ¢, do ar variavel, que considera a temperatura de queima da mistura
ar/combustivel constante, possui uma variagdo maior. Isso ocorre devido fato de que a

temperatura de queima ser fixada, ja que ela influencia na fixacdo da temperatura de
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exaustdo dos gases na turbina também, assim as entalpias dos estados especificos 3 e 4 serdo
fixadas. Isso correndo o que poderd variar no sistema serdo, exclusivamente, as temperaturas
de succdo do compressor e de final da compressao, estados especificos 1 e 2.

Apos definidos as temperaturas que variam e as que sao fixas, € observado que o
unico trabalho do ciclo que varia, é o trabalho do compressor, assim como o calor aportado
pelo ciclo. Como o céalculo do rendimento do ciclo é a razdo entre o trabalho liquido
produzido e a quantidade de calor aportado.

Os unicos parametros que influenciaram, devido a suas variacGes, sdo o trabalho do
compressor e a quantidade de calor aportado, fazendo o rendimento variar de forma
acentuada.

Este processo ndo ocorre com o ciclo real com ¢, do ar variavel que considera a
temperatura de queima variavel, tendo como efeito a variacdo do trabalho da turbina,
juntamente, como as variagdes do trabalho do compressor e da quantidade de calor aportado.
Assim, variando menos o seu rendimento.

Na tabela 19 sdo representados os valores, para todos os ciclos, do calor aportado no

intervalo de 10°C do ar ambiente.

Tabela 22 — Valores do calor aportado pelos ciclos para cada valor da temperatura do ar
aspirado.

Tl Calor.Aport. Temp.Queima variavel Calor.Aport. Temp.Queima cte
278 24842 25580
288 24806 24806
298 24771 24031
308 24737 23255
318 24705 22480
328 24673 21706
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278 288 298 308 318 328
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Figura 58: Andlise entre o calor aportado do ciclo que admite a variacdo da temperatura
de combust&o e o ciclo que trabalha com a mesma fixa.

Segundo o grafico mostrado na figura 44, percebe-se que a variacdo do calor
aportado para o ciclo com temperatura de queima da mistura ar/combustivel € menor do que
o trabalha com a mesma fixa na temperatura de projeto. Isto ocorre devido a variacdo da
temperatura de queima, uma vez quando esta varia junto com a temperaturas de admissao e
consequentemente com a de final de compressdo, pela formula da quantidade de calor a

sequir:

Qentra = hz — hy (7-0)

Assim, como foi citado, anteriormente, as variaces das temperaturas de queima da
mistura ar/combustivel e a do final da compressdo, resultardo em uma pequena variacdo da
quantidade do calor aportado pelo ciclo. Isso ndo ocorre no ciclo oposto, onde é notada uma

gueda acentuada na taxa de calor aportado.
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Capitulo 8

8 Conclusao

O presente trabalho teve como objetivo, estudar o resfriamento do ar de admisséo da
turbina a gas, bem como realizar andlise desse processo em trés modelos de turbina do
fabricante Siemens e comparé-los, para que fosse verificado como esse arrefecimento
influenciaria, nos parametros acima apresentados,em cada um dos modelos utilizados. Para
ISso, 0s conceitos termodindmicos referentes ao ciclo Brayton foram utilizados, como
também pesquisa de dados, sobre as turbinas a gas, dos fabricantes, reunido de estudos
realizados, anteriormente, sobre o assunto e a utilizacdo do programa EES, para obter as
solugdes numeéricas apresentadas.

Ap06s a conclusdo dessas etapas foram elaborados quatro modelos para trés turbinas,
considerando:

- Ciclos ideal e real considerando o calor especifico do ar e do gas constantes,
com temperatura de queima fixa.

- Ciclos ideal e real considerando o calor especifico do ar e do gas constantes,
com temperatura de queima variando.

- Ciclos ideal e real considerando o calor especifico do ar e do gas variaveis,
com temperatura de queima fixa.

- Ciclos ideal e real considerando o calor especifico do ar e do gas variaveis,
com temperatura de queima variando.

Os dados retirados do catalogo do fabricante deram origem aos modelos
computacionais e foram utilizados para encontrar os resultados apresentados.

Foi realizada analise comparativa para 0s quatro ciclos citados acima, onde se
observou uma aproximacao satisfatoria dos exemplos retirados dos catalogos.

Concluindo-se que o método de resfriamento do ar de succdo se mostrou eficiente
com base na avaliagdo feita para os trés modelos de turbina, onde foram comparados dois
parametros:

- A energia necessaria, em kW, para resfriar o ar ambiente no intervalo de
10°C;

- Ganho de poténcia liquida, adquirido através do resfriamento do ar ambiente.
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Onde a diferenca entre a quantidade de energia necessaria para resfriar o ar ambiente

e 0 ganho de poténcia liquida produzida obtida com esse processo, sera o valor da energia

aproveitada para geracdo de energia.

A tabela 23 demonstra os valores em kW da energia necessaria para resfriar o ar

ambiente, e do ganho de poténcia obtido com o processo de arrefecimento, da turbina SGT —

100.

Tabela 23 — Taxa de calor retirado do ar ambiente e poténcia liquida produzida, no
intervalo de 10°C da turbina SGT — 100.

T1 Taxa Calor retirado do ar aspirado Poténcia liquida
(K) (kW) (kW)
278 991,3 6552
288 793,2 6252
298 594,9 5950
308 396,7 5644
318 198,4 5337
328 0 5029
8000
6000
ﬂ 4000 =fli—Taxa Calor retirado do ar
=~ aspirado
Poténcia liquida
2000
0 T T T

278 288 298 308

Temperatura do ar aspirado (K)

328

Figura 59: Gréfico comparativo entre a taxa de calor retirado do ar e a poténcia
produzida, para turbina SGT — 100.

Como ilustrado na figura 59 e demonstrado na tabela 23, pode ser percebido que a

diferenga entre os dois pard@metros aumenta com a queda da temperatura. Assim uma maior

quantidade de energia pode ser aproveitada para geracao de poténcia.
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A tabela 24 demonstra os valores em kKW da energia necessaria para resfriar o ar

ambiente, e do ganho de poténcia obtido com o processo de arrefecimento, da turbina SGT —

200.

Tabela 24 — Taxa de calor retirado do ar ambiente e poténcia liquida produzida, no

intervalo de 10°C da turbina SGT — 200.

T1 Taxa Calor retirada do ar aspirado Poténcia liquida
(K) (kw) (kw)
278 1484 8694
288 1188 8304
298 890,9 7910
308 594 7512
318 297 7112
328 0 6710

10000

8000 -

6000

£ == Poténcia liquida
-
4000
Taxa Calor retirada do
ar aspirado
2000
0 I | ! ;
278 288 298 308 318 328
Temperatura do ar aspirado (K)

Figura 60: Grafico comparativo entre a taxa de calor retirado do ar e a
poténcia produzida, para turbina SGT — 200.

Também ¢é visto que a diferenga entre a taxa de calor retirado do ar e a

poténcia liquida, é crescente com a reducdo da temperatura do ar ambiente, na
turbina SGT — 200.

A tabela 25 demonstra os valores em kW da energia necessaria para resfriar o ar

ambiente, e do ganho de poténcia obtido com o processo de arrefecimento, da turbina SGT —

300.
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Tabela 25 — Taxa de calor retirado do ar ambiente e poténcia liquida produzida, no
intervalo de 10°C da turbina SGT — 300.

Tl Taxa Calor retirado do ar aspirado Poténcia Liquida
(K) (kW) (kW)
278 1459 8892
288 1168 8487
298 875,8 8077
308 583,9 7663
318 292 7247
328 0 6828
10000
8000
6000
2 —— Poténcia Liquida
4
4000
Taxa Calor retirado do ar
aspirado
2000
0 I ! ! i

278 288 298 308 318 328
Temperatura do ar aspirado (K)

Figura 61: Gréfico comparativo entre a taxa de calor retirado do ar e a poténcia
produzida, para turbina SGT — 300.

Segundo a figura 61 e a tabela 25, pode ser observado um comportamento
semelhante, aos comportamentos citados acima para as duas turbinas, na Turbina SGT —
300.

Também foi feita uma andlise entre os treés turbinas, considerando o calor especifico
variavel, onde foram comparados o0s seguintes parametros:

- Rendimento do ciclo
- Poténcia liquida produzida
- Calor aportado no ciclo
A tabela 26 demonstra o incremento em percentual, do rendimento, para as trés

turbinas, no intervalo de arrefecimento do ar de 5°C.
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Tabela 26 — Incremento do rendimento percentual do ciclo, com o arrefecimento do
ar ambiente para os trés modelos de turbina.

Rendimento %

T1 SGT - 100 SGT — 200 SGT - 300
% % %
5°C 0,27 0,24 0,25
10°C 0,55 0,5 0,58
15°C 0,85 0,76 0,8
20°C 1,16 1,04 11
25°C 1,49 1,33 1,41
30°C 1,83 1,63 1,73
35°C 2,18 1,95 2,07
40°C 2,55 2,28 2,42
45°C 2,94 2,63 2,79
50°C 3,34 2,99 3,17
50°C
45°C
_ 40°C
(1]
8 35°C
g 30°C
] SGT - 300
€ 25°C
8 B SGT -200
% 20°C
o m SGT- 100
€ 15°¢
10°C
5°C
0 0,5 1 1,5 2 2,5 3 3,5 4

Figura 62 — Anélise do rendimento entre os trés modelos de turbina.

Como demonstrado na figura 62, a turbina SGT — 100 demonstrou ser mais eficiente

em comparacdo aos outros 2 modelos, pois possui a maior razdo de compressao. Onde a

eficiéncia do ciclo guarda uma relacdo direta com a razao de compressao.

A Turbina SGT — 300 mostrou ser a segunda em termos de eficiéncia e

consequentemente a SGT — 200 a menos eficiente das trés.

Na tabela 27 é demonstrado o incremento em percentual, da poténcia liquida

produzida, para as trés turbinas, no intervalo de arrefecimento do ar de 5°C
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Tabela 27 — Incremento percentual da poténcia liquida produzida, para os trés

modelos de turbina, com o arrefecimento do ar ambiente.

45°C
40°C
35°C
30°C
25°C

20°C

Resfriamento do ar

15°C

10°C

5°C

T1 SGT - 100 SGT - 200 SGT - 300

% % %
5°C 2,3 2,23 2,27
10°C 4,58 4,48 4,55
15°C 6,9 6,75 6,9
20°C 9,2 9,02 9,17
25°C 11,52 11,31 115
30°C 13,9 13,6 13,7
35°C 16,2 15,9 16,16
40°C 18,54 18,2 18,5
45°C 20,89 20,5 20,85
50°C 23,24 22,8 23,21

50°C

SGT - 300
W SGT -200
W SGT- 100

10 15
Poténcia %

25

Figura 63: Andlise da poténcia liquida produzida pelos trés modelos de turbina em

funcdo do arrefecimento do ar ambiente.

A figura 63 ilustra a comparacdo entre a poténcia liquida produzida pelas trés

turbinas, com o arrefecimento do ar ambiente com intervalo de 5°C. Onde a poténcia liquida

tem relacdo direta com o rendimento do ciclo. Sendo assim a andlise do rendimento, entre 0s

trés modelos estudados, feita acima, demonstra que o modelo SGT — 100 € a turbina mais

eficiente das trés. Logo, ele também serd o modelo com maior producédo de poténcia liquida,

sendo seguido pelo modelo SGT — 300 e por ultimo SGT - 200.
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A tabela 28 demonstra os valores do incremento percentual da taxa de calor aportado

de cada turbina, no intervalo de 5 °C do arrefecimento do ar ambiente.

Tabela 28 — Incremento percentual da taxa de calor aportado, para cada turbina,
com o arrefecimento do ar no intervalo de 5 °C

45°C

40°C

35°C

30°C

25°C

Resfriamento do ar

20°C

15°C

10°C

5°C

5°C 1,47 1,51 1,51
10°C 2,95 3,03 3,02
15°C 4,43 4,55 4,54
20°C 59 6,07 6,06
25°C 7,4 7,6 7,57
30°C 8,9 91 9,09
35°C 10,36 10,62 10,6
40°C 11,83 12,15 12,12
45°C 13,31 13,7 13,63
50°C 14,8 15,2 15,14
50°C

0 2 4 6
Quantidade de calor aportada %

8

10

12

14

16

W SGT - 300
| SGT -200
W SGT- 100

Figura 64 — Andlise da taxa de calor aportado, para os trés modelos de turbina, em
funcdo do arrefecimento do ar ambiente.

A figura 64 ilustra a comparacdo entre a taxa de calor aportado, para cada modelo de

turbina a gas, em funcéo do resfriamento do ar de admissdo. Onde as turbinas SGT — 200 e

SGT - 300 parecem ter o mesmo valor percentual de calor aportado, porém o modelo SGT —
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200 possui a taxa de vazdo maéssica maior em comparacdo ao modelo SGT — 300. Isso
influéncia no célculo da taxa de calor aportado, segunda a Equacdo 6.65 do capitulo 6, a
vaz&do massica tem influéncia direta sobre a taxa de calor. Pois, se a vazdo massica aumenta
a taxa de calor aportado também ira aumentar.

Deduz-se também, que as condi¢des seguidas para a construcdo das turbinas a gas
como, a temperatura ambiente a 15°C, se torna um problema, pois é praticamente impossivel
para paises que possuem temperaturas elevadas como Brasil, terem essa temperatura
ambiente como condicdo de operacdo para as turbinas a gas, e possuirem 0S mesmos
rendimentos apresentados no catalogo do fabricante. Resultando assim, uma queda na
producdo de poténcia e como consequéncia no rendimento do ciclo.

Portanto, a eficacia do método estudado tem um impacto positivo na industria de
geracdo de energia, podendo auxiliar as unidades termelétricas ndo somente nos periodos de
maior demanda energética, como no verdo, como no incremento no fornecimento energético
de maneira continua ao longo dos anos, em regides onde hidrelétricas ndo fornecem esse
servico. Ou ainda, auxiliar a manter de forma constante a producdo de poténcia, no caso de
uma planta industrial, que no decorrer do dia é observado uma variacao de temperatura entre
o dia e a noite. No caso das plataformas de extracdo e producdo de petréleo, vem sendo
estudado a captacdo de aguas profundas a baixas temperaturas, para serem utilizadas no
processo de arrefecimento do ar aspirado.
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Capitulo 9

9  Sugestao para estudos futuros

Sé&o sugeridos, para a realizacdo de futuros estudos, 0s seguintes assuntos:

- Realizacdo de analise exergética aplicada a turbina a gas utilizando ciclo
combinado, ciclo este usado com frequéncia por usinas termelétricas, com a finalidade de
demonstrar a degradacdo da energia, como também a real magnitude dessas perdas no
processo.

- Analise do trocador de calor utilizado para resfriamento do ar de admissdo do
compressor.

- Dimensionamento do sistema de arrefecimento para as turbinas supracitadas.

- Estudo do método de resfriamento, utilizado em plataformas de extracdo e
producdo de petroleo, localizadas em aguas profundas, que utilizam a captacdo da agua em

elevadas profundidades (dgua <5°C) para o arrefecimento do ar de aspiracdo do compressor.



114

Referéncias Bibliograficas

[1] BELLORIO, Marcos; PIMENTA, Jodo. Andlise Teodrica da influéncia do
condicionamento do ar por resfriamento evaporativo sobre o desempenho de ciclos de
turbina a gas. VIII Congreso Iberoamericano de Aire Acondicionado, Calefaccion y
Refrigeracién. 2005.

[2] BOYCE, Meherwan P. Gas Turbine Engineering Handbook. 3.ed. Unites States: Gulf
Professional Publishing; 2006

[3] CARVALHO JUNIOR, Manoel Lélio Martins de. Resfriamento de ar de entrada em
turbina a gas no parque gerador elétrico brasileiro. Universidade de Sao Paulo. Programa
de Pés-Graduagdo em Energia. S&o Paulo, 2012. Disponivel em: <http//:www.teses.usp.br>
Acesso em: 17 abr.2014.

[4] CENGEL, Yunus A.; BOLES, Michael A. Termodinamica. 7.ed. United Kingdom:
Bookman; 2013.

[5] CHACARTEGUI, R; JIMENEZ — ESPADAFOR. F; SANCHEZ. D; SANCHEZ.T.
Analysis of combustion turbine inlet air cooling systems applied to an operating
cogeneration power plant. Energy Conversion and Management, Vol.49, Issue 8, August
2008. Disponivel em: < HTTP:// www.elsevier.com/locate/enconman> Acesso em 10
mar.2014.

[6] COHEN, H; ROGERS, GFC; SARAVANAMUTTOO, HIH. Gas Turbine Theory. 4.ed.
United Kingdom: Longman Group; 1996.

[7] GIAMPAOLO, Anthony. Gas Turbine Handbook — Principles and Practices. 3.ed.
Unites States: The Fairmont Press; 2006.

[8] SANAYE, Sepehr; FARDAD, Abbasali; MOSTAKHDEMI, Masoud. Thermoeconomic
optimization of an ice thermal storage system for gas turbineinlet cooling. Energy
Conversion and Management, vol.31, January 2011. <
http://www.elsevier.com/locate/enconman.> Acesso em: 15 abr.2014.

[9] SANTOS, Ana Paula; ANDRADE, Claudia R. Analysis of Gas Turbine Performance
with Inlet Air Cooling Techniques Applied to Brazilian Sites. J. Aerosp. Technol. Manag.,
Sdo José dos Campos, Vol.4, No 3, pp. 341-353, Jul.-Sep., 2012. Disponivel em
<HTTP://www.jatm.com.br> Acesso em: 10 mar.2014.

[10] THABET, Mohsen; BRAHIM, Ammar ben; JASSIM, Rahim K. Limts of inlet air
cooling system of gas turbines performance enhancement in hot and humid climates.

[11] ZADPOOR, Amir Abbas; GOLSHAN, Ali Hamedani. Performance improvement of a
gas turbine cycle by using adesiccant-based evaporative cooling system. Energy Conversion
and Management, vol.31, 2005. Disponivel em: <http://www.sciencedirect.com > Acesso
em: 15 abr.2014.


http://www.elsevier.com/locate/enconman
http://www.jatm.com.br/
http://www.sciencedirect.com/

115

[12] PINHEIRO, Paulo Cesar da Costa; A Carta Psicrométrica. Depto. De Engenharia
Mecéanica da UFMG. Margo 2011. Disponivel em:
<http://www.demec.ufmg.br/disciplinas/emal03/praticas/CartaPsicrometrica.pdf>  Acesso
em: 15 abr.2014.

[13] Artigo: Combustion Turbine Inlet Cooling. Disponivel em:
<http//:www.ashrae.org/publications/detail/16708> Acesso em: 17 abr.2014

[14] QUIEROZ,Manoel;MATIAS, José Augusto. Basico de Turbina a Gas. Petréleo
Brasileiro S.A. Jan 2003. Disponivel em:
<HTTP//:http://www.ebah.com.br/content/ ABAAABNPAAD/principios-basicos-turbina-a-
gas>


http://www.demec.ufmg.br/disciplinas/ema103/praticas/CartaPsicrometrica.pdf

116

Apéndice A — Descricao do software EES

EES ¢ a sigla para Engineering Equation Solver, sua funcéo bésica € a resolugdo de um
conjunto de equacOes algébricas. Ele também pode resolver equacdes diferenciais, equacgoes

com variaveis complexas, realizar progressdo linear e nao linear e gerar gréaficos.

O programa tem como umas das suas principais caracteristicas, que o diferencia dos
demais programas de resolucbes numeéricas existentes, a identificagdo automatica e o
agrupamento das equagdes que devem ser resolvidas, de maneira simultanea. Outra funcéo que
0 torna um programa pratico para solucdo de problemas termodinamicos € a presenca de
propriedades termodindmicas, ja embutidas na configuracdo do mesmo, como por exemplo:
entalpia, entropia, calor especifico a pressdo constante, temperatura de bumbo Umido, umidade
relativa do ar, entre outras. Onde essas fungdes dependem de valores de outras duas funcdes.
Como exemplo a entalpia depende da temperatura e presséo do fluido que se deseja estudar.

Porém, ndo possui a propriedade presséo relativa.

O EES ¢ capaz de gerar tabelas através dos calculos nele realizados, onde é possivel
deixar um parametro da tabela variando como o usuario determinar, enquanto o software é
capaz calcular automaticamente os valores que dependem desse parametro que o usuario define

como varidvel. Como ilustra a figura Al.

B £ Commriat Version: s clcoscp vl il el SGT- 200855 Parametic Tt I

S File Edit Search O ate Tables Plots Windo

ML B e e e e

oS s o3
Table1 |
1 2 3 4 5 L] 7. ] N 9 . ¥ 10 1 . ¥ 12
T T T e A e e T e e s
- [K] [K] [%]
Run 1 278 623.7 1362 7934 383.7 654.6 8892 1459 25580 11365 0.5609 34.1
Run 2 279 T1: Column 1 -* s} 355.1 654.6 8852 1430 25503 11389 0,5696 34,05
Run 3 280 386.5 654.6 8812 1401 25426 11414 05682 34
Run 4 281 FrstHon)! = | € Clear Values 357.8 654,6 8771 1372 25348 11439 0.5569 33,95
Run 5 282 Last Bow|51 2|56 etiValuss 359.2 654.6 8731 1343 25271 11465 05555 33.9
Run 6 283 360.5 654.6 8690 1313 25193 11491 05642 33.85
Run 7 284 EkSValuoRN| 270 5 3619 654.6 8650 1284 25116 11517 0,5529 33,79
Run 8 285 Lost value <] [328 K 363.2 654.6 8609 1255 25038 11543 0,5515 3374
Run 9 286 I~ [Repeat pattem every -] [10 [ rows [IF 364 6 6546 8568 1226 24961 11570 0,5502 33,69
Run 10 287 E; ----- = % Concsi 366 654.6 8528 1197 24884 11596 0,5488 33,63
Run 11 288 367.3 654.6 8487 1168 24806 11624 0,5475 33,58
Run 12 289 : . 3687 654.6 8446 1138 24729 11651 0,5462 33,52
Run 13 290 650.5 1362 7934 3701 654.6 8405 1109 24661 11679 0,5448 3347
Run 14 291 652,8 1362 793.4 3715 654.6 8364 1080 24574 11707 0,5435 3341
Run 15 292 655 1362 7934 3728 654.6 8323 1051 24496 11736 0,5421 33.35
Run 16 293 657.2 1362 793.4 374.2 654.6 8282 1022 24418 11765 05408 333
Run 17 294 659.5 1362 7934 3756 654.6 8241 9925 24341 11794 0,5394 33,24
Run 18 295 661.7 1362 793.4 37 654.6 8200 963.4 24263 11824 0,5381 33,18

Figura Al:Tabela elaborada no programa EES.
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Como a figura A1 demonstra a temperatura do estado 1, foi o pardmetro escolhido para

variar, assim os demais parametros presentes na tabela, que séo dependentes da temperatura 1,
serdo calculados automaticamente pelo EES.

Para fazer os calculos, o usuario deve escrever as equacdes que ele deseja na Equations
Window (Janela de equacdo), conforme mostra a figura A2 a seguir.

E quations Window: C:AEES32\manual\format ees Mi=] E3 I

X2-Y*3=In(A)

1/(A-BIC+Y)12)=0.05
A+Y=5%integral(¥*2/3.x,0,1)
s=sum(B[i].iI=1,10)
DELTAT/{alpha+beta+mu*2)=1
G_Z2=sgrt(x/(X+B))
T[1]=temperature(steam F=101.3, ¥=1)
m_dot™C_p*T _bar-T_infinity)=0

Figura A2: Janela de equacdo do EES.

Ap06s o usuario ter digitado as equacBes que ele deseja, este pode visualiza-las na
Formatted Equations Window (Janela de formato de equacdes), nela as equacgdes aparecem em

formato matematico de simples compreensdo. Como ilustra a figura A3.



Formatted E quations | _ O] %]

X2 —¥? = In(A)

— =005

10
s = 2 (B)
=1
aT

_ =1
o +p +pt

X

G =
2 X +B

Ty = T(Steam', P=101.3, x=1)
m - Cp- (T -Ty) =Q

Figura A3: Janela de formato de equagdes do EES.
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O usuario apds resolver a rotina desejada, ira visualizar o resultado na janela Solution

(Solugéo). Como demonstra a figura A4.

FE _io/x
Main I =
Unit Settings: [kJ)[C)[kPa)[kgl[degrees]

Ay =001 [m?] A, =0011 [m?] hy = 288.5 [k/ka]
h, = 268 m, = 4.952 m, = 4.952
P, =700 [kPa] P, =300 [kPa] T, =50 [C]
Ty= 4212 Yely = 15 [m/s] Vel, = 36.59
v, = 0.03332 [m3/kg] v, =0.08129
hd|

Figura A4: Janela de solucdo do EES.
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Como dito anteriormente, o programa € capaz de gerar graficos, 2d ou 3d, como
demonstram as figuras A5(a) e (b).

_aix]

3D cone I

x-axis: -1.0000 = x < 1.0000
y-axis: -1.0000 <y < 1.0000
Zz-axis: -0.2000 =T < 1.0000

v Aues Scale Grid Pasitiors

[ Perspective I73{.-----"----.[- Fx......".....ln Top abe| [
[ Calor ——fF—— Fy = [ FYI,,,,J,,,,I 0 Fronll | O
Resdlution ——r—— zTo b L\ M2 0.4 Sidel =l 2

Figura A5 (a): Grafico 3d gerado pelo programa EES.

Piot1 |

Tz [€]

100 150 200 250 300 350 400 450 500 550
P3 [kPa]

Figura A4 (b): Grafico 2d gerado pelo programa EES.
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O EES possui uma biblioteca de fungdes extensa, porém se o usuério ndo achar a fungdo
que ele deseja utilizar no programa. O software admite que o usuério possa utilizar outros
programas de resolucdo numérica, como FORTRAN, Pascal e C, e transporte os célculos

realizados por esses programas descritos para o EES.
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Apéndice B — Memodria de célculo do software EES

Os resultados apresentados no estudo, foram obtidos através das memorias de célculo
que serdo mostradas a seguir. Serdo demonstrados os calculos feitos para a turbina modelo SGT
-100, pois para os demais modelos é apenas necessario mudar os valores presentes no catalogo

do fabricante, referente a cada modelo.

Turbina SGT -100, ciclo ideal considerando o calor especifico constante.

"Dados de catalogo SGT - 100"
W _dot_lig = 5700 [kW]

eta_bry = 0,329

Taxa_calor = 10948 [kJ/KW-h]
Q_dot_entra = 17334,3 [kJ/s]
m_dot_ar = 19,7 [kg/s]

P_ratio = 14,9

T4 =816 [K]

T3 =1394 [K]

PCI = 50050 [kJ/kg]

"Ar de admissao"

T1 =288 [K]

P1=101,3 [kPa]

hl = ENTHALPY(AIr;T=T1)

sl = ENTROPY(AIr;T=T1;P=P1)
k=1,4

"Compresséao”

P2/P1 = P_ratio

T2_s/T1 = P_ratio™((k - 1)/k)
h2_s = ENTHALPY(AIr;T=T2_s)
sl=s2 s

eta_compressao = 1
W_compressao= (h2_s - hl)

"Combustao"

P3=P2

h3 = ENTHALPY(Air;T=T3)

s3 = ENTROPY(Air; T=T3;P=P3)
Q_dot_h =m_dot_ar * (h3 - h2_s)
Q_dot_h =m_dot_combustivel * PCI
Q_h=Q_dot_h/m_dot_ar

"Expansao”

P3/P4 = P_ratio

T3/T4_s = P_ratio™((k - 1)/k)
h4_s = ENTHALPY(AIr;T=T4_s)
s4 s=s3

eta_turbina=1

W_turbina = (h3 - h4_5s)

"Trabalho liquido"
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W _liquido = W_turbina - W_compressao
W _dot_liquido = m_dot_ar * W_liquido

"Rendimento”
eta_ciclo = (W_liquido/Q_h) * 100

"Consumo especifico de combustivel"
C_esp= (3600*m_dot_combustivel)/W_dot_liquido

"Taxa de Calor PCI"
Taxa_calor_PCIl =C_esp * PCI

Turbina SGT - 100, ciclo real considerando o calor especifico constante.

"Dados de catalogo SGT - 100"
W _dot_lig = 5700 [kW]

eta_bry = 0,329

Taxa_calor = 10948 [kJ/KW-h]
Q_dot_entra = 17334,3 [kJ/s]
m_dot_ar = 19,7 [kg/s]

P_ratio = 14,9

T4 =816 [K]

T3 = 1439 [K]

PCI = 50050 [kJ/kg]

"Ar de admissao"

T1 =288 [K]

P1=101,3 [kPa]

hl = ENTHALPY(AIr;T=T1)

sl = ENTROPY(AIr;T=T1;P=P1)
k=1,4

"Compressao"

P2/P1 = P_ratio

T2_s/T1 = P_ratio™((k - 1)/k)

h2_s = ENTHALPY(AIir;T=T2_s)

sl=s2 s

eta_compressao = 1 - (0,04 + (P_ratio - 1)/150)
eta_compressdo = (T2_s-TL)/(T2_r-T1)

h2_r = ENTHALPY(AIr;T=T2_r)

s2_r = ENTROPY(AIr;T=T2_r;P=P2)
W_compressao= (h2_r - hl)

"Combustéo"

P3=P2

h3 = ENTHALPY(AIr;T=T3)

s3 = ENTROPY(AIr;T=T3;P=P3)
Q_dot_h =m_dot_ar * (h3 - h2_r)
Q_dot_h =m_dot_combustivel * PCI
Q_h=Q _dot h/m_dot_ar

"Expansao”

P3/P4 = P_ratio

T3/T4_s = P_ratio™((k - 1)/k)
h4_s = ENTHALPY(AIr;T=T4_s)



s4 s=s3

eta_turbina =1 - (0,03 + (P_ratio - 1)/180)
eta_turbina=(T3-T4_nN/(T3-T4_s)

h4_r = ENTHALPY(AIr;T=T4_r)

s4_r = ENTROPY(AIr;T=T4_r;P=P4)

W _turbina = (h3 - h4_r)

"Trabalho liquido"
W _liquido = W_turbina - W_compressao
W _dot_liquido = m_dot_ar * W_liquido

"Rendimento"
eta_ciclo = (W_liquido/Q_h) * 100

"Consumo especifico de combustivel"

C_esp= (3600*m_dot_combustivel)/W _dot_liquido

"Taxa de Calor PCI"
Taxa_calor_PCl =C_esp * PCI

Turbina SGT — 100, ciclo ideal considerando o calor especifico variavel.

"Dados de catdlogo SGT - 100"
W_dot_lig = 5700 [kW]

eta_bry =0,329

Taxa_calor = 10948 [kJ/kKW-h]
Q_dot_entra = 17334,3 [kJ/s]
m_dot_ar = 19,7 [kg/s]

P_ratio = 14,9

T4 =816 [K]

T3 =1393 [K]

PCI = 50050 [kJ/kg]

"Ar de admissao"

T1 f=328 [K]

T1 =288 [K]

P1=101,3 [kPa]

hl = ENTHALPY(AIir;T=T1)

sl = ENTROPY(AIr;T=T1;P=P1)
cp_ar_1 = CP(AIir,T=T1)
cv_ar_1=CV(AIr,T=T1)
kl=cp_ar _llcv_ar_1

"Compressao"

P2/P1 = P_ratio

T2_s/T1 = P_ratio™((k1 - 1)/k1)
h2_s = ENTHALPY(AIr;T=T2_s)
sl=s2 s

eta_comp=1

W_comp = (h2_s - hl)

Q _dot_ar 1 =m_dot_ar*cp_ar_1*(T1_f-T1)

"Combustao"

P2 =P3

h3 = ENTHALPY(Air;T=T3)

s3 = ENTROPY(AIr;T=T3;P=P3)
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cp_gas = CP(AIr,T=T3)

cv_gas = CV(AIrT=T3)

k3 =cp_gas/cv_gas

f=(cp_gas*(T3-298) - cp_ar_1*(T2_s - 298))/( PCIl - cp_gas*(T3 - 298))
f=m_dot_comb/m_dot_ar

Q _dot_ h=(m_dot_ar + m_dot_comb) *cp_gas *(T3-T2_s)

Q_h=Q _dot_h/m_dot_ar

"Expansao”

P4/P3 = 1/P_ratio

T3/T4_s = P_ratio™((k3 - 1)/k3)
h4_s = ENTHALPY(AIr;T=T4_s)
s4 s=s3

eta turb =1

h4 = ENTHALPY(AIir;T=T4)

W _turb = (h3-h4_s)

"Trabalho Liquido"
W _lig_calculado =W _turb - W_comp
W _dot_lig_calculado =W _liq_calculado * (m_dot_ar + m_dot_comb)

"Rendimento"
eta_calculado = (W_lig_calculado/Q_h) *100

"Consumo especifico de combustivel"
C_esp = (3600*m_dot_comb)/W _dot_lig_calculado

"Taxa de Calor PCI"
Taxa_calor_PCl =C_esp * PCI

Turbina SGT — 100, ciclo real considerando o calor especifico variavel.

"Ar de admissao"

T1 =288 [K]

T _1f = 328[K]

P1 =101,3 [kPa]

hl = ENTHALPY(AIir;T=T1)

sl = ENTROPY(AIr;T=T1;P=P1)
cp_ar_1 = CP(AIir,T=T1)
cv_ar_1=CV(AIr,T=T1)
kl=cp_ar _llcv_ar_1

"Compressao"

P2/P1 = P_ratio

T2_s/T1 = P_ratio™((k1 - 1)/k1)

h2_s = ENTHALPY(Air;T=T2_s)
sl=s2 s

eta_comp =1 - (0,04 + (P_ratio - 1)/150)
eta_ comp=(T2_s -TL)/(T2_r-T1)
h2_r = ENTHALPY(AIr;T=T2_r)

s2_r = ENTROPY(AIir;T=T2_r;P=P2)
cp_ar_2 = CP(AIr,T=T2_r)

W_comp = (h2_r - hl)

Q_dot_ar_1 =m_dot_ar*cp_ar_1*(T_1f-T1)
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"Combustao"

P2 =P3

h3 = ENTHALPY(Air;T=T3)

s3 = ENTROPY(Air;T=T3;P=P3)

cp_gas = CP(AIr;T=T3)

cv_gas = CV(AIr;T=T3)

k3 = cp_gas/cv_gas

f=(cp_gas*(T3-298) - cp_ar_1*(T2_r - 298))/( PCI - cp_gas*(T3 - 298))
f=m_dot_comb/m_dot_ar

Q_dot h=m_dot_ar *cp_gas*(T3-T2_r)
Q_h=Q dot h/m_dot_ar

"Expansao”

P4/P3 = 1/P_ratio

T3/T4 s = P_ratio™((k3 - 1)/k3)
h4_s = ENTHALPY(AIr;T=T4_s)
s4 s=s3

eta_turb =1 - (0,03 + (P_ratio - 1)/180)
eta_turb =(T3-T4_n/(T3-T4_s)
h4_r = ENTHALPY(AIr;T=T4 _r)
s4_r = ENTROPY(AIr;T=T4_r;P=P4)
h4 = ENTHALPY (Air;T=T4)

W_turb = (h3 - h4_r)

"Trabalho Liquido"
W _lig_calculado =W _turb - W_comp
W _dot_lig_calculado =W _liq_calculado * (m_dot_ar + m_dot_comb)

"Rendimento”
eta_calculado = (W_lig_calculado/Q_h)*100

"Consumo especifico de combustivel"
C_esp = (3600*m_dot_comb)/W_dot_lig_calculado

"Taxa de Calor PCI"
Taxa_calor_PCl =C_esp * PCI



