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RESUMO

Carvalho Junior, Manoel Lélio Martins de. Resfriamento de ar de entrada
em turbinas a gas no parque gerador de eletricidade brasileiro, 2012. 120 f. Tese
(Doutorado em Ciéncias). Programa de Pos-Graduagao em Energia da Universi-
dade de Sao Paulo, 2012.

Nos tltimos 15 anos houve um grande aumento na presenca de turbinas a gés
no parque gerador de eletricidade brasileiro. O Brasil tem predominantemente
climas tropicais e subtropicais com temperaturas oscilando entre 20 e 35°C na
maior parte do ano. A méxima poténcia que pode ser gerada por uma turbina a
gas aumenta com a reducao da temperatura do ar de entrada na turbina. Decorre
dai o interesse na aplicacao de sistemas de resfriamento do ar de entrada de
turbinas. Dentre os sistemas de resfriamento, os de aplicagao mais simples sao
o de resfriamento por meio evaporativo rigido e o de resfriamento por ciclo de
compressao com acionamento elétrico. Nao ha na literatura um estudo sistemético
da aplicacao de sistemas de resfriamento de ar de entrada de turbinas a gés para
operacao no Brasil.

Este trabalho estuda a aplicacao dos dois tipos mais simples de sistemas de
resfriamento de ar de entrada em turbinas operando ou a serem instaladas no
territorio brasileiro. Um modelo para simulagao da resposta de turbinas a gas
as variacoes nas condi¢oes climaticas do ar de entrada (temperatura, umidade
e pressao atmosférica) é desenvolvido. O modelo necessita como parametros so-
mente de dados publicados em catélogo pelo fabricante da turbina. A simulagao é
feita para 27 localidades brasileiras comparando a operacao de um mesmo tipo de
turbina sem resfriamento e com os dois tipos de resfriamento. O dados climéticos
usados sao dos tipos anos metereologicos tipicos e anos teste de referéncia.

O modelo de turbina desenvolvido simula de maneira satisfatéria as curvas de
uma turbina comercial do tipo heavy duty. Um aumento de energia anual gerada
de até 4,2% foi observado para o sistema de resfriamento por meio evaporativo
rigido. O aumento de energia no resfriamento evaporativo depende da depressao
de bulbo timido média do local de instalacao da turbina. Para o resfriamento
por ciclo de compressao com acionamento elétrico o aumento observado foi de até
11,2%. O aumento de energia para este tipo de sistema depende da temperatura
de bulbo seco média do local.

Palavras chaves: 1 Geracao de energia 2 Turbinas a gas 3 Gas natural



ABSTRACT

Carvalho Junior, Manoel Lélio Martins de. Gas turbine inlet air cooling in
Brazilian power plants, 2012. 120 f. Doctor’s Thesis. Graduate Program on
Energy at the Universidade de Sao Paulo, 2012.

In the last 15 years an ever increasing presence of gas turbines was felt in
electrical power generation in Brazil. Tropical and subtropical climates dominate
most of the country, with temperatures ranging from 20 to 35°C during most of
the year. The maximum power that can be generated by a gas turbine increases
at lower inlet air temperatures. Consequently, there is great interest in applying
inlet air cooling systems in gas turbines. Among the inlet air cooling systems,
the evaporative cooling by rigid wet media and the compression thermal cycle
with electrical power chiller systems are the ones with most straightforward im-
plementation. There is no systematic study of the application of gas turbine inlet
air cooling systems for turbines operating in Brazil.

This thesis studies the application of the two methods of gas turbine inlet
air cooling mentioned above in turbines operating or to be installed in Brazil. A
model to simulate the response of gas turbines to changes in the inlet air (tempe-
rature, humidity and pressure) is developed. The model uses turbine catalogue
data as parameters. The simulation is performed for 27 Brazilian locations, com-
paring the operation of a model of turbine operating with and without cooling
systems, for both types of cooling systems. Typical meteorological year and test
reference year data are used in the study.

The turbine model developed reproduces the turbines data curves with sa-
tisfactory accuracy. An annual increase in energy generation of up to 4,2% was
observed for evaporative cooling. The energy gain for evaporative cooling de-
pends on the annual mean wet bulb depression of the local. The compression
thermal cycle increases the annual energy generation by up to 11,2%. The energy
increase in this type of system depends on the mean dry bulb temperature of the
local.

Keywords: Power generation, Gas turbines, Natural Gas
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1 INTRODUCAO

1.1 Apresentacao

A geracao de energia no sistema elétrico brasileiro é predominantemente hi-
drelétrica. Hidrelétricas representam em torno de 85 % da capacidade de geracao
instalada. A energia termelétrica tem papel complementar no parque gerador
brasileiro. Num sistema com predominio hidrelétrico a incerteza de afluéncia
nos rios onde estao instaladas as barragens precisa ter seus efeitos minimizados.
Termelétricas, por nao dependerem de condigoes climaticas, tém o papel de au-
mentar a confiabilidade do sistema elétrico. Termelétricas com turbinas tém alta
eficiéncia, podem ser usadas em co-geracao, fornecendo vapor para plantas in-
dustriais, e podem partir em curto espaco de tempo, atendendo cargas de pico.
Estas caracteristicas e a expansao da rede de gasodutos brasileira fizeram das
termelétricas com turbinas a gas opcao para a complementacao da geracao de

energia elétrica no Brasil (OLIVEIRA; MARRECO, 2006).

A energia gerada e a eficiéncia de uma turbina a gas sao influenciadas pela
temperatura, pressao e umidade de entrada do ar na turbina. A temperatura
tem maior impacto na energia e eficiéncia da turbina. Quanto maior a tempe-
ratura, menor a energia gerada pela turbina . O balanco termodinamico entre a
energia consumida pelo resfriamento do ar da turbina e o ganho pela reducao da
temperatura do ar de entrada resulta num ganho liquido da energia gerada e da

eficiéncia da turbina. O clima no Brasil é caracterizado por altas temperaturas
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na maior parte do ano. A aplicacao do resfriamento do ar de entrada nas turbinas
a gés instaladas no Brasil tem grande potencial em aumentar a capacidade e a

eficiéncia do parque gerador brasileiro.

1.2 Meétodos de resfriamento de ar de entrada de turbinas

Cinco métodos de resfriamento de ar de entrada de turbinas a gas sao nor-

malmente empregados:

Evaporativo por meio rigido (EMR);

Evaporativo por névoa, chamado comumente de “fogging” (EVN);

Ciclo termodinamico por compressao, usando chiller com motor elétrico,

turbina ou motor de combustao (CTC);

Combinacao de armazenamento térmico com ciclo térmico por compressao

(ATC);

Ciclo termodinamico por absor¢ao, usando chiller de absor¢ao (CTA).

Do ponto de vista térmico, este trabalho divide este métodos de resfriamento

em dois tipos principais:
e Os métodos evaporativos que aproveitam a evaporacao da agua no ar para
abaixar a temperatura do mesmo, que inclui o EMR eo EN;
e Os métodos por ciclo termodinamico, onde um ciclo termodinamico é usado

para reduzir a temperatura do ar, que inclui o CTC, o CTA e o ATC.

Em seguida descrevemos detalhadamente cada um dos tipos de sistema de

resfriamento.
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1.2.1 Resfriamento evaporativo por meio rigido

No resfriamento evaporativo por meio rigido, que abreviamos por EMR, o ar
de entrada da turbina passa através de um meio rigido mantido tmido. Ao passar
pelo meio imido o ar faz evaporar dgua e é resfriado num processo de saturacao

adiabética.

A figura 1 mostra um diagrama do sistema de resfriamento EMR. Agua de
alimentacao é fornecida a um reservatorio sob o meio rigido imido. Esta dgua é
bombeada pela bomba de recirculagao até o topo do meio tmido. A agua flui por
gravidade no meio imido que se constitui de um material fibroso corrugado, cuja
finalidade ¢ aumentar a superficie de contato entre a 4gua e o ar que entra na
turbina. O meio tmido fica localizado na casa de filtros apés os filtros de ar. O ar
ao passar pelo meio imido evapora parte da agua, sendo resfriado. O excesso de
agua flui para o reservatorio, onde parte é drenada para manter a concentracao
de materiais dissolvidos dentro de limites que minimizem a sua deposicao sobre o
meio tmido. As goticulas de 4gua que o ar tende a transportar na saida do meio
umido sao retiradas em um eliminador de goticulas colocado apo6s o meio timido.
A agua do eliminador de goticulas também é coletada no reservatorio. A figura

2 mostra uma ilustragao do resfriamento EMR e seus componentes principais.

A figura 3 mostra o processo de resfriamento do ar no diagrama psicrométrico
que ocorre no EMR. No processo de saturacao adiabatica a temperatura minima
que pode ser obtida é a temperatura de bulbo tmido do ar ambiente. O processo
EMR resfria o ar até uma temperatura proxima a temperatura de bulbo tamido

(JOHNSON, 1989).

A instalacao do EMR demanda alteragao da casa de filtros da turbina, devido
a necessidade de reduzir a velocidade do ar que passa no meio imido em relacao

a velocidade do ar nos filtros. A figura 4 mostra a instalacdo de um EMR.
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A 4gua usada no EMR pode ter qualidade similar & 4gua usada normalmente
em torres de resfriamento. Conforme mencionado, o resfriamento esta limitado
a temperatura de bulbo imido ambiente. Devido ao meio tmido rigido e ao
eliminador de goticulas, o EMR acrescenta uma perda de carga permanente de
0,15 kPa ao ar de entrada da turbina (GE Energy, 2008a). O custo do EMR varia
de U$ 34 a 81/kW de poténcia adicionada a turbina pelo sistema. O consumo de
energia elétrica pelo EMR varia de 0,3 a 0,5% da poténcia adiconada a turbina
(CHACARTEGUI et al., 2008). Estes dois tltimos parametros serdo discutidos mais

adiante neste trabalho.

rigido eliminador de
. Umido goticulas
ar ambiente

'|_|
< o agua de
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reservatério
combustivel bor_nba de~ l
—_ recirculagéo dreno
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exaustao combustao
‘_A o [ 4 i
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h

b
\r /
/ \
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Figura 1: Diagrama do sistema de resfriamento de ar de entrada da turbina por
meio evaporativo rigido.
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Figura 2: Tlustracao do resfriamento EMR, e seus componentes principais (adap-
tada da referéncia (Munters, 2012)) .

condigao
do ar
resfriado

condigao de
bulbo umido

condigcao
do ar
¢ 100 % ambiente
»40%

20,6 21,5 30

w (g/kg)

Figura 3: Resfriamento por EMR de uma temperatura de 30°C e umidade relativa

40% até uma condicdo proxima a de bulbo umido representada no diagrama
psicrométrico.



Figura 4: Foto de montagem do EMR.(Fonte (Donaldson Europe, 2011))
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1.2.2  Resfriamento evaporativo por névoa (EVN)

No resfriamento evaporativo por névoa, que abreviamos por EVN, dgua des-
mineralizada ¢ injetada na forma de goticulas no ar de entrada da turbina. Estas
goticulas evaporam-se no ar ao longo do trajeto da casa de filtros até a entrada
do compressor saturando o ar e reduzindo sua temperatura até a temperatura de
bulbo tmido. A figura 5 mostra um diagrama do sistema de resfriamento EVN.

Este sistema é conhecido na literatura industrial por “fogging”.
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E 3 :
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Figura 5: Diagrama do sistema de resfriamento de ar de entrada da turbina por
fogging.

O sistema é instalado apoés os filtros de ar na forma de um chuveiro com
bocais capazes de aspergir goticulas com dimensao da ordem de microns (figura
6). O chuveiro é alimentado por bombas de alta pressao, da ordem de 140 bar.
Este sistema permite reduzir a temperatura do ar até um valor mais proximo da

de bulbo timido que o EMR. O consumo de agua é controlado na quantidade de
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agua evaporada, ndo ha recirculacdo ou drenagem continua. E possivel injetar
agua em excesso para que esta evapore nos estagios intermediarios do compres-
sor, potencializando o resfriamento do ar. A instalagdo do chuveiro requer menor
modificacao da turbina que a instalagao do meio imido do EMR. O sistema nao
acrescenta perda de carga no ar de entrada da turbina. No entanto é necessério
usar agua desmineralizada para evitar deposicao e bloqueio das passagens mi-
crométricas dos bocais de aspersdo (MEHER-HOMJL; MEE III, 8-11 Maio 2000). O
custo de implementa¢ao do EVN varia de U$ 40 a 95/kW adicionado & poténcia
da turbina pelo sistema. Consumo adicional de energia pelo EVN é da ordem de

0,5 a 0,7% da poténcia adicionada & turbina (CHACARTEGUI et al., 2008).
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Figura 6: Chuveiro de EVN instalado na entrada da turbina e detalhe do bocal
de aspersao.(Fonte (Mee Industries, 2008))



29

1.2.3 Resfriamento por ciclo termodindmico por compressao (CTC)

No resfriamento por ciclo termodinamico por compressao, que neste trabalho
abreviamos por CTC,um ciclo de refrigeragao implementado por um chiller, resfria
uma solugao de 4gua e etileno glicol, que é feita circular em uma serpentina
colocada na succao da turbina apoés os filtros. O ar de entrada da turbina passa
através da serpentina, que se constitui de uma série de tubos aletados por placas,
sendo resfriado. O calor retirado do ar mais o que é produzido no chiller, é
normalmente dissipado em uma torre de resfriamento. Em lugares onde a agua é
escassa pode-se usar trocadores do tipo radiador (torre seca). A figura 7 mostra

o esquema do CTC.
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rY r '
chiller
d h 4
i 4 ",
Coletor de
Eomba de Boiibizides condensado
- Agua gelada
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Figura 7: Diagrama do sistema de resfriamento de ar de entrada da turbina CTC.

A reducao de temperatura do ar de entrada das turbinas so é limitada pela

capacidade de projeto do CTC. O ar pode ter a sua temperatura reduzida abaixo
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da temperatura de bulbo imido ambiente. Desta forma, a capacidade e aumento
da poténcia da turbina pelo resfriamento CTC é maior que pelo resfriamento
evaporativo EMR ou EN. Na pratica a temperatura do ar é limitada a 7°C para
que nao haja formacao de gelo na entrada do compressor da turbina. A figura 8
mostra o processo ideal de resfriamento do ar no diagrama psicrométrico. O ar
é resfriado com concentracao de vapor constante (umidade absoluta constante)
até o ponto de orvalho. Esta parte do processo é chamada de retirada de calor
sensivel do ar. Para temperaturas inferiores ao ponto de orvalho, o processo segue
condensando o vapor de dgua do ar, que durante o processo fica na condi¢ao de
saturado (umidade relativa 100%). Esta parte do processo ¢ chamada de retirada
de calor latente. A retirada de calor latente implica na condensacao de parte
do vapor d’agua contido no ar e portanto num grande aumento da carga de

refrigeracao em relacao a retirada de calor sensivel.

Condicao
ambiente

Ponto
de orvalho

Calor
sensivel

Ar resfriado 10,6 g/kg

w (g/kg)

¢ 100%

T.(°C) 8 15 30

Figura 8: Resfriamento do ar a 30°C e ¢ 40% até a temperatura de 8°C repre-
sentada no diagrama psicrométrico.
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O condensado resulta em goticulas na corrente e ar que sao retiradas pelo
eliminador de goticulas para evitar danos ao compressor da turbina. A figura 9
mostra os detalhes da serpentina e eliminador de gotas usados no CTC. A figura
10 mostra a fotografia de uma instalacao de serpentina na casa de filtros de uma
turbina. A serpentina e o eliminador de goticulas acrescentam uma perda de

carga permanente de até 0,25 kPa no ar de entrada da turbina.

O consumo de energia do CTC com chiller de acionamento elétrico é em torno
de 0,25 kW de eletricidade para cada kW de carga de resfriamento do ar de entrada
(CHACARTEGUI et al., 2008). O custo do CTC é indicado como sendo U$ 336/kW
de carga de resfriamento do ar de entrada da turbina em (CHACARTEGUI et al.,

2008).

Componentes principais do resfriamento CTC

s Kl A% Asvess Vsl

Tramsnien e

Serpentinas
consistindo de tubos
passando através de
placas
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resultar em baixas Dreno ~pa|('ja
velocidades do ar remogao ae
condensado

sobre as serpentinas
para evitar carregamento de
goticulas
Eliminadores de
goticulas

Figura 9: Detalhes da serpentina e eliminador de gotas usados na implementacao
do CTC (adptado de (GE Energy, 2008b)).
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Figura 10: Instalagdo da serpentina na casa de filtros da turbina. (Fonte (GE
Energy, 2008b))
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1.2.4 Resfriamento por combina¢ao de armazenamento térmico com
ciclo térmico por compressao (ATC)

No resfriamento por combinagao de armazenamento térmico com ciclo térmico
por compressao, que abreviamos por ATC, um chiller elétrico resfria 4gua em um
reservatorio. A agua gelada ou gelo formado é usado para resfriar o ar de entrada
da turbina. A figura 11 mostra o diagrama do sistema ATC. Este sistema tem

duas vantagens potenciais:

e O chiller pode ser desligado nos periodos de pico, reduzindo o consumo de

eletricidade, e aumentando a poténcia gerada na planta.

e Um chiller de menor capacidade pode ser usado para atender periodos de
pico de demanda de refrigeracao. A diferenca entre a demanda e a capaci-

dade do chiller é coberta pela dgua gelada ou gelo armazenados.

O uso do ATC é economicamente justificavel quando, usando este sistema, for
possivel operar o chiller por menos de 6 horas diarias (CHACARTEGUI et al., 2008).
O ATC com 4agua gelada é mais simples de instalar e responde mais rapidamente
aos picos de demanda de refrigeracao. Os sistemas com gelo sao 6 vezes menores
que os de adgua gelada, porque a sua capacidade de refrigeracao é armazenada na
forma de calor latente, porém necessitam de chillers que produzam temperaturas
mais baixas, o que reduz o coeficiente de performance do sistema de resfriamento

(CHACARTEGUI et al., 2008).

A figura 12 mostra o diagrama do sistema ATC da Mueller chamado de “Ice
Harvester”. Neste sistema o evaporador do chiller € montado sobre o reservatério
de gelo. A agua do reservatério é bombeada para o evaporador, que funcina como
uma maquina de gelo. O gelo formado cai para o reservatério. Quando o sistema
resfria o ar, a agua gelada em contato com o gelo é circulada na serpentina na

entrada da turbina. A figura 13 mostra o reservatorio com o evaporador no topo
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Figura 11: Diagrama do sistema de resfriamento de ar de entrada da turbina por
chiller com armazenamento de 4gua ou gelo.

para 11.356 m?® de gelo e 4gua. A capacidade de armazenamento térmico é de
2.120 GJ e o sistema pode atender uma carga de resfriamento do ar de entrada
da turbina de 35.700 MW (Paul Mueller Company, 2000). O custo de um sistema
ATC é de U$ 15/MJ de capacidade de armazenamento de gelo (CHACARTEGUI

et al., 2008).
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condensador

sala do chiller

< turbina

reservatorio de gelo

Figura 12: Diagrama do sistema ATC com gelo da Mueller “Ice Harves-
ter’(adaptado de (Paul Mueller Company, 2000)).

Figura 13: Foto do reservatorio de gelo da Muller para o “Ice Harvester” com
capacidade de armazenar 11.356 m?® de gelo.(Fonte (Paul Mueller Company, 2000))
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1.2.5 Resfriamento por ciclo térmico de absor¢ao

O resfriamento por ciclo térmico de absorcao, que abreviamos por CTA, fun-
ciona de maneira similar ao CTC. Agua gelada resfriada em um chiller passa por
uma serpentina na entrada da turbina resfriando o ar (figura 14). A diferenca
estd no fato do chiller de compressao acionado por motor elétrico ser substituido

por um chiller de absorgao.

A figura 15 mostra como opera o ciclo de absor¢ao usado no chiller de absor-
¢ao. O fluido de trabalho do ciclo é a dgua. Ela evapora no evaporador a baixa
pressao e temperatura (4°C e 0,83kPa na figura), resfriando a agua gelada que
vai para a serpentina na entrada da turbina. O diferencial de concentracao de
agua entre o evaporador e o absorvedor faz com que o vapor gerado no evapo-
rador flua para o absorvedor. No absorvedor, a dgua ¢ absorvida numa solucao
concentrada de LiBr em agua. A absorcao dilui a solucao de LiBr em agua. Esta
solugao diluida é coletada no fundo do absorvedor. A pressao do absorvedor é
a mesma do evaporador. A solucao diluida é bombeada para o gerador tendo a
sua pressao elevada de 0,83kPa para 8kPa. A energia elétrica consumida para
esta elevagao de pressao é menor do que a do ciclo de compressao pois a solugao
é um liquido e tem volume especifico pequeno. No gerador: vapor, dgua quente
ou 6leo térmico aquecido fornece energia para o ciclo. O calor fornecido faz parte
da 4gua da solucao diluida evaporar. A solugao mais concentrada retorna ao
absorvedor por diferenca de pressao, passando por um resfriador para baixar a
sua temperatura até uma temperatura compativel com o processo de absorcao.
O vapor de agua obtido no gerador vai para o condensador, onde é condensado
pelo resfriamento, que normalmente é dgua de resfriamento que circula por uma
torre de resfriamento. No condensador a pressao e temperaturas sao 45°C e 8kPa.
A 4gua flui por diferenca de pressao para o evaporador. Ao passar pelo aspersor

no topo do evaporador a agua sofre reducao de pressao e evapora novamente em
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contato com a agua gelada da serpentina, reiniciando o ciclo. O calor extraido
no ciclo é retirado pelo sistema de resfriamento no condensador e absorvedor. O
resfriamento da solucao de LiBr concentrada entre o gerador e o absorvedor é
regenerativo. A solucao de LiBr diluida que flui do absorvedor para o gerador é
usada no resfriamento. A figura 16 mostra 5 chillers de capacidade 5,8 MW de
refrigeracao cada usados no resfriamento de ar de entrada das turbinas de uma

termelétrica (PUNWANI et al., 5-8 Novembro 2001).

A vantagem do CTA sobre o CTC é o consumo muito menor de energia
elétrica. Enquanto o CTC consome em torno de 0,25kW de eletricidade por kW
de resfriamento do ar de entrada da turbina, essa taxa é trés vezes menor no
CTA, ou seja, 0,08kW /kW. No entanto o consumo total de energia, considerando
a energia térmica e a elétrica, é igual ou maior que a do CTC. Além disso é
necessario instalar um trocador de calor ou caldeira de recuperacao na exaustao
da turbina, ou, quando ja houver uma caldeira de recuperacao, disponibilidade de
vapor de baixa pressao para alimentar o chiller de absorcao. O CTA, devido ao
fato de usar dgua como fluido de trabalho, pode resfriar o ar até 10°C no minimo
(CHACARTEGUIT et al., 2008). O CTA pode aproveitar a energia térmica dos gases
de exaustao das turbinas de ciclo aberto. O investimento para instalacao do CTA

¢ de U$ 386/kW de carga de resfriamento do ar (CHACARTEGUI et al., 2008).
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Figura 14: Diagrama do sistema de resfriamento de ar de entrada da turbina por

ciclo de absorcao
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Figura 15: Diagrama simplificado do ciclo do chiller de absor¢ao.
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Figura 16: Foto de 5 chillers de absor¢ao de capacidade 5,8 MW de refrigeracao
cada usados no resfriamento de ar de entrada de turbinas. (Fonte (PUNWANI et
al., 5-8 Novembro 2001))
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1.3  Objetivos

Dois métodos de resfriamento sao estudados neste trabalho: o resfriamento
evaporativo por meio rigido (EMR) e o resfriamento por ciclo térmico de compres-
sao (CTC). O EMR é o paradigma para os dois tipos de resfriamento evaporativo
em termos de influéncia climética e implementacao. Da mesma forma o CTC
é o paradigma para o os resfriamentos para ciclos térmicos. O CTC e o EMR
também sao os sistemas de resfriamento de ar de turbinas que requerem menor
capital para a implementacao e, no caso do CTC, implicam em menor modificacao

do ciclo térmico das turbinas a gas.

Os objetivos deste trabalho sao:

e Avaliar o potencial dos métodos evaporativo e por ciclo térmico aplicados
ao resfriamento do ar de entrada nas turbinas a gas do parque gerador
brasileiro pela analise dos ganhos de geragao e eficiéncia de cada método
em funcao das condicoes climéticas na maioria dos centros de consumo de

energia no Brasil.

e Desenvolver um modelo capaz de avaliar os efeitos do resfriamento do ar de

entrada das turbinas a gés na geragao termelétrica brasileira.

e Estudar parametros climaticos que indiquem a conveniéncia da instalacao

de sistemas de resfriamento em locais no Brasil.

1.4 Metodologia

Os passos para a realizacao do estudo proposto sao os seguintes:

e Desenvolvimento de modelo de turbina a gas que simula a resposta da tur-

bina a mudancas nas condicoes do ar de entrada. Este modelo é desenvol-
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vido baseado em principios fundamentais da termodinamica. Os parame-
tros necessarios para aplicacao do modelo sao os geralmente encontrados

nos catalogos de turbinas a gas.

e Levantamento dos dados climaticos representativos para o estudo de res-
friamento de 27 localidades brasileiras, para a simulacao de operacao das

turbinas.
e Desenvolvimento de modelo de resfriamento evaporativo do tipo EMR.

e Simulacao da turbina com e sem o modelo do EMR e avaliacao do aumento

de energia produzida, volume de dgua consumido em um ano de operacao.
e Desenvolvimento de modelo de resfriamento por ciclo térmico do tipo CTC.

e Simulacao da turbina com e sem o modelo do CTC e avaliacao do aumento
de energia produzida, aumento de consumo de gas e volume de &dgua con-

sumido em um ano de operagao.

e Anélise dos resultados e avaliacao das condicoes de aplicacao de cada tipo

de sistema.

Nota: Nas anéalises economicas da aplicacao dos os precos de equipamentos
e insumos sao convertidos para dolares americanos usando as taxas de conversao
da data de sua publicagao usando o conversor fornecido em (Banco Central do Brasil,
2012). O valor em ddlares é entao atualizado para 2012 usando o atualizador de
pregos fornecido em (United States Department of Labor, 2012). Os pregos de equipa-
mentos sao ainda corrigidos em 13,68% para levar em consideracao a maior carga
tributaria do Brasil em relacdo aos Estados Unidos (NOBLE; SOUZA; de Almeida,

2006).
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 Resfriamento do ar de entrada de turbinas a gés

(JOHNSON, 1989) descreve a teoria e operagao de resfriadores evaporativos
com meio rigido.Sao apresentados os parametros de operacao do resfriador: efi-
ciéncia,operacao com recirculacao e sem recirculacao, mapas de operacao no di-
agrama psichrométrica. Também sao apresentados o parametros de projeto do
equipamento com uma descricao completa de cada componente do sistema, va-
zao de recirculacao, vazao de dreno, velocidade permissiveis do ar no sistema. O
artigo inclui uma lista de causa e efeito para possiveis problemas de operagao e

especificacao da qualidade da dgua a ser usada no resfriador.

(ONDRYAS et al., 1991) apresenta um estudo técnico econdomico do resfriamento
por ciclo de absor¢ao (chiller de absorcao), ciclo mecanico (chiller elétrico) e
sistema hibrido combinando absorcao e mecanico. E apresentada uma tabela com
detalhes dos equipamentos dos sistemas: consumos de energia e dgua, aumento
de energia esperado da turbina, custos de capital, receitas e tempo de retorno
de capital para cada tipo de sistema. (LUCIA; BRONCONI; CARNEVALE, 1994)
discute a aplicacao de resfriamento por absor¢cao em turbinas usadas em vérios
setores industriais. Um modelo climatico baseado na incidéncia de radiagao solar
¢ apresentado. E feita uma analise econémica das aplicacoes levando-se em conta
precos diferenciados conforme o horario de consumo em conjunto com a variacao

de temperaturas ao longo do ano.
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(KITCHEN; EBELING, 5-8 Junho 1995) discute os ganhos de geragao de energia
para diferentes tipos, marcas e modelos de turbinas acionadas com géas natural
e Oleo diesel com resfriamento de ar de entrada usando sistemas de resfriamento
nao evaporativos. A relagao entre carga de resfriamento de 38 para 4°C do ar
de entrada das turbinas dividido pelo aumento de poténcia das turbinas é usado
como indicador da efetividade do resfriamento na turbina. E feita uma tentativa
de relacionar o indicador com a eficiéncia da turbina; taxa de compressao e a

relagao vazao de ar-poténcia da turbina nao resulta em boa correlacao.

(LINDEN; SEARLES, 10-13 Junho 1996) discute a aplicagdo de resfriamento
evaporativo e por chiller elétrico (ciclo mecanico) em climas secos e imidos. O
resfriamento evaporativo tem menor custo de capital mas esta limitado pela tem-
peratura de bulbo iimido do ar ambiente. O resfriamento por chiller tem maior
custo de capital mas é capaz de resfriar o ar até a temperatura limite de con-
gelamento na entrada da turbina. Portanto pode aumentar mais a poténcia da
turbina que o resfriamento evaporativo. A razao poténcia por vazao de ar na
turbina é indicada como fator de avaliacao da efetividade da aplicacao do resfri-
amento do ar da turbina. Quanto maior a razao, menor a carga de resfriamento
e maior o ganho de poténcia pela aplicacao do resfriamento do ar da turbina. O
aumento de carga no gerador e a necessidade de aumentar o resfriamento deste

componente sao mencionados.

(NAJJAR, 1996) faz um estudo detalhado da aplicagao de um ciclo de absor¢do
no resfriamento do ar da turbina. A implementacao do sistema inclui a colocacao
de uma caldeira de recuperacao na exaustao da turbina para fornecer vapor ao
chiller de absorcao. Sao relacionados os custos dos componentes do sistema e feito
um estudo de viabilidade econémica. Um aumento de 21% na poténcia gerada e
de 38% na eficiéncia da turbina sao previstos quando a temperatura de entrada

do ar é reduzida de 40 para 7°C.
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(JOLLY et al.,, 9-11 Dezembro 1997) descreve a implantagao do resfriamento
por compressao (chiller elétrico) em uma turbina industria 7TAE da GE nos EUA.
O sistema de resfriamento consiste de chiller elétrico, torre de resfriamento e ser-
pentina. O projeto considera condi¢oes em um dia de cada uma das estacoes do
ano. A viabilidade econémica do projeto é estudada em termos de valor presente.
O projeto é otimizado estudanto o seu valor para diferentes capacidades de res-
friamento do chiller. O valor 6timo é de 2000TR (7 MW). Apds a implantagao,
o ganho de poténcia, perda de carga na entrada da turbina e consumo de energia
do sistema de resfriamento sao medidos. E conseguido um aumento médio de
TMW para a turbina de poténcia nominal de 165MW. A perda de carga do ar

nas serpentinas fica em torno de 0,1kPa.

(MCNEILLY, 8-11 Maio 2000) discute a aplicagao de resfriamento evaporativo.
O impacto do clima do local de aplicacao dos sistemas evaporativos é enfati-
zado. Estatisticas climaticas dos locais de aplicacao ( frequéncias cumulativas
de depressdo de bulbo imido e temperaturas de bulbo seco e bulbo umido) sao

apresentadas.

(MEHER-HOMJI; MEE 11, 8-11 Maio 2000) descreve o resfriamento evaporativo
do ar da turbina por névoa (fogging). O resfriamento por fogging é comparado ao
resfriamento evaporativo por meio rigido. A teoria dos processos de transferéncia
e de calor e massa do fogging é apresentada. Comparativamente ao resfriamento
por meio rigido, fogging tem eficiéncia maior, consome menos agua, nao causa
perda de pressao no ar de entrada da turbina, a sua instalacao requer interrupcao
menor da operacao da turbina. Em compensacgao o sistema requer agua desmine-
ralizada e bocais especialmente desenhados na sua operacio. E possivel também
usar o fogging para resfriar o ar nos estagios intermediarios do compressor. Neste
caso, é gerada névoa em excesso que é engolida pelo compressor e evapoa-se nos

estagios intermediarios. Também é explicado a importancia do uso de dados cli-
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maéticos estatisticamento significativos na previsao da efetividade da aplicacao de
sistemas de resfriamento evaporativo. A diferenca entre as temperaturas de bulbo

seco e bulbo iimido também tem a sua importancia ressaltada.

(PUNWANTI et al., 5-8 Novembro 2001) apresenta o estudo de viabilidade econo-
mica para implantagao de um sistema hibrido com ciclo de absorcao assistido por
ciclo de compressao em uma planta de cogeracao no Texas, EUA. A planta, onde
o sistema esta instalado, tem turbinas Westinghouse, cada uma de 105 MW, e
exporta vapor gerado pelos gases de exaustao das turbinas. O estudo analisa as
opcoes de ciclos evaporativos de névoa e meio rigido, ciclos de compressao aci-
onados por eletricidade e vapor, ciclos de absor¢ao acionados por dgua quente
e queima direta e finalmente um sistema hibrido combinando absorcao acionada
por dgua quente e compressao acionada por eletricidade. A otimizacao da taxa
de retorno interna anual resulta na escolha do sistema hibrido. Custos de investi-
mento e operacao tipicos sao apresentados para cada tipo de sistema. No sistema
hibrido escolhido o ciclo de absorcao resfria a 4gua da serpentinas até 6°C, devido
a limitacgoes do ciclo, e o ciclo de compressao resfria a agua de 6 a 3°C, que é a

temperatura requerida pela otimizacao das serpentinas.

(CHAKER et al., 2003) faz um estudo da aplicabilidade do resfriamento por
névoa (fogging) em 122 localidades dos EUA. O estudo apresenta a aplicacao
do conceito de horas graus de resfriamento equivalentes (equivalent cooling de-
gree hours), HGRE, a previsao de resfriamento evaporativo. A determinagao das
HGRE de cada localidade sao feitas com base em estatisticas de 30 anos de dados
climaticos. Estas estatisticas sao apresentadas na forma da anos de médias cli-
maticas e sao normalmente usados em projetos de refrigeracao e ar condicionado.
Também é enfatizado que mesmo em locais de alta umidade as horas de tempe-
raturas mais altas geralmente correspondem a horas de baixa umidade, tornando

mais efetivo a aplicacao de resfriamento evaporativo nestes locais.
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(CASTRO; PIMENTA, 29 Novembro 3 Dezembro 2004) apresenta um modelo
para a transferéncia de calor, massa e momento dos painéis evaporativos do tipo
usado no resfriamento do ar de turbinas no resfrimanto evaporativo por meio
rigido. O modelo é desenvolvido usando principios termodinamicos e relacoes
empiricas de transferéncia de massa e calor e perda de carga. Os resultados do

modelo sao comparados com dados de painéis comerciais.

(GARETA; ROMEO; GIL, 2004) apresenta a metodologia para avaliar a viabi-
lidade de sistemas de resfriamento de ar da turbina em ciclos combinados. E
estudada a viabilidade de sistemas evaporativos, ciclo de compressao com chiller
elétrico, ciclo de absorgao e armazenamento térmico. Um modelo simples do sis-
tema considerando curvas de desempenho da turbina em funcao das condicoes de
entrada é usado. Custos de investimento em cada tipo de sistema de resfriamento
sao relacionados. Condigoes climaticas e de mercado de energia com variagoes de

precos de gas e eletricidade da Espanha sao consideradas.

(CHAKER; MEHER-HOMJI, 2006) refaz o estudo apresentado em (CHAKER et
al., 2003) sobre a viabilidade do resfriamento evaporativo por névoa para locais
fora dos EUA. No estudo estao inclusas as cidades brasileiras de Belém e Rio de

Janeiro.

(CARVALHO, 2006) desenvolve um modelo para tragar mapas de operagao de
turbinas a gas a partir de dados de operacao de projeto, que normalmente sao

fornecidos em catalogos.

(JABER; JABER; KHAWALDAH, 2007) apresenta o desenvolvimento do modelo
de uma turbina e a simulacao do resfriamento do ar de entrada da turbina por
processo evaporativo de meio rigido e por ciclo de compressao com chiller elétrico.
E feita a comparacio dos dois meios de resfriamento. Custos de implementacio
de cada sistema sao relacionados. O custo do sistema evaporativo é estimado por

kW instalado das turbinas. Dados climaticos usados sdo para a Jordania (clima
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Seco).

(CHACARTEGUI et al., 2008) apresenta a aplicacdo dos métodos de resfria-
mento evaporativo (meio rigido e fogging), por ciclo mecanico (chiller movido por
motor elétrico, de combustao e turbina a vapor), por ciclo de absor¢ao (LiBr) e
com armazenamento de gélo e 4gua em uma planta na Espanha com ciclo com-
binado e queima complementar. Consumos de energia e custos de investimento
em cada tipo de sistema de resfriamento sdao apresentados. O ciclo combinado
é modelado a partir de regressao sobre os dados de operacao da planta. E feita
uma revisao dos métodos de resfriamento de ar nas turbinas a gas. Uma ana-
lise financeira do retorno do investimento nos diferentes métodos de resfriamento
também é feita. Os resultados do trabalho indicam que o uso de chillers elétricos
e sistemas que combinam sistemas de absorcao e chillers elétricos apresentam os

melhores retornos de capital.

(BOONNASA; NAMPRAKAI 2008) estuda a viabilidade tecnico-financeira da
aplicacao de resfriamento por ciclo de absorcao em uma planta da Tailandia. O
clima do local da planta é quente e imido. A planta considerada é de ciclo com-
binado e vapor de baixa pressao fornece energia ao chiller de absorcao. O balanco
de energia indica ganho na poténcia da turbina a gas e reducao na poténcia gerada

pela turbina a vapor numa relacao 5:1.

(GUIRARDI, 2008) estuda o uso do resfriamento evaporativo por meio rigido
e por ciclo de absorcao em uma turbina de 5SMW. O modelo desenvolvido para o
estudo inclui também emissdes de NO, e CO,. E feita uma comparacio entre o
efeito dos sistemas de resfriamento no verdao e no inverno em Curitiba e Belém.
Uma avaliacao exergética da turbina com os dois sistemas de resfriamento é apre-
sentada. O trabalho conclui que a aplicacao de resfriamento tem maior impacto
em Belém do que em Curitiba, tanto do ponto de vista de viabilidade econémica

como do ponto de vista exergético.
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(AL-TBRAHIM; VARNHAM, 2010) faz uma revisao completa da literatura sobre
métodos de resfriamento de ar de entrada de turbinas a gés e discute sua aplicacao
na clima quente e seco da Arabia Saudita. No artigo, é mencionado que a primeira
aplicacao do resfriamento de ar de entrada de turbinas a gas aconteceu em 1987

na termelétrica Battle Creek nos Estados Unidos.

(SANAYE; FARDAD; MOSTAKHDEMI, 2011) estuda a otimizacao de um sistema
resfriamento com chiller elétrico e armazenamento de gélo. E feito o estudo
termoecono6mico do sistema aplicado a uma turbina operando com poténcias de 25
a 100MW. A destruicao de exergia no sistema é considerada. Os dados climéaticos

usados sao de Ahvaz no Ira.

(FARZANEH-GORD; DEYMI-DASHTEBAYAZ, 2011) apresenta a aplicagao de res-
friamento pela expansao do gas natural em uma refinaria do Ira. Géas natural é
expandido da pressao de processamento (70 bar) até a pressao de distribuicao na
refinaria (14 bar). A expansdo é feita em um turbo-expansor, gerando energia
elétrica. O gas tem sua temperatura reduzida na expansao e por sua vez resfria o
ar de entrada das turbinas da refinaria através de trocadores de calor colocados
na entrada das turbinas. O sistema é comparado favoravelmente com sistemas
evaporativos e sistemas de ciclo de compressao. No entanto s6 pode ser aplicado
a turbinas de baixa poténcia (no artigo 7,5 MW), devido a carga de resfriamento

requerida pelo ar de entrada.

2.2 Modelos de turbinas a gas

(LAPINA, 1982) explica como analisar o efeito de alteragdes na condigao de
entrada de compressores centrifugos na sua operacao usando as curvas de desem-

penho dos compressores.

(ROWEN; HOUSEN, 1983) discute o controle da temperatura e vazao de gases
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de exaustao de turbinas de um e dois eixos para a otimizacao da recuperacao de
calor. A manipulacdao dos angulos da aletas guia de entrada permite operar as
turbinas em carga parcial com aumento de vazao e temperatura do vapor gerado
em caldeiras de recuperacao. Os resultados do estudo também indicam que a
reducao da temperatura do ar de entrada das turbinas aumenta a energia gerada

nas caldeiras de recuperagao.

(ROWEN, 1983) descreve o sistema de controle das turbinas a gas da GE e
apresenta um modelo simplificado do controle e turbina. O objetivo do artigo
é descrever um modelo dinamico que pode ser aplicado no estudo de sistemas
motores e de geracao elétrica. O controle de poténcia-rotagao e temperatura na
entrada do expansor é relacionado a vazao de combustivel quando a turbina opera

na condicao de projeto.

(ROWEN, 1988) discute as caracteristicas do controle de turbinas industri-
ais. Partida, controle de velocidade, controle de temperatura, controle de carga,
operagao de pico, e atuagao de aletas guia de entrada (IGV) sao explicados em
detalhe. Caracteristicas de operacao de vérias turbinas GE sao relacionadas. O
controle de emissdes pela injecdo de dgua e vapor é discutido. E explicado que
a poténcia gerada pela turbina é fungdo do calor liberado pela combustao na
camara de combustao, que, por sua vez, ¢ funcao da vazao de combustivel. Os
limites de operacao normal da turbina sao dados pelas temperaturas de operacao

normal e de pico.

(FLACK, 3-6 Junho 2002) explica o casamento dos componentes das turbinas
a gas: compressor, camara de combustao e expansor. Equacoes e mapas de
desempenho de cada componente sao mostradas. Um algoritmo para selecao dos

componentes é apresentado.

(XTAO et al., 2007) mostra o efeito das aletas guias de entrada nas curvas de

desempenho de compressores.
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(YEE; HUGHES; MILANOVIC, 24-28 Junho 2007) compara o modelo de Rowen
(ROWEN, 1983) com o modelo IEEE. O modelo de Rowen, baseado nas turbinas
da GE, requer menor esfor¢co computacional, mas requer as curvas caracteristicas
da turbina modelada, informacao nem sempre disponivel. O modelo IEE requer
apenas dados de catalogo da turbina: vazao e temperatura de exaustao e poténcia
porém requer mais esfor¢co computacional. Além disso o modelo IEE simula o

controle das emissoes da turbina pela atuacao das aletas guias de entrada (IGV).

(TAVAKOLI; VAHIDI, 2009) demonstra a aplicacdo do modelo de Rowen

(ROWEN, 1983) para simulac¢ao dinamica de uma turbina.

(LEE; KANG; KIM, 2011) desenvolve um modelo modular para avaliar o desem-
penho de turbinas a gés. O modelo é construido de blocos menores representando
estégios do compressor e do expansor. O modelo também tem blocos para a ca-
mara de combustao e regenerador. Estes blocos sao combinados para simular
diferentes modelos de turbinas. O modelo requer informagoes construtivas da
turbina modelada. O estudo apresenta a simulacao de turbinas de ciclo simples,
regenerativo e com reaquecimento e compara as variacoes de desempenho em

funcao da temperatura de entrada do ar simuladas com dados das turbinas.
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3 ESTUDO DO SISTEMA EVAPORATIVO

Neste capitulo estudamos a operacao do resfriamento por sistema evapora-
tivo do tipo EMR. Inicialmente apresentamos o modelo da turbina. Em seguida
apresentamos o modelo do resfriamento evaporativo, levantamento dos dados me-
teorologicos das localidades brasileiras. Finalizamos com a apresentagao dos re-
sultados das simulagoes feitas para 27 localidades brasileiras e a discussao destes

resultados.

3.1 Modelo da turbina a gas

Ha diferentes configuracoes de turbinas a gas quanto ao nimero de eixos e
ciclo termodinamico. O parque gerador brasileiro tem em operagao varios modelos
de turbina operando em ciclo simples e combinado. A tabela 1 apresenta uma
relacao de dados das turbinas instaladas em termelétricas brasileiras de poténcia
total maior que 50 MW (Agéncia Nacional de Energia Elétrica, 2008). Consideramos
as caracteristicas desta populacao de turbinas na escolha do modelo de turbina
desenvolvido neste trabalho. Uma parcela maior do que 99% da energia gerada
em termelétricas com turbinas a gas no Brasil é gerada por turbinas instaladas
nestas termelétricas (Agencia Nacional de Energia Elétrica, 2008). A tabela 1 apresenta
ainda dados relativos aos sistemas de resfriamento de ar de entrada de turbinas

desta populacao de turbinas.

Com base na tabela 1 temos as seguintes estatisticas da populacao de turbi-
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Figura 17: Quantidade de turbinas por modelo nas termelétricas brasileiras com
poténcia maior que 50 MW.

nas instaladas nas termelétricas brasileiras de mais de 50 MW: a quantidade de
turbinas de cada modelo e a poténcia gerada por cada modelo. A figura 17 mos-
tra a quantidade de cada tipo de turbina instalada nesta populacdao. A turbina
instalada em maior nimero é a LM 6000 da General Electric. Esta turbina é uma
turbina aeroderivada de dois eixos. Um eixo comum ao compressor e & turbina
de baixa pressao, que gira a 3600 rpm, aciona diretamente o gerador (BADEER,
2000). Os modelos de turbina que aparecem em seguida em ordem de frequéncia
na populacao sao a GT11 da Alstom e a W5H01F da Siemens. Estas turbinas
sao turbinas industriais de eixo tinico operam com ciclo térmico sem regenera-
¢ao. Com este mesmo tipo de construcao as turbinas 7FA da General Electric

aparecem com a quinta maior frequéncia.

Quando consideramos a poténcia total instalada na populacao estudada das
termelétricas brasileiras, as turbinas industriais de eixo tnico, sem regeneracao

e injecao de a4gua ou vapor representam a maior parcela de poténcia instalada.
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Figura 18: Poténcia instalada por modelo de turbina nas termelétricas brasileiras
com poténcia maior que 50 MW.

Tabela 2: Condi¢oes de operagao conforme (ISO, 1997)

Tbs = 1500
¢ =60%
p =101, 3kPa

hg, = 50MJ/kg (poder calorifico adotado para o metano puro)

A figura 18, também baseada na tabela 1, mostra as poténcias instaladas dos
diferentes modelos de turbinas. Podemos observar que as turbinas industriais

W501F, GT11 e TFA representam a maior parcela da poténcia instalada.

A poténcia de uma turbina a gas varia com as condicoes do ar de entrada.
A principal influéncia na poténcia gerada pela turbina é a temperatura do ar de
entrada na turbina. Outras propriedades também alteram a poténcia: pressao
do ar e umidade. Os fabricantes de turbinas a gas listam a poténcia e eficiéncia
de suas maquinas para operacdo nas condigoes ISO (IS0, 1997). Estas condigoes

sao listadas na tabela 2.

Para levar em conta as condi¢oes atmosféricas do local de instalagdo, que em
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geral diferem das condigoes ISO, sao fornecidas curvas da turbina que indicam
a variagao da poténcia, eficiéncia, vazao e temperatura do gas de exaustao do
equipamento em fungao de temperatura, pressao e umidade do ambiente (DRBAL;
WESTRA, 1996). As ordenadas destas curvas sdo os fatores de correcao para as

condicoes dadas, f. Os fatores f sao definidos por:

valor da resposta da turbina na condicao de operacao

f= (3.1)

valor da resposta da turbina na condicao ISO

Neste trabalho, usamos os fatores apresentados na tabela 3.

Tabela 3: Fatores de correcao para a condicao de operagao da turbina usados
neste trabalho.
Condicao alterada Variavel da resposta da turbina afetada

W HR mex

T Swr furr  Jwer
w Jwo  JHR0

op /i Wép /i HRSp
z fwz —  —

A resposta das turbinas industriais de eixo dnico, sem regeneracao ou injecao
de 4gua ou vapor a variacao da temperatura do ar de entrada é similar conforme
mostrado na figura 19 (BROOKS, 2000; SIEMENS, 2008). A turbina aeroderivada
LM 6000 de dois eixos apresenta uma resposta mais pronunciada a temperatura
do ar de entrada. No caso da LM 6000 ¢ maior o ganho de poténcia pelo uso de
um sistema de resfriamento de ar de entrada de turbina. Conforme observado na
tabela 1, o resfriamento de ar de entrada é adotado em termelétricas com turbinas

LM 6000.

Turbinas de um ftnico eixo, sem regeneracao e injecao de vapor ou agua
operando em ciclo aberto, por serem as de maior representatividade no parque
gerador brasileiro em termos de poténcia, sao usadas no estudo comparativo de

sistemas de resfriamento no Brasil. A figura 20 mostra o diagrama da turbina
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Figura 19: Fator de correcao de poténcia para a temperatura do ar de entrada
da turbina , fyr, para os modelos de turbinas com maior participacao nas ter-
melétricas brasileiras. (Adaptado de (BROOKS, 2000; SIEMENS, 2008; BADEER,
2000).)

modelada. Ar do ambiente no estado 1 é aspirado pelo compressor, C, e com-
primido até o estado 2 na entrada do camara de combustao, CC. Gé&s natural
de 5 ¢é injetado na camara de combustao misturando-se ao ar de 2 e sofrendo
combustao. A mistura aquecida de ar e gases de combustdo em 3 expande-se
no expansor, E,até o estado 4. A poténcia gerada do expansor é suficiente para
acionar o compressor e um gerador elétrico. A figura 21 mostra o Ciclo Brayton
percorrido pelo ar neste tipo de turbina. A area definida pelas linhas conectando

os pontos 1-2-3-4 representa o trabalho fornecido a turbina por unidade de massa

de ar que flui através da turbina.

Desenvolvemos em seguida um modelo de regime permanente de turbina a gas
que é capaz de aproximar as curvas dos fabricantes de turbinas e ao mesmo tempo
fornecer um entendimento de como se da a influéncia das condi¢oes ambientes

na operacao do equipamento. Este modelo é baseado nas leis fundamentais da
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> CcC

e
\

Figura 20: Diagrama de turbina a gas. Componentes: C - compressor; CC -
camara de combustao; E - expansor. Pontos de processo: 1 - entrada da turbina
(compressor); 2 - descarga do compressor (entrada da camara de combustao; 3 -
entrada do expansor (descarga da camara de combustdo); 4 - descarga do expansor
(descarga da turbina); 5 - entrada de gas natural na camara de combustao.

S

Figura 21: Diagrama do Ciclo Brayton percorrido pelo ar na turbina modelada.
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termodin&mica.

O primeiro processo que ocorre na turbina ¢ a compressao do ar pelo com-
pressor. Este processo é modelado como uma compressao politropica (CSANADY,
1964). A equagao que relaciona a energia transferida ao ar por unidade de massa,

e., conhecida como energia politropica, é:

] [1 - (12) ] (3.2)
Q. P P1

Que também pode ser escrita como:

e = LRT| [1 _ (@)al (3.3)

(o72 D1

Onde o coeficiente a, é:

n.—1

a, =

(3.4)

ne

O expoente politropico do compressor, n., é definido como uma funcao da

eficiéncia politropica, 1., deste componente da turbina:

neke

e ke — ko + 1

(3.5)

O processo politropico determina a relagao entre as temperaturas e pressoes
do ar na entrada e saida do compressor, ou seja, as condi¢oes nas secoes 1 e 2 do

compressor (figura 20).

Tz p)
i ) 3.6
i’ (pl (3.6)

O proximo componente da turbina a ser modelado é a camara de combustao.
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Na camara de combustao o gas natural é misturado ao ar e queimado. A energia

fornecida a mistura ar-combustivel, Q.., é:

Qcc = nccmgnhgn (37)

Onde n.. é a eficiéncia da camara de combustao.

Considerando que:

e O calor especifico dos produtos de combustao é igual ao calor especifico do

ar na mesma temperatura 7T3.

e O gas natural entra na camara de combustdo com temperatura igual a
de entrada do ar, T,, e é aquecido até a temperatura dos produtos de

combustao.

A temperatura, T3, na entrada do expansor é:

T: =T, + QCC (38)

ml Cpcc + mgncpgn

A pressao, p;, na entrada do expansor,desprezando a perda de carga na ca-

mara de combustao, é:

P3=D2 (3.9)

O processo no expansor é modelado por uma expansao politropica (CSANADY,
1964). A energia extraida por unidade de massa do ar, e,, chamada de energia

politrépica do expansor, é:

e = LR.T, [1 - (&)ae] (3.10)

@, D3
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Onde:
n,—1
e — 3.11
a =" 3.11)
e
ke
e = ——————— 3.12
" ke - neke + 7 ( )
1. € a eficiéncia politropica do expansor (CSANADY, 1964).
A temperatura na descarga do expansor é:
Ty =T (ﬁ) (3.13)
pP3

As energias politrépicas do compressor e do expansor sao relacionadas as

vazoes volumétricas nos componentes, nas condicoes de entrada de cada compo-

nente, Vie V3, pelas curvas caracteristicas do componente respectivo (CSANADY,

1964; LAPINA, 1982). Estas curvas sao informagoes proprietarias e, normalmente,

nao sao divulgadas pelos fabricantes.

As curvas do compressor e do expansor devem ser relacionadas no sentido

de que as razoes de compressao e vazoes em massa em cada componente devem

ser aproximadamente as mesmas. A figura 22 mostra curvas tipicas de ambos os

componentes, ressaltando a sua relacao.

A poténcia gerada no expansor é:

W, = (i + fig,)e. (3.14)
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Figura 22: Combinacao das curvas caracteristicas do compressor e expansor de
uma turbina a gés (CSANADY, 1964).

Igualmente a poténcia gerada no compressor é:

WC = I’i’llec (315)

As curvas caracteristicas do compressor e do expansor sao obtidas durante
o desenvolvimento da turbina pelo fabricante. A sua aplicacao na predicao de
variagoes na energia politropica para variagoes da vazao volumétrica em torno
do ponto de operagao de projeto é questionavel devido as incertezas na medigao
das variaveis de processo em plantas industriais. Este fato e a indisponibilidade
publica das curvas, nos leva a adotar o mesmo procedimento de (LAPINA, 1982)
ao modelar a operacao tanto do compressor, quanto do expansor da turbina: as
variacoes de pressao, temperatura e umidade do ar nao afetam a vazao volumé-
trica, V., no compressor e no expansor que por sua vez nao alteram a energia

politropica e a eficiéncia politropica dos componentes da turbina isoladamente.
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Observando que e, é negativa, a poténcia gerada pela turbina é:

Wy, =W, + W,

m
(1 ++gn)ee+ec

ny

(3.16)

=m

Substituindo as equacoes 3.3,3.10 na equacao 3.16 temos:

. g\ 1 1 1 e
W, = iy (1 + == ){—Ran [1 - (ﬁ) + —R,T, [1 - (@) ]} (3.17)
my @, pP3 @c P1
A vazao em massa do ar de entrada, ri1;, explicitada em termos de densidade

e vazao em volume é:

n'11 :p1V1 (318)

A eficiéncia da turbina, que envolve as equacoes 3.7 e 3.17, é calculada por:

_ Wy

= — 3.19
QCC ( )

Nig
A eficiéncia da turbina também pode ser expressa em termos de heat rate em

MJ/MWh por:

B 3600
Mg

HR

(3.20)

Os valores dos parametros e variaveis das equacoes 3.17, 3.18, 3.19 e 3.20 sao

avaliados pelas seguintes consideragoes:

e As pressoes de entrada, p;, e de descarga da turbina, p4, sdo determinadas

pelas condicoes ambientes e perdas de carga na entrada e saida da turbina.
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e A pressao na descarga do compressor, p,, € determinada a partir de p; pela
taxa de compressao do compressor que é um dado listado pelos fabricantes

de turbinas.

e A perda de carga na camara de combustdao é desprezivel e a pressao na

entrada do expansor, ps, ¢ igual a p,.

e Os expoentes politropicos, a, e a., sao funcoes das eficiéncias politropicas
do compressor e do expansor da turbina e das propriedades do ar nestes
componentes. As eficiéncias estao dentro de uma faixa de valores dada
pela literatura ( 1. = 0,85, 7. = 0,97, 7, = 0,87) (KOSTYUK; FROLOV,
1988) e podem ser ajustadas para reduzir o erro de resposta do model. As
propriedades do ar sao consideradas constantes no compressor, expansor e

camara de combustao.

e A temperatura de entrada do ar, T}, é dada pela condicao ambiente e sis-

tema de resfriamento de ar da turbina usado.

e A densidade de entrada do ar, p;, também é dada pelas condi¢oes ambientes

e sistema de resfriamento através de T, e p;.

e A vazao volumétrica do ar, Vi, é considerada constante igual & vazao na

condi¢ao ISO, seguindo (LAPINA, 1982).

e A vazao de gés para a turbina, 71y, € a temperatura de entrada no expansor,
T3, sao relacionados pelas equacoes 3.7 e 3.8. T3 e 1y, sao parametros de

controle da turbina e a escolha de seus valores é discutida adiante.

A densidade do ar é determinada pelas relagdes psicrométricas que seguem

(WYLEN; SONNTAG; BORGNAKKE, 1995).



65

A pressao parcial do vapor, p,, no ar em funcao da umidade relativa, ¢, é:

_ ¢
pv - psat 100 (321)

A umidade relativa do ar, ¢, é parte dos dados climaticos medidos disponi-
veis no local de instalacao da turbina. Estes dados também incluem a pressao
atmosférica, p,, temperatura de bulbo seco, T, e temperatura de bulbo timido,

Ty,

A pressao de saturacao da agua, p,, na temperatura de bulbo seco do ar, Ty,

é obtida pela equagao de Arden Buck (BUCK, 1981):

Tbs Tbs
=0,61121 1 - 22
Do = 0,6 exp[( 8,678 234,5)(257’14”“)] (3.22)

Na equacao 3.22 T, é dada em °C e py,, em kPa.

A umidade absoluta é dada por:

w = 0,622 (3.23)
Pat — Pv
A densidade do ar é dada por:
Par — Dv
=1+ 3.24
p=(l+w)rm (3.24)

A equacao 3.24, quando substituida na equacao 3.18, explicita a influéncia
das condigoes do ar de entrada (presssao, umidade e temperatura) na poténcia

gerda pela turbina , W, (equacbes 3.17 e 3.18).

Sob a perspectiva de controle, as condi¢oes do ar de entrada da turbina sao

perturbacoes, a varidvel manipulada é a vazao de combustivel,r,,, e a principal
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Tabela 4: Parametros de operacao da turbina GE 7FA na condi¢ao ISO (BROOKS,
2000)

Parametro Valor
Poténcia (MW) 1717
Heat rate (kJ/kWh) 9936
Razao de compressao 15,5
Vazao de exaustao (kg/s) 432

Temperatura de exaustao (°C) 602

variavel controlada é a poténcia da turbina, W,. A temperatura de entrada dos
produtos de combustao no expansor, T3, € também funcao da vazao de combus-
tivel. Dada uma condicao do ar de entrada, a poténcia é determinada pela vazao
de combustivel. A poténcia aumenta com o aumento da vazao de combustivel.
A temperatura na entrada do expansor, T3, também aumenta. Quanto maior a
temperatura mais curta a vida ttil dos componentes do expansor, resultando em
menores intervalos entre manutencoes e maior custo de operacao. A poténcia de
operacgao ¢ limitada por um compromisso com os intervalos de manutencao do
expansor (ROWEN, 1983; ROWEN, 1988). Turbinas industriais operam com tem-
peraturas entre 900 e 1500°C na entrada do expansor.A figura 23 mostra a curva
de resposta da temperatura T3 de uma turbina de eixo inico sem regeneracao a
vazao do combustivel e os limites de operacao continua e operacao de pico. Para
simular o controle da turbina em poténcia maxima fixamos uma temperatura na
faixa de operagao (figura 23) e calculamos a vazao de combustivel. Este proce-
dimento fornece a poténcia gerada pela turbina, a energia consumida na forma
de gas natural e a sua eficiéncia quando mudam as condi¢oes do ar de entrada,

determinando as equagoes 3.17 e 3.18.

Para validar o modelo desenvolvido de turbinas a gas, usamos parametros de
uma turbina GE, modelo 7FA, mostrados na tabela 4, na simulacao das curvas
de resposta a variacoes de temperatura, umidade e pressao do ar de entrada.

Baseado nos dados para operacao ISO da turbina da tabela 4 e nas eficiéncias
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T. Limites de temperatura
de operacéo

Curva de resposta

Min. Sem Faixa de poténcias ﬁlf
comb. carga de operacao ’

Figura 23: Curvas de controle de uma turbina a gas. (ROWEN, 1983; ROWEN,
1988)

tipicas sugeridas para turbinas a gas por (KOSTYUK; FROLOV, 1988) ( 1. = 0, 85,
Nee = 0,97, n, = 0,87) calculamos os dados complementares necesséarios para a
simulacao. A tabela 5 lista estes dados e as propriedades do ar de entrada. Os
calores especificos do ar e do vapor obtidos de tabelas termodindmicas (WYLEN;
SONNTAG; BORGNAKKE, 1995) apresentados na tabela 5 sdo os empregados na
simulagdo dos componentes da turbina (BROOKS, 2000). Comparamos os re-
sultados destas simulacoes com as curvas fornecidas pelo fabricante da turbina

(BROOKS, 2000).

As figuras 24, 25, 26, 27, mostram os resultados da simulacao do modelo para
a GE TFA juntamente com as curvas fornecidas pelo fabircante (BROOKS, 2000).
Na faixa de condicoes climéticas que ocorrem normalmente no Brasil, o modelo

simula de maneira consistente a resposta da turbina.
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Figura 24: Resposta da turbina a temperatura de bulbo seco do ar de entrada
T, (°C): fwr fator de poténcia; fygrr fator e heat rate; f..r fator de vazao de
exaustdao da turbina(linhas continuas representam dados do fabricante; linhas
pontilhadas indicam resultados do modelo).
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Figura 25: Resposta da turbina a umidade absoluta do ar de entrada w; (kg/kg):
fwe fator de poténcia; fug, fator e heat rate (linhas continuas representam dado

dos fabricantes; linhas pontilhadas indicam resultados do modelo).
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Figura 26: Resposta da turbina a altitude de operacao Z (m): fy; fator de

poténcia (linha continua representa dados dos fabricantes; linha pontilhada indica
resultado do modelo).
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Figura 27: Resposta da turbina a perda de carga na entrada Ap (kPa): fya,
fator de poténcia; fygra, fator e heat rate (linhas continuas representam dado dos

fabricantes; linhas pontilhadas indicam resultados do modelo).
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Tabela 5: Parametros complementares da turbina MS0017FA e propriedades do
ar e vapor

Secao da turbina ! Ar Vapor T2 p?
Cpa Cpy
(kJ/kg K) (kJ/kg K) (°C) (kPa)
1- Entrada do compressor 1,029 2,10 15 101,3
2- Entrada da camara de comustao 1,175 2,00 438 1570
3- Entrada do expansor 1,188 2,45 1423 1570

Wer figura 20.
2As temperaturas e pressoes sao derivadas de dados na tabela 4.
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Figura 28: Diagrama do sistema de resfriamento com meio evaporativo rigido
(EMR).

3.2 Modelo do sistema de resfriamento evaporativo

A reducao da temperatura de entrada de ar no compressor aumenta a efici-
éncia da turbina, conforme mostrado na figura 24. O sistema de resfriamento de
ar de entrada que requer menor investimento inicial é o resfriamento com meio

evaporativo rigido (EMR) (CHACARTEGUI et al., 2008).

A figura 28 mostra o diagrama de um sistema EMR ((JOHNSON, 1989)).
O sistema é instalado na entrada de ar da turbina, apds os filtros. Todo o ar
filtrado passa através do meio rigido molhado. O meio rigido consiste de um
bloco poroso. Agua do tubo distribuidor no topo do meio rigido é dirigida para
o meio por um defletor.A agua defletida cai sobre um bloco distribuidor que
uniformiza o fluxo de dgua para o meio molhado. A agua flui entdo para baixo
no meio molhado por gravidade.O ar que passa pelo meio molhado sofre um
processo de saturagao adiabatica: dgua no meio molhado evapora, saturando o
ar e retirando calor deste. O resultado é o abaixamento da temperatura de bulbo

séco do ar e a sua saturacao pelo vapor de dgua. Um eliminador de goticulas
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evita que estas sejam transportadas até as palhetas dos primeiros estagios do
compressor, danificando-as. O excesso de dgua no meio molhado e as goticulas
capturadas no eliminidor, sao coletadas em um tanque embaixo do resfriador.
A agua deste tanque é recirculada por uma bomba até o tubo de distribuicao
no topo do meio. A concentracao de minerais na agua é mantida dentro de
limites que nao danifiquem o meio molhado e a turbina pela drenagem. A agua
do sistema de resfriamento é perdida por evaporagao e drenagem. O volume de
agua no sistema ¢ mantido pela dgua de reposicao injetada no tanque de actimulo

(JOHNSON, 1989).

No processo ideal de saturagao abiabatica o ar sai do resfriamento saturado
com temperatura igual a temperatura de bulbo imido do ar de entrada. No EMR
a saturacao nao é completa e ar deixa o resfriador com temperatura de bulbo séco,
Tys1, levemente acima da temperatura de bulbo umido do ar atmosférico, Tp,o.
Na pratica, este efeito ¢ modelado pelo uso do fator de eficiéncia do resfriamento,

Nevs 10 calculo da temperatura de saida do resfriador (JOHNSON, 1989).

Ths1 = Tipso = Nev(Tipso — Thuo) (3.25)

A figura 29 mostra o processo de resfriamento do ar na carta psicrométrica.
Ar ambiente com umidade relativa menor que 100% entra no meio molhado na
condi¢ao indicada pelo ponto 0. O processo ocorre ao longo da linha de entalpia
constante 0-1. Se o ar deixasse o meio molhado na condicao saturada, a sua
condicao seria indicada pelo ponto s. No processo real, ele deixa o meio numa

condicao préoxima a saturacgao indicada pelo ponto 1.

Dadas as condi¢oes ambientes em 0: pressdo atmosférica (p,), temperatura
de bulbo seco (Tys) e umidade realtiva (¢o) e a temperatura de bulbo seco do

ar que deixa o meio molhado em 1 (T} ), a umidade absoluta do ar que deixa o
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1 - condigéo
do ar
resfriado

s - condicao de
bulbo umido

Umidade absoluta

a - condicdo
do ar
ambiente

umidade relativa 100%

umidade relativa 40%

Temperatura de bulbo seco (°C) 20,6 21,5 30

Figura 29: Diagrama psicrométrico do resfriamento no EMR.

meio molhado (w;) é obtida por:

Cpur(TbuO - Th.vl) + wshlvs
= 3.26
@i hvl - hls ( )

Como a entalpia de evaporagao da agua, hy,,, pouco varia nas condicoes at-
mosféricas encontradas no Brasil, adotamos &, = 2430 kJ/kg (WYLEN; SONNTAG;

BORGNAKKE, 1995).

O balanco de massa da agua no EMR comega pela massa de agua evaporada

no resfriador, fitgge,:

magevap = Hg0(w) — wWo) (327)



74

Onde,

. mauO
as0 — 3.28
Mas0 1+ Wy ( )

A vazao de drenagem da 4gua no reservatério do EMR, rit44, é calculada em
funcao da dureza de projeto da dgua de resfriamento, c4,, da dureza da agua de

alimentagao, cguim € da vazdo de dgua evaporada, ritggevap, (JOHNSON, 1989).

: L
Myga = Emagevap (329)

Cdalim
A referéncia (JOHNSON, 1989) apresenta dados da pratica industrial para a
vazao de drenagem que sao consistentes com uma dureza da dgua de resfriamento
de projeto no reservatorio, cgp,, de 187,5 ppm de CaCO;. A dureza da agua de
alimentacao, cguim, adotada é de 100 ppm de CaCOs, valor que esta dentro da
faixa da faixa recomendada para torres de resfriamento. A vazao de agua de

alimentacao deve repor as perdas por evaporagao e drenagem:

magalim = magevap + magd (330)

A &rea total da se¢ao transversal do meio rigido do evaporador é derivada da
velocidade recomendada do ar no meio, que é de 2,5m/s, e da vazao em volume de
ar na turbina na condigao ISO, V| (JOHNSON, 1989). Das tabelas 2 e 4 e equagoes
3.7,3.20 e 3.24 temos V; = 346 m3/s. A segdo transversal do meio rigido é 143 m?.
A casa de filtros na entrada da turbina normalmente é quadrada, resultando em
um meio rigido com aproximadamente 12 m de lado. A espessura do meio rigido

¢ 0,36 m (Pneumafil Corporation, 2011).

A vazao de agua de recirculacao no resfriador, isto é, da d4gua bombeada do

reservatorio para o distribuidor no topo do meio molhado, é obtida dos valores
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recomendados pelos fabricantes do equipamento. A faixa de vazoes recomendadas
varia de 2,5 a 5,0 m?/h por m? de area do bloco de distribuigao (figura 28). Na

2. O comprimento do

simulagao dos sistemas EMR adotamos 3,65 m®/h por m
bloco de distribuicao é igual a largura do meio rigido, 12 m. A largura do bloco
de distribuigao ¢é igual a espessura do meio rigido, 0,36 m, resultando numa area
de 2,13 m>. Como adotamos um fluxo de 3,65 m*/h por m? de 4rea do bloco
de distribuicdo, a vazao total circulada no EMR & 7,78 m®/h. A poténcia de

bombeamento de recirculacao ¢ obtida considerando a altura de bombeamento

igual ao lado do meio rigido, 12 m, e a eficiéncia da bomba 50 % (KSB, 2009).

A poténcia de bombeamento da agua de alimentagao é calculada usando
Mggaiim € considerando a altura de bombeamento aproximdamente igual a altura
do meio rigido, 12 m, conforme observacao de plantas existentes pelo autor. A

eficiéncia da bomba de alimentacdo é assumida como sendo 50 % também.

A féormula usada para calcular a poténcia de bombeamento é:

woVaeHy g H
= YosTogTh _ Dol (3.31)
b b

W

Onde o peso especifico da agua, y,,, ¢ 10.000 N/m?.

A poténcia total consumida pelo bombeamento no resfriamento EMR, Wi,
é a soma das poténcias de bombeamento de recirculacdo, Wy, e de bombeamento

de alimentacao, Wpuim.
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3.3 Dados Climéaticos

O método estabelecido de lidar com a incerteza do clima em projeto de siste-
mas de resfrigeracao é usar médias dos dados climaticos tomados sobre 20 anos
(CHAKER et al., 2003). Estes dados sao disponiveis em (U.S. Department of Energy,
2011) para locais nos Estados Unidos e alguns locais fora daquele pais. Da-
dos dos locais brasileiros estao disponiveis principalmente no Laboratorio de Efi-
ciéncia Energética em Edificacoes da Universidade Federal de Santa Catarina
(LABEEE - Laboratério de Eficiencia Energética em Edificacoes, 2011) e no Solar and
Wind Energy Resource Assessment (SWERA) (Solar and Wind Energy Resource As-

sessment (SWERA), 2011). Dois tipos de dados estao disponiveis:

e Arquivos TMY - Dados do ano metereologico tipico (Typical metereological
year data) - Estes dados sao gerados selecionando 12 meses tipicos de até

12 anos diferentes em uma base de dados de 20 anos.

e Arquivos TRY - Dados do ano teste de referéncia (Test reference year) -
Estes dados sao gerados pela eliminagao de anos com temperaturas extremas
sobre uma base de dados de longa duragao, até que reste um tnico ano, o

ano de referéncia.

Os dois tipos de arquivos fornecem dados com intervalos de uma hora sobre
365 dias do ano de referéncia. Estes dados sao coletados em estagoes metereologi-
cas e incluem: temperatura de bulbo seco, umidade relativa e pressao ambiente.
No Brasil estes dados estao disponiveis para 27 locais, que representam todos
os tipos de climas brasileiros. A tabela 6 relaciona dados gerais dos locais das

estacoes metereologicas.

A figura 30 mostra os dados do arquivo TMY relativos a um més em Belo

Horizonte. Estes dados incluem: temperatura de bulbo seco,umidade relativa e
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Figura 30: Gréfico dos dados de um més do arquivo TMY de Belo Horizonte
apresentando pg, ur e Ty.
pressao atmostérica. A partir destes dados calculamos as temperaturas de bulbo

umido e umidade absoluta para uso nas simulagoes.

Dois conceitos sao usados pela literatura no estudo do resfriamento evapora-

tivo do ar de entrada de turbinas (CHAKER et al., 2003):

e Depressao de bulbo umido, DBU, é a diferenca entre as temperaturas de
bulbo seco e imido do ar ambiente. Ela determina o potencial de resfria-
mento do ar de entrada na turbina por métodos evaporativos (EMR e por

névoa). A equacao da depressiao de bulbo timido é:

DBU = Tbs - Tbu (332)

e Horas graus de resfriamento evaporativo, HGRE, é a soma dos produtos das
depressoes de bulbo timido pelo nimero de horas em que sao prevalentes

sobre um determinado periodo. Neste estudo adotamos 1 ano como o pe-
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riodo considerado, 7. Este conceito é proposto em (CHAKER et al., 2003) e

pode ser facilmente entendido se considerarmos o seu equivalente continuo:

HGRE = f (Tbs - Tbu) dt (333)
0

A figura 24 indica uma relacao quase linear entre a temperatura de entrada do
ar na turbina e a temperatura gerada por esta. Considerando também a equacao
3.25,verificamos que a energia gerada em um ano pela turbina é proporcional a

HGRE.

No estudo do resfriamento evaportivo no Brasil substituimos HGRE do ano
tipico fornecido pelas séries de dados climéticos, TMY ou TRY, pela média da
DBU no ano, DBU,,. A relacao entre HGRE e DBU,,, considerando um ano de

8760 horas, ¢ dada por:

HGRE = 8760DBU,, (3.34)

A tabela 6 apresenta as altitudes dos locais brasileiros relacionados. Para
facilitar o estudo do efeito da altitude de instalacao da turbina tanto no resfria-
mento evporativo EMR quanto no resfriamento por ciclo térmico CT, as altitudes
foram agrupadas em faixas. As faixas de altitude, FA, sao definidas da seguinte

forma:

o altitudesde 0 a 250 m — FA=0m
e altitudes de 250 a 750 m — FA = 500 m

e altitudes de 750 a 1250 m — FA = 1000 m

O diferencial de altitudes entre diferentes faixas é 500 m. Este diferencial

corresponde a variacoes de 5 % no fator de correcao de poténcia por altitude, fiy,
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(figura 26).

Finalmente, a tabela 6 apresenta o tipo climatico de cada local de acordo
com a classificacao de Koppen-Geiger. Esta classificacao climatica usa conjuntos
de até trés letras para caracterizar os tipos climaticos (T. Ambrizzi, 2010; PEEL;
FINLAYSON; MCMAHON, 2007). O significado das letras usadas na classificacao

Koppen-Geiger é o seguinte (T. Ambrizzi, 2010):

e Zonas climéticas principais

— A. Tropical

— B. Seco

— C. Baixas latitudes médias
— D. Altas latitudes médias

— E. Polar

e Modificadores adicionais em letras maidsculas

S. Semi-arido

W. Arido

T. Tundra

F. Calota polar

H. Montanhosa

o Modificadores em letras mintsculas

— a. veroes quentes e longos
— b. veroes quentes e curtos

— ¢. veroes frescos e curtos
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— d. veroes e invernos frios

— f. precipitacao todos os meses

— W. inverno seco

— S. verao seco

— m. precipitacao de moncao

— h. quente e seco, temperatura média de todos os meses acima de 0°C

— k. frio e seco, pelo menos um més com temperatura média abaixo de
0°C

— 1. nevoeiro frequente

— n’. nevoeiro nao frequente, mas alta umidade

As classificactes comecam sempre pela zona climatica principal seguidas por
modificadores em letras minusculas e maitsculas. Por exemplo, "Af" " indica
clima tropical com precipitacao todos os meses; "Cwa "~ significa clima de baixas

s

latitudes médias com inverno séco e veroes longos; "BSh”“ significa clima seco,
semi-arido, quente e seco. As classificacoes apresentadas na tabela 6 para os

locais brasileiros vém de (PEEL; FINLAYSON; MCMAHON, 2007).
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Figura 31: Poténcia gerada em Vitoria (MW) por uma turbina GE 7FA com
resfriamento EMR (linha continua) e sem resfriamento (linha tracejada) de ar de
entrada num periodo de 2 dias (48 horas).

3.4 Simulacao dos Modelos com Dados Climaticos

A figura 31 mostra a poténcia gerada por uma turbina GE 7FA (4) ao longo
de 2 dias em Vitoria — ES com e sem resfriador EMR do ar de entrada. A figura
32 mostra a diferenga entre as poténcias geradas com e sem resfriador ou ganho
de poténcia, WG, e a depressao de bulbo imido, DBU, nos dois dias. Estas duas
figuras mostram que o aumento de poténcia na turbina dado pelo resfriamento
evaporativo ocorre durante o dia, periodo de pico de consumo, e que o ganho de

poténcia é uma funcao da depressao de bulbo tmido.

Na analise dos resultados das simulagoes comparamos a operacao da turbina
com e sem resfriamento do ar de entrada. O parametro principal usado nesta

comparagao ¢ o ganho de energia gerada e um ano tipico (TMY ou TRY)por
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Figura 32: Ganho de poténcia (WG em MW) de uma turbina GE 7FA com o
uso de EMR (linha continua) e depressao de bulbo imido (DBU em °C) (linha

tracejada) em Vitoria no mesmo periodo mostrado na figura 31.

uma turbina GE 7FA, EG,,, definido por:

EG,, =(energia gerada em um ano pela turbina com resfriamento)

— (energia gerada pela turbina em um ano sem resfriamento)

Definimos o ganho relativo de energia em um ano de geracao:

EG,,
EGy, = - . :
energia gerada pela turbina em um ano sem resfriamento

(3.35)

(3.36)

Também verificamos a variagao relativa do heat rate da turbina, HRR, defi-
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Figura 33: Ganho de energia anual (EG,,) ordenada por depressao de bulbo
tumido média anual (DBU,,) e faixa de altitude (FA) para localidades brasileiras.

nida da seguinte maneira:

HRR = 10 OHR para operacao com resfriamento — HR para operacao sem resfriamento

HR para operacao sem resfriamento

(3.37)

A figura 33 mostra o ganho de energia no periodo de um ano, EG,,, para as
localidades brasileiras da tabela 6. (Os valores estao listados na propria tabela
também.) Na figura 33 os dados foram ordenados pela depressao de bulbo amido
média anual do local , DBU,,, também mostrada no grafico e listada na tabela.
As localidades também sao classificadas por faixa de altitude, FA: 0 metros
(0-250m); 500 metros (250-750m) e 1000 metros (750-1250m). Estas faixas sao
mostradas na tabela e no grafico. Fica clara a relacao do ganho de energia com
a depressao de bulbo timido média e com menor intensidade a faixa de altitude,

FA.
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Figura 34: Ganho de energia anual relativo de uma turbina GE 7FA (EG,,,) e
depressao de bulbo imido anual média (DBU,,) para localidades brasileiras.

A figura 34 mostrando o ganho de energia anual relativo de uma turbina
GE 7TFA, EG,,,, e a depressao de bulbo tumido média e faixas de altitude para
localidades brasileiras suporta o uso da DBU,, na estimativa de EG,,,. Isto pode
ser observado mais claramente no grafico EG,,, versus DBU,,, na figura 35. Por

ser fixa para cada localidade, a faixa de altitude, FA, nao afeta EG,,,.

A figura 36 mostra o volume consumido de agua, VAC,,, por resfriamento
evaporativo de turbinas GE 7FA em locais brasileiros. VAC,, foi ordenado de
acordo com faixas de altitude FA dos locais e de acordo com a diferenca média

entre as imidades absolutas médias e na condi¢cao média de ar saturado, DUA,;:

DUAm = wsatm - a)mm (338)

A dependéncia de VAC,, em relacao a DUA,, é explicada pela equacao 3.27.

A figura 37 mostra o efeito de DUA,, e FA em VAC,,.
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Figura 35: Ganho de energia anual relativo de uma turbina GE TFA (EG,,,)
versus depressao de bulbo imido anual média (DBU,,) para diferentes faixas de
altitude (FA).
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Figura 36: Volume de agua consumido em um ano (VAC,,) pelo resfriamento
evaporativo EMR pela turbina GE 7FA em locais brasileiros, indicando também
o diferencial de umidade absoluta médio (DUA,,) e faixa de altitude (FA).
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Figura 37: Volume de agua consumido em um ano (VAC,,) pelo resfriamento
evaporativo EMR pela turbina GE 7TFA em funcao do diferencial de umidade
absoluta médio (DUA,,) para diferentes faixas de altitude (FA).

A figura 38 mostra o ganho de energia anual relativo, EG,,,, ordenado pela
classificagao climatica de Koppen-Geiger e faixa de altitude, FA. Conforme espe-
rado, os climas mais secos, de classificagao BSh, apresentam os maiores potenciais
para ganho de energia e o maior consumo de dgua nos sistemas de resfriamento
evaporativo. Os climas mais imidos, de classificacao Af, apresentam os menores
poténciais de ganho de energia e consumo de agua. Além destes dois extremos,
a classificacao de climas de K&pper-Geiger nao fornece claras indicagoes sobre o

potencial do resfriamento evaporativo.

A variacao de heat rate com a aplicacao do resfriamento EMR é muito pe-
quena e sempre no sentido de reduzir o heat rate, isto é, aumentar a eficiéncia,

conforme indicado na tabela 6.
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Figura 38: Ganho de energia anual relativo, EG,,,, ordenado pela classificacao
climatica de Képpen-Geiger e faixa de altitude, FA.

3.5 Analise Econoémica do Resfriamento Evaporativo

A andalise economica da aplicacao do resfriamento EMR é feita usando o mé-
todo do payback simples, que é o método adotado para avaliacao preliminar de
projetos em empresas como a Petrobras (FERRAZ, A. C. P. C.; GOMES, E.; PE-
REZ, J. M. G. T.; XAVIER, M. B.; BARCELLOS, W. J., 2006). A receita da aplicacdo
do EMR é obtida da venda da energia adicional gerada pela turbina com res-
friamento EMR, ou ganho de energia anual, EG,,. Os custos considerados vém
das despesas operacionais: consumo adicional anual de gas natural e consumo

adicional de agua.

As termelétricas definem o valor de venda da sua energia elétrica por MWh
gerado, chamado de Custo Variavel Unitario, ou CVU, que é determinado de
acordo com regras estabelecidas pelo Ministério de Minas e Energia. Este custo é
a melhor aproximacao que a termelétrica pode fornecer do valor de cada MWh ge-

rado na planta. A base deste valor é o custo operacional da planta. Normalmente
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80% deste valor é custo do combustivel usado na geracdo de energia, o restante
sao custos de outros insumos: agua, lubrificantes; energia elétrica consumida in-
ternamente; e o custo futuro das manutengoes das turbinas devido as horas de
operagao da turbina e partidas realizadas (ONS - Operador Nacional do Sistema Elétrico
, 2011; Ministério de Minas e Energia , 2007; Camara de Comercializagao da Energia Elétrica
, 2011; SOARES; RAMOS, 24-28 Maio 2009). A referéncia (Ministério de Minas e Ener-
gia (Brasil), 2010) apresenta os valores de CVU em 2010 para 11 termelétricas com
turbinas a gas. A média destes valores ¢ 188,59 R$/MWh em 15 de abril de 2010.
Este valor foi convertido para dodlares daquela data usando o conversor do Banco
Central do Brasil (Banco Central do Brasil, 2012) e o valor em dolares atualizado
para 2012 usando o indice de precos ao consumidor dos Estados Unidos disponivel
na pagina do “ United States Department of Labor” (United States Department of
Labor, 2012). O valor final de venda de energia, CVU, usado na anlise econémica

¢ 113,20U8/MWh.

O preco do gas natural, CEGN, usado na analise econémica é o recomendado

em 2012 por ( Empresa de Pesquisa Energética, 2012): 16,21 U$/MWh de géas natural.

Normalmente as termelétricas tém o seus proprios sistemas de tratamento
de dgua e o custo da agua tratada é contabilizado internamente e nao publicado.
Precos da agua distribuida no Brasil para usos industriais pelas empresas ptublicas
variam com os locais no Brasil. Consideramos o preco de dgua para uso indutrial
médio publicado pela SABESP em todas as regioes do Estado de Sao Paulo
(SABESP, 2011) em 2011, 8,35R$/m>. Este valor é convertido para U$ na data de
publicacao, 11 de setembro de 2011, usando (Banco Central do Brasil, 2012) e depois
atualizado para 2012 usando (United States Department of Labor, 2012), resultando

num custo especifico da agua de resfriamento, CEAG, de 5,09U$/m?.

Os custos de manutencao e operagao do sistema nao relacionados ao consumo

de agua e gés adicional sdo despreziveis de acordo com (OMIDVAR, 2001).
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O custo de investimento em um sistema de resfriamento evaporativo com meio
rigido, CIEMR, é apresentado como sendo proporcional a poténcia em kW adi-
cionados a turbina em (CHACARTEGUI et al., 2008; MUNTERS, 2011). Os valores
apresentados vao de 27 a 81U$/kW. Em (JABER; JABER; KHAWALDAH, 2007), o
investimento em resfriamento evaporativo é apresentado como sendo proporcional
a poténcia instalada da turbina a gés, com um valor especifico de 10 a 15U$/kW
instalado. O custo refere-se a instalagao do sistema na Jordania. O problema
de considerar o investimento em resfriamento evaporativo EMR como proporci-
onal a poténcia adicionada a turbina é que o aumento de poténcia é dependente
da condicao do ar atmosférico. Considerar o investimento em resfriamento eva-
porativo como proporcional a poténcia instalada da turbina faz mais sentido,
porque o tamanho do meio evaporativo é proporcional & vazao de ar succionada
pelo compressor da turbina, que por sua vez é proporcional a poténcia ISO da

turbina.

A referéncia (JONES; Jacobs III, 2000) indica um investimento de 1,4 milhdes
de U$ como sendo necessario para instalar resfriadores evaporativos em duas tur-
binas GE 7FA. O ganho de poténcia em cada turbina é de 10MW quando o ar
atmosférico esta a 35°C, 45% e 101,3kPa. O custo baseado na poténcia adicio-
nada a turbina é 70U$/kW. Considerando o custo por poténcia instalada de cada
turbina, 171,7MW ISO, temos 4,10U$/kW. Neste estudo consideramos o valor
4,10U$/kW, corrigida para a inflagdo da data de publicagao de (JONES; Jacobs TII,
2000), 2000, para 2012, usando (United States Department of Labor, 2012) e para a
diferenca de carga de impostos dos Estados Unidos para o Brasil que ¢ de 13,68%
(NOBLE; SOUZA; de Almeida, 2006), resultando em CIEMR = 6220,00 U$/MW de

poténcia nas condicoes ISO da turbina.



91

A receita liquida da operacao do resfriamento EMR é:

RL =receita da venda de energia elétrica adicional
— custo do gas adicional consumido — custo da agua consumida no resfriamento

=EG,,CVU - EG,,CEGN - VACCEAG

(3.39)

O tempo de payback é calculado por:

_ WiusoCEIEMR  CIEMR

PB
RL PB

(3.40)

Onde CIEMR é o investimento de instalacao do resfriamento EMR na turbina

GETFA, U$ 1.067.682,11.

A figura 39 mostra a dependéncia linear da receita do ganho de energia, REG,
custo do aumento do consumo de gas, CGN, custo do aumento de consumo de
agua, CAG, e da receita anual liquida, RL, com a depressao média de bulbo
umido do local de instalagao da turbina, DBU,,. A figura 40 mostra claramente
a dependéncia do tipo 1/x do tempo de payback, PB, em relacao a DBU,,. Esta
dependéncia é esperada pelo fato de RL ser funcao linear de DBU,, e CIEMR ser

constante para uma dada turbina.
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Figura 39: Ganho de energia, REG, custo do aumento do consumo de gas, CGN,
custo do aumento de consumo de dgua, CAG,receita anual liquida, RL em funcao
da depressao de bulbo timido, DBU,,.
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Figura 40: Payback, PB, em funcao.
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4  ESTUDO DO RESFRIAMENTO POR CICLO
TERMICO

Neste capitulo estudamos o resfriamento por ciclo térmico de compressao com
chiller acionado por motor elétrico. A tabela 1 indica que trés termelétricas com
poténcia acima de 50 MW tém sistemas como este instalados. A descricao de-
talhada deste sistema é feita na secao 1.2.3. No sistema de resfriamento CTC
estudado, a rejeicao de calor do chiller para a atmosfera é feita por uma torre
de resfriamento que é a pratica mais comum no Brasil. Para facilitar o acompa-
nhamento do desenvolvimento do modelo, repetimos aqui o diagrama do CTC na
figura 41.0 modelo de turbina a gis desenvolvido para o estudo do resfriamento
evaporativo no capitulo 3 é usado no estudo do resfriamento por ciclo térmico.

Os dados climéaticos também sao os mesmos do resfriamento evaporativo.

4.1 Modelo do resfriamento por ciclo termodinamico por
compressao (CTC)

Quando o resfriamento por ciclo térmico, seja ele de compressao (CTC) ou
por absor¢ao (CTA), é aplicado no resfriamento do ar de entrada de turbinas, a
reducao de temperatura do ar nao estd limitada pela depressao de bulbo tumido
como no caso dos métodos evaporativos. (Ver o capitulo 1.) O limite de resfria-

mento é dado pela capacidade do sistema.

Quando o sistema de resfriamento tem capacidade suficiente para baixar a

temperatura do ar até a temperatura desejada qualquer que seja a condicao a
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Figura 41: Diagrama do sistema de resfriamento de ar de entrada da turbina
CTC.

temperatura do ar de entrada na turbina fica constante . Neste caso a poténcia
méaxima que pode ser gerada na turbina é constante, indepente da temperatura
do ar ambiente. A figura 42 ilustra o que acontece sem resfriamento e com resfri-
amento com ciclo térmico com capacidade suficiente para regular a temperatura

desejada,T¢, que é igual & temperatura T, das figuras 20 e 21.

Se a capacidade do sistema de resfriamento nao for suficiente para resfriar o ar
até a temperatura desejada nos periodos mais quentes do dia, havera elevacao da
temperatura do ar de entrada e queda da poténcia maxima gerada nestes periodos.
A figura 43 mostra o comportamento do sistema de resfriamento e turbina nesta
condicao. A poténcia maxima da turbina neste caso é disponivel por um periodo

que depende das condicoes ambientes e da capacidade de resfriamento.

Tendo em vista as consideragoes acima, estudamos os seguintes problemas:
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A Poténcia gerada
com resfriamento

Poténcia gerada
Sem resfriamento

Temperatura
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Temperatura na
Saida da serpentina T

>

Tempo

Figura 42: Efeito do resfriamento por ciclo térmico, CTC, do ar de entrada de
turbina a gas quando o resfriamento tem capacidade suficiente para regular a
temperatura do ar.
e Para cada localidade brasileira analisada, calculamos os ganhos de energia
anual, EG,,, e energia anual relativa, EG,,, conforme a temperatura de
resfriamento do ar desejada e verificamos a relacao deste ganho com relacao

as variaveis climéticas e geograficas do local: temperaturas de bulbo seco e

umido médias, umidade do ar média e faixa de altitude.

e Ao resolvermos o problema acima obtemos a capacidade necessaria ao sis-
tema de resfriamento para manter a temperatura de resfriamento do ar dese-
jada qualquer que seja a condigao ambiente. Uma vez que estatisticamente,
extremos de temperatura e umidade ambientes ocorrem em periodos limita-
dos do ano, as capacidades obtidas com a condigao de manter a temperatura
desejada em qualquer circunstancia sao superdimensionadas,resultando em
custos de investimento desnecessarios. Estudamos entao o efeito de variar a

capacidade de resfriamento para uma determinada temperatura de ar dese-
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Figura 43: Efeito do resfriamento por ciclo térmico, CTC, do ar de entrada de
turbina a gas quando o resfriamento nao tem capacidade suficiente para regular
a temperatura do ar.

jada em funcao das variaveis climaticas do local sobre os ganhos de energia

obtidos com o CTC.

A discussao acima vale tanto para o CTC como o CTA. A diferenca entre os
dois sistemas do ponto de vista do balanco de energia é o fato da maior fonte de
energia ser térmica no caso do CTA, enquanto que no CTC com chiller com motor
elétrico a energia consumida é elétrica. Em termos de eficiéncia os dois sistemas
sao equivalentes (CHACARTEGUI et al., 2008). O CTC tem custo de instalacdo
e manutencao menor que o CTA e implica em intervencdo menor na turbina
(CHACARTEGUI et al., 2008). (O CTA necessita da instalacdo de um trocador de
calor na descarga da turbina.) Tendo em vista estes aspectos modelamos o CTC

como representativo dos sistemas de resfriamento com ciclo térmico neste estudo.

O modelo do resfriamento CTC tem duas entradas: a temperatura desejada

de resfriamento do ar de entrada, T¢, e a capacidade de resfriamento de projeto do



97

CTC, Q'mfp. Quando simula o caso em que o CTC tem capacidade para regular
a temperatura do ar ndo importando as condigoes ambientes, Q. s, ¢ fixado
com um valor muito alto, por exemplo, igual a poténcia ISO da turbina. Nesta
condicao o modelo calcula a capacidade de resfriamento instantanea necesséria,
O,esf, Para resfriar o ar até a temperatura desejada qualquer que seja a condigdo
ambiente e os ganhos de energia, EG,, ¢ EG,,, para a temperatura desejada, Tc¢.
O valor maximo de Q,.; ¢ a capacidade de resfriamento de recomendada para
o dimensionamento do resfriamento CTC se desejarmos que este seja capaz de

manter a temperatura T¢ em qualquer circunstancia.

Quando a capacidade de resfriamento de projeto, Qy.ssp, tem um valor fixado
abaixo da capacidade necessaria para manter a temperatura desejada, T¢, as
informacoes de interesse na saida do modelo sao os ganhos de energia, EG,, e

EG,,,, que neste caso sao fun¢oes também de Q,esfp.

QOresr € equivalente a diferenca de entalpia no ar que atravessa a serpentina.
(Repetimos aqui o diagrama psicrométrico do processo de resfriamento para fa-

cilitar o entendimento (figura 44).)

Qresf = mas(htA - htC) (41)

Onde (DOSSAT, 1980):
h = hes + wh, (4.2)
has = CpaTbs (43)

hv = vaTbs + hlv (44)
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Onde c¢,, € ¢, tem os valores da entrada do compressor, dados na tabela 5.

O valor de Ay, é o mesmo adotado na simulagdo do EMR, 2430 kJ/kg.

Condicao
ambiente

Ponto
de orvalho

Calor
sensivel

o)
x
Ar resfriado 106gkg | 2
3
$100%
Tbs (°C) 8 15 30

Figura 44: Resfriamento do ar a 30°C e ¢ 40% até a temperatura de 8°C repre-
sentada no diagrama psicrometrico: A - condi¢ao ambiente; O - ponto de orvalho;
C - condicao desejada.

A simulacao compara a temperatura desejada, T¢, com a temperatura de
orvalho do ar ambiente, Tp. Se Tc < Ty o ar é considerado saturado na condicao
desejada. Se T¢ > Tp a umidade do ar é considerada igual a umidade ambiente
na condicao desejada, we = wy = wy. A temperatura de entrada do ar na turbina
é considerada igual & temperatura desejada, Tc. O modelo também avalia qual
a capacidade necessaria ao chiller para manter a temperatura desejada do ar de

entrada, que ¢ o valor maximo de Q.

No caso em que o CTC tem uma capacidade limitada que nao permite manter

a temperatura do ar resfriado no valor desejado todo o tempo o modelo calcula a
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condicao de saida do ar em funcao da condicao de entrada do ar e da capacidade

do sistema de resfriamento.

Em cada instante de simulacao o modelo verifica se a capacidade projetada
do sistema de resfriamento, Q,.,, ¢ suficiente para levar o ar até a temperatura
desejada. Se isto se verificar, a carga de resfriamento necessaria, Q,.s, para

resfriar o ar até T¢ é calculada seguindo o procedimento do caso anterior.

Se a capacidade do sistema ¢ insuficiente o modelo verifica tentativamente a

condicao de saida do ar resolvendo o sistema de equacoes:

Qresf

mas

l’ltc = I’ltA - (45)

We = Wy = Wy (4.6)

Se a resolucao deste sistema resultar numa condicao em que T¢ > To, a
condicao é aceita como sendo a de saida do sistema. Caso contrario o seguinte

sistema é resolvido:

htC = htA - (47)

as

¢ = 100% (4.8)

A temperatura correspondente a condicdo que satisfaz as equacoes 4.7 e 4.8,

é a temperatura de saida do sistema.
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O aumento de poténcia gerada na turbina é a diferenca entre as poténcias
geradas com resfriamento, Wicre, € sem resfriamento, Wy, reduzida da poténcia

gasta pelo sistema de resfriamento, W,esf:

WG = thCTC - th - Wresf (49)

A poténcia consumida pelo sistema de resfriamento é calculada a partir da
carga instantanea de resfriamento, Q,.s, usando um coeficiente de performance,

B, com valor 4,0 (CHACARTEGUI et al., 2008).

Wresf = Qresf/ﬁ (410)

Os valores de WG sdo calculados a cada hora do ano tipico, TMY ou TRY,

entao o ganho de energia, EG,, pode ser definido por:

8
EGu = ) T60WG(1) (4.11)

=1

O ganho relativo de energia em um ano, EG,,,, é:

EG
EGy = ———"— (4.12)

> T60W,, (1)
t=1

O CTC consome agua na torre de resfriamento do sistema. Considerando

B =4,0, a vazao evaporada na torre é (DOSSAT, 1980):

Hitgy = 0,553Q, 05 (4.13)

Onde 7i,, € dado em kg/s e a carga de resfriamento no CTC, me, em MW.

Assumindo o diferencial de temperatura entre a dgua que entra e a que sai
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da torre como sendo 5°C a vazao de agua circulando entre a torre e o chiller é

(DOSSAT, 1980):

Meire = 59, 7Qresf (414)
Sendo it dado em kg/s e Q,5r, em MW.

A perda de dgua por névoa na torre i, é 0,25% de ;. (ASHNER, 1977) e a
perda de agua por drenagem, ri1; para o diferencial de 5°C entre a entrada e saida

de agua 0,33% de 7tz (DOSSAT, 1980).

Agua é recuperada por condensacdo do vapor no ar de entrada da turbina.

A vazao de dgua condensada é dada por:

Meond = mas(a)C - (UA) (415)

O balanco de dgua no CTC fornece a quantidade de agua de alimentagao

consumida no sistema, iy, :

Mglim = Mgy + My + g — Meopq (416)

Como os valores de g, sao calculados para cada hora do ano climético
tipico, TMY ou TRY, o volume de 4gua consumido em um ano, VAC,,, é dado

por:

VAC, = 8760041 (4.17)
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4.2 Simulacgao do resfriamento por do ciclo de compressao

A tabela 4.3 mostra os resultados da simulacao do resfriamento CTC com
Tc =10 °Ce Q,esfp = 100 MW para 27 localidades brasileiras. A temperatura
de 10°C foi escolhida por estar abaixo das temperaturas médias de bulbo seco
no Brasil e acima, com margem de seguranca, do limite minimo de temperatura
onde hé risco de formagao de gélo no compressor, 7°C. A tabela inclui dados
climéticos e geograficos das localidades: faixa de altitude, FA; temperatura média
anual de bulbo seco, T)g,; temperatura média anual de bulbo imido, Tj,,. O
resultados da simulagao apresentados sao: ganho de energia anual, EG,,; ganho
de energia anual relativo, EG,,,; capacidade requerida pelo chiller para resfriar o
ar até a temperatura desejada, 10°C, quaisquer que sejam as condicoes ambientes,

Orespr;volume de dgua consumido anualmente na torre de resfriamento, VAC,,.

Os ganhos de energia com o resfriamento CTC vao de 3,62 a 11,20 % em
termos de EG,,, e de 48 a 133 GWh em termos de EG,,. A figura 45 mosta EG,,
em funcao de Ty, para Tc = 10°C a partir de dados da tabela 4.3. E observada
a dependéncia quase linear do ganho de energia anual em funcao da temperatura
média de bulbo seco do local. HA& uma pequena reducao no ganho de energia
para altutides na faixa de 1000m. O ganhos anuais de energia com o resfriamento
CTC para T¢, tabela 4.3, sao maiores que os obtidos com o EMR, tabela 6. Isto
se deve ao fato de que o resfriamento CTC nao estd limitado pela temperatura

de bulbo tmido do ar ambiente.

A capacidade do chiller para resfriar o ar até 10°C, Qresz, é calculada nesta

simulacao para cada localidade variando de 17,6 a 39,2 MW de refrigeracao.

A tabela 4.3 apresenta o consumo anual de 4gua na torre para resfriar o ar até
10°C. O volume da agua consumida é muito maior que consumido no resfriamento

evaporativo, acompanhando o aumento de carga de resfriamento.
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Figura 45: Ganho anual de energia em GWh, EG,,, para uma turbina GE 7FA
em funcao da temperatura de bulbo seco média anual, Ty, e da faixa de altitute,
FA, para 27 locais no Brasil.

O efeito da temperatura desejada de resfriamento, T¢, no ganho de energia
relativo, EG,,,, em funcao de Ty, é mostrada na figura 46. Conforme esperado o
ganho de energia diminui com o aumento de T¢. Para T¢ = 25°C hé reducao da
energia gerada nas localidades com Ty, menor. Nestes casos o sistema de resfri-
amento permanece inativo por grande periodo, mas a perda de carga adicionada

pela serpentina de resfriamento na entrada da turbina reduz permanentemente a

poténcia gerada.

Os valores de capacidade de refrigeragao requerida, Q. sz, mostrados na ta-
bela 4.3 sdo os necessarios para resfriar o ar até 10°C inclusive nos picos de tem-
peratura ambiente. Estas capacidades sao superdimensionadas pois estes picos
sao atingidos com pouca frequéncia . Para determinar a capacidade de resfria-
mento requerida adequada para cada localidade simulamos o CTC com diferentes
capacidades de resfriamento de projeto, Q',esfp, e temperatura desejada, T¢, de

10°C na saida do sistema. Os resultados desta simulacao sao apresentados na
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Figura 46: Ganho anual de energia , EG,,,, em funcao de T, para diferentes
valores de T¢.

tabela 8. O parametro de avaliacao dos resultados é a fracao de ganho de energia
expressa em percentagem, FEG, definida como sendo o ganho de anual de ener-
gia, EG,,, obtido com a capacidade resfriamento, Qresfp, dada no topo da tabela
8 dividido pelo ganho de energia quando o sistema de resfriamento é capaz de
manter a temperatura desejada, T¢, na entrada da turbina qualquer a condicao

do ar ambiente, mostrado na tabela 4.3.

O grafico de FEG em fungao de Q,.s, para quatro locais diferentes é apresen-
tado na figura 47. FEG atinge 100 %, isto é o ganho de energia atinge seu valor
méaximo para capacidades de resfriamento da ordem de 20 MW. Esta capacidade
chega a estar mais de 50 % abaixo da capacidade de resfriamento calculada na

tabela 4.3 no caso de Petrolina.

A figura 48 mostra EG,, como funcao de Q'mfp para trés locais indicados
juntamente com as suas temperaturas médias de bulbo imido, T},,. Nesta figura

pode ser observada a tendéncia de aumento do valor de Q,.ss, que faz com que
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Figura 47: Fracao de ganho de energia, FEG, em funcao da capacidade de resfri-
amento de projeto, Q,esp, em quatro locais diferentes do Brasil.

EG,, atinja o seu valor maximo com o aumento de T},,. A explicacdo desta
dependéncia é o fato da carga de resfriamento aumentar conforme aumenta a
quantidade de vapor do ar que deve ser condensado para atingir a temperatura

desejada, Tc.

A figura 49 mostra a fragdo de ganho de energia, FEG, com T¢ = 10°C para
diferentes capacidades de resfriamento, Q,.p, em fungao da temperatura de bulbo
umido média, Tp,,. A reducao de FEG com o aumento de T}, vem do fato de
que carga de resfriamento estd concentrada no resfriamento que ocorre quando
a temperatura é reduzida do ponto de orvalho O~ até o ponto "C” na figura
44. Quanto mais proxima a temperatura de orvalho Ty da temperatura desejada
Tc, menor a carga de resfriamento. A temperatura de bulbo tmido no caso
serve de estimativa da temperatura de orvalho. A figura 50 mostra a redugao
de temperatura em fun¢ao da capacidade de resfriamento, Q,.r,, para o ar com

temperaturas de bulbo imido 23,81 e 27,08°C com uma temperatura de bulbo
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seco fixa de 30°C e T¢ = 10°C. O aumento de reducao de temperatura com a
capacidade de resfriamento apresenta uma taxa maior até atingir o ponto de
orvalho, porcao mais inclinada das curvas. A partir deste ponto a reducao de

temperatura demanda um aumento maior de capacidade de resfriamento.

E possivel dimensionar a capacidade do chiller do CTC em funcao fracio de
de ganho de energia, FEG, desejada para um determinado local e temperatura

de resfriamento desejados, Tc.

140
—1% i, a
120 - Manaus
100 - Vitéria
—-Tbum 14,6°C
T 80 -
= -=-Tbhum 25,2°C
e
§
2 6o Tbum 21,1°C
0 /
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20 +—
0 T T T T T T T
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45
Qresfp (MW)

Figura 48: Ganho anual de energia, EG,,, em funcdo da capacidade de resfria-
mento de projeto, Q'resfp, em trés locais diferentes do Brasil com T, indicado.

A tabela 4.3 apresenta também as variagoes relativas do heat rate da turbina,
HRR, com a aplicacao do CTC. Em todos os locais de aplicacao ha uma perda
de eficiéncia da turbina, com heat rates aumentando até 4,2%. N&ao consegui-
mos relacionar este aumento do heat rate com o clima do local de instalagao do
CTC, embora os lugares com maiores temperaturas de bulbo seco médias, Ty,

apresentem as maiores perdas de eficiéncia.
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4.3 Analise Econémica do Resfriamento CTC

A analise economica do resfriamento CTC é feita pelo método do payback
simples, seguindo o mesmo procedimento da secao 3.5. A receita liquida, RL, é

calculada pela equacao 3.39.

O custo de investimento do CTC é dado pelo custo do chiller, CCH. Este custo
é calculado a partir do custo especifico do chiller, CECH, que é apresentado na
referéncia (CHACARTEGUI et al., 2008). O custo apresentado ¢ 870 € /tonelada de
refrigeracao.em valor de fevereiro de 2008. Este valor foi convertido em doélares
americanos usando (Banco Central do Brasil, 2012), atualizado pelo (United States
Department of Labor, 2012) para o valor em 2012 e foi adicionada a carga tributéria
brasileira de 13,68%, resultando em CECH = 440.985,00 U$/MW de refrigeracao.

A equacao que determina CCH é:

CCH = CECHQ, vy, (4.18)

A figura 51 mostra que tanto a receita de energia como os custos de gas e agua
e, consequentemente, a receita liquida, tém uma relacao linear com a temperatura
média de bulbo seco do local, T},. O custo do chiller, CCH, nao apresenta a

mesma correlagao, embora tenda a aumentar com Ty,.

Os tempos do payback do resfriamento CTC, calculados de acordo com a
equacao 3.40, sao apresentados na tabela , para resfriamento do ar até T¢ =
10°C. Os tempos vao até em torno de 3 anos, indicando viabilidade economica
da instalacao do CTC, uma vez que a vida 1til do sistema pode chegar a mais e

20 anos.
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5 CONCLUSOES

Um modelo para simular a resposta de uma turbina a gas a variagoes nas
condigoes do ar atmosférico foi desenvolvido. Este modelo necessita somente
dos parametros de catidlogo das turbinas e apresenta boa aderéncia as curvas
de condicao do ar de entrada publicadas. O modelo pode servir para estudos
preliminares na implantacao de turbinas a gés e sistemas de resfriamento de ar

de entrada em territorio brasileiro.

Modelos dos sistemas de resfriamento EMR e por ciclo térmico CTC foram

também desenvolvidos e podem ser empregados nestes estudos preliminares de

viabilidade.

Um estudo do ganho de energia gerado por ano dos sistemas evaporativos
mostrou que é possivel aumentar a geracao de turbinas a géas de 1 a 4% aplicando
este tipo de resfriamento. As localidades de clima mais seco, conforme esperado,
apresentam maior ganho de energia gerada. O consumo de dgua pelo sistema de
resfriamento chega até 65.000m> por ano, para o local onde ha também o maior
ganho de energia. Foi verificada uma dependéncia direta entre a depressao de
bulbo tmido média anual e o ganho de energia do resfriamento EMR. A eficiéncia

das turbinas varia muito pouco com a aplicacao do EMR.

O estudo do ganho de energia do resfriamento por ciclo térmico de compres-
sao, CTC, foi conduzido também. Quando a temperatura de resfriamento esco-

lhida é 10°C os ganhos de energia vao de 3,6% a 11,2%. Correspondentemente a



113

um aumento de consumo de dgua devido ao aumento na carga de resfriamento em
relacdo ao sistema evaporativo, chegando até 353.000m?® por ano. Foi verificada a
dependéncia linear do ganho de energia com a temperatura média de bulbo seco
do local de instalacao, explicada pela relacao linear do aumento de poténcia na
turbina com a reducao de temperatura do ar de entrada. Ja a carga de resfri-
amento do CTC para atingir uma determinada temperatura de ar de entrada é
funcao da temperatura de bulbo imido média do local. A carga de resfriamento
também ¢é levemente reduzida para altitudes maiores o mesmo ocorrendo para
o ganho de energia. H&a perda de eficiéncia da turbina pela aplicacdo do CTC
em todos os locais. Nos locais com maiores temperaturas o “heat rate” chega a

aumentar até 4,2%.

Uma anélise economica indicou que tanto o resfriamento evaporativo como o
por ciclo térmico de compressao sao viaveis no Brasil. O resfriamento EMR tem
um tempo menor de payback, 0,34 a 1,8 anos, enquanto que o resfriamento CTC,
1,48 a 3,16 anos. A escolha entre os dois sistemas repousa no ganho de energia

que se deseja obter da turbina.

5.1 Trabalhos futuros

Devido ao papel complementar das termelétricas no parque gerador brasi-
leiro, as turbinas a gas das plantas podem passar longos periodos desligadas.
Uma complementacao ao estudo do potencial dos sistemas de resfriamento de ar
incluiria uma verificacao dos ganhos de energia com o funcionamento esporadico

das turbinas, usando historicos de despacho das termelétricas.

Os sistemas de resfriamento estudados podem ser implementados em menos
de um ano e com custos por kW instalado menores que o custo do kW instalado

de uma nova turbina a gas. O ganho de energia derivado destes sistemas pode ser
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incorporado a capacidade de geracao do sistema elétrico também neste periodo.

As questoes sugeridas com base nestas consideragoes sao:

e Qual seria o impacto de incluir o ganho de energia dos sistemas de resfria-

mento nos leiloes de ajuste para o fornecimento de energia elétrica?

e Como regulamentar a oferta deste tipo de energia, visto que ao contra-
rio da energia normalmente fornecida pelas termelétricas que independe de

condicoes climaticas, este ganho de energia depende fortemente do clima?
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