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INSTALACOES DE POTENCIA COM TURBINAS A GAS

e Turbinas a gas sdoais leves® mais compactagque as instalacdoes de poténcia
a vapor. A relacao favoravgboténcia de saida/pesa$ torna adequadas para
aplicacdes em transportes (propulsao de aeronavespdréamaritimo, etc.).

« Utilizam como combustivel gas natural, propano, gasasugidos em aterros
e estacoes de esgoto, gases oriundos de residuos desanorsingas.

9.5 MODELANDO INSTALACOES DE POTENCIA COM TURBINAS A
GAS

 Modo aberto ar entra num compressor onde € comprimido até UesEsio
mais elevada. O ar entra em uma camara de combaost@®ge misturado com
combustivel, e a combustdo ocorre, resultando enufmedie combustao a
uma temperatura elevada. Os produtos de combustapaedem através da
turbina e sédo descarregados na vizinhanca.



 Modo fechadoo fluido de trabalho recebe energia por transt@aéte calor e

0 gas que deixa a turbina passa através de um trodadcalor, onde é

resfriado antes de entrar no compressor.
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Turbina a gas. (a) Aberta para a atmosfera. (b) Fedda.



« Serd utilizada a idealizacao d@aalise de ar-padrao

1.0 fluido de trabalho ¢ ar, considerado umas ideal
2.0 aumento de temperaturesultante da combustéo é realizado atraves de
uma transferéncia de calor de uimate externa

9.6 CICLO DE AR-PADRAO BRAYTON

« O ar entra no compressor no estadophartir das vizinhancasretorngpara as
vizinhancasno estado 4 com uma temperatura maior do que aetatnpa
ambiente.

* ApOs interagir com as vizinhancas, o ar descarregaidona ao estado do ar
gue entra no compressor.

* |sso pode ser idealizado como utr@nsferéncia de calor do fluido de trabalho
para as vizinhancas.
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Heat exchanger

* O ciclo resultante dessa idealizacao é chamadaliede ar-padrao Brayton

9.6.1 Calculando as transferéncias de calor e trabalprincipais



« Em regime permanente, desprezando variacdes deangrética e potencial
e considerando a turbina e o compressor adiabaticesaeme:

Trabalho produzido no ciclo por unidade de m:a\M =h-hy
Trabalho consumido no ciclo por unidade de me\% =h, -y
Calor adicionado ao ciclo por unidade de maQe”t =hy—-h,

Calor rejeitado do ciclo por unidade de maan“ hy—hy

 Eficiéncia térmican :\M/r.n_WC/m = (hs—hs)=(h, =)
Qent/m rb — hz




V\:/c/m:hz_hl
W,/m  hs—h,

Razao de trabalho reversbwr =

Para turbinas a gébwr varia de 40 a 80 % enquanto em instalacdes de turbina
a vapor.bwr variade 1 a 2 %.

As Tabelas A.22 ou A.22E podem ser utilizadas paraeno@o das entalpias
especificas (calores especificos variaveis).

Considerando calores especificos constantes, a andleepadrao é chamada
deanalise de ar-padréao fr{@analise simplificada e mais rapida).

9.6.2 Ciclo de ar-padrao ideal Brayton

Nostrocadores de calardo ha perda de carga por atrito e 0 ar escosssjare
constante.



e Os processos nmmpressoeturbinasao isoentropicos.

P T

v b q 5
e Diagramap-—v:
Area 1-2-a-b-1trabalho fornecido ao compressor por unidade de massa

) Area 3-4-b-a-3trabalho produzido na turbina por unidade de massa:
(Area 1-2-a-b-1) — (Area 3-4-b-a-3)Area 1-2-3-4(trabalho liguido produzido)



e Diagramal —s:

A[ea 2-3-a-b-2calor adicionado por unidade de massa.
) Area 1-4-a-b-1calor rejeitado por unidade de massa.
(Area 2-3-a-b-2) — (Area 1-4-a-b-1)Area 1-2-3-4(calor liquido adicionado)

« Para um ciclo Brayton ideal (processos isoentropic@se 3-4) tem-se para
uma analise de ar-padrao (Tabela A.22):

pr2:p2 e pr4:p4:p_L
P B Prs P33 P2

e Para uma analise de ar-padrao frio tem-se:



9.6.3 Efeitos da relacao de compressao sobre o deseni

* A eficiéncia térmica aumenta com o0 aumento da relagacompressano
compressor. Parg, e k constantes, a expressao da eficiéncia térmica fica:

”:Cp(T3_T4)_Cp(T2_T1): _(T4—T1) :1_ Tl (T4/T1_1] — 1_L
cp(T3—T2) (3-T)  T\WM-Yy i, T
(k-1)/k
e Sabendo quT; :Tl(%ﬂ a eficiéncia térmica pode ser reescrita como:

1
(po/ pl)(k_l)/k

n=1- 1 &:H n (ar-padrao frio)



Cycle A: 1-2°-3°-4'-1
larger thermal efficiency
Turbine inlet

/ 3 temperature

| — 74

Cycle B: 1-2-3-4-1
larger net work per umit of mass flow

* O ciclo A tem uma relacao de
compressao maior do que o
ciclo B (maior eficiéncia
térmica).
* Porém o ciclo B produz mais
trabalho liquido.

» Para que A produza o0 mesmo
trabalho que B € necessario um
aumento da vazao (sistema

maior).
« Para veiculos, € desejavel
sistemas menores (mais leves),
e portanto é preferivel o
maximo trabalho e n&o a maior
eficiéncia térmica.
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* Nota-se que a eficiéncia térmica aumenta com adelde compressao.

* Nota-se que o trabalho liquido por unidade de massarda e diminui com o
aumento da relacao de compressao.

e Para veiculos por exemplo, o maximo trabalho liquudderia ser obtido, de
acordo com o grafico acima, para uma relacao de pEEEBRAO
aproximadamente igual a 21.



9.6.4 Irreversibilidades e perdas nas turbinas a gas

1% figura: aumento da entropia especifida fluido no compressor (1-2) e na
turbina (3-4) devido ao atritopgerdas de cargaonforme o fluido passa atraves
dos trocadores de calor (2-3 e 4-1).

« 2% figura: desprezando as perdas de carga do fluiddrooadores de calor
(perdas segundarias com relacéo as perdas por atgmnmpressor e turbina).
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Com o aumento das irreversibilidades,trabalho produzido na turbina
descrescee otrabalho fornecido ao compressor aumgmnésultanto em um
decréscimo do trabalho liquidia instalacao de poténcia.

Outras fontes de irreversibilidadesansferéncias de calor residual®s
componentes da instalagao processo de combustfm mais importante).

Porém, uma andlise de ar-padrdo nao permite querearsibilidades da
combustao sejam calculadas.

As eficiéncias isoentropicas da turbina e do compreseatagias por:

(Wt /m) _h-h

(WC/m)s — hps —hy
(\M/m)s hy —hys

(Wc/m) h, —hy

I = It =

Apos decadas de esforcos, € comum encontrar commessturbinas com 80
a 90 % de eficiéncia.



9.7 TURBINAS A GAS REGENERATIVAS

A temperatura de saida de uma turbina a gas é noemgdivem acima da
temperatura ambiente

Esse gas quente de escape passigncial de usgexergia) que seria perdido
se 0 gas fosse descarregado diretamente para as vgashan

Uma maneira de aproveitar esse potencial é atravémdegenerador, que
permite que o ar que deixa o compressor seja predguactes de entrar no
combustor.

Issoreduz a quantidade de combustigeé deve ser queimada no combustor.

Conforme a figura abaixo, o renegerador étwnador de calor contracorrente
onde ogas quente que sai da turbmagas frio que sai do compressstoam
em direcdes opostas.
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« O gas de escape da turbina é resfriadd &y, enquanto o ar que sai do
compressor é aquecido dea x. Assim, a transferéncia de calor da fonte
externa € necessaria para aumentar a temperaturaddoeatadoc ao 3 em
vez do estad@ ao estado,X0omo seria 0 caso sem regeneracao.



O trabalho liguido néao é alteradom a inclusao do regenerador, mas como o
calor adicionado é reduzidaeficiéncia termica aumenta

Calor adicionado ao ciclo por unidade de maQe”t hs —h,

Nota-sa que &ansferéncia de calor externa para o ciclo dimfgaonomia de
combustivel) com o aumento dg, e desse modo cofiy

De acordo com a figura esquerda ababeyénerador repla temperatura de
saida do fluido frio(T,) € sempre menor do que a temperatura de entrada do

fluido quente, pois AT entre as correntes de fluiddi@to.

De acordo com a figura direita abaixo, na situag@®al (egenerador
reversive), o AT entre as correntes de fluido tende a zero (arfaatande
troca de calor) €T, ) se aproxima da temperatura de entrada do fluidntqu

No caso limiteTy =Tgy g = Ta-
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« A efetividade do regeneraderum parametro que mede o afastamento de um
regenerador real em relacao a tal regenerador. ideal

« E a razdo entre o aumento real de entalpia do tae énex e 0 aumento
maximo tedrico de entalpia.



Moy = X1
%y,

Na pratica, valores tipicos de 60 a 80% sao encadrpdras,, € dessa
forma, T, <Tj,.

Um aumento da area de troca de calor para uma efancia pode resultar
emgrandes perdas por atri@afetando o desempenho global.

Além disso, maiores trocadores de calor sdo mais caras,decisao de
adicionar um regenerador é principalmestenomica

O trabalho por unidade de vazdo massica do compressarturbina néo se
modificam com a adicao do regenerador.

Assim, a razao de trabalho reverso e o trabalho bgpdduzido n&o séo
afetados por esta modificacao.



9.8 TURBINAS A GAS REGENERATIVAS COM REAQUECIMENTO E
INTER-RESFRIAMENTO

9.8.1 Turbinas a gas com reaquecimento
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Em instalacbes de poténcia a gas amesso de ar na combustpode ser
conseguido unaumento na eficiéncia termicm umaturbina de multiplos
estagioe umcombustor de reaquecimergntre 0s estagios.

Nesse caso, mabalho liquido por unidade de massa € aumentado
Conforme figura acima, apos expansao do esitgmbra o estadana primeira
turbina, o gas éeaquecido a pressao constadte estadea ao estadd. A

expansao € entdo completada na segunda turbina do lesta estadd.

Num ciclo Brayton ideal sem reaquecimento a expansaoeria de3 a4’ e
com reaguecimento ocorre 8aae deb a4.

O trabalho liquido do ciclo com reaquecimento éomdo que aquele do ciclo
sem reaguecimento

A eficiéncia térmica do ciclmao necessariamente aumentaparque Seria
exigida umamnaior adicao de calor total



e Porém, aemperatura na saida da turbina € maam reaguecimento do que
sem este, portantopmtencial para regeneracao € aumentado

9.8.2 Compressao com inter-resfriamento

e O trabalho liquido produzido por uma turbina a dgasibém pode ser
aumentadoeduzindo-se o trabalho fornecido ao compressor

* Isso pode ser obtido atraves @ampressao em multiplos estagios com inter-
resfriamento



P , Caminho 1-2 compressao adiabatica.
P

Adiabatic compression Caminho 1-2compressao com
Compression with cooling transferéncia de calor do fluido de
trabalho para as vizinhancas.

A area a esquerda de cada curva € igual
a magnitude do trabalho por unidade de
1 massa em cada processo.

—7 (W, /m),_, < (W/m),_,

* |Sso sugere guessfriar um gas durante a compreséa@ntajoso em termos de
necessidade de fornecimento de trabalho.

* Na pratica d@lificil realizar as interacoes de calor e trabalhaieEmementale
tal maneira que é conveniente separar essas intsragoprocessos distintos,
permitindo que acompressao ocorra em estagios com trocadores de calor
chamadosnter-resfriadores



o

1-c:compressao isoentropide 1 até c, onde a pressap, é
c-d: resfriamento a presséo constadéetemperaturd. paraly.

d-2: compressao isoentropide d a 2.

Trabalho fornecido por unidade de massa: area 1-e-th-2.



Trabalho fornecido por unidade de massa sem intetane&nto: area 1-2’-a-
b-1.

Area (1-2’-a-b-1) — Area (1-c-d-2-a-b-1) = Aread@-2’-c)

A area hachurada c-d-2-2'-c éraducao de trabalho obtido com o inter-
resfriamento

O numero de estagios e condicdes operacionais € umhemade otimizacao
A compressao em multiplos estagios com inter-resfriamentimenta o
trabalho liquido produzido atraves da reducéo dmathem de compressao

Entretanto, gemperatura de admisséo de ar no combustor seria dadqUizi

ao inveés derl,) o que exigiria umaransferéncia de calor adicion@onsumo

de combustivel adicional) para atingir a temperatlgaentrada desejada na
turbina.



Mas a temperatura mais baixa na saida do comprassoenta o potencial
para regeneracade forma que, quando o inter-resfriamento é atllizem
conjunto com a regeneracao, € verificado aumensadidéncia téermica.

O tamanho da area hachurada (reducéo de trabathm aoter-resfriamento)
depende dT4 e p;.

Selecionando apropriadamenTy e p, o trabalho total fornecido ao
compressor pode ser minimizado

9.8.3 Reaquecimento e inter-resfriamento

Utilizando reaquecimentointer-resfriamentoe regeneracagyrovocam uma
melhora substancial no desempenho de um sistema deatarbas.



Na figura abaixo a turbina a gas possui dois estagiaoogressao e dois
estagios de expansao.

No diagramal —s podem ser visualizadas as irreversibilidades nos estamios d
compressor e da turbina.

As perdas de carga no inter-resfriador, combustoresgenerador nao sao
mostradas.

A combinacdo reaquecimento e inter-resfriamentoefm@nduas vantagens: o
trabalho liquido produzido € aumentaglpotencial de regeneracao também é
aumentado






9.8.4 Ciclos Ericsson e Stirling




9.9 CICLOS COMBINADOS BASEADOS EM TURBINAS A GAS

9.9.1 Ciclo de poténcia combinado de turbina a gasaevapor
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9.9.2 Cogeracao
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9.10 INSTALACOES DE POTENCIA COM GASEIFICACAO
INTEGRADAS AO CICLO COMBINADO

* Syngas cleanup |--g———
Combustor \‘.|"l
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Gas turbine Sulfur Particulate
— removal
Wi =,
[GREr—"Hg
Air inlet Syngas Air separation unit
Exhaust !7
Air
Compressor=
Heat-recovery
steam generator
Vapor Wiap
cycle
N
— =
Pump Condenser g

—C e —
| Cooling
- il water

Makeup water




9.11 TURBINAS A GAS PARA PROPULSAO DE AERONAVES

Fuel-spray bars
Compressor — Turbine ey

" Diffuser ' (Gas generator f Afterburner duct | Adjustable !
nozzle



9.11.1 Outras aplicacbes
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