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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 transteaége 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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* 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 hs —h,

Calor rejeitado do ciclo por unidade de maQsa' hy—h
m

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

e Diagramap-—v:

Ar,ea 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)



Cyele A: 1-2°-3°4"-1

larger thermal efficiency

Turbine inlet
3 tempertature

| pr 4

CycleB: 1-2-3-4-1
larper net work per unit 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.



600 1.0

400
0.6

04
200

Thermal efficiency

02

Net work per unit of mass flow (kJ/kg)

P N N Y O I
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50

Compressor pressure ratio

* 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).

i i __._..-f’{- T 3




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.



Regenerator

B
A
« 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 =Tgpiq = Ta-



I Hotter » T Hotler
stream 1n f stream 1n

e MAAAAAN —— <3— <

—WWWW—— — AW —
Colder Colder T
siream m siream 1n o

oot 7| Thotin - Tyt m
- rmld. ot >
Thor, out //4 - cod

Teold, in T okiicn /
AT AT —0

1=
« 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.



h —hy
Mreg =1
= hy-h

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

O O

Combustor
Z { 3
/ - Compressor
$ 1

Reheat
combustor




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



Caminho 1-2 compressao adiabatica.
f 25
Adiabatic comptession Caminho 1-2compressao com
transferéncia de calor do fluido de
trabalho para as vizinhancas.

Compression with cooling

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

~7 (. /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

chamadoster-resfriadores



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 Ciclo Ericsson

* Pode-se conseguir aumentos significativos na efici@aomica de instalacoes

de poténcia de turbina a gas atraves de inter-nesnt, reaguecimento e
regeneracao.




Existe um limite econbmico para o0 numero de estagwws pode ser

empregado, eormalmente nao ha mais de dois ou.t@s qualquer forma, é

instrutivo considerar a situacdo em quenomero de estagios torna-se
Infinitamente grande

Entre os estados 10 e 4 (rejeicao de calor) podem ddecados inter-
resfriadores de tal forma que cada inter-resfriadtmrne o fluido de trabalho
para a temperatuT; =T daentrada do primeiro estagio de compressao

Da mesma forma, entre os estados 5 e 9 (ganho d¢ patem ser colocados
reaquecedores de tal forma que cada reaquecedoraetdluido de trabalho
para a temperatuTg =T, daentrada do primeiro estagio da turbina

No limite, & medida que um numero inifinito de esiagle reaquecimento e
inter-resfriamento € utilizado, todo o calor adieda ocorre quando o fluido
de trabalho estiver a sua temperatura mais T ,.,e todo o calor rejeitado

ocorre quando o fluido de trabalho estiver a sup¢eatura mais baixT.



* O ciclo resultante € composto deis processos isotérmic{rejeicdo e ganho
de calor) elois processos isobaricahamado deiclo Ericsson

5 g

* O regenerador possibilita que o calor recebido medaso 2-3 seja obtido do
calor rejeitado no Processo 4-1.

« Em consequénciatodo o calor adicionado do meio externo ocorre nos

reaquecedores todo o calor rejeitado para as vizinhancas ocorreintes
resfriadores



« Uma vez que se supde que as irreversibilidades sdo ausetado o calor é
fornecido e rejeitado isotermicamente, a eficiénéraica do ciclo Ericsson
iguala-se aquela deialquer ciclo de poténcia reversivel que opere aigho
de calor a temperatuTy e rejeicéo de calor a temperatTs, ou seja:

n :1—_-:_-—(3 (eficiéncia térmica de Carnot)
H

« O ciclo Ericsson é teodrico e serve compenas como referéncpara a
eficiéncia térmica maxima de um ciclo ideal de immba gas com inter-
resfriamento, reaquecimento e regeneracao.

 Na pratica a utilizacdo de mais de dois ou trés est@gio se justifica em
termos econdmicos



9.9 CICLOS COMBINADOS BASEADOS EM TURBINAS A GAS
9.9.1 Ciclo de poténcia combinado de turbina a gasaevapor

« Um ciclo combinado acopla dois ciclos de poténcianmdelo quea energia
descarregada atraves do calor de um dos ciclos € umadaoccalor fornecido
ao outro ciclo

* Os ciclos de poténcia a vapor e a gas sdo combinadosla ungerador de
vapor com recuperacao de calor como interligagée serve como caldeira do
ciclo de poténcia a vapor.

* O ciclo combinado possui a elevada temperatura nilizdicdo de calor da
turbina a gas e a baixa temperatura média de diejele calor do ciclo a vapor
e, portanto, uma eficiéncia téermica meédia maiogde qualquer um dos dois
ciclos teria individualmente.

» Os ciclos combinado sao bastante utilizados na gedec@nergia elétrica.
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Os ciclos de turbina a gas operam gmperaturas consideravelmente mais
altasque os ciclos a vapor d’agua.

A temperatura maxima do fluido na entrada da tarlgircerca de 62{C para
as usinas de poténcia a vapor modernas, mas ela estadoEm425C para
as usinas de turbinas a gas.

O uso de temperaturas mais altas nas turbinas a gas &epqgsslos
desenvolvimentos recentes nas areas de resfriament@sias purbina e seu
revestimento com materiais resistentes a alta temp&rattmo os ceramicos.

EXEMPLO 1: Usina em Niigata, Japao, de 1090 W, caméeicia térmica de
44%. Possui duas turbinas a vapor de 191 MW e seis\agriai gas de 118
MW. Os gases quentes de combustdo entram nas turbiydssaall54C e o
vapor entra nas turbinas a vapor a 3000 vapor é resfriado no condensador
por agua de resfriamento na temperatura média 8€.18s compressores tem
raz0es de pressao de 14, e o fluxo de massa deaagsattos compressores €
de 443 kg/s.



USINA DE POTENCIA COM CICLO COMBINADO, JAPAO.

« EXEMPLO 2: Usina em Ambarli, Turquia com eficiéntgaamica de 52,5%.
Possui trés turbinas a vapor de 173 MW e seis turbigas de 150 MW.
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USINA DE POTENCIA COM CICLO COMBINADO, TURQUIA
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9.9.2 Cogeracao

——F——» Sieam
—|—~—— Condensate




Consiste ngroducéao de vapor (ou agua quente) e eletriciaapartir de uma
Unica entrada de combustivel

Os sistemas de cogeracdo apresentam inumeras aplicachessrias e
comerciais. Gaguecimento urban®uma delas.

No sistema acima, o vapor (ou agua quente) vindooddensador pode ser
fornecido para atender a carga de agquecimento awrban

Se o0 condensador for omitido, o vapor é fornecidetainente da turbina a
vapor para atender a carga de aquecimento urbaoconaensado retorna ao
gerador de vapor de recuperacao de calor.

Uma terceira alternativa € a omissao também da arbom o vapor passando
diretamente da unidade de recuperacdo para a ocdaaenie retornando
novamente, sendo a energia gerada apenas pela tanpasa



9.10 INSTALACOES DE POTENCIA COM GASEIFICACAO
INTEGRADAS AO CICLO COMBINADO
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A utilizacao de carvao tem impactos ambientais e ahggana saude humana.
Existe um esforco para o desenvolvimento de tecnaoglternativas de
geracao de energia usando carvao com menos efeit@isasl.

Uma dessas tecnologias é a instalacdo sdgemas de poténcia com
gaseificacao integrada ao ciclo combinadmtegradyed gaseification
combined-cycle - IGCC).

Nesse processo € produzido um gas sintéetico (singas) st CQ e H,
proveniente da combustdo controlada do carvao cogém® na presenca de
vapor d’agua.

O singas passa por umiampeza de poluentegenxofre, mercurio e
particulados) antes de ser direcionado ao combustturdaa a gas, o que
proporciona uma gqueima mais limpa

Usualmente, em instalacOes convecionais, 0s poluentagms@widos depois
da combustao.



9.11 TURBINAS A GAS PARA PROPULSAO DE AERONAVES

* As turbinas a gas sao particularmente adequadas peypldsdo de aeronaves
devido a sua razao favoravel poténcia por peso.

« O motor turbojatocomposto por um difusdv; <V, desaceleigio,p; > p,),

gerador de gas e boddls >V, ,aceleragcams < p, pdde ser usado para esse
proposito.

Compressor Combustors — Turbine

— = !
10

1 5
J J J
T Gas generator Nozzle | 3

===

Daffuser



O aumento de pressdo na entrada e reducdo da press@Eidaacausa o
chamadaefeito pistape a variacao global na velocidade dos gases dénoig
forca propulsora, oempuxqg qgue move 0 aviao.

* Diferentemente do ciclo Brayton, os gases nao se egparadé a pressao
ambiente, mas sim até uma pressao na qpaténcia produzida na turbina é
suficiente para acionar 0 compressor

e Assim, apoténcia liquida em um ciclo de propulsao a jatala. n
* Os processos do diagrama anterior sao:

1. PROCESS@-1: aumento de pressao e desaceleracdo num difusor
2. PROCESSA-2: compressao isoentropica
3. PROCESS@-3: adicao de calor a pressao constante
4. PROCESS(B-4: expansao isoentropica
5. PROCESS{-5: diminuicdo da pressao e aceleracao num bo@ltigpico



» A eficiéncia isoentropica de um bocal éedacédo entre a energia cinética real
do fluido na saida do bocal e a energia cinéticasaida de um bocal
iIsoentropico para o0 mesmo estado de entrada e pressaadou seja:

ECrealnasaidadobocal _ V?2/2
ECisoentroptanasaidadobocal VS2 /2

Mvocal =

 Bocais nédo envolvem interacoes de calor e trabalhariacdo de energia
poténcia € desprezivel e a velocidade de entradaixa ltom relacdo a
velocidade na saida, de tal forma que um balanconaesa e de energia
fornece:

-0 —— _ _ _

= vz =2 2

Q+ Xy b+ 407 | = X my| hy+2 +0z [+W em =m, =m
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« O empuxo desenvolvido por um turbojato é a forcali@mste da diferenca
entre as quantidades de movimento dos gases de exaatdaoelocidade que
deixam o motor e do ar a baixa velocidade que entramotor, sendo
determinado pelaegunda lei de Newton

Fempuxo™ (mv)sal’da_ (mv)entrada = m(Vsaida_Ventrada)

* A poténcia decorrente do empuxo do avigoi¢ncia de propulsfie o produto
entre a forca de empuxo e a distancia ao longo dhegga forca age sobre o
aviao por unidade de tempo:

WP = |:empuxé/ avido ~ m(vsaida_ventrada)v aviao (usualmenteventradz :Vaviéc)

* Define-se uma eficiéncia de propulséo a relacao enpr@éncia de propulsao
e a taxa de calor fornecido pela queima do comlristiv seja:
_ Poténciadepropulsdo _ Wp
s Taxadeentradadeenergia Q.




« Uma modificacdo bastante utilizada em turbojatosigckusao de unpos-
gueimadoi(afterburner).

 E essencialmente um equipamentoreequecimentmo qual uma quantidade
adicional de combustivel é injetada no gas que estamtlo a turbina.

« O efeito resultante € um aumento da temperaturhudio fna entrada do bocal,
aumentando sua velocidade na saida do bocal, redmléan umaumento do
empuxo

Fuel-spray bars

Compressor — Turbine

Combustors Flame holder

Afterburner duct .L hdjust:;t_}le
nozzle



