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RESUMO

As usinas termelétricas sdo fundamentais para sustentacdo da base de geracéo de
energia elétrica brasileira e para atuar no controle do nivel dos reservatorios das
usinas hidrelétricas. A maior fonte de energia para estas usinas no Brasil € o gas
natural, e a tendéncia é de que a participacao desta fonte aumente frente a menor
utilizacdo de usinas a carvao ou 6leo combustivel, por questdes ambientais e
financeiras. Deste modo, aproveitar ao maximo a poténcia instalada das usinas
significa otimizar os recursos disponiveis, visando menor impacto ambiental e reducéo
da necessidade de expansao do sistema. Uma das possibilidades € potencializar as
usinas termelétricas existentes ou novas com o sistema de resfriamento do ar de
admissdo das turbinas a gas, o que resultara em um aumento de poténcia e
rendimento das mesmas com a diminuicdo da temperatura de admisséao. Este fator é
ainda mais significativo em regides quentes, clima predominante em boa parte do
territério brasileiro. Sao apresentadas as tecnologias principais de resfriamento do ar
de admissdo que podem ser utilizadas neste processo e quantificado o aumento de
poténcia de uma usina utilizada como exemplo. Para os modelos de turbinas
selecionados, aplicados a ciclos termodindmicos simplificados, utlizando as
temperaturas locais de Aracaju-SE e S&o Paulo-SP, observou-se um acréscimo de
poténcia de até 18% para turbinas operando em ciclo simples. Também houve
impacto positivo na geracdo de energia em ciclo combinado, em uma analise inicial
simplificada, de até 5% na geracdo de energia elétrica a partir do ciclo vapor. A
selecdo da tecnologia mais adequada depende diretamente do ciclo térmico da usina,
disponibilidade de 4gua na regido e do objetivo do proprietario entre menor tempo de

retorno e maior aumento de poténcia liquida da planta.

Palavras-chave: Gas natural. Geracdo de Energia Elétrica. Termoeletricidade.

Turbinas a gas.



ABSTRACT

The thermal power plants are fundamental for the support of the Brazilian electricity
generation base and level of hydroelectric water storage. The largest source of energy
for these plants in Brazil is natural gas, and the tendency is the increasing of this source
in face of the less use of coal or fuel oil plants due to environmental and financial
reasons. In this way, maximizing the installed power of the plants means optimizing
available resources, aiming at less environmental impact and reducing the need for
system expansion. One of the possibilities is to boost existing or new thermoelectric
plants with the gas turbine intake air cooling system, that result in increased power and
efficiency with the reduction of the intake temperature. This factor is even more
significant in hot regions, a predominant climate in Brazil. The turbine inlet air cooling
main technologies that can be used in this process will be presented and the power
increase of a power plant used as an example will be quantified. For models of selected
turbines, applied the simplified thermodynamic cycles using local temperatures of
Aracaju-SE and S&o Paulo-SP, there was a power increase of up to 18% for turbines
operating in simple cycle. There was also a positive impact on energy generation in
combined cycle in a simplified initial analysis, up to 5% in the generation of electricity
from the steam cycle. The selection of the most appropriate technology depends
directly on the thermal cycle of the plant, the availability of water in the region and the
owner's goal between a shorter turnaround time and a higher net power increase of

the plant.

Keywords: Natural gas. Electric Power Generation. Thermoelectricity. Gas turbines.
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1. INTRODUCAO

A matriz elétrica brasileira atualmente conta com uma parcela significativa de
usinas termelétricas: 26,5% da oferta interna (EPE, 2017a), englobando a energia a
partir da biomassa, carvao, gas natural, nuclear e 6leo combustivel.

As usinas térmicas apesar de serem poluentes, sdo extremamente importantes
para controle dos niveis dos reservatorios de agua das usinas hidroelétricas e para
garantir a seguranca do suprimento de energia para o Sistema Interligado Nacional
(SIN) nos momentos em que houver a necessidade de despacho de energia. Esta
estratégia de operacdo vem sendo utilizada hd muitos anos no Brasil, desde a crise

no setor no inicio dos anos 2000.

1.1. JUSTIFICATIVAS

A demanda crescente por fontes menos poluentes, menor custo por kWh para
competitividade em leildes e busca por ciclos térmicos e processos cada vez mais
eficientes, motivam os projetos a procurarem solu¢cdes em que a producao de energia
seja maior e também a eficiéncia do ciclo que se resume a produzir o maximo de
energia elétrica por unidade de energia utilizada a partir de um combustivel.

O parque gerador térmico brasileiro no que se diz respeito a energia de base,
conta com usinas de ciclo Rankine, de ciclo Brayton e de ciclo combinado (ciclo em
gue se atinge a maior eficiéncia térmica, desconsiderando usinas de cogeracao).
Grandes usinas com o ciclo Rankine nos dias de hoje geralmente utilizam carvao
como combustivel, o que tende a ser evitado devido a questdes ambientais e de custo.
Nos ultimos leildes este tipo de usina tem sido utilizado em empreendimentos de
biomassa, fonte considerada renovavel, porém néo é usual a construcao de usinas de
grande porte com este tipo de combustivel. As usinas termelétricas a gas natural
utilizando o ciclo combinado € no momento a melhor alternativa para se utilizar este
tipo de tecnologia com menor custo aliada a alternativa menos poluente, mantendo a
seguranca de suprimento de energia elétrica na base frente ao esgotamento do
potencial e viabilidade de construcdo de usinas hidrelétricas com grandes

reservatorios. Nos ultimos leildes o0 mercado mostrou uma maior movimentacao entre
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0s proponentes de térmicas a gas natural liquefeito (GNL) ou gas natural (GN) frente

0s outros tipos de combustivel das grandes usinas térmicas.

1.2. OBJETIVOS

Diante deste cenario, o presente estudo tem como objetivo descrever o impacto
da temperatura do ar de admisséo das turbinas a gas que operam no ciclo Brayton na
poténcia gerada, o impacto causado no restante do ciclo combinado (geracédo de
vapor e energia elétrica) e rendimento térmico do ciclo. Como possibilidade de
aumento da poténcia e da eficiéncia, a tecnologia de resfriamento do ar de admisséo
pode ser implementada em usinas termelétricas, principalmente nas localizadas em
regides mais quentes onde a producdo de energia € muito impactada pelas altas
temperaturas. A medida que a producédo de energia elétrica aumentar nestas centrais,
pode ser demandada uma quantidade menor de energia das térmicas mais poluentes
e de preco maior como as de carvao, 6leo combustivel e entre outros que operam

também em ciclos menos eficientes.

1.3.METODOLOGIA

Através de configuracbes simplificadas de ciclos térmicos de geracdo de
energia e da aplicacdo das leis da termodinadmica e equac¢des dos ciclos térmicos,
esta melhora no ciclo sera quantificada de modo a verificar se é viavel investir nesta
modificacdo e serdo estimadas as caracteristicas e porte dos equipamentos do

sistema de resfriamento do ar de admissao e de seus auxiliares.
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2. REVISAO BIBLIOGRAFICA
2.1.CENARIO E PERSPECTIVAS DA MATRIZ ELETRICA BRASILEIRA

A matriz elétrica brasileira, apesar do notério avanco das energias renovaveis,
continua predominantemente hidraulica e com uma significativa participacdo das
energias ndo renovaveis. A figura 2.1 a seguir mostra a participacdo de cada fonte na
oferta de energia elétrica no ano de 2016.

§ ;
M Biomassa?® [ Biomass® dlical Winy

8,2% ’
Gas natural [ Natural gas
/ 9,1%

M Derivados de petroleo [
Oil products
2,4%

B Nuclear [ Nuclear
2,6%

Solar
001%

M Carvaoederivados' [ Coal
andcoal products’

W Hidraulica?/ Hydro? 4200

68,1%
Figura 2.1 — Oferta interna de energia elétrica por fonte (EPE, 2017a)

Dentre as fontes consideradas ndo renovaveis e que implicam em usinas
termoelétricas destacam-se: gas natural (9,1%), derivados de petréleo (2,4%) e
carvao de derivados (4,2%).

A perspectiva para os proximos anos é de aumento da importancia das usinas
térmicas na composicao da base, diante de um esgotamento do potencial hidrelétrico
e restricbes ambientais a este tipo de instalacdo. A opcao do gas natural, por suas
caracteristicas menos poluentes e maior disponibilidade, é a fonte considerada nos
estudos de expansao do parque gerador do SIN, tendo inclusive as térmicas a GNL
importado como opcéo a curto e médio prazo. As térmicas a carvao, por sua vez, terao
dificuldades para expansao da capacidade instalada, devido a questdes ambientais e
falta de financiamento proveniente do BNDES (EPE, 2017b).

De acordo com o ultimo Plano Decenal de Expanséo de Energia publicado pela
EPE, a previsdo da expansdo da capacidade instalada por fonte no SIN se dara

conforme a tabela a seguir:
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Tabela 2.1 - Evolucdo da capacidade instalada por fonte de geracéo para expansao
de referéncia - 2026

Fonte Capacidade instalada — Capacidade instalada
2016 - MW prevista — 2026 - MW
Hidraulica 89.698 103.466
PCH e CGH 5.820 8.158
Edlica 10.025 28.470
Biomassa 12.881 16.936
Uranio 1.990 9.660
Géas Natural 12.532 17.339
Carvao 3.174 3.514
Oleo Combustivel 3.721 1.774
Oleo Diesel 1.530 612
Solar centralizada 21 9.660

Fonte: EPE, 2017b
Os dados mostram um grande aumento da capacidade instalada com usinas

ellicas, sendo esta a fonte de crescimento mais significativo, tanto em termos
absolutos quanto em relativos, com crescimento estimado de 284% da capacidade e
um aumento de apenas 15% na geracdo hidraulica. As térmicas a géas, objeto deste
estudo, tem uma projecdo de aumento de 38% na capacidade instalada, totalizando
um acréscimo de 4,8 GW de poténcia. Vale destacar também a diminuicdo da
capacidade instalada de usinas a Oleo combustivel e Oleo diesel devido ao
encerramento de contratos de usinas existentes. E importante destacar que se tratam
de previsdes e estes dados sdo revisados constantemente em funcdo do cenério
econdbmico brasileiro e mundial que vivem em constantes oscilacées, e algumas
destas proje¢cOes podem nao se viabilizar por diversas questdes, incluindo aspectos
financeiros, politicos e ambientais. Por exemplo, 0 aumento da capacidade instalada
a partir de uranio pode néo se viabilizar e, portanto, por ser uma energia firme, devera

ser substituida por outra equivalente, como as térmicas a gas natural.
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2.2.CICLOS TERMICOS DE POTENCIA

2.2.1. Ciclo Rankine

O ciclo de Rankine, de maneira simplificada, se resume em 4 processos
termodinamicos: Bombeamento adiabatico reversivel, transferéncia de calor a
pressado constante na caldeira, expansao adiabatica reversivel em uma turbina e
transferéncia de calor a pressao constante no condensador (WYLEN, 1995). A figura

2.2 ilustra um sistema simples que opera neste ciclo.

|
Caldeira (:::)

RO
Y

| Condensador

Bomba

-
SO

Figura 2.2 - Ciclo rankine simples (WYLEN, 1995)

Os equipamentos principais que compdem o ciclo Rankine sdo os ilustrados na

figura 2.2. Abaixo € descrito o balanco energético de cada um dos processos:

e Processo 1-2 — Bombeamento: wy, = m. (h, —h;) (2.1)
e Processo 2-3 — Geracéao de vapor: g, = m. (h; —h,) (2.2)
e Processo 3-4 — Expansao na turbina: w, = m. (h, — h3) (2.3)
e Processo 4-1 — Condensacéo: q;, = m. (h; —h,) (2.4)

O processo 1-2 utiliza uma bomba para elevar a pressao do fluido de trabalho,
neste caso a agua. Este equipamento, por defini¢édo, trata-se de uma maquina geratriz
gue transforma o trabalho mecanico em energia sob as formas de presséo e cinética
(MACINTYRE, 1997). A pressédo de succédo, simplificadamente, corresponde a
pressdo de trabalho no processo de condensacao (4-1), e a pressado de recalque
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corresponde a presséo de operacao no gerador de vapor (2-3), que também ocorre a
pressdo constante. Para acionar a bomba, uma quantidade de energia é adicionada
ao ciclo. Este consumo de energia, bem como todos 0s outros sistemas auxiliares que
compdem uma usina termelétrica real, devem ser considerados no célculo do
rendimento do ciclo térmico.

No processo de bombeamento considera-se que o liquido é incompressivel, e
desta forma é possivel determinar o trabalho realizado neste processo com a equacéo
(SIMOES-MOREIRA et al, 2017):

W, = 1. f: v.dP ~ 1. v,. (P, — Py) (2.5)

A geracdo de vapor (processo 2-3) ocorre a pressao constante e com
fornecimento de calor, este podendo ser gerado a partir da combustdo de
combustiveis fésseis (carvdo, gas natural ou 6leo), fissdo nuclear, queima de
biomassa (como cavaco de madeira e bagaco de cana) ou por sistemas elétricos de
geracdo de calor. Os geradores de vapor, mais conhecidos no mercado como
caldeiras, tem suas varia¢des tecnoldgicas e sua selecdo depende das condicdes de
operacdo especifica de cada usina. Os principais critérios para selecdo sdo a
temperatura e a pressao do vapor gerado, além do combustivel utilizado. De maneira
geral, pode-se classificar as caldeiras em: flamotubulares, aquatubulares e caldeiras
de recuperacao de calor.

As caldeiras flamotubulares sédo aquelas em que os gases de exaustdo da
gueima do combustivel circulam internamente aos tubos da caldeira. Estes tubos, por
sua vez, estdo imersos na agua contida na caldeira que recebe o calor necessario
para levar a agua até o estado de vapor (MARTINELLI, 1998).

Na parte inferior do equipamento se encontra a fornalha ou o queimador, onde
é realizada a queima do combustivel. O calor resultante deste processo € conduzido,
na forma de gases de exaustdo, através dos dutos para a chaminé de saida dos
gases. O feixe de dutos transfere o calor dos gases que circulam no interior dos
mesmos para a agua que preenche a parte externa, elevando a temperatura da agua
até a condicdo requerida. O vapor saturado gerado na caldeira pode ainda passar
pelos superaquecedores, elevando a condi¢cdo do vapor para superaquecido, o que é

necessario dependendo da sua aplicacdo. Estas caldeiras sdo adequadas a niveis
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baixos e médios de pressdo de operacdo e geralmente ndo se aplicam a geracéo de
energia em turbinas a vapor (DANPOWER, 2018).

As caldeiras aquatubulares, por sua vez, possuem um principio de
funcionamento diferente. Neste caso, a 4gua circula na parte interna do feixe tubular,
e 0S gases quentes oriundos da combustédo fornecem calor pela parte externa. Este
tipo de caldeira € empregado quando se deseja obter niveis elevados de rendimento
e pressao de operacdo (MARTINELLI, 1998).

Esta caldeira possui um tubuldo inferior de agua, e um tubuldo de vapor
saturado na parte superior. Ambos séo conectados por feixes tubulares responsaveis
por absorver o calor dos gases de exaustao da queima realizada na fornalha. Estes
gases circulam primeiramente pelo superaquecedor, para entdo passar pelos feixes
tubulares principais, e entdo séo direcionados para 0s economizadores (responsaveis
por aquecer a agua de alimentacdo da caldeira e economizar combustivel) e pré
aguecedores de ar de combustéo.

As caldeiras de recuperacdo podem ser aquatubulares ou flamotubulares,
dependendo do nivel de presséo de operacéo. A diferenca é que a fonte quente destas
caldeiras € a massa de gases de exaustdo de um processo de combustdo, em geral
de turbinas a gas. No caso deste estudo, serdo consideradas caldeiras aquatubulares
de recuperacdo, pois se aplicam a usinas térmicas de geracdo de energia que
requerem altas pressoes e eficiéncias.

A turbina a vapor (figura 2.3) é a maquina responsavel por converter a energia
térmica do vapor em energia cinética e trabalho mecanico. Quando acoplada a um
gerador sincrono produz energia elétrica. A producdo de energia elétrica é
diretamente proporcional a vazao de vapor que passa pela turbina e a variagdo de
entalpia entre o vapor superaquecido de entrada e o vapor de saida, e o tipo de turbina

selecionada depende da caracteristica da aplicacdo. (STUCHI et al, 2015).
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Figura 2.3 - Turbina a vapor (TGM, 2018)

No ciclo de Rankine simplificado apresentado na figura 2.2 o vapor de saida da
turbina passa diretamente pelo condensador, onde acontece a rejeicdo de calor
rebaixando o fluido de uma mistura liquido-vapor para agua saturada. O calor rejeitado
€ absorvido pela agua de circulacdo que passa pelo condensador e retorna para o
sistema de resfriamento, geralmente composto por torres de tiragem induzida.

O rendimento do ciclo Rankine é dado por:

Ntérmico = % = % (2.6)

O rendimento térmico do ciclo € constantemente analisado pelo indice
conhecido como Heat Rate. Por definicdo, se trata da quantidade de energia
consumida pela instalacdo (energia fornecida pelo combustivel) para gerar um
quilowatt hora de energia elétrica no gerador, resultando em valores expressos em
kJ/kWh ou BTU/kWh (EIA, 2018).

A poténcia gerada na turbina é determinada por:

W, = m. (AR) (2.7)
2.2.2. Ciclo Brayton

O ciclo Brayton é um ciclo padrdo ar que apresenta 0s principais processos

térmicos que fazem parte do funcionamento de uma turbina a gas (SIMOES-
MOREIRA et al, 2017).
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As turbinas a gas, foco principal deste estudo, sao classificadas em dois tipos:
industriais (heavy-duty) e aeroderivativas. A figura 2.4 a seguir mostra de forma

esquematica os principais componentes de uma turbina a gés.

Entrada de
combustivel
Energia

Cémara de combustao elétrica

Gerador

Turbina a gas B
Compressor g elétrico

Saida dos
Entrada de ar produtos de
combustdo

Figura 2.4 - Turbina a gas - Ciclo Brayton (SIMOES-MOREIRA et al, 2017)

O ar de admisséo usualmente é captado a temperatura ambiente e comprimido
no compressor. Em seguida, é injetado na camara de combustéo onde paralelamente
€ injetado o combustivel para, entdo, ocorrer a combustéo e elevacéo da entalpia do
ar. O ar, comprimido e com a energia adicionada pela combustéo, sofre uma expansao
na secao da turbina gerando trabalho mecanico no eixo, que acoplado a um gerador

sincrono, gera energia elétrica.
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Combustivel
Camara de
combustao
- ——— R Em
Compressor Turbina
Ar Produtos de
combustdo

Figura 2.5 - Ciclo Brayton simples (SIMOES-MOREIRA et al, 2017)

A figura 2.5 mostra o ciclo Brayton simples, cujo rendimento pode ser

determinado conforme descrito a seguir. Na figura 2.6 estdo os diagramas p-v e T-s

do ciclo.
e 6T
Ntérmico = QH - Cp(T3 — TZ)
_k _k
Ps P2 (T2>(k—1) _ (Tg)(k_l)
Ps  P1 T Ty
T, T;
T, T,
T, 1
 Miermicg =1 - =1 (2.8)
Ntérmico T, (0s/pp) DK
PA T A
q entrada &
&
qentrada
L} 4
1 4
vq saida .
1% q saida
> >
P-v Diagrama Y T-sDiagrama  °

Figura 2.6 - Diagramas do ciclo Brayton (WYLEN, 1995)
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Conforme pode ser observado nos diagramas e nas relacbes descritas para
determinar o rendimento do ciclo, a performance depende da relacédo de presséo
empregada, e das temperaturas de trabalho envolvidas. Deve ser observado que a
temperatura maxima do ciclo (T3) é limitada por caracteristicas metallrgicas dos
materiais utilizados na constru¢cado da maquina.

Existem algumas perdas associadas ao ciclo Brayton quando considerada a
operacdo real. Um dos fatores que mais alteram a performance da turbina a gas é a
variacéo do trabalho exercido pelo compressor para comprimir o ar direcionado para
a camara de combustéo e o trabalho realizado na expansio (SIMOES-MOREIRA et

al, 2017). O trabalho liquido real por unidade de massa é determinado pela relagéo:

Wt = Wiyrb—real — W(-real

1 Cp.T k=1)
Wt = Nturb- Cp-T3- (1 - (k_1)> ==, <I’ k — 1) (2.9)
r .

K T]C

Aplicando as eficiéncias da turbina e do compressor no calculo do rendimento
térmico do ciclo Brayton, tém-se (SIMOES-MOREIRA, 2017):

k-1
1 T, X1
. nturb-Ts-(l—m)—n—z(r k -1)
Ntérmico = r(k—1)/k_1)
MNc

(2.10)
T3—T1.<1+

Conforme pode ser observado, o rendimento térmico do ciclo Brayton é funcéo
da temperatura de queima T3 (méxima temperatura do ciclo), temperatura de
admisséo T1, rendimento do compressor e da turbina, taxa de compressédo e a
propriedade do ar (razéo entre calores especificos).

Verifica-se, a partir das equacdes 2.9 e 2.10, que a temperatura de admissao
interfere diretamente na performance do ciclo térmico. Esta variavel, foco principal
deste estudo, € a que mais se altera durante a operacéo das turbinas em uma usina
termelétrica, pois depende diretamente da temperatura ambiente local. As figuras 2.7
e 2.8 a seguir mostram a variac¢ao do trabalho liquido e da eficiéncia térmica em funcao
da temperatura T1, assumindo todos os outros parametros como fixos em diferentes
temperaturas ambiente. Foram admitidos como premissa para a realizacéo da analise

tedrica os seguintes valores para as demais variaveis das equacdes:
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T; = 1100 K
r=10
k=14
Cp = 1,0
Neurb = 0,85
ne = 0,85
Rendimento x Temperatura T1
0,24
30,22
€ 0,2
20,18
<0,16
0,14
0,12
0,1
0 10 20 30 40 50

Temperatura de admissao
Figura 2.7 - Rendimento térmico em funcdo da temperatura de admisséo

Trabalho liquido x Temperatura T1
200

=
(o)
o

=
(o)
o

140

120
0 10 20 30 40 50

Temperatura de admissao

Trabalho liquido (kJ/kg)

Figura 2.8 - Trabalho liquido em fung&o da temperatura de admisséo

Conforme citado anteriormente, as turbinas a gas possuem basicamente dois

tipos de construcao, as quais diferenciam-se pelas seguintes caracteristicas:
e Aeroderivativas: estas turbinas tém origem na induUstria aeronautica e as
maiores turbinas estdo na faixa de 40 a 50 MW. Trabalham com taxas de
compresséo maiores e sdo mais eficientes, no entanto requerem investimentos

mais elevados por unidade de poténcia instalada (MW). Sdo mais competitivas
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em plantas com menor nimero de horas anuais de operacéo, conforme pode
ser observado na figura 2.9, e em plantas onde exista a necessidade de partida

rapida para atendimento de cargas pontuais.

Eficiéncia moderada

Alto custo
i
: ™ @ USINAS DE EMERGENCIA
| . Partida rapida
: MBIS_ aquUﬂ'dO para Baixo investimento
: Turblnas: DERE Baixa eficiéncia
i aeroderivativas Ciclo simples
|
|
|
C%EEI'O | @ USINAS PARA PONTA
1 Investimento moderado
ENERGIA | |
1
1

Ciclo combinado flexivel

@ USINAS DA BASE

Baixo custo . .
Alto investimento

. - Alta eficiéncia
Emergencia O AD D Baseload Ciclo combinado

DE OPERACAO

Figura 2.9 - Aplicagdo de turbinas a gés aeroderivativas (Adaptado de AEIC, 2013)

Industriais: as turbinas deste tipo sdo mais empregadas para geracao de
poténcia em usinas térmicas de base, pois sdo mais adequadas para operar
por longos periodos. A capacidade destas turbinas varia de 0,5 a 250 MW ou
mais. Estas maquinas sdo menos eficientes, porém requerem um investimento
menor por unidade de poténcia instalada. A figura 2.10 apresenta uma turbina

a gas industrial da Siemens com detalhes internos construtivos.

o 2 \
s V) ¢ Mo eusmamasd
o1t e | |

Figura 2.10 - Turbina a gas Heavy duty - Siemens SGT6-5000F (SIEMENS, 2018)
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2.2.3. Ciclo combinado

O ciclo combinado € a configuracdo em que se juntam os ciclos Brayton e
Rankine, atingindo uma eficiéncia, geralmente, superior a 50%, frente a rendimentos
na faixa de 30 a 40% em usinas que operam no ciclo Brayton ou Rankine. Esta
configuracéo é viavel devido a alta temperatura dos gases de exaustdo da turbina a
gas que opera no ciclo Brayton, por exemplo o modelo Siemens SGT-800, com gases
de exaustéo na faixa de 550°C e o modelo SGT6-5000F na faixa de 600°C (SIEMENS,
2018).

Estes gases, devido a alta entalpia, podem ser aproveitados para otimizar o
ciclo térmico quando combinados a um ciclo Rankine. As caldeiras, conforme
detalhado no item 2.2.1, utilizam uma fonte quente para elevar a agua ao estado de
vapor superaquecido por meio de troca térmica, e neste caso, a fonte quente é o
proprio fluxo de gases da exaustdo das turbinas a gas. No entanto, as caldeiras
convencionais sao substituidas por caldeiras de recuperacéo de calor ou HRSG (heat
recovery steam generator). Estas caldeiras podem ou nao utlizar queima
suplementar, dependendo da necessidade de geracao de calor adicional. Duas usinas
com estas caracteristicas (ciclo combinado) estdo ja contratadas para entrar em

operacéo, segundo (EPE, 2018), conforme detalhado na tabela 2.2.

Tabela 2.2 - Empreendimentos termelétricos contratados

_ Poténcia _ . o
Empreendimento . Ciclo Previsdo de inicio
instalada
UTE MAUA II 591 MW Combinado 2018
UTE Porto Sergipe | 1.516 MW Combinado 2020

Fonte: EPE, 2018
A figura 2.11 se trata de um diagrama tipico de uma usina termelétrica de ciclo

combinado extraido de uma simulagao utilizando o programa Thermoflex.
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Figura 2.11 - Diagrama de uma usina termelétrica ciclo combinado (THERMOFLOW, 2018)



29

Este diagrama apresenta mais elementos por se tratar de uma condicdo muito
préoxima as instalacfes reais. O ciclo Rankine apresentado possui quatro niveis de
pressao, a caldeira de recuperagdo possui queima suplementar, e nota-se também a
existéncia de um sistema de resfriamento do ar de admissédo da turbina a gas com o
objetivo de aumentar a performance do ciclo térmico, cujo efeito sera melhor abordado
no capitulo 3 deste estudo.

De acordo com os dados desta simulacao, percebe-se que uma quantidade
significativa de energia pode ser recuperada do calor rejeitado pela turbina a gas, pois
0 equivalente a cerca de 50% da energia elétrica gerada no ciclo Brayton, é gerada
na turbina a vapor operando no ciclo Rankine. Mesmo considerando o aumento
significativo de consumo de energia elétrica dos sistemas auxiliares decorrentes da
implantacdo do ciclo Rankine, o aumento de eficiéncia do ciclo € significativo e
normalmente justifica o investimento adicional.

Outra vantagem deste tipo de tecnologia quando comparada a usinas de ciclo
simples, € a temperatura de exaustdo dos gases para a atmosfera. Utilizar somente
turbinas a gés resulta em uma exaustao em altissimas temperaturas o que representa
um maior impacto ambiental e desperdicio de energia. Quando utilizado o ciclo

combinado, a temperatura de exaustao diminui significativamente.

2.3. TECNOLOGIAS DE RESFRIAMENTO DE AR

Conforme demonstrado nas figuras 2.7 e 2.8, a temperatura de admissao
interfere diretamente na geracdo das turbinas a gas e no rendimento térmico da
mesma.

Existem alternativas diferentes para resfriar o ar de admisséo das turbinas,
sendo as principais: resfriamento evaporativo e chiller mecéanico ou de absorcéo
(SANTOS e ANDRADE, 2012).

2.3.1. Sistema evaporativo

O sistema evaporativo utiliza o calor latente de vaporizacdo para resfriar o ar
de admissao da temperatura de bulbo seco para a temperatura de bulbo umido. O

processo se resume em converter o calor sensivel em calor latente, sendo o ar
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resfriado pela vaporizacdo da agua que circula no sistema através de um painel
(SANTOS e ANDRADE, 2012).
A figura 2.12 a seguir ilustra de maneira simplificada o funcionamento deste

sistema:

=)

Ar quente
(ambiente)

Ar resfriado

Figura 2.12 - Sistema evaporativo (SANTOS e ANDRADE, 2012)

A temperatura de entrada no compressor da turbina pode ser determinada por:

T, = TBS — &. (TBS — TBU) (2.11)

A vazao massica de agua requerida para o sistema é determinada por:

m,, = M,. (We — W) (2.12)

De acordo com a equacéo 2.11, ndo é possivel resfriar o ar de admissao para
uma temperatura inferior a temperatura de bulbo imido, podendo no méaximo iguala-
la em um processo ideal com 100% de eficiéncia.

O processo é a umidificacdo adiabatica. A figura 2.13 ilustra o processo de
resfriamento na carta psicrométrica do ar, onde esta caracteristica pode ser

confirmada.
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Umidade absoluta (g/kg)

Umidade relativa (%)
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Figura 2.13 - Diagrama sistema evaporativo (Adaptado de ARANER, 2017)
Este processo é uma solucdo de baixo custo para o resfriamento do ar, no
entanto, sua viabilidade depende da umidade relativa do ar no local da instalacao,
demanda a utilizacdo de agua desmineralizada e apresenta risco de erosdo nos

primeiros estagios de compressao (ARANER, 2017).

2.3.2. Resfriamento por meio de ciclo de compresséao de vapor

Uma outra alternativa para resfriamento do ar de admisséao, é a utilizacdo do
ciclo de compressao de vapor com chillers mecénicos ou de absorcédo. O processo €
baseado no ciclo de refrigeracdo, onde a agua a baixa temperatura € bombeada para
uma serpentina instalada junto ao filtro de ar de admissao da turbina a gas. A figura

2.14 representa de maneira esquematica o funcionamento deste sistema.
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Figura 2.14 - Representacédo do resfriamento por Chiller (Adaptado de SANTOS e ANDRADE, 2012)

Um dos principais beneficios deste ciclo de resfriamento é a possibilidade de
atingir temperaturas menores do que a temperatura de bulbo umido, ao contrario do
obtido com o sistema evaporativo. Isto pode representar um ganho significativo de
poténcia no ciclo Brayton. (ARANER, 2017). Este sistema leva vantagem sobre o
evaporativo principalmente em regides onde a umidade relativa do ar é elevada, fato
observado em varias regides brasileiras.

Na prética, o resfriamento pelo método da compresséo € limitado a 7°C para
evitar a formacéo de gelo na entrada da turbina, e limitada ao projeto do sistema que
também considera a questdo econdmica e técnica no dimensionamento (CARVALHO
JUNIOR, 2012).

A figura 2.15 mostra o processo de resfriamento ideal no diagrama
psicrométrico. O ar a temperatura ambiente passa primeiramente pelo processo de
remocao do calor sensivel até atingir o ponto de orvalho. Posteriormente ha a remocéao
do calor latente até atingir a temperatura desejada, na condicdo de ar saturado
(umidade relativa 100%).
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Figura 2.15 - Diagrama de resfriamento por compresséo (CARVALHO JUNIOR, 2012)

Existe a possibilidade de utilizar chillers de absorcao para resfriamento do ar,
em substituicdo ao sistema mecanico de compresséo. Neste caso, normalmente o
Coeficiente de Performance (COP) é menor, no entanto, o custo operacional € menor

pois o ciclo de absorcao utiliza o calor gerado na combustdo das turbinas a gas ou

vapor residual de processo para produzir a 4gua gelada que € bombeada a serpentina

na entrada da turbina.

2.4.LEVANTAMENTO DO PARQUE GERADOR TERMELETRICO A GAS
NATURAL

O parque gerador termelétrico brasileiro baseado na fonte de gas natural conta

atualmente com 14,088 GW de poténcia instalada (ANEEL, 2018).
A figura 2.16 a seguir mapeia o0 posicionamento das usinas termelétricas no

Brasil.
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Figura 2.16 - Mapa de usinas termelétricas (EPE, 2018)

Conforme demonstrado, existe um numero consideravel de usinas
termelétricas espalhadas por todas as regifes brasileiras. As usinas movidas a gas
natural sdo as que estdo no mapa posicionadas na linha dos gasodutos de transporte
(linha preta), concentrando-se na linha do gasoduto oriundo da Bolivia, na costa
litoranea do oceano atlantico e no gasoduto do estado do Amazonas. As demais
termelétricas sao predominantemente movidas a 6leo diesel, geralmente utilizadas
para atender demandas em regifes mais isoladas e sem disponibilidade de gas
natural.

Concentrando apenas nas usinas movidas a gas natural, o sistema apresenta
a distribuicdo apresentada na figura 2.17, dividida por faixa de poténcia instalada das

usinas termelétricas movidas a gas natural, maiores do que 25 MW.



35

Distribuicdo de poténcia instalada
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Figura 2.17 - Distribuicdo das usinas termelétricas a gas (adaptado de ANEEL, 2018)

Tratando especificamente de turbinas a gas instaladas no Brasil, a figura 2.18
mostra a distribuicdo dos modelos instalados em termelétricas brasileiras, maiores do

que 50 MW.

W501F
V84.3A(2)
RB-211
LM 6000
GT24
GT11-N2

FT8-TWINPACK

Modelos de turbinas

FRAME 6B

7FA

GFA

11D4 E 11D4A

t
0 5 10 15 20 25 30 35
Nimero de turbinas em termelétricas brasileiras com poténcia maior que 50MW

Figura 2.18 - Distribuigdo de turbinas por modelo instaladas em termelétricas brasileiras (CARVALHO
JUNIOR, 2012)
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3. ANALISE DO DESEMPENHO DE MAQUINAS TIPICAS

Um dos fatores determinantes para viabilidade da implantacdo de um
empreendimento de geracdo de energia elétrica é a quantidade de energia produzida
pela usina. No caso das termelétricas, os principais indices que determinam a
producdo de energia sdo: disponibilidade (horas em que as maquinas estdo
disponiveis para gerar energia) e eficiéncia do ciclo térmico.

Alguns parametros especificos do local da usina alteram significativamente o
desempenho do sistema, como temperatura ambiente, pressdo atmosférica local,
umidade, composicdo do combustivel, perda de carga na entrada e na exaustdo e
composicdo do combustivel (GE, 2018).

A temperatura ambiente é um dos principais fatores que impactam na
capacidade de geracdo das usinas e € um parametro que varia ao longo do ano
dependendo da estacao climética e pode ser controlado com a instalacdo de sistemas
auxiliares.

A alteracéo na performance causada pela temperatura ambiente se explica no
fato de que as turbinas a gas captam ar ambiente para 0 processo de compressao,
conforme principio de funcionamento do ciclo Brayton. Como as turbinas séo de
deslocamento volumétrico constante (rotacédo fixa), a poténcia obtida nos geradores é
diretamente proporcional a vazdo massica de ar que passa pela turbina, sendo esta
influenciada pela densidade especifica do ar, que por sua vez varia em funcéo da
temperatura (ZAINALI; ALAVIJEH, 2015).

m = p.V.A (3.1)
(3.2)

Conforme demonstrado na equacdo 3.1, a vazdo massica € diretamente
proporcional a densidade do fluido, que por sua vez, conforme equagdo 3.2 é
inversamente proporcional a temperatura. Em suma, mantendo a pressédo e R
constante, ao diminuir a temperatura a densidade aumenta, e como consequéncia
aumenta a vazao massica, mantendo a velocidade e a area da secao transversal

constantes.
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A figura 3.1 exibe as curvas dos fatores de correcdo para poténcia e heat rate
de turbinas a gas de maneira genérica, tendo como referéncia as condi¢cdes de projeto
ISO (15°C, 1 atm e 60% de umidade relativa). Cada modelo de turbina a gas possui
curvas de correcdo especificas e estas normalmente sdo disponibilizadas pelo
fabricante.

ISO CONDITIONS
159C 60 % RH

0.9

=== Relative Power Output
=== Relative Heat Rate

0.8

Relative Power Output and Heat Rate

0.7

0.6

-15 = 5 15 25 38 45
Inlet Air Temperature °C

Figura 3.1 - Gréfico tipico de correcdo de performance de Turbinas a gas (ARANER,2017)

Conforme as curvas apresentadas, observa-se que quanto maior a temperatura
de entrada menor a poténcia gerada na maquina, pois com 0 aumento uma menor
guantidade de ar em massa ira ocupar um determinado volume. Também ocorre um
aumento no heat rate (HR) (kJ/kWh) com a elevacdo da temperatura, ou seja, o
rendimento diminui, pois sera necessaria uma maior quantidade de energia
proveniente do combustivel para gerar a mesma quantidade de energia elétrica.

Além da geracéo de energia e do rendimento da turbina, também séo alteradas
a temperatura e vazao de gases na exaustdo da mesma, podendo inclusive alterar a
performance de sistemas de cogeracao e de usinas termelétricas que operam em ciclo
combinado, pois havera uma alteracao na quantidade de energia rejeitada pela turbina

a gas.



38

3.1.DADOS CLIMATICOS DE REGIOES BRASILEIRAS

Para este estudo serdo avaliadas duas capitais brasileiras com temperaturas
médias distintas com objetivo de se comparar os impactos climaticos em usinas

termelétricas nas diferentes localidades.

Tabela 3.1 - Dados climatoldgicos de Aracaju-SE e Sao Paulo-SP

Cidade Temperatura Umidade Temperatura Temperatura
media relativa meédia maxima média minima
Anual media mensal mensal
Aracaju-SE 26,3 °C 77, 7% 27,6 °C 24,7°C
Séo Paulo-SP 20,1°C 74,3% 23,2°C 16,7°C

Fonte: INMET, 2018

De acordo com a norma ABNT NBR 16401, parte 1, para o dimensionamento
de sistemas de resfriamento devem ser consideradas as seguintes condi¢cbes
climaticas para as cidades mencionadas na tabela 3.1:

e Aracaju-SE:

Temperatura de bulbo seco (TBS) =32,1°C

Temperatura de bulbo umido (TBU) =27,3°C
e S&o0 Paulo-SP:

Temperatura de bulbo seco (TBS) =32,0°C

Temperatura de bulbo umido (TBU) =23,2°C

3.2. SIMULACOES TERMICAS — SIEMENS SGT-800

A partir dos dados climaticos obtidos e das curvas de correcéo de performance
de uma turbina a gas comercialmente disponivel no mercado, foram avaliados o0s
impactos da variacdo da temperatura, quantificando as alteragdes de poténcia gerada
e rendimento do ciclo.

O modelo selecionado foi da fabricante SIEMENS, consolidada no mercado
mundial como uma das principais fornecedoras de ilhas de poténcia para usinas
termelétricas. A turbina é do modelo SGT-800, de 47,5 MW de poténcia nominal nas

condi¢cbes ISO. Esta turbina foi escolhida por ter poténcia nominal proxima a turbina
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da GE modelo LM6000, que de acordo com a figura 2.18 € a mais comum no parque
gerador brasileiro.

As figuras 3.2, 3.3, 3.4 e 3.5 sdo adaptadas das curvas de corre¢do especificas
da turbina mencionada. A partir destas curvas foram extraidos os valores dos quatro
parametros (poténcia gerada, heat rate, vazdo massica e temperatura dos gases de
exaustao) em funcéo da temperatura de admissdo do compressor. Foi considerado o
intervalo entre 0 e 40°C, com incremento de 2,5°C para cada ponto. A partir destes
valores tabelados, com auxilio da ferramenta do Microsoft Excel, foram geradas as
equacdes polinomiais de 3° grau para correcdo dos parametros de operagcdo da

turbina a gas.

Heat rate
10600
10400
10200
:.; 10000
9800
9600
9400

HR = 0,0196.T°- 0,3766.T2 + 5,188.T + 9541,2
R2=0,9992

~

kJ/kWh

Heat ra

0 10 20 30 40
Temperatura de admisséo (°C)

Figura 3.2 - Correcdo do Heat rate (adaptado de SIEMENS, 2009)
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R2=0,9979
30
0 10 20 30 40
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Figura 3.3 - Correcdo da poténcia da Turbina (adaptado de SIEMENS, 2009)
Vazao massica de exaustao
150,0
140,0
130,0
120,0
110,0 m = -0,0009.T3 + 0,0389.T2 - 0,9546.T + 139,
R2= 2
100.0 0,996
90,0
80,0
0 5 10 15 20 25 30 35 40

Temperatura de admissao (°C)

Figura 3.4 - Vaz&o massica de exaustdo da turbina (adaptado de SIEMENS, 2009)
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Temperatura dos gases de exaustao

585,0
G 580,0 Tex = 0,0014.T3-0,0504.T2 + 0,9298.T + 535,11
< 575,0 R2=0,9946
©
% 570,0
§ 565,0
® 560,0
© 565,0
5 550,0
S 5450
q) 1
g 540,0
L 535,0
530,0
0 5 10 15 20 25 30 35 40

Temperatura de admisséo (°C)

Figura 3.5 - Temperatura de exaustdo da turbina (adaptado de SIEMENS, 2009)
As equacdes polinomiais obtidas, sendo T a temperatura do ar de admissé&o do
compressor da turbina:

e Heat rate [kJ/kWh]:

HR = 0,0196.T3 — 0,3766.T? + 5,188.T + 9541,2 (3.3)
e Poténcia gerada [MW]:

P = —0,0002.T3 + 0,0034.T?> — 0,235.T + 50,717 (3.4)
e Vaz&o massica de exaustéo [kg/s]:

me, = —0,0009.T3 + 0,0389.T? — 0,9546.T + 139,57 (3.5)
e Temperatura dos gases de exaustao [°C]:

Tox = 0,0014.T3 — 0,0504.T% + 0,9298.T + 535,11 (3.6)

3.2.1. Turbina a gas em ciclo simples

A partir dos graficos e das equacdes foram obtidos os resultados detalhados

na tabela 3.2 a sequir.
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Tabela 3.2 - Resultados ciclo simples

Ter[\p. Poténcia Heat rate e)\(/;uzigo TempeNratura
admissao [°C] gerada [MW] [kJ/kWh] [kg/s] exaustao [°C]
15°C 47,3 9600 131,0 542,2
16,7°C 46,8 9614 130,3 543,1
20,1°C 45,7 9652 128,8 544.8
23,2°C 44,6 9704 1271 547,0
24,7°C 44,0 9735 126,2 548,4
26,3°C 43,2 9773 125,0 550,2
27,6°C 42,6 9809 123,9 551,8
32,1°C 40,1 9968 119,2 559,3

Conforme resultados obtidos, nota-se que a temperatura tem grande influéncia
sobre o resultado da performance das turbinas a gas. Considerando a temperatura
média da cidade de Aracaju-SE, a perda de poténcia chega a 8,7% quando
comparada as condi¢cdes nominais 1SO. Ja na condic¢do indicada na NBR 16401, a
perda de poténcia chega a 15,2%. Isto representa uma consideravel perda de geracéo
de energia elétrica, de receita para o proprietario da usina e de tempo de retorno do
investimento. Vale destacar também a perda de rendimento da turbina a gas
evidenciada pela alta do heat rate, ou seja, a maquina irh consumir mais combustivel
por kWh gerado, além de aumentar o nivel de emiss@es de poluentes por unidade de
energia gerada.

Para a cidade de S&o Paulo, desconsiderando os efeitos da pressao
atmosférica devido a maior altitude em relacdo ao nivel do mar, a perda de poténcia
com operacao sob temperatura média quando comparada as condi¢des ISO € bem

menor, cerca de 3,3%, devido a menor temperatura média.
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3.2.2. Turbina a gas em ciclo combinado simplificado

Considerando as alteracbes de performance indicadas no item 3.2.1, é
importante avaliar uma segunda configuracdo, que é o ciclo combinado. Para isto,
considera-se um ciclo de rankine simples, sem reaquecimento e com um nivel de
pressao, pois o objetivo € somente avaliar o impacto da temperatura no ciclo, sendo
gue para otimiza-lo ou simular uma situacao real seria necessaria a utilizacdo de
softwares especificos. A figura 3.6 mostra a configuracdo proposta para esta

avaliacéo.

comb (PCI, m)

Combustivel

Cémara de

T2,P2 combustdo T3 P3

— =5
/ Gerador
" Turbina

TP Produtos de
combustéo

Compressor

Admissédo de ar

‘exTG (m,T,h)

L

Turbina a

vapor
— :@
saida (mT,h) Serador
Vapor | Gases de
escape
4
Caldeira de
Recuperacéo

Alimentacéo

Condensador

Bomba

Figura 3.6 - Ciclo combinado
Primeiramente, para avaliar os impactos, € necessario realizar o balanco de
massa e energia do ciclo Rankine proposto, e para isto, algumas premissas precisam

ser consideradas:

Ty = 420 [°C]
P; = 40 [bar]
P, = 0,1 [bar]

Necalg = 0,85



44

Ponto 2:

Presséo no ponto 2 equivale a P3, pois 0 processo ha caldeira ocorre a pressao
constante.

P, = 40 [bar]
Ponto 1:

x; = 0 (liquido saturado)

Da tabela:

h; = 191,8 [kJ/kg]

v; = 0,00101 [m3/kg]
Célculo da entalpia de saida da bomba:

h, =191,8 + 0,00101. (4000 — 10) = 195,8 [kJ/kWh]
Ponto 3:

Com as caracteristicas do ponto 3 conhecidas (temperatura e pressao), obtém-
se a entalpia e a entropia da saida da caldeira:

h; = 3261 [kJ/kg]

s; = 6,838 [kJ/kg.K]
Ponto 4:

Expanséo na turbina considerada como sendo isoentropica.

S3 = S4

s, = 6,838 [kJ/kg.K]

Deste modo, determina-se o titulo de vapor na saida da turbina,

x, = 0,82

h, = 2166 [kJ/kg]

Para determinar a poténcia gerada na turbina a vapor é necessério calcular a
vazdo massica do ciclo térmico. Sendo assim, realizando o balanco de massa e
energia da caldeira de recuperacao representada na figura 3.7, determina-se a vazao

do ciclo:

QextG -NHRsG = Qurse

MeyrG- (Nextc — Nsaida)- Nursg = M. (hy — hy) (3.7)
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m.h3 m exTG . h saida
Vapor I | |Gasesde
escape
QexTG
Produtos~de Caldeira de
combustio Recuperagéo
Alimentacao
m.h2

Figura 3.7 - Balango de massa e energia da HRSG

Para avaliar o impacto da variacdo da performance da turbina a gas no ciclo
Rankine, foram fixados os parametros ja determinados, como pressfes e
temperaturas de operacdo do ciclo, e consequentemente as propriedades
termodinamicas, tais como entalpia, titulo do vapor e entropia. Desta forma, a variavel
modificada com a alteracdo da performance da turbina a gas € a vazdo massica do
fluido térmico do ciclo rankine, parametro que por sua vez influencia diretamente na
poténcia gerada na turbina a vapor.

A tabela 3.3 apresenta os resultados obtidos. Para determinar as entalpias de
exaustdo da turbina a gas e de saida dos gases da caldeira, foi utilizada a tabela
termodinamica do ar, considerando as temperaturas obtidas pela curva de corre¢cao

da figura 3.5 e admitindo a temperatura dos gases de escape de 130°C.
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Tabela 3.3 - Resultados ciclo combinado

Temp. mé\'/szizc?ao de Ej?é?:giz Poténcia total Heat rate

admisséao [°C] vapor [Kg/s] vapor [MW] [MW] [kJ/KWh]
15°C 15,79 17,291 64,6 7034
16,7°C 15,74 17,233 64,0 7032
20,1°C 15,62 17,109 62,8 7030
23,2°C 15,50 16,981 61,6 7032
24,7°C 15,44 16,910 60,9 7036
26,3°C 15,36 16,830 60,0 7041
27,6°C 15,30 16,754 59,7 7046
32,1°C 14,99 16,420 56,5 7075

Conforme resultados obtidos e descritos na tabela 3.3, verifica-se que também
ha alteracdo na poténcia da turbina a vapor considerando as premissas descritas
anteriormente. Observamos que com 0 aumento da temperatura ambiente, a vazao
massica de vapor diminui, e sob as mesmas propriedades termodinamicas de entrada
e saida da turbina a vapor, a poténcia na turbina a vapor é diminuida, conforme
equacéo 2.7.

A variacdo na vazado massica de vapor se explica pela variacdo de dois
parametros: temperatura e vazao massica de gases de exaustdo das turbinas a gas,
cujo comportamento se da através das equacbes 3.5 e 3.6. Apesar da elevacao da
temperatura de exaustdo dos gases com a elevacdo da temperatura ambiente, o
decréscimo da vazao massica é mais significativo, e apesar da elevacédo da entalpia
dos gases de entrada na caldeira, a quantidade de energia diminui pela menor massa
de gases gerada.

A poténcia total informada na tabela 3.3 corresponde a uma usina que opera
com uma turbina a gas, uma caldeira de recuperacdo e uma turbina a vapor (ciclo
1x1x1), sendo portanto a soma da poténcia gerada na turbina a vapor e a poténcia
gerada na turbina a gas operando no ciclo simples, desprezando portanto os efeitos
da contrapresséo imposta pelo acréscimo da caldeira. Podem ser utilizadas outras

configuragdes se necessario, como ciclo 2x2x1.
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Para o céalculo do Heat Rate do ciclo combinado foi utilizada a equacao 3.8,
sendo a vazado do gas calculada com base na poténcia e no heat rate obtidos pelas
curvas de correcdo das equacgdes 3.3 e 3.4, considerando um PCI do gas natural de
46798 kJ/kg.

3600 k]
HRCC = Wi+Wig—Wp [kWh] (38)
“ihgasPCI

3.3.SIMULACOES TERMICAS — GE MS77001EA

Para efeito de comparacéo e confirmacéo das alteracdes de performance, foi
selecionado outro modelo de turbina a gas para avaliacdo, fazendo uso da mesma
metodologia de calculo de correcdo utilizada no item 3.2. O equipamento utilizado foi
da fabricante GE, modelo MS7001EA com poténcia nominal de 85 MW.

As figuras 3.8, 3.9, 3.10 e 3.11 a seguir representam as curvas de correcéo
geradas a partir dos dados do fabricante, com as equacfGes polinomiais que
representam a variacdo dos parametros estudados. Neste caso, as curvas de
poténcia, heat rate e vazdo massica resultam em um fator multiplicador, que deve ser
aplicado ao valor nominal da maquina, ou seja, a condicao I1SO, para entdo encontrar

o valor referente a operacdo em cada temperatura de admisséo.

Heat rate (kJ/kWh)
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S 1,00

0,99 | e

o
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Figura 3.8 - Correcdo do Heat Rate (adaptado de CFAS, 2018)
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Figura 3.9 - Correcdo da Poténcia (adaptado de CFAS, 2018)
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Figura 3.10 - Correcéo da vazéo de exaustdo (adaptado de CFAS, 2018)
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Temperatura dos gases de exaustao

%) f Tex = 0,0001.T3 - 0,0095.T2 + 0,8425.T + 525
e 550,00 R2=0,9996

0 5 10 15 20 25 30 35 40
Temperatura de admisséo (°C)

Figura 3.11 - Variagcdo da temperatura de exaustdo (adaptado de CFAS, 2018)

As equacg0es obtidas, sendo T a temperatura do ar de admissao do compressor
da turbina, foram:
e Fator multiplicador do Heat rate:
fHR = -—0,0000008.T3 + 0,00005.T? + 0,0007.T + 0,9797 (3.9)
e Fator multiplicador da Poténcia:
fP= 0,000001.T3 — 0,0000007.T?> — 0,0053.T + 1,0916 (3.10)
e Fator multiplicador da vazdo méssica de exaustao:
f e, = —0,00000008.T3 + 0,00002.T? — 0,0049.T + 1,0655 (3.11)
e Temperatura dos gases de exaustao [°C]:
f Tox = 0,0014.T3 — 0,0504.T2 + 0,9298.T + 535,11 (3.12)
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Tabela 3.4 — Resultados ciclo simples

Ter[\p. Poténcia Heat rate e)\(/;uzigo TempeNratura
admissao [°C] gerada [MW] [kJ/kWh] [kg/s] exaustao [°C]
15°C 85,1 10988 297,9 536,8
16,7°C 84,1 11020 295,7 537,8
20,1°C 80,2 11084 2914 539,9
23,2°C 80,3 11144 287,5 541,6
24,7°C 79,4 11172 285,7 542,5
26,3°C 78,5 11202 283,7 543,4
27,6°C 77,7 11225 282,2 544.,1
32,1°C 75,1 11302 277,0 546,5

A partir dos resultados da tabela 3.4 nota-se uma variacdo de poténcia da
turbina a gas na condicdo determinada na NBR 16401 comparada a condi¢éo SO,
sendo que houve queda de 11,7%, o que representa 10 MW a menos de poténcia. O
rendimento, representado pelo parametro heat rate, também piora quando comparado
as condicdes ISO, repetindo o comportamento da turbina avaliada no item 3.2.

O impacto no ciclo combinado, utilizando a mesma metodologia descrita no

item 3.2.2, se da conforme os resultados da tabela 3.5.
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Tabela 3.5 - Resultados ciclo combinado

Temp. mé\'/szizc?ao de Ej?é?:giz Poténcia total Heat rate

admisséao [°C] vapor [Kg/s] vapor [MW] [MW] [kJ/KWh]
15°C 35,40 38,767 123,8 7555
16,7°C 35,23 38,579 122,7 7561
20,1°C 34,91 38,228 120,3 7570
23,2°C 34,59 37,881 118,2 7578
24,7°C 34,45 37,727 1171 7580
26,3°C 34,30 37,558 116,0 7582
27,6°C 34,17 37,421 1151 7583
32,1°C 33,73 36,940 112,0 7582

A simulacdo com a turbina a gas da GE apresentou variacdes nos mesmos
padrées da simulacéo anterior. Observa-se nesta tabela de resultados, uma variacéao
de vazdo massica de vapor no ciclo rankine, resultando em um acréscimo de 1,8 MW
na poténcia da turbina a vapor, comparando as condi¢cdes ISO e com temperatura
ambiente de 32,1°C. Somando aos valores obtidos nas simulacdes de ciclo simples,
obtém-se uma variacdo de até 11,8 MW na poténcia total da usina em ciclo
combinado. O heat rate também apresentou uma nitida variacdo com a temperatura
de admisséo, sendo que quanto menor a temperatura, menor a quantidade de energia

(combustivel) a ser fornecida para gerar 1 kWh de energia elétrica.
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4. IMPLEMENTACAO DO SISTEMA DE RESFRIAMENTO

Diante dos impactos da temperatura ambiente descritos no capitulo 3, as
tecnologias de resfriamento apresentadas no item 2.3 e as condi¢bes climaticas
brasileiras verifica-se que é viavel a implantagdo do sistema de resfriamento pois o
ganho de poténcia nas usinas se mostra significativo, beneficiando financeiramente e
ambientalmente a matriz elétrica brasileira, devido a reducdo de emissdes de
poluentes atmosféricos obtida pelo aumento da eficiéncia térmica da usina. Haveria
uma menor necessidade de construir novas usinas conectadas ao SIN e de acionar

usinas térmicas de custo elevado para atender as demandas emergenciais.

4.1.COMPARACAO DAS TECNOLOGIAS

De acordo com a tabela 3.1, a umidade relativa média das cidades de S&o
Paulo e Aracaju sao altas (entre 70 e 80%), sendo que estes valores refletem
condicBes climéticas tipicas de boa parte do Brasil, principalmente nos locais onde
existe infraestrutura para instalacdo de usinas termelétricas a gas, conforme figura
2.16.

Diante deste fato, constata-se que o sistema evaporativo fica bastante limitado
na maioria das regides brasileiras. Como exemplo, considerando a cidade de Aracaju
com os dados climaticos definidos na NBR 16401 (temperatura de bulbo seco 32,1 e
bulbo umido 27,3), aplicando a equacédo 2.11, obtém-se:

T, = 32,1 —0,85.(32,1 — 27,3)
T, = 28,0°C

Neste caso, tendo considerado um processo com 85% de eficiéncia, a
diminuicdo da temperatura seria de no maximo 4°C. Desta maneira, utilizando como
base os resultados obtidos na tabela 3.2, o0 ganho de poténcia na turbina a gas seria
de aproximadamente 6%.

A tecnologia de resfriamento por ciclos de compressao (chillers) permite a
obtencdo de temperatura bem inferiores, sendo, portanto, a melhor op¢éao visando
atingir a condi¢do 1ISO que corresponde ao padréo das turbinas a gas. Conforme

tabela 3.2, 0 ganho de poténcia resfriando de 32,1°C para 15°C seria de 18%.
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A figura 4.1 mostra o processo de resfriamento no diagrama psicrométrico de

Aracaju — SE.
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Figura 4.1 - Carta psicrométrica Aracaju - SE

A partir deste diagrama é possivel estimar a capacidade de refrigeracdo do

chiller que sera utilizado para o resfriamento do ar de admisséo da turbina.

k
h, =45 [—]] (ar resfriado)
kg

k
h, = 83 [k_glg] (condi¢do ambiente)

Utilizando como exemplo a turbina SGT-800 (ISO) e sendo a vazdo massica de
ar na admissao m,, = 128 kg/s, e desprezando os efeitos da umidade presente no ar,

tém-se:

. My, h h
Q—m-( w —hy)

Q = 4864 kW = 1383 TR

4.1.1. Equipamentos necessarios

Dada a carga térmica necessaria para resfriamento do ar de admissao para a
turbina a gas SGT-800, foram selecionados modelos comerciais de chiller mecéanico
e de absorcao.

Conforme dados dos fabricantes HITACHI e LG (anexos B e C), o COP do

chiller de absorgéo varia de 1 a 1,5 e do chiller centrifugo é da ordem de 5 a 6. Uma
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vez que o COP, conforme equacao 4.1, representa o coeficiente de performance e
guanto maior o valor, maior € a energia térmica produzida por unidade de energia
gasta no ciclo, pode-se afirmar que o chiller centrifugo tem a performance bem
superior ao chiller de absorgao.

COP = P /Py, (4.2)

No caso do chiller de absorcéo, utilizando vapor como fonte quente do ciclo,
seriam necessarios 3,5 kg/h por TR produzida, sendo o vapor fornecido a presséo de
4 a 8 bar (anexo B). Considerando a demanda térmica deste estudo e a utilizacao do
vapor do ciclo combinado estudado no item 3.2.2, a demanda de vapor seria de 1,36
kg/s, 0 que causaria reducédo de vazao de vapor direcionada para a turbina a vapor,
reduzindo a poténcia em aproximadamente 1500 kW para a simulagdo da tabela 3.3,
15°C. Outra configuracdo possivel é a utilizacdo dos gases de exaustao da turbina a
gas como fonte quente do chiller de absorcédo. Neste caso também haveria perda na
geracdo do ciclo rankine pois uma menor vazdo massica seria direcionada para a
caldeira de recuperagéo. Portanto, a utilizagdo de chillers de absor¢éo no caso das
usinas termelétricas de ciclo combinado fica comprometida, pois a vantagem de nao
ter consumo de energia elétrica se anula com a perda de geracao no ciclo vapor, e
com o custo mais elevado em relacdo ao chiller mecéanico, a viabilidade fica
comprometida.

A utilizagdo do ciclo de absorcdo, no entanto, ndo deve ser descartada,
principalmente em usinas ou processos onde existe calor rejeitado e que possa ser
aproveitado para a geracao de frio, sem causar perdas em outros processos. Por
exemplo: cogeracao ou usinas de geracéo de energia operando em ciclo simples.

Como ja mencionado, o resfriamento do ar de admisséo até a condi¢do ISO
das turbinas a géas é possivel com o chiller centrifugo independentemente da condi¢ao
ambiental local. As figuras 4.2 e 4.3 mostram a configuragéo tipica de uma usina com

o0 sistema de resfriamento deste tipo.
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Figura 4.2 - Diagrama do ciclo brayton associado ao ciclo de resfriamento por chiller (CARVALHO
JUNIOR, 2012)
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Figura 4.3 - Instalacéo tipica de resfriamento com Chillers (YORK, 2018)

Os trocadores de calor (serpentinas) sao instalados na estrutura de admissao
de ar das turbinas a gas, ap0s os filtros. Para as usinas existentes, seria necessaria

apenas uma adaptacao na estrutura conforme exemplificado na figura 4.4.
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Figura 4.4 - Instalacéo do trocador de calor de admissdo (ARANER, 2017)

A serpentina instalada causa uma perda de carga na admissao do ar, o que na
pratica também impacta na poténcia da turbina a gas. Este fato se explica pois com a
queda de pressdo do ar que entra no compressor a densidade do ar aumenta, e
consequentemente a massa de ar admita sera menor. No entanto, este impacto pode
ser desprezado pois estes sistemas sdo dimensionados para uma perda de carga
méaxima de 25,5 mmca. Este valor ndo provoca alteracdes significativas perto do
aumento de poténcia pelo sistema de resfriamento (ARANER, 2017).

Conforme figura 4.2, alguns equipamentos auxiliares sdo necessarios para o
sistema de resfriamento, sendo os principais: torres de resfriamento ou resfriadores a
ar, bombas de circulacdo de agua, sistema elétrico e de controle e tubulacdo de
interligagéo. A opgéo por torre de resfriamento ou resfriadores a ar depende da
disponibilidade de agua do local, no entanto, tratando especificamente de usina de
ciclo combinado, pode ser aproveitado o sistema de resfriamento da agua do préprio
ciclo rankine, acrescentando o volume de agua resfriada necessério para o sistema.

Para usinas que elevam a geragdo no horéario de pico, pode ser utilizado um
tanque para armazenar agua gelada nos horarios em que a operacao for em carga
parcial ou nula, desta forma se reduz a capacidade instalada no sistema de
resfriamento e se aumenta a velocidade de partida do sistema de resfriamento
(ARANER, 2017).

O chiller mecéanico ira consumir parte da energia gerada na usina. Este valor
pode ser estimado a partir do COP fornecido pelo fabricante (anexo C), considerando
dois chillers operando em paralelo (modelo F700GXG). Aplicando a equacéo 4.1, tem-

se.

2.2462,8
Pin

P.. = 898,46 kiWe

548 =
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Portanto, dos valores de poténcia apresentados nas tabelas 3.2 e 3.3, para a
condicdo de 15°C, deve ser descontado este valor de consumo elétrico dos chillers
poténcia bruta das maquinas. Este consumo adicional é pequeno frente ao ganho de
poténcia obtido com o resfriamento do ar de admisséo. O ganho de poténcia bruta
total observado na tabela 3.3 (ciclo combinado) comparando a condi¢cdo de 32°C e
15°C é de 8,1 MW, ou seja, o ganho liquido sera:

APperceseT = 8,1 — 0,9 = 7,2 MW

Conclui-se que neste caso, cerca de 10% do ganho de poténcia € drenada para
manter o sistema de resfriamento em operacgao.

Considerando apenas a simulacédo em ciclo simples, desta mesma turbina da
SIEMENS, o ganho de poténcia liquida seria, conforme resultados da tabela 3.2:

APperscser = 7,2 — 0,9 = 6,3 MW

4.1.2. Investimentos necessarios

Para servir como base de futuras analises, e confirmar os resultados obtidos
neste estudo, foi realizada uma consulta preliminar ao fabricante ARANER, com
finalidade didatica.

Foram realizadas simulacfes utilizando a turbina da SIEMENS SGT-800,
também para a cidade de Aracaju-SE, considerando reduzir a temperatura de
admissdo de 32°C para a condi¢do ISO e também de 20°C. Os resultados estdo
descritos na tabela que consta no Anexo A.

Destaca-se que o investimento para a instalacdo do sistema de resfriamento
por chiller para resfriar a condi¢éo ISO seria de: US$ 243/kW extra, valor este inferior
ao da instalacdo de uma nova usina termelétrica, lembrando que o fornecedor
dimensionou o sistema de resfriamento com condensacdo a ar, considerando de
maneira conservadora que nao ha disponibilidade de agua para resfriamento.

Sendo assim, tomando como base o0 caso em que a turbina da Siemens opera
em ciclo simples, e o sistema de resfriamento proposto adiciona cerca de 6,3 MW de
poténcia na usina (condicdo NBR para condi¢do I1SO), o valor total do investimento
seria de: US$ 1,530,000, equivalente a R$ 5,676,000, com taxa de cambio em 3,71.

Para uma estimativa inicial da quantidade adicional de energia efetivamente

gerada durante o ano, considera-se 0 acréscimo de poténcia obtido a partir da
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comparacao entre a poténcia na temperatura média anual e a poténcia na condi¢ao
ISO. Neste caso, conforme tabela 3.2, o acréscimo de poténcia liquida é de 3,2 MW,
descontando o consumo interno informado no item 4.1.1. Considerando 8760 horas
anuais e disponibilidade da usina de 90%, seriam gerados cerca de 25,230 MWh
anuais adicionais.

Com o valor do MWh de usinas térmicas a gas estimado em R$ 250, haveria
uma receita anual adicional de: R$ 6,307,500, ou seja, 0 payback simples desta
instalacdo seria pouco menor do que um ano.

Evidentemente, por se basear em aproximacdes, para se obter um resultado
preciso de retorno do investimento, devem ser estudadas as caracteristicas
especificas dos contratos de venda de energia das usinas em questdo, a melhor
configuragdo para o local em que de fato sera instalado o sistema de resfriamento, e
a quantidade de horas reais de operacdo da usina ao longo do ano, sendo que se a
usina for de base, o payback sera menor do que usinas intermitentes. Outro fator a se
considerar € o custo de importacao deste sistema e a possibilidade de nacionalizar a
fabricacdo e fornecimento do sistema completo, visando diminuir o investimento
adicional. Devem ser levantados, em futuros estudos 0s custos de operacdo e
manutencdo adicionais que a implementacdo deste sistema proporcionaria. De
qualquer modo, acrescentando todas estas andlises, o sistema tem potencial para
retorno financeiro dentro dos padrdes de tempo praticados no mercado dado ao alto

acréscimo de poténcia com baixo custo de instalagéo relativo.
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5. CONCLUSOES

Foi demonstrado que a temperatura do ar de admisséo das turbinas a gas € um
fator determinante para a performance dos ciclos Brayton e do ciclo combinado.

A partir de modelos comerciais de turbinas a gés, Siemens SGT 800 e GE
MS77001EA e de calculos baseados nas curvas de correcdo disponiveis dos
fabricantes, juntamente com os fundamentos tedricos do impacto da variacdo da
temperatura de admissdo no compressor, foi quantificado o aumento de poténcia e o
consumo energeético necessario para a operacao do sistema auxiliar de resfriamento
do ar de admisséo.

Houve ganho de poténcia para as duas regifes estudadas, Sdo Paulo e
Aracaju. O incremento de poténcia no ciclo Brayton da turbina Siemens é€,
respectivamente, de 3,5% e 9,5% quando considerado o resfriamento da temperatura
média anual para a condi¢do ISO, 15°C. Se considerada a temperatura de projeto
indicada na NBR 16401, com resfriamento de 32°C para 15°C em ambas as
localidades, o aumento de poténcia € de 18%. Também houve impacto no ciclo
combinado, gerando um aumento de poténcia na turbina a vapor de 1,0% e 2,7%,
para Sao Paulo e Aracaju, respectivamente.

Os resultados se confirmaram na analise da performance baseada nos dados
da turbina da GE. Para a cidade de Sao Paulo, o incremento de poténcia, comparando
novamente a temperatura média com a condi¢do ISO, foi de 6% no ciclo Brayton e
1,4% na turbina a vapor (ciclo combinado). Para Aracaju, os resultados foram,
respectivamente, 8,4% e 3,2%. Considerando a temperatura de projeto, que é a
mesma para as duas localidades, os ganhos sdo de 13,3% no ciclo simples e 4,9%
na turbina a vapor.

As localidades em que a média de temperatura for elevada, como predomina
na regiao norte e nordeste do Brasil, 0 impacto se mostra, pois praticamente durante
todo o ano as temperaturas estédo na faixa dos 20 a 30°C. Ja nas cidades localizadas
ao sul do pais, o impacto € menor, pois as temperaturas médias sdo mais baixas e
em determinados periodos do ano até menores do que os parametros 1ISO (15°C).

Outro fator determinante para o dimensionamento do sistema € a umidade

relativa do ar. Conforme abordado, este parametro limita a aplicacdo de sistemas de
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resfriamento evaporativo, pois a temperatura do ar resfriado fica limitado a
temperatura de bulbo imido ambiente.

A escolha entre chiller de absorcdo e chiller mecanico deve ser realizada
especificamente para cada aplicacdo. Em principio, conforme abordado neste estudo,
os chillers de absorcao seriam viaveis para usinas onde a energia térmica dos gases
de exaustdo das turbinas é rejeitado diretamente para a atmosfera (ciclo simples), ou
exista uma quantidade de vapor residual ndo utilizada para geracéo de energia em
uma turbina a vapor. Caso contrario, a op¢ao por chillers mecanico € melhor sob o
ponto de visto técnico. No entanto, estas duas alternativas devem ser avaliadas com
projeto especifico desenvolvido em conjunto com os fabricantes dos sistemas
envolvidos, verificando inclusive os efeitos operacionais, e de manutencédo que cada
tipo de equipamento pode causar, além do investimento total necessario em cada

caso.

5.1.RECOMENDACOES

E importante quantificar com precisdo o investimento adicional para a
instalacdo deste tipo de sistema de resfriamento em usinas novas e também em
usinas existentes, com a finalidade de se determinar o retorno financeiro do projeto,
visando viabiliza-lo junto aos proprietarios das usinas termelétricas. Ressalta-se que
os beneficios ndo se limitam aos financeiros, ampliam-se a questbes ambientais e
estratégicas, pois potencializar as usinas termelétricas significa reducdo da
necessidade de expansdo do sistema e melhor aproveitamento dos recursos
energéticos fosseis.

Deve ser avaliada durante a definicdo do projeto do sistema de resfriamento, a
disponibilidade de 4gua para atender a demanda adicional associada a utilizacao do

sistema de resfriamento.
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ANEXO A — DIMENSIONAMENTO PRELIMINAR

A TIAC SYSTEM IN BRAZIL

ARANER Turbine Inlet Air Cooling System - Air cooled chiller

Issued by: Manuel Guerrero Plant Location: Aracaju, SE (Brazil) Revision: 0
e-mail: m.guerrero@araner.com Contact: Paulo Roberto Nali Date: 24/09/2018

/. COOLING SCENARIOS COMPARISON

GT model SIEMENS SGT-800 | SIEMENS SGT6-5000F

GT air volume flow ISO (m3/s) 106.6 471.3

Ambient air temperature (°C) 32.0 ‘ 32.0 32.0 32.0
Ambient air relative humidity (%) 60.0 60.0 ‘ 60.0 60.0
GT compressor inlet air temperature (°C) 20.0 15.0 20.0 15.0
GT compressor inlet air relative humidity (%) 95.0 100.0 ‘ 96.0 100.0
TIAC plant required capacity (TR) 825 1,326 3,608 5,925
Heat rejection type AIR COOLED AIR COOLED AIR COOLED AIR COOLED
TIAC plant make-up water consumption ZERO ZERO ZERO ZERO
(m*/h)

TIAC plant electrical consumption (kW) 584 958 2,827 4,794
Total net extra power with TIAC for 1 GT (kW) 4,536 . 5,735 ‘ 8,145 10,750
Preliminary estimated budget (USD) 870,000 1,395,000 3,790,000 6,225,000
Price per extra kW (USD/kW) 192 | 243 465 579

Scope Engineering + Equipment + Commissioning (Technology provider)
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ANEXO B — DADOS DO CHILLER DE ABSORCAO

Model name 3 X o70
USRT 560 630 700 800 900 1,000 1100 1200 1,300 1400 1500
Coolng copacity KW 1969 2215 2461 2813 3165 3516 3868 4230  AS5T1 4923 5274
i kealfh 1265000 1416800 1593500 1771000 2024000 2277000 2530000 2783000 IM3E000 I2HG000 3542000
Hosting capecky KW 1471 1647 1853 2059 2353 2648 2042 3236 3530 3824 4119
Temgerature 12—70
Chilled Water flow rate m'/h 3387 381 4234 4838 5443 6048 6653 7258 TBA2 B4GT 9072
water Pressure drop mAg 52 72 96 a4 60 79 58 61 92 15 a3
data Afmm) 200 200 200 250 250 250 300 300 300 350 350
- B{inch) -] 8 8 10 10 10 12 12 12 14 14
Temperature "C 562 — 600
Hot Water flow rate m'/h 3387 381 4234 4838 5443 6048 6653 7258 7B B467 9072
water Pressure drop mAg 52 72 96 a4 60 79 58 61 a2 76 a3
A{mem) 200 200 200 250 250 250 300 300 300 350 350
Connection size
B{inch) 8 8 8 10 10 10 12 12 12 14 14
Temperature C 320—370
Coolng Water flow rate m'/h 560 630 700 800 900 1000 1,100 1200 1300 1400 1,500
water Pressure drop mAg 89 19 153 69 93 123 92 17 146 114 139
L Afmem) 300 300 300 350 350 350 400 400 400 400 400
Connection size
B{inch) 12 12 12 14 14 14 16 16 16 16 16
S Afmem) 50 (at 4,000mmAg) 65 (ar 4,000mmAg)
Fuel B{inch) 2 (@t 4,000mmag) 2 1/2 (at 4,000mmAg)
(Gas) Cooling Nm’/h 1197 1347 1497 I1M0 1924 2138 2352 2566 2779 2993 3207
Heatng Nm'/h 1374 1538 1731 1923 2198 2472 2747 3022 3296 3571 3846
Source v 38 220/380/440V, S0H2/60Hz
Total current A 387 357 357 444 494 559 737 737 737 737 737
Wire suze mm’ 16 16 16 16 25 35 35 s 35 35 35
Power VA 235 235 235 292 325 368 485 485 485 485 485
Fewnal  “hbsbencpumpnal | WWMA)  66162) 66162 66162 55Q00) 75250) 75(250) 5Q50) 75250) 75Q50) 75Q50) 75250
Absorbent pump no 2 W(A) 2052) 20(52) 20(52) 2X67) 2XM67) 2XN67) S5V0) 55210 S5(210) S50) 55210)
Refrigerant pump WWA)  04(14) 04(14) O04a(14) O414) 04014) O04(1.4) 15(39) 15(39) 1539 1539 15039
Purge pump KWHA)  04(145) 04(145) 04(145) 04(145) 04(145) 044S) QT7525) 07(25) O7S{2S) QTN2S) QTS(ZS)
Burmer blower (gas) WWA)  55(106) S5{106) SS(106) 75(140) 75(140) 75(140) 110(205) 11.00205) 11.0(205) 11.0(205) 11.0(205)
Length mm 5310 5520 6010 5610 6200 6700 6200 6700 7200 6850 7350
Dimension Width mem 3025 3150 3150 3800 4050 4050 4400 4400 4400 4800 4,800
Height mm 3295 3295 3295 3550 3600 3600 3800 3800 3B00 31900 3900
Operating ton 12 244 72 N6 339 A | 404 441 481 521 559
Figging Max. shipping ton 187 N6 243 778 297 327 381 396 432 467 502
Dry shipping ton 150 175 195 no 225 M40 260 280 300 320 340
Flue connection size mm 5204550 E50x550 650x550 650550 TSOxS50 750x550 750xS50 850x550 BS0xS50 BS0x550 950550
Clearance for tube remaoval mm 4500 5200 5700 5200 S700 6200 S700 6200 6700 6200 6700
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Efficiency
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(Example) Application

Hot water

cop 151 WCDH World class high efficiency
Commercial area
Gas or Ol Bio-Gas coP134 WCDN Enhanced stability & reliability Muitipurpose building
Exhaust gas Thermoelectric power plant
Oil CcoP1.12 WCDS Steady best selling model
CoP 150 World Class High Efficiency
Steam p Consumption (3.5 kg/hRT) wesH Steam Pressure : 4 ~ 8kg/cm’ Commercial area
Chiller Steam 2 Multipurpose building
4-8kg/cm CoP 121 Steady Best Selling Model it o
Consumption (4.4 kg/hRT) Steam Pressure - 4 - 8kg/cm’ oy
World Class High Efficiency
COP 080 MH
Inlet i Outlet Temp. : 85 - 75°C
Hot Temperature Steady Best Selling Model Y
Water Standard 95°C e i v Outlet Temp. : 85 - 70°C D“":‘"""”:“’“““
(130 -85°C) Low Temperature outlet =
CoP0.74 WC2H Outlet Temp. - 70 - 55°C
Gas
Heat  Waste heating World Class High Efficiency Combined Heat and Power
Steam -1
pump Source COR V55180 WO Hot water Temp. : 55 -~ 90°C Incinerator system
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ANEXO C - DADOS DO CHILLER MECANICO
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m am -350 un-t.m s,os-w m mo -_ 5800

- 1410-1582 525-628 @550 8.600

-SIT  601-650 2113-2286 552-660 4050 3.500 9100 10900

801-850 2817-2980 548-656 4050

901-950 3168-3340 555-663 4050 12400



