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RESUMO

O projeto consiste no estudo de uma planta industrial de cogeragdo, que gera
energia e produz vapor para processo, utilizando como combustivel o fail gas, gés
pobre que ¢ rejeito do processo de produgdo de negro de fumo. Também faz parte do
projeto a otimizacdo desta planta, visando uma menor utilizacdo de combustivel e
maior rendimento do ciclo. Uma analise de viabilidade técnico-econdmica sera
efetuada levando em consideragdo a utilizagdo de um ciclo Rankine tradicional,

Brayton e ciclo combinado.



ABSTRACT

This project consists of a study of a cogeneration industrial plant, which
generates power and steam, using as fuel the tail gas, a type of lean gas obtained as a
by-product of the production process of carbon black. Also included on this study is
the optimization of this plant, aiming at a lower fuel usage and higher cycle
efficiency. A technical-economical feasibility study will be made considering as
alternatives the usage of a traditional Rankine cycle, Brayton cycle and a combined

cycle.
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1. INTRODUCAO

Uma planta de cogeragdo consiste, basicamente, da geragao de trabalho e calor
util provenientes de uma mesma fonte térmica. Em outras palavras, uma planta de
cogeracdo produz energia elétrica e vapor para processo, a partir de um mesmo
insumo ou conjunto de insumos energéticos. E intuitivo, e comprovado na pratica,
que a utilizagdo da cogeragdo para atender a ambas as demandas simultaneamente
resulta em uma utilizacdo menor de energia, se comparada com o atendimento a estas

mesmas demandas separadamente.

As plantas de cogeragdo vém sendo extensivamente estudadas no ramo
industrial nos ultimos anos. A necessidade cada vez maior de uma utiliza¢ao racional
da energia, influenciada pela crescente preocupagdo com o meio ambiente e pelos
altos precos dos combustiveis derivados de petroleo apds a década de 70, forgou a
industria a buscar maneiras de otimizar suas plantas, utilizar rejeitos térmicos como

insumo energético, e interligar os processos de produgdo de energia elétrica e vapor.

Entretanto, as primeiras aplicacdes de cogeracdo ndo sdo recentes. James Watt,
no século XVIII, sugeriu que o vapor de exaustdo de sua maquina a vapor fosse
utilizado para aquecimento residencial. Tao conveniente foi esta solug¢do, que hoje na
Europa ela ainda ¢ largamente utilizada, em especial nos paises com inverno mais
rigoroso. A utilizacdo de rejeito térmico de plantas de cogeragdo para aquecimento
distrital atende entre 8% e 15% da carga térmica total em paises como Dinamarca,

Suécia e Finlandia.

A planta de cogeracdo a ser estudada opera em conjunto com uma unidade de
producdo de negro de fumo. O negro de fumo ¢ um material similar a fuligem,
produzido pela combustdo sub-estequiométrica de oleos pesados, alcatrdo e alguns
Oleos vegetais, ¢ ¢ utilizado principalmente como pigmento ¢ como reforco em
produtos fabricados com borracha e plasticos. A produgdo deste material tem como
sub-produto grandes quantidades de tail gas, um gas pobre composto de uma mistura

de gases inflamaveis e inertes. Este gds ¢ usualmente queimado em flares nas plantas



de negro de fumo, portanto desperdicando potencial energético consideravel. A
planta de cogeracdo que ¢ objeto deste estudo foi projetada, portanto, para aproveitar
este gas pobre para geracdo de energia elétrica, utilizada na propria planta, e vapor,
que ¢ vendido para outras plantas exceto por uma pequena quantidade, utilizada

internamente.

Um estudo completo desta planta (que opera utilizando um ciclo Rankine
tradicional) serd efetuado. O objetivo inicial do estudo ¢ obter as trocas de calor
efetuadas e poténcia elétrica gerada, a fim de determinar os rendimentos energéticos
e exergéticos. Apds esta fase inicial, serdo analisadas modificagdes a serem
implementadas na planta, visando melhorar estes rendimentos e diminuir custos de
operagdo. As modificacdes a serem propostas incluem a substituigdo do ciclo
Rankine em operacdo por um ciclo Brayton ou ciclo combinado, além da utilizagdo
de combustiveis adicionais e alteragdes na estrutura da planta. Por fim, uma analise
de viabilidade técnica-econdmica sera feita, buscando escolher a configuracdo da
planta que melhor atende aos requisitos de geragdo de energia elétrica e demanda de

vapor.



2. REVISAO DA LITERATURA

A andlise de uma planta de cogeragdo ¢ substancialmente diferente da andlise
de uma planta tradicional, devido a existéncia nao s6 de trabalho 1til, mas também de
calor tutil. Entretanto, qualquer estudo na area de geragdao de energia parte dos

conceitos basicos da termodinamica, que serao apresentados brevemente.

2.1. CONSERVACAO DE MASSA E VOLUME DE CONTROLE:

Um volume de controle ¢ um volume de formato e tamanho arbitrarios,
definidos de modo que seja conveniente para a analise a ser feita. As propriedades
relevantes, como massa, calor e trabalho, podem atravessar este volume, como

indicado na figura.

W
melz__,- :__-- __—_:mslz n
. I | 2.
0 ’: V. C. > >
©.2. m | I S1.2_n
P —

Fig. 1- Representagdo de um volume de controle genérico
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O uso do volume de controle permite a analise de elementos individuais de

uma planta, como a turbina ou o condensador, sendo assim extensivamente utilizado.

Podemos expressar a conservacdo de massa através da equagdo da

continuidade:

dm, . R «
74‘2”’“ Zme—O

Esta equacdo, base para qualquer analise, nos diz que a soma dos fluxos
massicos que entram ¢ saem de um volume de controle qualquer deve
necessariamente ser igual a taxa de acumulag¢do de massa no interior do volume de

controle. Em outras palavras, a massa deve ser conservada.

Geralmente, o estudo de plantas serd feito em regime permanente, ou seja, nao
ha variagdes significativas no tempo em nenhuma das variaveis. Portanto, é razoavel
considerar:

dm

V.C. — 0
dt

> me=Yme [1]

2.2. PRIMEIRA LEI DA TERMODINAMICA:

A primeira lei da termodindmica, para um volume de controle, pode ser

apresentada da seguinte forma:

V2 dE ° V2 L]
S S PSR

: + r;qe- h +
Qe Z ° 2g dt 2g
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Esta equagdo representa a conservagdo de energia no volume de controle. A
taxa de transferéncia de calor para o volume de controle mais a energia introduzida
pelo fluxo massico, deve ser igual a variagdo de energia dentro do volume de
controle, mais a energia que deixa o volume de controle pelo fluxo massico de saida,

mais a poténcia, neste caso associada ao trabalho de eixo na turbina.

Varias simplificagdes podem ser feitas nesta equacdo. As variagdes de
velocidade e de cota na entrada e na saida podem ser consideradas insignificantes
frente as variagdes de entalpia. Assim como para a equacdo da conservacao de
massa, o processo ¢ considerado em regime permanente. A equacgdo simplificada,
portanto, ¢€:

O -Wee=mh, = meh, 3]

2.3. SEGUNDA LEI DA TERMODINAMICA E EXERGIA:

A segunda lei da termodinamica nos diz que é impossivel construir um
dispositivo que opere em um ciclo termodinamico e que nao produza outros efeitos
além do levantamento de um peso e troca de calor com um Unico reservatorio
térmico. A primeira conseqiiéncia direta deste enunciado € que é impossivel construir
um motor térmico que seja 100% eficiente, devido a necessidade de se rejeitar calor

para algum meio.

Também ¢ necessaria a definicdo de um processo reversivel. Um processo
reversivel € aquele que pode ser invertido e ndo deixar nenhum vestigio no meio
apos esta inversdao. O conceito de processo reversivel ¢ usado extensivamente na
termodinamica para o estudo de casos ideais, como o ciclo de Carnot, descrito a

frente.
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Hé mais uma propriedade que ¢ de interesse para o estudo, que ¢ a exergia, ou
disponibilidade, que ¢ definida como o maximo trabalho reversivel que pode ser

realizado para uma dada massa em um dado estado. A equagdo da exergia é:
VZ
l//=[h—T0s+7+gZ]—(h0—T0s0+gZO) [4]

A equagdo da exergia aplicada a escoamentos, que assume despreziveis as

parcelas de energia cinética e potencial, é:
‘//:(h_ho)_To(S_So) [5]

Assim como para a primeira lei da termodinamica, podemos determinar uma
equacdo para o fluxo de exergia em um volume de controle, j4 assumindo

escoamento em regime pemlanente:

. T . . . .
WVC=Z(1_T_OJ'QVC+ZmeWe_ZmS%_TO S gor [6]

H

O termo T, S € a exergia destruida no processo. Portanto, ¢ facil visualizar

que ¢ possivel termos um processo que tenha alto rendimento energético (ou
rendimento de primeira lei), porém que tenha um baixo rendimento exergético (ou
rendimento de segunda lei), gragas a geragdo de entropia. Isso diminui a capacidade

do fluido de gerar trabalho, portanto a exergia deve ser observada.

2.4. CICLO DE CARNOT

O ciclo de Carnot nada mais ¢ que um ciclo termodindmico que opera com
todos os seus processos reversiveis. Um esquema do ciclo juntamente com a sua

representacdo no diagrama T-s ¢ mostrado abaixo:
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{C)

8 (kJ/kg K)

Fig. 2 - Ciclo de Carnot e representagdo no diagrama T-s.

O ciclo de Carnot consiste de quatro processos distintos, todos reversiveis.
Portanto, ele pode funcionar em ambos os sentidos, tanto quanto um motor térmico,
quanto como um refrigerador. No caso de um motor térmico, 0s quatro processos

sdo:
1. Processo 1-2. Expansao adiabatica.

2. Processo 2-3. Transferéncia de calor isotérmica para o reservatorio de baixa

temperatura.
3. Processo 3-4. Compressao adiabatica.

4. Processo 4-1. Transferéncia de calor isotérmica do reservatorio de alta

temperatura.

O ciclo de Carnot ¢ o ciclo com maior rendimento térmico possivel entre dois
reservatorios operando a alta e baixa temperatura, respectivamente. Portanto, o
desempenho de plantas ¢ geralmente comparado com o ciclo de Carnot equivalente.
Dificilmente, entretanto, este ciclo sera atingido. Dificuldades de operagdo, como a
compressdo de mistura liquido-vapor (no caso da dgua) no processo 3, em conjunto
com a impossibilidade de eliminar todas as irreversibilidades, afasta os ciclos reais

do ciclo de Carnot.
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2.5. CICLO RANKINE

O ciclo Rankine ¢ o ciclo utilizado em centrais térmicas a vapor, escopo deste

estudo. A unidade motora mais simples possivel ¢ ilustrada abaixo.

Caldeira

(*C) Turbina

e 4

s (kJ/kg/K)

Condensador

Fig. 3 - Ciclo Rankine padrdo e diagrama T-s.

O ciclo Rankine ¢ composto dos seguintes processos:

1. Processo 1-2: Bombeamento adiabatico reversivel.

2. Processo 2-3: Transferéncia de calor a pressao constante.
3. Processo 3-4: Expansao adiabatica reversivel.

4. Processo 4-1: Transferéncia de calor a pressao constante.

O ciclo Rankine também ¢ idealizado. Entretanto, a sua implementagdo ¢ mais
simples devido ao bombeamento de liquido, ao invés de uma mistura liquido-vapor.
Também se deve observar que as transferéncias de calor sdo a pressdo constante, o
que facilita a adi¢cao de modificagdes como o superaquecimento do vapor na saida da

caldeira. Um ciclo com superaquecimento ¢ mostrado abaixo.
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3 Caldewra Superaquecedor

Pump

(-C) Turbina

2(

1 4

S (kJ/kg K) Condensador

Fig. 4 - Ciclo Rankine com superaquecimento e diagrama T-s.

2.6. CICLO BRAYTON

O ciclo Brayton nada mais ¢ que um ciclo Rankine sem a presenca de mudanga
de fase, e ¢ utilizado nas turbinas a gas. Os processos que compoe este ciclo sdo os

mesmos do ciclo Rankine. O diagrama T-s do ciclo ¢ mostrado abaixo

T &

Fig. 5 — Diagrama T-s do ciclo Brayton
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2.7. RENDIMENTO TERMICO DOS CICLOS DE POTENCIA

O rendimento térmico de um ciclo de poténcia ¢ definido como:

_ Wliq

[7]

ntérmico
4q;

Com w,,, sendo o trabalho util produzido pela planta, € g, 0 insumo energético

consumido para a produgdo deste trabalho. E possivel deduzir que, para o ciclo de

Carnot, o rendimento ¢ dado por:

T

o =1-—% 8]
TH

Como ja foi observado, este ¢ 0 maximo rendimento que uma planta consegue

atingir, entre dois reservatorios a temperaturas 7, e 7, . No caso dos ciclos Rankine

e Brayton, o rendimento ¢ calculado por:

hy —h,

b —h 9]

n =

2.8. RENDIMENTO TERMICO EM PLANTAS REAIS

Nas plantas reais, ha ainda mais dois fatores que influenciam o rendimento
térmico. Os rendimentos apresentados acima supdem que toda a energia proveniente
do combustivel ¢ passada para o fluido de trabalho na caldeira ou camara de
combustio, e que toda a energia do fluido de trabalho é convertida para trabalho util
na turbina. Estas suposi¢des nao podem ser consideradas verdadeiras em plantas
reais. O insumo energético proveniente do combustivel ¢é:

0, = Meoms- PCI [10]

comb
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A energia elétrica liquida disponivel na turbina deve ser ajustada dadas

eficiéncias do redutor e do gerador elétrico acoplado a turbina.

VVliq =m (h3 — h4) N edutor ﬂgerador [11]

2.9. PLANTAS DE COGERACAO

Uma planta de cogeragdo produz tanto trabalho 1til (na turbina) quanto calor
util (geralmente em formato de vapor). Um exemplo de uma configuragdo possivel

para uma planta de cogeracao ¢ mostrado abaixo:

Caldeira Superaquecedor Extracio de vapor

e
| Cal

Turbina

M

Retorno de condensado

Condensador

Fig. 6 - Esquema de planta de cogeracdo com extragdo de vapor da caldeira.

Outra configurag¢do possivel, que ¢ mais comum, envolve a extracdo de vapor

parcialmente expandido na turbina:
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Caldeira Superaguecedor

Turbina

Extracio de vapor

S
-

"l
Yy

Condensador Retorno de condensado

Fig. 7 - Esquema de planta de cogerag¢do com extragdo de vapor parcialmente
expandido na turbina.

Obviamente, ambas estas configuracdes sdo simplificadas. As plantas de
cogeracdo podem apresentar inumeras configuragdes distintas. Entretanto, deve ser
observado que o rendimento destas plantas serd significativamente diferente. Devido

a produgao de calor util, ele é expresso por:

— Wdtil+ Qmil [12]

m. PCI,

t

Este termo representa a eficiéncia de primeira lei da planta, ¢ também ¢

conhecido como Fator de Utilizagdo de Energia (FUE).

O estudo de plantas de cogeracao introduz mais alguns conceitos para a analise
da eficiéncia das mesmas. O primeiro deles ¢ o indice de poupanga de energia (IPE),

definido por:

IPE =1- me PCL,

[13]

W + Qtitil

77 pot _ padrdo 77 cald _ padrao
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Este indice compara o consumo de combustivel da planta de cogeragdo com o

consumo de duas plantas separadas que produzem separadamente energia elétrica e

térmica.

Além deste, sdo utilizados o indice de geracdo de poténcia (IGP) e a razdo

poténcia-calor (RPC):

IGP = W
m. Pl — L
ncald
rrc=2""
Qb?til

2.10. NOMENCLATURA

h, - entalpia do estado de entrada (kJ/kg);
h, - entalpia do estado de saida (kJ/kg);

m. - fluxo massico de combustivel (kg/s);

m. - fluxo massico que penetra o volume de controle (kg/s);

m - fluxo massico que deixa o volume de controle (kg/s);
PCI - Poder calorifico inferior do combustivel (kJ/kg);

Q. - poténcia térmica util individual (kW);
0,., - poténcia térmica 1til total produzido pela planta (kW);

Q, . - fluxo de calor que ultrapassa o volume de controle (kW);
T, - temperatura na qual o calor ¢ fornecido (K);

T, - temperatura do estado de referéncia (K);
T, S ¢or - exergia destruida (kW);
W - poténcia gerada na planta (kW);

W ... - poténcia no volume de controle (kW);

[14]

[15]
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v, - exergia do estado de entrada (kJ/kg);

v, - exergia do estado de saida (kJ/kg);

v - exergia quimica do combustivel (kJ/kg);
Mot padrio - €Ndimento de uma planta de poténcia padréo;

Neatd paarao - TENdimento de uma caldeira padréo;

n... - rendimento da caldeira da planta;
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3. ESTUDO DA PLANTA E RESULTADOS

A planta objeto deste estudo ¢ apresentada no fluxograma abaixo:

Trocador - . Condensads
De calor 2B ’ @ g Processo

@ ..4?:,\ Condensadol
e "_W S Processo 2

||
& W )
X> = &

G Bomba

<:> Bomba de Q'D

Condensado
Caldeira

L2 — T
: & | |

: Superaquecedor st
1
Wapior ‘_®_4_
Processo 1 @ Condensador
12

Wapor
Frocesso 2

Fig. 8 - Fluxograma da planta.

Os estados identificados pelos baldes numerados, que sdo os estados
necessarios para a analise da planta, estdo totalmente determinados, e sdo

apresentados na tabela 1.

A planta a ser analisada opera em conjunto com uma planta de produgdo de

negro de fumo. No processo de producdo deste material, que consiste na combustdo
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sub-estequiométrica de 6leos pesados, alcatrdo e 6leos vegetais. Este processo rejeita
um gas inflamével, o fail gas. Este gas, por ser um gis pobre, ¢ comumente
queimado em flares nas proprias plantas, portanto desperdicando potencial
energético. Esta planta foi projetada para aproveitar este rejeito e gerar energia
elétrica e vapor. O vapor gerado em sua grande parte ¢ vendido para uma outra
planta (Processo 1), exceto por uma pequena parte utilizada no proprio processo de
producdo do negro de fumo (Processo 2). A energia elétrica gerada ¢ totalmente

utilizada na planta.

Buscando os valores de rendimento da planta e os fatores de eficiéncia
caracteristicos de plantas de cogeracdo, deve-se primeiramente efetuar os balangos de
massa, energia e exergia individuais de cada equipamento. Abaixo estdo os estados

da planta, definidos pela numeracao da Fig. 8:

Estado | Pressdo | Temperatura | Vazao Massica
bara K kg/h
1| 46,500 673,2 21748
2| 0,299 342,1 21748
3] 0,299 338,3 21748
4 5,385 339,1 21748
5/ 5,381 420,4 92295
6| 56,955 421,5 92295
7| 56,955 421,5 7237
8| 48,925 535,7 80752
9 48,925 535,7 65061
10| 48,925 535,7 15691
11 47,177 673,2 65061
12| 47,177 673,2 1800
13| 25,867 508,1 48750
14) 48,925 535,7 6493
15| 48,925 535,7 9198
16| 10,925 4629 6493
17 10,905 456,9 6493
18] 4,500 4237 9198
19 4,500 363,2 48750
20, 4,500 363,2 1800

Tab. 1 - Pardmetros do processo.
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3.1. COMBUSTIVEL

O combustivel utilizado na planta é o tail gas, que apresenta a seguinte

composi¢do molar:

yCH, =0,002
yCO, = 0,024
yCO = 0,102
yH, = 0,080
yH,0 = 0,430
YN, = 0,362

O PCI do combustivel é facilmente calculado fazendo-se a ponderagdo dos
elementos combustiveis do gas em relagdo a suas concentragdes molares. O valor

calculado do PCI é:

PCI, =2259%J / kg

E interessante também determinar o valor da razao entre os calores especificos
do combustivel e sua massa molar, para sua posterior utilizagdo. Utilizando a mesma

metodologia:
k., =1367

M, =22,048kg / kmol

3.2. TURBINA

O objetivo ¢ determinar a poténcia gerada pelo ciclo. Temos os seguintes

parametros:
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m, =my =21748kg/ h

p, = 46,500bar
T, =673,1K
P, =0,299bar
T, =342,1K

As propriedades do vapor superaquecido na entrada sdao facilmente

determinadas:

h, =3202,884kJ / kg
s, =6,689kJ kg - K
v, =1213,296kJ / kg

E interessante observar o comportamento da turbina caso ela fosse

isoentropica. O estado de saida seria:

h,, =2254,704kJ | kg
s,, =6,689k] / kg - K
W, =265106k]/ kg
x,, = 0,842

O balanco de energia para a turbina fica como:

_Vf/s :’;‘1(}12 _hl)

W, =5728,062kW

Este estado de saida ndo ¢ o real. Para o calculo das propriedades na saida, ¢

utilizada portanto a eficiéncia isoentropica da turbina:

My = 0,789

h, =2454,300kJ / kg
s, =7,272kJ kg - K
v, =290,765k] / kg
x, =0,927

A poténcia real pode ser determinada simplesmente por:
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W = nturb : WS
W = 4522.282KkW

O balanco de exergia na turbina fica:

W=mi(y, —y,) =T, Sue

E a exergia destruida na turbina ¢:

T, S e =1050,777kJ | kg

3.3. CONDENSADOR

O estado de entrada no condensador ja foi determinado acima. Os pardmetros

de saida sdo:

p; =0,299bar
T, =338,3K

O liquido sai do condensador levemente sub-resfriado. As propriedades

termodinamicas na saida sdo:

h, =272,556k] | kg
w, =10,376kJ / kg

O balango de energia no condensador e o calor rejeitado sao:

Q:ml'(hs _hz)
O = —13180,156kW

O balango de exergia e a exergia destruida sao:
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T .
Q'[l_?oj"'ml'(l//z _V/3):To S gor

T, S g = 13085140

34. BOMBA DE CONDENSADO

Na saida da bomba de condensado:

P4 = 5,385bar
T, =339,1K

Considerando a agua um liquido incompressivel, a poténcia requerida pela

bomba é:

W =muv-(p,-p,)
Portanto:

v =0,00102m" / kg

W =-=-3134kW

3.5. BOMBEAMENTO

Temos os seguintes parametros no sistema central de bombeamento:
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ms = me = 92295kg /

ps =5,381bar
T, =420,3K

ps =56,955bar
T, =421,5K

Considerando a 4dgua um liquido incompressivel, a poténcia requerida pela

bomba é:

w =m'U-(p3 —p4)
Portanto:

v =0,00109m" / kg

W = —143,764kW

3.6. CALDEIRA

A caldeira opera com os seguintes parametros:

ms =80752kg / h
ps =56,951bar

T, =421,5K
py = 48,925bar
T, =535,8K

Na saida da caldeira, o vapor esta saturado. Portanto, podemos assim calcular

as propriedades:
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sera:

hs = 624,958k] / kg

v, =85,563kJ / kg

hy =2795,104kJ / kg

v, =1015,823kJ / kg

Adicionalmente, é fornecida a eficiéncia da caldeira:
ncald = 0’79

O balanco de energia na caldeira e o calor trocado sdo:
0= ms'(hg _hé)

O = 48678,788kIW

Este ¢ o calor fornecido para o fluido. O calor que o combustivel deve fornecer

Qc = ncald ’ Q
0 =61618,719kW

Este calor estd sendo fornecido para a 4gua a uma temperatura de 1100K. A

equacao do balanco de exergia e a exergia destruida na caldeira sdo:

3.7.

. T . .
Q-[l—%}mg-(m ~¥)=T, See

T, S wor = 24050,488kW

SUPERAQUECEDOR
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No superaquecedor, temos:

ms = my = 65061kg /
Py = 48,925bar

T, =535,8K
py, =47177bar
T, =673,2K

As propriedades podem ser determinadas:

hy = 2795,104kJ / kg
w, =1015823kJ / kg
h,, =3201,673kJ / kg
w,, =1214,473kJ / kg

O superaquecedor nada mais ¢ que um equipamento que faz parte da caldeira,

portanto a mesma eficiéncia sera utilizada. O balanco de energia e o calor trocado

Sao:
0= m9~(h” _h9)
O = 7347724k W

O combustivel deve fornecer:

O = 9300,916kW

O balango de exergia e a exergia destruida sao:

T .
Q'[l_?oj+m9'(‘//9 _V/u):To S ger
T, S wer = 3189,846kW

A caldeira estd totalmente analisada. Adicionalmente, podemos calcular o

rendimento de segunda lei da caldeira. Para o combustivel utilizado, temos:
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PCI, = 2259 / kg
v, =2460kJ] | kg

O consumo de combustivel pode ser determinado:

0, = 70919635k

L]
* — Q total

PCI

c

m. =113007kg / h

O rendimento de segunda lei da caldeira pode ser calculado:

Wy = mg'(l//s _l//e)+m9'( 1 _l//9)

mc'l){/c

Y =0,3167

3.8. TROCADOR DE CALOR

O trocador de calor entre os estados 16 ¢ 17 é um aquecedor do ar de

combustdo. Os parametros na entrada e na saida sdo:

mis = muy = 6493kg | h
P =10,925bar

T,, =462,9K
p; =10,905bar
T,, =456,8K

Sabe-se que a 4gua deixa o trocador de calor como liquido saturado. As

propriedades termodinamicas podem ser determinadas:
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hy, =2785,110kJ / kg
W, = 836,530k / kg
hy, =779,494k] | kg
w,, =135621kJ kg

O balanco de energia no aquecedor de ar e o calor rejeitado sdo:
0= mlﬁ'(hn - hlﬁ)
O = —3617,35kW

O balanco de exergia e a exergia destruida sdo:

T .
Q'[l_?oj+ml6'(y/l6 _V/17):To S ger

T, S g = 7,6526W

3.9. CALOR UTIL DOS PROCESSOS

A planta produz calor util, na forma de vapor, que ¢ vendido para outras

plantas. Para o processo 1, os estados de envio e retorno de vapor e condensado,

respectivamente, sao:

mis = mu = 4874%g / h
Py = 25,867bar

T, =508,1K
Py = 4,502bar
T, =363,15K

As propriedades sdo:
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hy, = 2832,293k] | kg
hy =376,968k] / kg

O calor util fornecido para o processo 1, considerando que o mesmo ¢

inteiramente aproveitado, é:

Oy = mls‘(hw - h13)
0, = —33248,508kWW

O mesmo procedimento ¢ aplicado para o processo 2. Temos os seguintes

estados:

mi = ma =1800kg / h
P, =47,177bar

T, =673,15K
Py =4,502bar
T,, =363,15K

As propriedades de interesse sao determinadas:

hy, =3201,673kJ / kg
hy, =376,968k] / kg

Fazendo as mesmas consideragdes, o calor util no processo 2 €:

Op, = mlz'(hzo - hm)
0., = —1412,352kW

3.10. VALVULAS
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As valvulas sdo isoentalpicas, portanto ndo ha nenhum balango energético que

possa se fazer sobre elas. Entretanto, existe destruicdo de exergia nas valvulas que

deve ser levada em conta.

Para a valvula 1, podemos obter o estado apos a valvula considerando que a

mesma ¢ isoentalpica:

p,; =25867bar

T, =6568K

m, . =41513kg/h

hy, =h  =3201,673kJ/ kg

As exergias na entrada e na saida da valvula sdo:

w,, =1214,473kJ | kg
v, =1135965k] / kg

A exergia destruida na valvula 1 é:

1

T, S wr = 905,306k

Procedimento similar ¢ feito para as valvulas 2, 3 e 4, com os calculos

apresentados abaixo:
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w,, =1016,018k) / kg
W, =836,53kJ [ kg
w,s =1016,018%] / kg
W, = 705,795k / kg
w,, = 830,69k / kg
W, =715264k] | kg

s = 6493kg / h
mis =9198kg / h

mis = 6493kg / h
.2
TO Sger = 323,726k]/kg
.3
T, S =792,618k] / kg
4

T, S e = 208,185k / kg

3.11. COEFICIENTES DE DESEMPENHO

Ap6s a determinagdo de todas os balangos de energia, ¢ possivel determinar os

indices de desempenho globais da planta.

O calor 1til total fornecido pela planta ¢ a soma dos calores dos processos 1 e

Qtotal QP] + QPZ

0, =34660,860kW

A poténcia total da planta ¢ apenas a poténcia da turbina, subtraidas as

poténcias de bombeamento:
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L] L] L] L]
Wtotal = Wturb - Wbombal - WbombaZ

W ot = 4375.384KW

O fator de utilizag¢ao de energia (FUE) da planta fica portanto determinado:

FUE =M
mc'PC]C
FUE =0,5505

O rendimento de segunda lei da planta pode ser calculado como:

i zo(1-%)

m".l//c

Y =0,2447

¥ =

O indice de poupanga de energia necessita de valores de referencia para

rendimentos de uma planta de poténcia e de uma caldeira, ambos padrdes. Serdo

usados:
Mot = 0,38
ncald = 0’77
Portanto:
n. PCI
PE=1-— M P
W + Qtitil
npot _ padrdo ncald _ padrdo
IPE =-0,2544

O indice de geracdo de poténcia e a razdo poténcia-calor sdo facilmente

determinados:
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.
W total

IGP = .
’;lc PC]C _ Qtotal
ncald
IGP =0,1618
RPC — Vf/total
Qtotal
RPC =0,1262
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4. ANALISE DA PLANTA

Com todos os resultados apresentados, ¢ possivel partir para uma analise dos

mesmos buscando meios para otimizar o funcionamento desta planta.

4.1. ANALISES DOS EQUIPAMENTOS INDIVIDUAIS

A eficiéncia isoentropica da turbina foi fornecida pelo fabricante, e o valor de
78,9% esta dentro dos padrdes para turbinas a vapor deste porte. A turbina, porém,
estd sendo sub-utilizada, pois foi projetada para uma poténcia de 7 MW e vazdo
massica de vapor de até¢ 36456 kg/h. Este ¢ um dado interessante, pois permite a
modificacdo do ciclo para até esta vazao sem a necessidade de substituicdo da turbina

a vapor, embora isto ainda possa ser vantajoso.

As poténcias de bombeamento, como esperadas, constituem em torno de 1% da
poténcia gerada, valor o qual ndo influencia de maneira significativa no desempenho

da planta.

O conjunto caldeira e superaquecedor ¢ o responsavel pela destruicdo de cerca
de 80% da exergia do ciclo. Entretanto, seus rendimentos de primeira e de segunda
lei estdo ambos dentro de valores padrao. O rendimento de segunda lei, em especial,
¢ baixo devido as irreversibilidades associadas a combustdo e as trocas de calor com
alta diferenca de temperatura. E evidente que este rendimento é sempre baixo em

equipamentos reais.

A maior ineficiéncia individual que pode ser observada na planta diz respeito
ao vapor extraido da caldeira a montante do superaquecedor. 20% do vapor

produzido na caldeira ¢ extraido, onde uma parcela do mesmo ¢ usada para pré-
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aquecer o ar de combustdo, enquanto que uma grande parte ¢ expandida nas valvulas
e retorna ao desaerador, desperdicando potencial de realizacdo de trabalho. Além
deste, o vapor superaquecido extraido para o processo 1 ¢ expandido da pressao de
projeto da caldeira de 47,2 bar até a pressao de 25,9 bar. A exergia destruida somente
nas valvulas ¢ de 2,23 MW, o que constitui um alto valor. Uma solucdo 6bvia seria a
substitui¢do desta turbina por uma turbina de extracdo-condensa¢ao, que permite que
se extraia o vapor em pressoes intermediarias, € cuja utilizacdo ¢ comum em plantas

de cogeracdo e/ou em plantas com varios niveis de pressao.

4.2. COEFICIENTES GLOBAIS

A eficiéncia de primeira lei da planta, 55,05%, ¢ baixa para os padrdes de
plantas tradicionais de cogeracdo, que conseguem alcancar até 80% de eficiéncia

neste critério.

Entretanto, a ineficiéncia desta planta fica evidenciada quando ¢ analisado o
rendimento de segunda lei da mesma, que ¢ 24,47%. Este rendimento ¢ cerca de 2
vezes menor que os rendimentos de segunda lei de plantas tradicionais. Este valor
baixo ¢ em grande parte resultado da destrui¢do de exergia nas valvulas de controle

presentes na planta, visto que o baixo rendimento exergético da caldeira ¢ inevitavel.

Outro resultado de vital importancia a ser analisado é o Indice de Poupanga de
Energia. O valor de —0,2543 para o mesmo indica que esta planta ¢ ineficiente, na
medida que menos combustivel seria gasto se o vapor ¢ a poténcia requerida fossem
obtidos em duas plantas separadamente. Visto que a implementacao de uma planta de
cogeracdo em geral ja exige custos altos, ¢ imprescindivel que haja uma vantagem

econdmica significativa na utilizacdo de combustivel.

O Indice de Geracéo de Poténcia, e a Razdo Poténcia-Calor estdo relativamente

baixos em comparagdo com plantas de cogeracdo tradicionais, embora este nao seja
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um resultado surpreendente considerando que a poténcia gerada pelo ciclo € pequena
em comparagdo com o calor util que o mesmo gera. Deve ser destacado novamente
que a extracdo de vapor a jusante da caldeira e a falta de extragdes intermediarias na

turbina contribuem majoritariamente para esta baixa poténcia do ciclo.
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5. ALTERNATIVAS

O objetivo principal deste estudo ¢ a melhoria da planta em questdo, que
apresenta sérias ineficiéncias. Para alcangar este objetivo, sdo propostas trés
alternativas de configuragdo da planta, descritas abaixo. Deve ser notado, que para as
trés alternativas, foram fixados as vazdes madssicas e as pressdes do vapor de
processo, pois na planta real este vapor ¢ vendido e portanto nao ha a liberdade de
modificar estes valores como quiser. Portanto, o objetivo definido ¢é, para uma
mesma demanda de vapor de processo, determinar qual das alternativas oferece o

melhor custo-beneficio.

5.1. CICLO RANKINE MODIFICADO

A primeira alternativa de modificagdo do ciclo consiste na utilizagdo do mesmo
ciclo da planta, porém com varias modificagdes a fim de melhorar o desempenho

geral. Um fluxograma do processo € descrito abaixo:
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Fig. 9 — Fluxograma da planta com Ciclo Rankine modificado.

E facil observar as mudancas neste ciclo. O vapor extraido a montante do

superaquecedor foi removido, buscando aproveitar de maneira 1til a energia contida

no mesmo. O vapor para o processo 1 ¢ agora parcialmente expandido na turbina e

extraido (para o processo 2, ndo ¢ possivel a expansdo parcial, pois a pressdo

necessaria ¢ a mesma da caldeira). Esta primeira alternativa ¢ interessante, pois busca

melhorar o processo com o minimo custo possivel, ou seja, com o menor nimero de

equipamentos substituidos (no caso, apenas a turbina deve ser substituida). O custo

de implementacdo desta alternativa ¢ o mais baixo, entretanto a otimizacao do

processo pode ndo ser significativa.
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5.2. CICLO BRAYTON COM CALDEIRA DE RECUPERACAO

Esta alternativa prevé a geracdo de poténcia através de uma turbina a géas, e a
geracdo de vapor através de uma caldeira de recuperacdo que aproveita os gases de
escape da turbina e produz o vapor para os processos. O fluxograma ¢ apresentado

abaixo:

Cormpressaor

Camara
Combustdo
Turhina
Compressor Gas
@ “Wapor
Caldeira de
Recuperagéo

¥
¥ & =
>

Bomba
Condensado

Condensado

Fig. 10— Fluxograma da planta com Ciclo Brayton.

Uma turbina a gas costuma ter eficiéncia de primeira lei baixa. Entretanto,
como os gases de escape da turbina serdo reaproveitados, ¢ de se esperar que a
eficiéncia total da planta seja maior. O principal problema na implementag¢do desta
solugdo reside na utilizagdo do gas pobre como combustivel. Devido a baixa relacao
ar-combustivel de um gas pobre, grande parte do trabalho de compressdo do ciclo

sera requerido para comprimir o gis ao invés do ar de combustio. Embora a
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eficiéncia total da planta tenda a ser equivalente, o compressor para o tail gas deve

ser de maior porte, aumentando o investimento inicial.

5.3. CicLO COMBINADO

Esta ultima alternativa visa a implementac¢do de um ciclo combinado na planta,
gerando poténcia na turbina a gas, e utilizando os gases de escape da mesma como
insumo energético de um ciclo Rankine, gerando mais poténcia e o vapor para os

processos. A planta ¢ descrita abaixo:

Compressar

Wapor

e o Frocesso 2
Camara
Combustio
Turbina
Compressor Gas @
Turbina
<I> Vapor
13 ¢’ Wapor

Frocesso 1

Caldeira de 1z

Recuperagio
7 9 Bomba
= Condensado
=20

Bomba
.—®— Condensado

Fig. 11 — Fluxograma da planta com Ciclo Combinado.
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Uma breve analise da literatura disponivel permite visualizar que esta ¢ a
alternativa com maior eficiéncia para plantas de grande porte. Embora tecnicamente
esta possa parecer a melhor alternativa, os aspectos economicos podem inviabilizar a
aplicagdo do ciclo combinado nesta planta, em especial devido as pequenas

demandas de energia elétrica envolvidas.
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6. CICLO RANKINE MODIFICADO

A mesma metodologia serd usada para determinar os pardmetros operacionais
de todas as alternativas apresentadas. Os estados para este ciclo, referentes a Fig. 9,

sdo apresentados abaixo:

Estado Pressao Temperatura | Vazdo Mdssica
bara K kg/h
1 46,500 673,2 78952
2 0,299 342,1 30203
3 0,299 338.,3 30203
4 5,385 339,1 30203
5 5,381 420,4 80752
6| 56,955 421,5 80752
7| 48,925 535,7 80752
8| 47,177 673,2 80752
9| 47,177 673,2 1800
10| 25,867 602,3 48749

Tab. 2 — Parametros de processo para Ciclo Rankine modificado.

6.1. TURBINA

A turbina, agora, opera com a vazao massica total de vapor produzida da
caldeira. Parte dela ¢ expandida até a pressao dos processos. A massa restante ¢

expandida totalmente. O estado de entrada da turbina é:

m, =78952kg /h
p, = 46,500bar
T, =673,1K

Temos dois estados de saida nesta configuragdo (uma extra¢do do vapor para

processo, e o vapor de descarga da turbina):
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m, =48749kg / h
p, =25,867bar

m, =30203kg / h
p, =0,3bar

As propriedades do vapor superaquecido na entrada sdo as mesmas:

h, =3202,884kJ / kg
s, =6,689k) kg - K
v, =1213,296kJ / kg

A turbina serd analisada em dois estagios, um deles compreendendo a expansio

até a pressdo intermedidria, ¢ o outro até a pressdo final. Analisando o caso
isoentropico para o estagio 1-2:

h,, =3043,018kJ / kg

sy, =6,689k] / kg - K

T,, =588,1K

v, =1053,424kJ / kg

O vapor ainda estd superaquecido na pressdo de 25,9 bar deste estidgio. O

balang¢o de energia para a primeira expansao € :

_Vf/s :’;11(]11'5 _hl)

W, =3506,046kIW

Este estado nao ¢ o real. Para o célculo das propriedades ao fim da primeira

expansao, ¢ utilizada portanto a eficiéncia isoentropica da turbina:

Ny = 0,789

h, =3076,671kJ / kg

s, =6,745kJ | kg - K

v, =1070,217kJ / kg

A poténcia real pode ser determinada simplesmente por:
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W = nturb : WS
W = 2768,000kW

O balanco de exergia na para o primeiro estagio fica:

W:ml'('//l _l/ll')_TO S ger

E a exergia destruida é:

T, S e = 369,663kJ | kg

Partimos agora para o segundo estidgio da expansdo. Considerando o caso

isoentropico, temos:

h,, =2274,046kJ / kg
S, =6,745kJ | kg - K

T, =342,1K
W, =289,363k) / kg
x,, = 0,850

O balanco de energia fornece:

_Vf/s :’;13(]125 _hl')

W, =6733,796kW

Aplicando a mesma eficiéncia isoentropica, chegamos aos valores:
h, =2443,300kJ / kg

s, =7,240kJ / kg - K

v, =289,363kJ / kg

x, = 0,923

A poténcia real deste estagio ¢ por fim determinada:
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—W =m>(h, —h,)

W =5312,965kW

O balanco de exergia na para o primeiro estagio fica:
W= m3‘(‘//2 ~y3) =T, Ssr
E a exergia destruida é:

T, S e =1238,182kW

Somando os dois estagios, obtemos a poténcia total e a exergia total destruida.

W = 8080,974kW
T, S =1607,845

6.2. CONDENSADOR

O condensador opera de maneira idéntica ao condensador da planta original,

alterando-se apenas a vazao massica. Os resultados finais sdo apresentados abaixo:

O = —18212,775kW

T, S g = 180,81 140

6.3. BOMBEAMENTO

O sistema de bombeamento, tanto de condensado quanto o sistema de

bombeamento central, também operam com os mesmos pardmetros da planta

49



original, variando apenas a massa bombeada. A poténcia de bombeamento total do

sistema é:

W =-130,136kW

6.4. CALDEIRA

A caldeira opera de maneira idéntica a planta original, ndo sendo necessaria a
apresentacdo dos célculos. O calor total a ser fornecido pelo combustivel e a exergia

destruida sao:

0 = 61618,719kW
T, S wor = 24050,488kW

6.5. SUPERAQUECEDOR

O superaquecedor opera agora com a vazao total de vapor saturado proveniente
da caldeira. Os estados de entrada e saida, entretanto, sdo iguais. O calor total a ser

fornecido pelo combustivel e a exergia destruida sao:

O = 11544,052kW
T, S wor = 3959,153kW

O calor total a ser fornecido pelo combustivel, € o novo consumo, sao:

0 = 73162,711kW
m. =116582kg / h
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6.6. CALOR UTIL DOS PROCESSOS

Os processos mantém suas respectivas vazdes madssicas e pressdes. Para o
processo 1, o vapor ¢ fornecido a uma temperatura maior, aumentando assim o calor

util gerado. O estado do vapor do processo 1 é:

mi = mu = 4874%g | h
Do = 25,867bar

T,, =602,3K
p,, =4,502bar
T, =363,15K

As propriedades sao:

hy, =3076,671kJ | kg
hy, =376,968k] / kg

Pode-se determinar entdo o calor util do processo 1:

Op = mlo'(hu - th)
0. =—36557,717kW

O processo 2 fornece um calor util idéntico, que é:

0,, =—1412,352kW

6.7. COEFICIENTES DE DESEMPENHO

A metodologia utilizada para o célculo dos coeficientes ¢ a mesma, e as
hipoteses consideradas, como os rendimentos de uma caldeira e planta de poténcia

padrdes também coincidem. Os novos valores sdo apresentados abaixo:
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Qmmz =37970,069kW

W = T950KW
FUE =0,6276
¥ =0,3413

IPE =—0,0417
IGP =03168
RPC =0,2094
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7. CICLO BRAYTON

O ciclo Brayton ¢ um ciclo que modifica totalmente a estrutura da planta,
portanto ele foi inteiramente projetado. Tanto para este ciclo quanto para o ciclo
combinado, foi definido que a vazdo de vapor do processo 1 deve manter-se a
mesma. O vapor do processo 2 ¢ utilizado internamente, portanto héa flexibilidade

para a modificacao deste valor.

O outro critério de projeto a ser definido a priori é a relagdo de compressao do
conjunto da turbina a gas. Este valor ¢ geralmente obtido nos catdlogos dos
fabricantes de turbina, variando para cada modelo. Para a faixa de poténcia estimada
desejada, ¢ feita uma primeira escolha do modelo de turbina, que ¢ a PGT25+. A

relagdo de compressao desta turbina ¢ 21,5:1, e € a que sera utilizada.

7.1. COMPRESSORES

Tanto o ar externo quanto o combustivel precisam ser comprimidos para a
pressao da camara de combustdo. Ainda ndo ha dados sobre o consumo de
combustivel nem a quantidade de ar necessaria, porém pode-se obter os trabalhos

especificos dos estagios de compressdo. Para o ar, temos os seguintes estados:

p, =1,013bar
T, =298,15
p, =21,785bhar

No caso de compressdo isoentropica, a temperatura do ar na saida do

compressor pode ser determinada:
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k-1

=T [P_]
Py

k, =14
T, =716,4K

Introduzindo a eficiéncia do compressor, podemos obter a temperatura real de

saida do ar:

=0,81

T2 — TZS _]]

ncomp

T, =814,5K

ncomp

+T)

Para obtermos o trabalho especifico, ¢ utilizado o calor especifico médio do ar

entre as temperaturas alta e baixa, calculado através de regressdes polinomiais:

¢, = 1009k / kg
War :Cp (]] _TZ)
w, =-52095kJ / kg

O mesmo processo ¢ utilizado para o calculo das condi¢des de saida e do
trabalho especifico de compressdo do tail gas, modificando os valores da relagdo de

calores especificos e do calor especifico médio:
T, =7658K

w, =—099,61kJ / kg

7.2. CAMARA DE COMBUSTAO

A composi¢ao do combustivel é apresentada no item 3.1. A reagdo completa de

combustio ¢ apresentada abaixo:
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0,002CH , +0,102CO + 0,08 H, + 0,024CO, +0,43H,0 +0,362N, + xO, +
3,76xN, —aCO, + bH,0 + cN, +dO,

Para uma combustao completa sem excesso de ar, os coeficientes sdo:

x =0,095

a=0,28

b=0,514

c=0,3572
d=0

Entretanto, ¢ impossivel obter uma combustdo completa do gés apenas com o
ar estequiométrico. Além disso, o excesso de ar controla a temperatura dos gases de
saida da camara de combustdo. Embora uma temperatura alta destes gases seja
desejada, seu valor ¢ limitado por questdes metalirgicas nas turbinas. O valor

desejado geralmente estd entre 1100°C e 1200°C.

A relagdo ar-combustivel tedrica do tail gas, em base molar e méssica é:

ACmolar = y02 i yN2
Ye
AC =0,4522kmol | kmol

molar

AC,,, = AC,,, Lo

massa molar M
comb

AC  =0,5941kg/ kg

massa

Com a relagdo ar-combustivel, podemos efetuar o balango de energia na

camara de combustdo:

c
mc.CpO (T4 _Tref

)+n;c-AC-c;r0 '(Tz _Tre/‘)+77cambuszao '”;c'PC[c =

m,-(1+AC)- vt (1, -1,

p0 7

Como ndo possuimos o valor da temperatura de saida dos produtos de
combustio, e como o valor do calor especifico médio dos produtos depende desta
temperatura, a resolu¢do desta equagdo se dd somente por métodos iterativos. Os

resultados sdo:
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ncombustdo = 0992
T, =15533K

A temperatura de saida dos produtos de 1280°C ¢ muito alta. Para diminuir
esta temperatura, vamos utilizar uma quantidade de excesso de ar. Verificando a

temperatura de saida com um excesso de ar de 100%, obtemos:

AC =1,1883kg / kg
T, =1434,6K

A nova temperatura, de 1161°C, esta dentro dos limites estabelecidos. Portanto
fica definido o processo de combustiao do fail gas. A composi¢do dos produtos de

combustdo em fracdo molar também fica determinada:

yCO, =0,0881
yH,0 =0,3541
YN, =0,4923
30, = 0,0655

7.3. TURBINA

Temos as seguintes informagdes dos estados e entrada e saida da turbina

ps =21,785bar
T, =1553,3K
ps =1,013bar

A mesma metodologia para o estdgio de compressdo ¢ utilizada para o célculo

da temperatura isoentropica de saida:
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T

T6s =T
)
Ps
K poa =1,364
T, =632,2K

Introduzindo a eficiéncia da turbina, chegamos a temperatura real:

nturb = 07857
T6 :]; _nturb (]; _Tés)
T, = 746,9K

Da mesma maneira que para os compressores, podemos encontrar o trabalho

especifico da turbina:

¢, =1437kJ / kg
w, =987,87kJ | kg

7.4. CALDEIRA DE RECUPERACAO

A vazao massica de vapor e os estados sao parametros constantes:

mo = mu =13,542kg / s
T, =363,2K

T, =508,1K

Do = Py = 25,867bar

A vazdo massica de produtos de combustiao e a temperatura de saida nao sao
conhecidas. O célculo dos mesmos ¢ possibilitado pela utilizagdo do pinch-point da
caldeira, que ¢ a menor diferenca de temperatura entre os gases ¢ a agua. Utiliza-se

um valor padrao para o pinch-point:

AT, =10K
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A temperatura da agua no pinch-point ¢ a temperatura de saturagdo da agua na

pressao da caldeira:
T =4989K
A temperatura dos gases no pinch-point ¢ simplesmente:

T]jqases — Tl:zgua + ATP
T3 =5089K

Podemos portanto fazer um balango de energia entre a entrada de gases (saida
da 4gua) e o pinch-point para descobrir a vazdo minima de produtos de combustdo

necessaria:

g (g = h% )= me-(1+ AC) ¢, - (I, ~T2)

A 4gua no estado 10 ¢ vapor superaquecido, e no pinch-point ¢ liquido

saturado. Portanto, encontram-se as entalpias € a vazao de combustivel necessaria:

hy, =2832,39k] / kg
hee = 970,46k] / kg

me =37,061kg /s

As vazoes de ar externo e dos produtos de combustdo sdo facilmente

determinadas:

M = 44,038kg /s

7 ot = 81,099kg / s

A temperatura de saida dos gases da caldeira de recuperacao ¢ determinada da

mesma maneira que a temperatura de saida dos gases da cadmara de combustao, e ¢:

T, = 430,5K
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7.5. COEFICIENTES DE DESEMPENHO

Para o calculo dos coeficientes de desempenho, precisamos das poténcias
totais, obtidas multiplicando as vazdes madssicas pelos trabalhos especificos. Os

valores obtidos sdo:

W =-22,94MW
Wt = -25,93MW
W = —48 8T MW
W, =80,12MW

W,, =31,25MW

O calor util do processo ¢ o mesmo do ciclo padrao, e vale:

0, =33.25MW

Com estes valores, e usando os mesmos valores de referéncia para as outras

alternativas, chegamos nos seguintes coeficientes:

FUE =0,7703
IPE =0,3323

IGP =0,6190
RPC =0,9397

Por fim, como todos os estados ja foram determinados, podemos apresenta-los

resumidamente na tabela abaixo. Os estados sdo relativos a Fig. 10:
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Estado Pressao Temperatura | Vazdo Mdssica
bara K kg/h
1 1,013 298,2 158538
2| 21,785 814,5 158538
3 1,024 298,2 133419
4| 21,785 765,8 133419
5| 21,785 1434,6 291957
6 1,013 746.,9 291957
7 1,013 430,5 291957
8 4,500 360,1 48750
9| 25,867 363,2 48750
10| 25,867 508,1 48750

Tab. 3 — Parametros de processo do Ciclo Brayton.
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8. CICLO COMBINADO

Assim como o ciclo Brayton, a utilizagdo do ciclo combinado modifica
totalmente a estrutura da planta. Os célculos dos ciclos a gés e a vapor devem ser
revistos para adequar as novas demandas de poténcia e vapor, entretanto a
metodologia utilizada para ambos os ciclos ¢ a mesma, ndo sendo necessaria a

apresentacao da formulagcao envolvida no processo.

8.1. COMPRESSORES

A razdo de compressdo utilizada no ciclo combinado seré diferente, tendo em
vista as dbvias diferencas entre os varios modelos de turbina a gas. Utilizaremos a
razdo de compressdo 11.8:1. Utilizando a mesma metodologia do capitulo anterior,

podemos chegar as temperaturas de saida e os trabalhos especificos de ambos os

compressores
T, = 675,1K
w, =-372,55kJ | kg
T, =641,5K

w, =—508,00k] / kg

8.2. CAMARA DE COMBUSTAO

Devido a mudanga na razdo de compressao e nas temperaturas de saida do ar e
do combustivel dos compressores, a temperatura de saida dos produtos de combustao
sera modificada, embora sua composicdo seja a mesma. Fazendo-se o mesmo

balango de energia da cdmara de combustdo, chegamos a temperatura de saida:
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T, =1324,0K

8.3. TURBINA

O balango de energia na turbina pode ser efetuado, e chegamos aos seguintes

valores:

T, =776,3K
w, =779,74kJ | kg

8.4. CALDEIRA DE RECUPERACAO

A vazao massica de vapor desta vez ¢ maior, devido a presenca da turbina a
vapor. A vazao de vapor ¢ a mesma do ciclo Rankine modificado, e seu valor e os

parametros correspondentes sao:

ms = mio = 22,831kg /s
T, =3632K

T, =673,15K

Py = Dy, = 46,5bar

O pinch-point utilizado serd o mesmo:
AT, =10K
A temperatura da dgua e dos gases no pinch-point é:

T =532,6K
T = 542,6K
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O balango de energia efetuado € estritamente o mesmo, mudando-se apenas as

entalpias da 4gua e do gés. Estas entalpias e a vazdo de combustivel necessaria sdo:

hy, = 3202,88k] / kg
B =1132,08k7 / kg

me = 69,105kg /s

As vazoes de ar externo e dos produtos de combustdo sdo facilmente

determinadas:
Mar = 82,1 15kg /s
M prod = 151,219kg/s
A temperatura de saida dos gases da caldeira de recuperagao €, por fim:

T, = 454,5K

8.5. CICLO VAPOR

Todo o ciclo a vapor desta alternativa funcionard de maneira idéntica ao ciclo
Rankine modificado. Esta op¢do diminui a necessidade de aquisicdo de muitos
equipamentos adicionais, que aumentariam o investimento necessario. Nao sendo
necessario demonstrar os calculos novamente, os resultados relevantes sdo

apresentados aqui. Para a turbina a vapor, temos:
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8.6.

w.. =8080,974kW

vap

Py; = 25,867bar

T,; = 588,055K
Py, = 0,299bar
T,, =342,13K
x,, =0,923

A analise do condensador fornece:

Qcond = _1 82127775kW

O sistema de bombeamento tem poténcia igual a:

W =-130,136kW

COEFICIENTES DE DESEMPENHO

As poténcias individuais sao:

W =-30,59MW
Wt = =351 1MW
Wy =-0,13MW
W = —6583MW
W =117,91MW
W =8,08MW
W,, =6017TMW

O calor 1til dos processos ¢ andlogo ao do Ciclo Modificado, e vale:

0., =37.9TMW
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Com estes valores, e usando os mesmos valores de referéncia para as outras

alternativas, chegamos nos seguintes coeficientes:

FUE =0,6286
IPE =0,2414
IGP =0,5092
RPC =1,5845

A tabela de parametros resumidos relativos a Fig. 11 é apresentada abaixo:

Estado Pressao Temperatura | Vazdo Massica
bara K kg/h
1 1,013 298,2 295613
20 11,956 675,1 295613
3 1,024 298,2 2487717
41 11,956 641,5 248777
5| 11,956 1324,0 544389
6 1,013 776,3 544389
7 1,013 454.5 544389
8 5,381 360,1 80752
9| 46,500 363,2 80752
10| 46,500 673,2 80752
11| 46,500 673,2 1800
12| 46,500 673,2 78952
13| 25,867 588,1 48749
14 0,299 342,1 30203
15 0,299 338,3 30203
16 5,385 339,1 30203
17 5,381 375,1 48749

Tab. 4 — Pardametros de processo do ciclo Combinado
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9. ANALISE ECONOMICA

ApoOs a andlise técnica das alternativas de otimizacao propostas, ¢ necessaria
uma analise econdmica para justificar a viabilidade de aplicacdo. O primeiro passo €
selecionar os novos equipamentos. O ciclo Padrdo, ciclo Rankine Modificado, ciclo
Brayton e ciclo combinado foram renomeados para as alternativas Base, A, B ¢ C

respectivamente.

9.1. EQUIPAMENTOS

A turbina a gas escolhida para o ciclo Brayton foi o modelo PGT25+ da GE.
Esta turbina ¢ uma turbina a gas aeroderivada e foi escolhida devido a sua alta
eficiéncia e confiabilidade. No caso da turbina a géas para o ciclo combinado, foi
escolhido o modelo S106B, também da GE. Ha dificuldades em se achar turbinas a
gas na faixa de 50 a 110 MW, e a poténcia e a relacdo de compressao desta turbina
sdo adequadas ao problema. Uma tabela resumindo os dados principais de ambas as

turbinas ¢ apresentada abaixo:

Poténcia ISO Heat rate Razdo Compressao Eficiéncia
MW kJ/kWh Ad. %
PGT25+ 31,33 8751 21,5 41,1
S106B 59,80 7390 11,8 34,3

Tab. 5 — Dados das turbinas a gas

A turbina a vapor escolhida para o ciclo Modificado e o ciclo Combinado ¢ o
modelo SST-120 da Siemens. Esta turbina a vapor tem capacidade de 10 MW e
possibilidade de extracdo de vapor a pressdo intermediaria, o que torna a mesma

ideal para esta aplicacao.
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9.2. CUSTOS E RECEITAS OPERACIONAIS

Para obter os custos operacionais, foram considerados o consumo de
combustivel e a manuten¢do dos equipamentos. Os custos de operacdo da planta
podem ser considerados os mesmos para todas as alternativas, e nao precisam ser
contabilizados. O consumo de energia elétrica da planta como um todo € o parametro
mais importante nos custos operacionais, porém nao ha dados deste consumo da
planta. Ao invés de subtrair a poténcia elétrica produzida do consumo de energia
total, a mesma sera considerada uma receita operacional da planta, assim como o

vapor.

Além disso, todas os custos operacionais foram levados para um base anual

considerando um regime de operagdo de 8760 horas/ano.

O tail gas utilizado na planta ¢ subproduto do processo de producdo de negro
de fumo, portanto ndo tem um custo intrinseco associado ao mesmo. Uma estimativa
do custo do mesmo sera feita comparando seu poder calorifico ao do gas natural.

Assumindo o custo do gas natural como constante e valendo R$ 897,40/t, temos:

PCI,, =47528k] | kg
PCI
— CGN . comb

comb PC]GN
= R$42,68

C

C

comb

Os custos de manutengdo considerados sdo indicados abaixo:

Caldeira tradicional: RS 1,44 por tonelada de vapor produzido;

Turbina a vapor: R$ 1,35 por MWh produzido;

Turbina a gas: R$ 8,10 por MWh produzido;

Caldeira de Recuperacio: RS 0,36 por tonelada de vapor produzida;
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As receitas provenientes da energia elétrica e do vapor vendido foram
estimadas tomando valores médios, e foram considerados R$ 150/MWh para a

energia elétrica e R$ 40/t para o vapor.

A tabela dos custos operacionais resumidos ¢ apresentada abaixo:

CUSTOS OP. Base | Alternativa A | Alternativa B | Alternativa C
COMBUSTIVEL
Consumo de Tail Gas| kg/s 31,39 32,38 37,06 69,10

Custo do Combustivel | R$/ano 42.251.566,68  43.587.960,99  49.883.183,02 93.013.264,30

MANUTENCAO
Turbina a gas | R$/ano 0,00 0,00 2.217.068,31 3.705.009,11
Turbina a Vapor | R$/ano 53.480,50 95.565,60 0,00 95.563,93
Caldeira Convencional [ R$/Ano | 1.018.638,03 1.018.638,03 0,00 0,00
Caldeira de Recuperac¢do | R$/Ano 0,00 0,00 153.737,37 254.659,51
Custo Total Manutencéo 1.072.118,53 1.114.203,63 2.370.805,68 4.055.232,55

Custo operacional total | R$/Ano | 43.323.68521 44.702.164,62 52.253.988,71 97.068.496,85

Aumento no custo op. [ R$/Ano 1.378.479,40 8.930.303,49 53.744.811,64
Poténcia util gerada | MWh/ano 38.328,36 69.649,34 273.712,14 527.056,64
Qtde. de vapor gerado | t/ano 442.809,24 442.809,24 427.048,25 442.809,24
RECEITA:

Receita Poténcia | R$/ano 5.749.254,39 10.447.400,54  41.056.820,64  79.058.495,84
Receita Vapor | R$/Ano 17.712.369,60 17.712.369,60 17.081.929,92 17.712.369,60
Receita Total | R$/Ano | 23.461.623,99  28.159.770,14 58.138.750,56 96.770.865,44
Aumento Receita 4.698.146,15 34.677.126,57 73.309.241,45

LUCRO OPERACIONAL | R$/Ano 3.319.666,75 25.746.823,07 19.564.429,81

Tab. 6 — Resumo dos custos operacionais

9.3. INVESTIMENTOS

Para os calculos dos investimentos, foram considerados os precos individuais
dos equipamentos necessarios, somados com os custos adicionais de montagem,
obras civis, entre outros. Estes custos foram estimados com valores médios de varias
instalagdes similares entre 2005 e 2009. A tabela que resumo os investimentos das

alternativas € apresentada abaixo:
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INVESTIMENTOS: Base Alternativa A Alternativa B Alternativa C
TURBINA A GAS
Prego Turbina [ R$ 39.060.000,00 60.298.000,00
Compressor para Tail Gas | R$ 7.968.939,70 9.759.918,03
Equipamentos Complementares | R$ 3.600.000,00 3.600.000,00
Total Equipamentos | R$ 50.628.939,70 73.657.918,03
Internalizagdo | R$ 7.352.000,00 7.352.000,00
Interligacdo Elétrica [ R$ 7.357.000,00 8.945.000,00
Interligagdo Mecénica [ R$ 1.375.000,00 1.650.000,00
Montagem | R$ 2.063.000,00 2.174.000,00
Obras Civis | R$ 1.302.000,00 2.254.000,00
Frete e Seguro | R$ 2.063.000,00 2.547.000,00
TOTAL TURBINA GAS | R$ 72.140.939,70 98.579.918,03
CALDEIRA RECUPERACAO
HRSG - Capacidade Nominal | t/h 50,00 80,00
Prego Caldeira | R$ 10.800.000,00 16.900.000,00
Equipamentos Complementares | R$ 2.160.000,00 2.160.000,00
Total Equipamentos | R$ 12.960.000,00 19.060.000,00
Internalizagdo | R$ 2.156.500,00 3.370.000,00
Interligacdo Elétrica [ R$ 119.000,00 249.900,00
Interligacdo Mecanica | R$ 1.980.000,00 4.554.000,00
Montagem | R$ 1.782.000,00 2.657.110,92
Obras Civis | R$ 495.000,00 743.000,00
Frete e Seguro | R$ 766.000,00 1.026.440,00
TOTAL CALD. RECUPERACAO | RS 20.258.500,00 31.660.450,92
TURBINA A VAPOR
Prego Turbina [ R$ 14.380.750,00 14.380.750,00
Equipamentos Complementares | R$ 870.000,00 870.000,00
Total Equipamentos | R$ 15.250.750,00 15.250.750,00
Internalizagdo | R$ 1.873.000,00 1.873.000,00
Interligacdo Elétrica [ R$ 350.000,00 350.000,00
Interligacdo Mecanica | R$ 650.000,00 650.000,00
Montagem | R$ 1.100.000,00 1.100.000,00
Obras Civis | R$ 800.000,00 800.000,00
Frete e Seguro | R$ 1.845.000,00 1.845.000,00
TOTAL TURBINA A VAPOR 21.868.750,00 21.868.750,00
INVESTIMENTO TOTAL | R$ 21.868.750,00 92.399.439,70  152.109.118,96

Tab. 7 — Resumo dos investimentos.
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9.4.

TAXA INTERNA DE RETORNO

Para avaliar as trés alternativas de investimento, € interessante utilizar a taxa

interna de retorno. No caso estudado, sera avaliada a taxa interna de retorno para 20

anos. Ao fluxo de caixa apds 5 anos, sera descontada a parcela equivalente ao IR e ao

CSLL, considerada constante e equivalente a 34% do lucro liquido. A tabela resumo

¢ apresentada abaixo:

Base  Alternativa A Alternativa B Alternativa C

INVESTIMENTO RS 21.868.750,00 92.399.439,70  152.109.118,96

LUCRO OP. R$/ano 3.319.666,75 25.746.823,07 19.564.429,81

IR E CSLL (Ap6s 5 anos) | R$/ano 1.128.686,69  8.753.919,85 6.651.906,14

TIR % 10,80% 24,46% 8,12%
FLUXO DE CAIXA

ano0| RS -21.868.750,00 -92.399.439,70 -152.109.118,96

anol| RS 3.319.666,75 25.746.823,07 19.564.429,81

ano2| RS 3.319.666,75 25.746.823,07 19.564.429,81

ano3| RS 3.319.666,75 25.746.823,07 19.564.429,81

ano4| R$ 3.319.666,75 25.746.823,07 19.564.429,81

ano5| RS 3.319.666,75 25.746.823,07 19.564.429,81

ano6| RS 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

ano7| RS 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

ano 8| RS 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

ano9| RS 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

ano 10| R$ 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

ano 11| RS 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

ano 12| RS 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

ano 13| RS 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

ano 14| RS 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

ano 15| R$ 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

ano 16| R$ 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

ano 17| R$ 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

ano 18| R$ 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

ano 19| RS 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

ano 20| RS 2.190.980,05 16.992.903,23 12.912.523,68

Tab. 8 — Taxa Interna de Retorno
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Tanto para os custos operacionais quanto os investimentos necessarios foram
considerados valores tipicos praticados no mercado para os equipamentos com

capacidades similares aos utilizados neste estudo.
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10. DISCUSSAO DAS ALTERNATIVAS

Todos os resultados relevantes das alternativas de otimizagdo ja foram
apresentados. Por fim, serdo analisados aqui conjuntamente todos os pardmetros a

fim de escolher a melhor opg¢ao de implementacao.

10.1. CicLO MODIFICADO

E facil observar que o funcionamento da planta ¢ significativamente melhorado
com estas modificagdes bastante simples. O Fator de Utilizacdo de Energia sobe de
55,05% para 62,76%, um aumento relativo de 14,00%. Mais importante, o Indice de
Poupanca de Energia passou de -25,43% para -4,17%. Isto implica diretamente em
uma redugdo do consumo de combustivel especifico por kilowatt de energia tutil
gerada. O rendimento de segunda lei do ciclo também passa de 24,47% para 34,14%,
um aumento relativo de 39,49%. Todas estas melhorias sdo conseqiiéncia da melhor
utilizacdo do vapor de saida da caldeira, que na configuracdo anterior era
parcialmente expandido em varias valvulas de controle, diminuindo assim a
eficiéncia do ciclo, e da expansdo parcial do vapor do processo, que é responsavel
por 34% da nova poténcia gerada. Entretanto, ¢ facil constatar que a planta ainda ¢
ineficiente, e existiria o espago para melhorias consideraveis nos aspectos térmicos

da planta.

A grande vantagem desta alternativa € o baixo investimento necessario, devido
ao fato de ser necessaria a aquisicdo de uma nova turbina a vapor apenas. A taxa

interna de retorno de 10,80% ¢ suficientemente alta para justificar este investimento.
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10.2. CICLO BRAYTON

Com o ciclo Brayton, obtiveram-se os melhores resultados, tanto técnicos
quanto econdmicos. O rendimento de primeira lei de 77,03% ¢ excelente em
comparagdo com as outras alternativas, enquanto que o indice de economia de
energia de 33,23% indica que esta planta efetivamente economiza combustivel em
comparagdo com a geragao de poténcia e vapor em ciclos separados. O investimento
a ser feito ¢ alto, entretanto o aumento expressivo no lucro operacional justifica este

investimento, o que ¢ denunciado pela taxa interna de retorno alta, valendo 24,46%.

O ponto negativo desta alternativa ¢ a retirada do vapor do processo 2. Por ter
uma vazao baixa, a implementagdo de um segundo nivel de pressdo na caldeira de
recuperagdo ndo faria sentido do ponto de vista econdmico, pois exigiria um
investimento consideravel, sendo mais rentavel gerar esta baixa vazdo de vapor em

uma caldeira tradicional.

10.3. CICLO COMBINADO

O desempenho do ciclo Combinado ficou abaixo do esperado. O rendimento de
primeira lei ¢ apenas de 62,86%, muito similar ao rendimento do ciclo Rankine
modificado. Existe uma economia de energia significativa de 24,14%, devido a
maior geragdo de poténcia em comparagdo ao calor util. Entretanto, tanto os aspectos
técnicos quanto os econdmicos (taxa interna de retorno de 8,12%) estdo abaixo do

que era esperado.

Existem varios motivos para este baixo desempenho. Devido a necessidade de
aquecer o vapor até uma temperatura de 400°C, a vazao massica de gases exaustos da
turbina precisa ser maior. O consumo de combustivel aumenta em 86% em
comparagdo ao ciclo Brayton, entretanto existe um aumento de 67% na poténcia

liquida da turbina a gas, devido a mudanca na razdo de compressdo. Mesmo se as
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razdes de compressao fossem idénticas, ainda assim este ciclo seria ineficiente, pois
o calor util gerado ¢ o mesmo, € ha um acréscimo de apenas 8§ MW gerados na

turbina a vapor.

Havendo liberdade maior para a modificagdo de alguns parametros da planta,
possivelmente o desempenho do ciclo combinado seria melhor, em especial a
modificagao da pressao de alta no ciclo de vapor. Entretanto, isto implicaria em uma
substitui¢do de praticamente todo o ciclo de vapor, e devido ao alto investimento

para uma planta de pequeno porte, ela nao foi considerada.
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11. CONCLUSOES

Neste presente trabalho foi efetuada uma analise completa do funcionamento
de uma planta de cogeracdo real em operacdo. Constatadas as ineficiéncias da planta,
foram analisadas trés alternativas de melhoria para a mesma, variando desde
pequenas modificagdes na planta existente, até a substituicao total do processo de
funcionamento. Feitas as analises técnicas, um estudo econdmico foi feito, com o
objetivo de comparar os dados técnicos e financeiros e escolher a melhor alternativa

de otimizagao.

A opcao escolhida para a implementagdo na planta em questdo foi a
substitui¢cdo do ciclo presente por um ciclo Brayton com caldeira de recuperagdo.
Tanto em aspectos técnicos quanto econdmicos esta alternativa se demonstrou a

melhor dadas as restrigdes da plantas e o porte da mesma.

Este estudo foi efetuado baseado apenas no ciclo de poténcia da planta. Uma
analise mais completa, sendo uma possivel continuidade deste trabalho, seria um
estudo de otimizacdo da planta inteira, buscando atingir maior eficiéncia ndo so6 no

ciclo de poténcia, como no processo de producdo do negro de fumo.
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