EOAEm 29

XV Congresso Brasileiro de Engenharia_Mecdénica
a n ] W = c

r B ra X angress anica ngineearing
dd -6 de Novembro de 1933/ November & - 26, 19598 J'igr.ra-a de Linddia, 540 Paulo,

ANALISE TERMODINAMICA DE CICLO DE POTENCIA UTILIZANDO TURBINA
A GAS COM INJECAO DE AGUA NO AR DE COMBUSTAO (RWI)

Pedro Alberto Diaz Rojas

Jorge Llagostera

Universidade Estadual de Campinas, Fac. Engenharia Mecéanica, Depto. de Energia
Caixa Postal 6122, 13083-970, Campinas, SP, Brasil

Resumo. Este artigo apresenta a analise termodinamica de um ciclo de poténcia equipado
com turbina a gas. Foi elaborado um programa computacional para a modelagem do
sistema. A configuracdo do sistema térmico de poténcia esta baseada em versbes modernas
de elevada eficiéncia e desempenho e utiliza injecdo de agua no ar de combustdo para
melhorar as caracterigticas do ciclo (RWM - Recuperated Water Injected). O combustivel
utilizado € gas natural. O modelo computacional determina as propriedades termodinamicas
nos distintos pontos e componentes do sistema por meio de subrotinas. A andlise
termodindmica desenvolvida emprega os critérios de eficiéncia da Primeira e Segunda Leis
da Termodindmica, com o objetivo de verificar a influéncia de diversos parametros, como a
temperatura dos gases na entrada da turbina e das relacdes de compressao de baixa e de alta
do sistema sobre o rendimento térmico e trabalho especifico do ciclo.

Palavras-chave: Ciclo de poténcia RW, Turbina a gas, Injecdo de é&gua, Andlise
termodinamica, Modelagem computacional.

1. INTRODUCAO

As crescentes necessidades de producdo de energia elétrica tem tornado insuficientes as
fontes tradicionais de geracdo de energia e, nos Ultimos anos, tem-se verificado a
implementacdo de inlmeros sistemas térmicos equipados com turbinas a gés (Bathie, 1996). O
uso do gés natura como combustivel tem oferecido vantagens tanto técnicas, como
econdmicas e ambientais. Seus baixos indices de emissdo de poluentes e sua pronta
disponibilidade para uso tem sido importantes nesse contexto (Cohen et al., 1987).

O estudo e o desenvolvimento de pesquisas sobre esses sistemas de poténcia sdo
relevantes. O presente trabalho consiste na andlise termodindmica, com base nas €ficiéncias de
Primeira e Segunda Leis da Termodindmica, de um ciclo com injecdo de agua no ar de
combustdo (RWI — Recuperated Water Injected), descrito por Chiesa et a. (1995). S&o
aplicados balancos de massa, de energia e de exergia. A andise dos fluxos de exergia nos
distintos pontos do sistema incorpora a consideracéo das irreversibilidades termodinamicas
Inerentes aos diversos processos.



Foi definida uma configuracdo bésica do ciclo, em que a &gua € injetada na corrente de
saida do compressor de ar de alta pressdo. Este ciclo utiliza inter-resfriadores no processo de
compressao de ar, o que melhora a eficiéncia térmica e o trabalho especifico do sistema. Para
possibilitar a realizacdo dos calculos de um modo flexivel e com a rapidez necesséria, foi
elaborado um programa computacional, o qual incorpora subrotinas de determinacdo de
propriedades termodindmicas de gases e de vapor. Por meio da aplicacdo do programa €
possivel simular numerosas condigbes de operacdo e pesquisar sua influéncia sobre o
rendimento termodinamico e poténcia especifica do ciclo de turbina a gés.

2. CONFIGURACAO DO CICLO DE POTENCIA
2.1 Caracterizacao do ciclo

O ciclo estudado é equipado com turbina a gés e injecdo de &gua no ar de combustéo
(ciclo RWI), e esta esquematizado no fluxograma apresentado na Fig. 1. O sistema inclui
trocadores de calor, recuperadores, inter-resfriadores e pds-resfriadores para o aguecimento da
agua, do ar de combust&o e do gas combustivel, possibilitando bons niveis de eficiéncia térmica
e de trabalho especifico.

Os inter-resfriadores (IC1 e IC2) diminuem a temperatura do ar, a fim de reduzir o
consumo de poténcia no processo de compressao de ar. Além disso o calor cedido pelo ar é
aproveitado para 0 aguecimento de &gua e de gas combustivel, diminuindo a irreversibilidade
termodinamica do processo.

No recuperador de calor o ar umido e o gés combustivel recebem energia calorifica dos
gases de combustdo. A sua utilizacdo contribui bastante para a elevacdo da eficiéncia da
segunda lei do ciclo, diminuindo as perdas de exergia associadas a exaustdo dos gases quentes.

Apds a saida do compressor de alta pressdo (CPH) o ar é resfriado no pos-resfriador
evaporativo de contato direto, indicado no fluxograma como misturador (M), onde a agua é
injetada para aumentar o fluxo de gases expandidos na turbina, possibilitando a obtencéo de
maiores poténcias. A injecdo de &gua eleva também o calor especifico dos gases, o que
também contribui para melhorar o desempenho termodindmico do sistema. Outro efeito
produzido por essa injecdo € que a reducdo da temperatura de combustdo obtida com a
umidade elevada permite obter emissdes com menores concentragdes de NOy .

Na modelagem do ciclo é considerado o resfriamento da turbina de alta presséo(HT) por
meio de ar, 0 que possibilita a operagdo com valores elevados da temperatura de entrada dos
gases na turbina. O fluxo maximo de resfriamento depende de varios fatores, como a
disponibilidade de ar comprimido a pressdo adequada e as velocidades de escoamento no
interior dos canais.

2.2 Descricdo dos componentes

A descricdo a seguir corresponde a configuracdo do sistema apresentada na Fig. 1.

Compressor de baixa (LPC). Os dados de entrada na modelagem do compressor sdo: as
condicdes do ar na entrada: Tq, Py, my, Y, €ficiéncias isentrépica e mecanica, relacdo de
pressdes (RPS-L), e a composicdo molar do ar, incluindo sua umidade. Como resultados se
obtém T, P,, m,, e o trabalho consumido pelo compressor.

Inter-resfriador 1 (IC1). O fluido aquecedor é o ar quente de saida do compressor de
baixa (LPC), diminui de umatemperaturaigual a 427,2K até 354K e os fluidos aquecidos sdo a
agua e o gas combustivel. Para a modelagem do inter-resfriador foi considerado que:
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Figura 1. Configuracdo do ciclo de poténcia com injecdo de agua no ar de combustdo, para condicéo basica de operacao.



a temperatura de saida da agua no trocador € 10 K inferior a temperatura de entrada do ar
guente, e a temperatura de saida do combustivel do trocador € 25 K inferior a temperatura de
entrada do ar. As condi¢des de entrada do combustivel e dgua sdo dadas T4, Pis, My, € Tos,
P,4, Mp4 respectivamente.

Inter-resfriador 2 (1C2). Este componente do sistema transfere calor da corrente do ar
ainda com temperatura relativamente elevada ate alcancar a temperatura determinada de
entrada no compressor de ata (HPC), este processo é redlizado a pressdo constante.

Compressor de alta (HPC). O estado do ar na entrada do compressor € dado (T4, pa),
bem como sua vaz&o my, arelagdo de compresséo de alta (RPS-H), e as eficiéncias isentropica
e mecanica. Os resultados obtidos s0: 0 estado de saida do ar (Ts, ps) € o trabalho consumido
pelo compressor. Foi também adotada uma relacdo de compresséo global (), definida pelo
produto das relagdes de compressdo dos dois compressores.

Misturador. Neste componente &gua é injetada na corrente de ar. O programa determina a
quantidade de &gua necesséria para a saturacso do ar, em funcéo da temperatura da mistura. E
conhecido o estado do ar na entrada do misturador (Ts, ps), Suavazao ms, 0 estado de entrada
daagua (T, po), € € caculado o0 estado de saida do ar saturado (T 1o, P1o), SUa vazédo, e também
a quantidade de agua nebulizada que acompanha a corrente de ar.

Recuperador. Basicamente, o recuperador € um trocador de calor de superficie, este
aproveita a entalpia dos gases de combust&o ainda quentes, provenientes da saida da turbina de
baixa (LT) para aquecer 0 gas combustivel e o ar saturado contendo ainda &gua nebulizada.
Para o desenho deste trocador € fixada em 25 K a diferenca de temperaturas entre 0 ar na saida
do recuperador e atemperatura dos gases de combustdo na entrada do mesmo. Para a corrente
do gas combustivel também é fixada uma diferenca de temperaturas de 25 K entre este Ultimo
na saida do recuperador e a temperatura de entrada dos gases de combustdo. Sdo conhecidos
0s estados de entrada e respectivas vazdes do ar Umido e do gas combustivel (T1s, pis) € (T1a,
p1z). O estado dos gases de combustdo na entrada do recuperador (Tz, p) € também
conhecido. A corrente de ar umido e dos gases de combustdo sofrem uma perda de carga de
2% e a corrente de gas combustivel sofre uma perda de carga de 1%.

Camara de combustdo. Sdo dados. 0 estado de entrada do gas combustivel (T1s, Pis) €
sua composicao (gés natural), o estado (Tis, p13), @ COMPOSIGE0, € a vazado de ar umido. Em
funcdo das caracteristicas da turbina € fornecida a temperatura em que 0s gases devem sair da
camara de combustéo T;7. O programa calcula a vazéo massica de combustivel mys hecessaria
para atender a temperatura de saida estabelecida. S&o também determinadas a vazéo (my;), e a
composicdo molar dos produtos de combust&o, considerando combustdo completa.

Misturador de gases 1. A mistura de produtos de combustdo com ar saturado de
resfriamento, que ocorre na entrada da turbina é calculada neste componente, visando atingir a
temperatura de entrada da turbina (T1T) definida, e que serdigual a Tig.

Turbina de alta (HT). Esta turbina é também denominada turbina geradora de gases.
Este componente recebe 0s gases a dta temperatura. Essa temperatura € definida pelas
limitagbes dos materiais utilizados para sua fabricacdo e seu sistema de resfriamento. A
poténcia produzida por esta turbina destinase exclusvamente ao acionamento dos
compressores de baixa e de ata. Assim a poténcia da turbina (Wt_H) é dada pela modelagem
dos compressores. Sao conhecidos 0 estado (Ts, pi1s), Vazéo (myg), € a composicdo dos gases
de combustéo na entrada da turbina. A eficiéncia isentropica e mecéanica da turbina sdo
fornecidas. Obtém-se como resultados o estado dos gases na saida da turbina (T 1o, P1o).

Misturador de gases 2. Em termos de modelagem, este componente efetua a mistura de
parte do ar pressurizado pelo compressor de alta (HPC) destinado ao resfriamento da turbina
com 0s gases de saida da turbina de ata. A composicéo dessa mistura e sua temperatura séo
dados de entrada para o célculo daturbina de baixa.



Turbina de baixa (LT). Esta turbina é também denominada turbina de poténcia. Os gases
sofrem aqui um segundo processo de expansdo. E conhecido o estado de entrada dos gases
(T2, p21). E também fornecida a pressio na saida (p.z), a vazdo méssica de gases (px), € as
eficiéncias isentropica e mecénica da turbina. Sdo obtidos como resultados o trabalho
especifico produzido pela turbina e a temperatura de saida dos gases (T2,).

3. CARATERISTICASDO PROGRAMA COMPUTACIONAL

O programa foi elaborado em linguagem Pascal, incluindo unidades, procedimentos e
fungbes. As unidades efetuam os célculos das propriedades termodindmicas do ar, gas
combustivel e &gua (Llagostera, 1994), as quais sdo utilizadas nos calculos dos parametros dos
componentes do sistema, como 0s compressores, turbinas, camara de combustéo e outros.

Para a modelagem computacional de um ciclo de poténcia podem ser identificados alguns
passos. (1) definicdo da configuragdo do sistema de poténcia; (2) modelar a estrutura
matemética do problema; (3) resolver o modelo matemético.

Inicialmente sdo definidos os dados e parametros de entrada do sistema e a composicao
dos fluidos envolvidos. ar, agua e gas combustivel. Outros parametros devem ser definidos,
como as eficiéncias isentropicas e mecanicas dos compressores e turbinas, as relacbes de
pressdoes dos compressores € 0 parametro B (produto das relagbes de pressdes dos
compressores); as diferencas de temperatura para modelagem dos trocadores (IC1, 1C2 e
Recuperador); a temperatura de entrada na turbina TIT (Turbine Inlet Temperature) e outros
dados tomados como estimativas iniciais. Definido o sistema e as condigbes de operacdo, séo
determinados os estados e composicdes das misturas nos diversos pontos identificados,
incluindo as entalpias e exergias fisicas, quimicas e totais, e também as eficiéncias calculadas de
acordo com a Primeira e a Segunda L eis da Termodinamica.

3.1 Descricdo do método de solucéo das equacdes de calculo

Para diminuir os custos nos calculos iterativos e melhorar a preciséo, tem-se generalizado
0 uso de programas computacionais para calculos termodindmicos, proporcionando deste
modo €ficiéncia e flexibilidade na manipulacdo dos dados que caracterizam os sistemas
estudados.

No modelo desenvolvido para este trabalho € utilizado, basicamente, 0 método sequiencial-
estrutural, onde os cdlculos sdo efetuados componente a componente, sendo cada um
representado por funcdes. No entanto, ha componentes e sub-sistemas que sdo resolvidos de
formaiterativa.

O conjunto de equacdes que representam o sistema é resolvido iterativamente, de modo a
obter solucéo para o conjunto de condi¢fes determinadas. O principal loop utiliza o método da
secante para determinar uma condicdo de convergéncia em Tos, que € comparado com Ty, €
cuja diferenca deve ser 25K, definido como delta do recuperador. Através deste método
iterativo a vazdo massica de agua, mps € gjustada automaticamente até que sgja satisfeita a
condicdo descrita, a qual € explicitada como: [T - Ty, - deltarec| < 0,00001.

O loop seguinte consiste em garantir que T,z satisfaca as diferencas de temperatura no
recuperador impostas como dados. Para a corrente de ar umido deve ser satisfeito Ty, - Tiz3 =
deltaicb; da mesma forma, para o gas combustivel deve ser satisfeito T,, - T1s = deltaich. A
seguéncia de cllculo prossegue até a determinacdo do estado 22, e a seguir do estado 23. A
temperatura obtida € comparada com To; estimado iniciamente [Tax - T2sl< 0,0001). Para
obter-se a convergéncia calcula-se novamente o loop com T, calculado na saida da turbina.



A seguir o programa executa outro loop, agora para a convergéncia de T, temperatura
de saida do ar saturado de &gua do misturador. E estimada inicialmente a temperatura Ty para
calcular a presséo de saturacdo e assim calcular a vazéo de &gua my necessaria para saturar a
corrente de ar. Com esse valor de myg calcula-se a entalpia do estado 10 e através desta, a
temperatura Ty, € entdo compara-se este Ultimo valor com o estimado inicialmente e sua
diferenca ndo deve ultrapassar a tolerancia estabelecida.

O quarto e ultimo loop se d& na saida da camara de combust&o, utilizando o método da
secante. Definida a temperatura dos gases na entrada da turbina (TIT), 0 processo iterativo
parte da temperatura de saida da camara de combustdo T,;,, calculase 0s parametros
envolvidos na subrotina da camara de combustdo, logo os gases produzidos sdo misturados
com uma corrente de ar imido, diminuindo a temperatura até Tis, que € comparadacomo TIT
definido por meio da desigualdade [T1s - TIT| > 0,00001. O processo continua até que essa
condicdo sgja satisfeita por um valor adequado de T5.

4. ANALISE TERM ODINAMICA

Para a analise termodindmica do sistema sdo aplicadas as equacfes de conservacdo de
massa, conservacdo de energia (Primeira Lei da Termodindmica), balanco de entropia
(Segunda Lei da Termodindmica) e o balanco de exergia baseada nas duas anteriores leis
(Bgian, 1998). A andlise exergética € Util para a avaliacdo de desempenho dos componentes e
do sistema em seu conjunto. E importante também para quantificar as irreversibilidades
termodinamicas verificadas nos diversos processos.

Conhecidos os parametros de entrada, estados da agua, combustivel, ar, e produtos de
combustdo, eficiéncias mecanicas e térmicas e demais caracteristicas do ciclo, sdo calculados
os fluxos de entalpia sensivel e total e os fluxos de exergias fisica e total, por meio da
metodologia utilizada por Walter e Llagostera (1995).

Na andlise efetuada a condicdo bésica de operacdo do ciclo correspondeu aos parametros
apresentados na Tabela 1, sendo a pressdo atmosférica 101,325 kPa e a temperatura ambiente
15°C. Para condicdo a eficiéncia do ciclo calculada com base na Primeira Lel da
Termodindmica foi 0,5406, enquanto a calculada com base na Segunda Lei foi 0,5126.

Tabela 1. Principais parametros de operacdo do ciclo.

Relacdo ar/combustivel (base massa) 31,48
Relac&o de pressdes no compressor de baixa (RPS-L) 3,50
Relacéo de pressdes no compressor de ata (RPS-H) 8,57
Eficiéncia isentrépica compressor L 0,88
Eficiéncia isentrépica compressor H 0,88
Trabalho especifico compressor L (kJkg de ar) 142,07
Trabalho especifico compressor H (kJkg de ar) 288,65
Eficiénciaisentrépica turbina de altaH 0,85
Eficiéncia isentrépica turbina de baixa L 0,85
Temperatura na entrada da turbina (T1T) (°C) 1500
Trabalho especifico turbina H (kJkg entrada) 439,05
Trabalho especifico turbina L (kJkg entrada) 700,30
Camara de combustdo (kJkg entrada) 1293,12
Poténcia liquida total (MW) 40,0
Ar necessario (kg/s) 92,03
Eficiénciado ciclo (12Le) 0,5416
Eficiénciado ciclo (22 Lel) 0,5165




Tabela 2. Resumo das irreversibilidades e eficiéncias exergéticas dos componentes.

Componente Irreversibilidade | Eficiéncia exergética
(kJkg) (%)
Compressor (LPC) 12,07 91,44
Inter-resfriador (1C1) 6,72 61,60
Inter-resfriador (1C2) 5,35 95,03
Compressor (HPC) 19,40 93,69
Misturador (M) 30,23 90,51
Recuperador (RC) 26,42 92,09
Camara de combustdo (CC) 316,36 83,84
Turbina H (HT) 46,84 90,12
Turbina L (LT) 60,18 92,12
TOTAL 523,57 51,26

Para condicdo basica foram calculadas as irreversibilidades termodindmicas e a
eficiéncia exergética de diversos componentes do ciclo. Os valores obtidos sdo apresentados na
Tabela 2.

Foi também estudado efeito da variacdo da relacéo de pressdes dos compressores de baixa
e de alta pressdo, mantendo-se constante a relacdo total de pressdes (=30), com o objetivo de
analisar sua influéncia sobre o desempenho do ciclo. A Figura 2 apresenta 0 comportamento
das €ficiéncias térmicas de Primeira e de Segunda Leis da Termodindmica em funcdo da
variacdo da relagdo de pressdes do compressor de baixa. Foram estudados casos onde TIT =
1200C e TIT=1500C.
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As eficiéncias maximas do ciclo foram obtidas para RPS-L proximo a 3,5. A eficiéncia de
Segunda Lel € menor, pois considera as exergias e irreversibilidades envolvidas nos processos.

Na Fig. 3 pode-se observar o comportamento do trabalho especifico a medida em que
varia a relacéo de pressdes no compressor de baixa. Quando o valor de RPS-L aumenta, 0
trabalho especifico diminui, para os casos de TIT igual a 1200 C e 1500°C.

O fluxo de agua necessario para satisfazer as condicdes de operagdo do ciclo varia de
acordo com aFig. 4. Se arelacdo de compressdo aumenta, o fluxo de agua necessério diminui,
mas somente até um valor de RPS-L em torno de 7 para TIT=1200°C, e em torno de 5,5 para
TIT=1500°C. Apos esses valores o fluxo de &gua necessario aumenta.

A Fig. 5 apresenta 0 comportamento da eficiéncia térmica do ciclo em funcdo da
temperatura de entrada na turbina (T1T), em uma faixa utilizada na tecnologia atual de turbinas
a gés. Como previsto, o rendimento térmico do ciclo aumenta com a elevacéo da temperatura
de entrada dos gases na turbina.

6. CONCLUSAO

Foi elaborado um modelo computacional para andise termodindmica de um ciclo de
poténcia RWI. Por meio da aplicacdo da Primeira e da Segunda Leis da Termodinamica, foram
calculadas as irreversibilidades e eficiéncias exergéticas dos diversos componentes do ciclo,
permitindo um conhecimento mais detalhado das caracteristicas do ciclo.

Foi também andlisado a influéncia da distribuicdo das relacbes de pressdes nos
compressores (por meio de RPS-L) sobre o comportamento de diversos parametros. fluxo de
agua necessaria, eficiéncias térmicas de primeira e segunda leis, e trabalho especifico do ciclo
(para 3=30). Foi também analisado o efeito da variacdo da temperatura de entrada na turbina



sobre 0 desempenho do ciclo. Ficou evidenciado que o modelo elaborado permite avaliar o
desempenho do ciclo e auxiliar na identificacdo de possibilidades de desenvolvimento.
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THERMODYNAMIC ANALYSISOF A GASTURBINE POWER CYCLE USING
WATER INJECTION IN THE COMBUSTION AIR (RWI)

Abstract. This work presents a thermodynamic analysis of a gas turbine power cycle. A
computational program was implemented for the system modeling. The system configuration
Is based on modern cycle versions, with high efficiency and performance, and uses water
injection in the combustion air to improve the cycle characteristics (RWM - Recuperated Water
Injected). The fuel used is natural gas. The computational model determines the water and
gases thermodynamic propertiesin the several points of the system using specific subroutines.
The thermodynamic analysis is performed on the basis of the First and the Second Laws of
Thermodynamics to verify the influence of several parameters, including the combustion
gases temperature in the turbine inlet, and the pressure relations in the air compressors, on
cycle thermal efficiency and specific work.

Keywords. RW power cycle, Gas turbine, Water injection, Thermodynamic analyss,
Computational modeling.



