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RESUMO

Este trabalho tem por objetivo simular e analisar uma usina termelétrica a carvão em vá-

rias condições de funcionamento. A usina simulada neste trabalho é a AVV 1 localizada em Co-

penhague, Dinamarca. A AVV 1 é uma usina de geração de potência e aquecimento distrital que

pode funcionar em várias condições de carga. A simulação da usina supracitada foi tema de um

concurso de simuladores proposto no congresso ECOS 2003 realizado em Copenhague, Dina-

marca. Para a realização deste trabalho foi construído um programa na linguagem FORTRAN

90. Cada componente da usina é modelado através de equações de balanço de massa e energia, e

o sistema completo tem sua solução obtida pelo método de substituição sucessiva. Para viabilizar

essa solução é necessário também implementar uma rotina de cálculo de propriedades do fluido

de trabalho. No caso estudado, o fluido de trabalho da usina é a água e a formulação utilizada

para o cálculo de suas propriedades nos diversos estados é a IAPWS IF-97. A usina é simulada

em dois modos de operação: modo de condensação, onde ocorre apenas geração de eletricidade,

e em modo de contrapressão, onde há geração de eletricidade e aquecimento distrital, conforme

nomenclatura sugerida pela organização do concurso. No modo de condensação, são feitas qua-

tro séries de simulações variando a carga de 100% a 40%. Cada série contém um conjunto de

hipóteses quanto à variação das eficiências isoentrópicas e pressões das turbinas em função da

vazão mássica. No modo de contrapressão, a usina é simulada funcionando com 100% da carga.

O programa desenvolvido calcula as propriedades para qualquer ponto de trabalho ao longo da

planta, assim como a eficiência da mesma, a potência gerada, e todas as vazões mássicas perti-

nentes. Além disso, é feita também uma análise exergética da planta. A simulação demonstrou

que a planta possui uma eficiência global de 42,02% com uma geração de 250,2 MW em 100%

de carga no modo de condensação. Nessas mesmas condições, do ponto de vista exergético, a

eficiência encontrada é de 37,21%. No modo de contrapressão, a usina apresenta uma eficiência

exergética de 40,19% com um aproveitamento energético de 90,55%. Por fim, é possível tam-

bém verificar a comportamento da eficiência da planta e a variação de água de resfriamento do

condensador com a carga. Os resultados gerados são próximos àqueles encontrados pelos diver-

sos pesquisadores que abordaram o problema.
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ABSTRACT

Energetic and Exergetic Analysis of a Rankine Cycle with District Heating: A Thermoelectric

Plant Study

The purpose of this work  is to simulate and analyze a coal thermoelectric plant in several

working conditions. The plant simulated in this work is the AVV1 located on Copenhagen,

Denmark. AVV1 is a combined heat and power plant that can work in several load cases. The

simulation of the above mentioned plant was subject of a simulator contest proposed at the

ECOS 2003 conference, which took place on Copenhagen, Denmark. For the accomplishment of

this work, a FORTRAN 90 program was built. Each plant component is modeled through equa-

tions of energy and mass balances and the complete system has its solutions provided by succes-

sive substitution method. In order to accomplish this solution, it is also needed to implement a

work fluid property calculation. In the studied case, the plant work fluid is water and the formu-

lation adopted for the properties calculation through the several states is the IAPWS IF97. The

plant is simulated in two operational modes: condensation mode, where there is only electricity

generation, and in back pressure mode, where there is district heating and electricity generation,

according to the nomenclature suggested by the contest organization committee. In the conden-

sation mode, four series of simulation are made changing the load from 100% to 40%. Each se-

ries contain a group of hypotheses concerning the variation of turbines isoentropic efficiencies

and pressures with the flow. In the back pressure mode, the plant is simulated as working with a

load of 100%. The developed program calculates the properties in any work point through the

plant, so as its efficiency, generated power, and all related flows. Moreover, an exergetic analysis

is also presented. The simulation showed that the plant has a global energetic efficiency of

42,02% with a 250,2 MW of power generation at full load in condensation mode. In the same

mode, from the exergetic point of view, the efficiency is 37,21%. In back pressure mode, the

plant presents an exergetic efficiency of 40,19% with an energetic efficiency of 90,55%. Finally,

it is also possible to verify the plant efficiency behaviour and the condenser cooling water varia-

tion with the load. The results generated are in agreement with those presented by several

authors who solved the problem.
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1. INTRODUÇÃO

1.1. Apresentação

Devido ao inevitável e iminente esgotamento das reservas de combustíveis fósseis do

mundo, torna-se cada vez mais importante o correto aproveitamento dessas fontes energéticas.

Dentro deste contexto, a análise de usinas termelétricas tem ganho grande interesse devido a im-

portância que possuem como grandes geradoras de energia e consumidoras de combustíveis fós-

seis. Qualquer economia gerada em tais plantas representam importantes ganhos ambientais e

financeiros.

Para a realização de análises de tais usinas, a simulação e modelagem computacionais dos

processos térmicos inerentes a elas se insere como uma ferramenta tecnológica de grande valia,

pois evita procedimentos experimentais dispendiosos e muitas vezes inviáveis de serem pratica-

dos por restrições de naturezas física e econômica.

Historicamente, os países industrializados têm sido os grandes desenvolvedores das fer-

ramentas de análise, simulação e modelagem de plantas termelétricas.

Muito embora o Brasil produza boa parte de sua energia elétrica a partir de recursos hí-

dricos renováveis, a dependência de combustíveis fósseis será cada vez maior.

A observação desta situação é uma das motivações do presente trabalho, pois espera-se

com ele gerar uma contribuição ao desenvolvimento de tais tecnologias. Para atingir o objetivo

supracitado, este trabalho se propõe a modelar e simular uma usina termelétrica a carvão reali-

zando uma análise energética e exergética da mesma. A usina analisada foi tema de um concurso

de simuladores realizado no congresso chamado ECOS 2003 realizado em Copenhague, Dina-

marca e todos os dados referentes a ela foram disponibilizados pela organização do mesmo. A

motivação para a escolha desta usina como tema de estudo do trabalho deveu-se a alguns fatores,

dentre os quais pode-se citar o fato de ser uma usina real com dados de funcionamento forneci-

dos por seus operadores e também pela possibilidade de se fazer análises comparativas dos re-

sultados obtidos com aqueles encontrados pelos autores que resolveram o problema. É impor-

tante salientar que devido ao fato deste trabalho ter sido iniciado após o prazo final para entrega

dos artigos que participariam do concurso, não foi possível efetivar sua inscrição no mesmo.

Porém, isto possibilitou que se explorasse outros aspectos de análise da usina, tais como a influ-

ência das hipóteses sobre a variação da eficiência isoentrópica e pressões dos diversos estágios

da turbina pertencente à planta com a variação da vazão mássica do fluído de trabalho e a análise

exergética de todos os componentes da usina e sua influência no aproveitamento da exergia glo-

bal da mesma. Os estudos e análises foram realizados através da construção de um programa
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computacional escrito em FORTRAN 90. Este programa realiza a solução do conjunto de equa-

ções do problema, além de agregar rotinas de cálculo de propriedades e de análise exergética. A

usina foi modelada através de equacionamento matemático, que por sua vez expressava balanços

energéticos e características dos componentes. As soluções foram atingidas através do uso do

método das substituições sucessivas [Stoecker, 1989].

1.2. Revisão Bibliográfica

A revisão bibliográfica abordou 4 aspectos associados à: termodinâmica fundamental,

modelagem e simulação de sistemas térmicos, cálculo de propriedades termodinâmicas e análise

exergética.

Na parte de fundamentos de termodinâmica, foi consultada a bibliografia básica disponi-

bilizada por Van Wilen e Sontag, 1995, Moran e Shapiro, 2002 e Calen, 1985. A seguir, foram

consultados diversos trabalhos sobre simulação e modelagem de sistemas térmicos. Stoecker,

1989, apresenta de forma didática todos os passos necessários para realizar a simulação de siste-

mas térmicos como modelagem de componentes, métodos numéricos de solução, cálculo de pro-

priedades termodinâmicas, construção de programas computacionais, otimização, etc. É apre-

sentada ainda, uma discussão sobre métodos de solução, suas vantagens e limitações. Os méto-

dos mostrados nesse livro foram o da substituição sucessiva, Newton-Raphson e suas variações.

Eborn, 1998, apresenta uma análise sobre modelagem orientada a objetos (que utiliza

matemática simbólica e equações diferenciais) vs. modelagem por diagrama de blocos (que utili-

za métodos procedimentais e equações diferenciais ordinárias). Segundo o autor, a grande vanta-

gem do modelo orientado a objetos é a modularidade e facilidade de uso. Nesse mesmo trabalho,

foi apresentada também uma contribuição sobre como construir e usar bibliotecas para modelos

de sistemas térmicos de potência. Além disso, foi desenvolvido um banco de dados de modelos

de componentes chamado K2. Este banco de dados utiliza a modelagem orientada a objetos e foi

testado pelo autor na simulação de uma planta termelétrica teórica para que se pudesse verificar

seu funcionamento. Todo o trabalho foi feito na linguagem de programação orientada a objetos

OSMOLA.

 O trabalho de da Silva et al., 2002, apresentou um estudo sobre vários simuladores para

análise de projetos de cogeração disponíveis no mercado. Dentre eles, cita-se Ipse-Pro, GT-Pro e

Steam-Pro. Foram avaliadas também as principais vertentes tecnológicas para a análise de siste-

mas térmicos. Dentre essas vertentes, cita-se a heurística e análise termodinâmica, a termoeco-

nomia e a programação matemática. Ainda nesse trabalho, os autores mostraram e caracteriza-

ram vários modelos de simulação onde os programas avaliados foram enquadrados. Os modelos



3

apresentados foram: modelos de composição, modelos de estrutura de fixa e modelos de estrutu-

ra variável. Os modelos de composição são quase sempre em linguagem de programação visual e

permitem ao usuário a montagem  e caracterização de seus próprios ciclos. Já os modelos de es-

trutura fixa apresentam um sistema predefinido correspondente a algum ciclo térmico. Por fim,

os modelos de estrutura variável se prestam a trabalhos de otimização. Os autores fizeram ques-

tão de ressaltar a importância de desenvolvimento de novos códigos que apresentem alternativas

de procedimentos de cálculo aos que se encontram no mercado. Segundo eles, assim é fomentada

a discussão sobre as vertentes metodológicas para cada tipo de aplicação.

O’brien, 2000, propôs um novo modelo simplificado para simulação de plantas de coge-

ração com carga variável. O modelo se insere num campo entre a modelagem estática de usinas

em condições de projeto e a complexa modelagem em condições de carregamento parcial. Neste

novo modelo proposto, está incluída também uma análise termoeconômica. Sua grande aplicabi-

lidade é em propostas de cogeração em pequena escala com carga variável como hospitais, uni-

versidades, prédios públicos e etc. Segundo o autor, o modelo apresentou resultados com uma

incerteza de ±10%. Todo o trabalho foi feito em C++ e sua rotina de propriedades utilizou a for-

mulação de Irvine and Lyley, 1984.

Koda et al., 2002, tiveram por objetivo desenvolver um programa para análise de siste-

mas térmicos de potência que fosse genérico. Um conjunto de técnicas foram implementadas

para fazer com que o programa tivesse flexibilidade e rapidez. Além disso, uma biblioteca com

um grande número de modelos de componentes foi montada. Cada modelagem foi feita através

balanços de massa, energia e equações características. O programa utilizou a formulação da

IAPWS-IF97 para cálculo das propriedades do fluído de trabalho. Dessa forma, sua pretensa

generalidade ficou restrita a sistemas térmicos que possuam água como fluído de trabalho. A

solução do problema foi atingida por um método matricial. Nesse método foram implementadas

técnicas de redução de matriz e checagem de consistência do equacionamento proposto. O artigo

apresentou ainda um algoritmo genérico para o cálculo de um sistema térmico e sua aplicação

em dois exemplos.

Ainda sobre simuladores, existem os trabalhos de Evans et al.,1988, e Badr et al., 1990.

No primeiro trabalho  foi desenvolvido um programa simplificado para cálculo de ciclos Ranki-

ne. Os ciclos podem ser simples, com reaquecimento, superaquecimento e regeneração. O pro-

grama foi desenvolvido em PASCAL. O cálculo de propriedades foi baseado em tabelas e inter-

polações. No segundo, os autores apresentaram uma modelagem completa de vários tipos de

ciclos Rankine e um simulador desenvolvido a partir dela. O simulador foi construído em BASIC
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utilizando o método de Newton-Raphson para convergência. O programa de propriedades foi

baseado na formulação da ASME,1958 e em correlações auxiliares.

Entre os diversos trabalhos desenvolvidos no grupo de pesquisas GESTE, onde foi reali-

zado o presente trabalho, salientam-se as dissertações de Paz, 2002 e Panosso, 2003. O primeiro

autor fez uma análise de um ciclo Rankine inserindo no mesmo curvas de performance para a

turbina e perdas de carga na tubulação para verificação de suas influências nos resultados. O se-

gundo realizou um estudo comparativo dos métodos de solução de Newton-Raphson e Substitui-

ção Sucessiva para um ciclo Rankine com reaquecimento e regeneração.

Como a usina abordada neste trabalho foi tema de um concurso, cabe também uma revi-

são sobre os diversos artigos gerados a partir dele. A apresentação e caracterização detalhada do

problema proposto será mostrada nos capítulos seguintes. Primeiramente, será feita uma breve

descrição sobre a maneira que cada participante resolveu o problema e a seguir será mostrada

uma tabela auxiliar com os principais resultados encontrados por eles.

 Demidov et al., 2003, simularam a usina AVV 1 gerando apenas energia e, num segundo

momento, gerando energia e aquecimento distrital. Os autores utilizaram o programa chamado

United Cycle, desenvolvido por seu grupo de pesquisa. Para a resolução os autores fizeram uma

série de hipóteses complementares sobre a condição de funcionamento da usina. Essas hipóteses

incluem quedas de pressão e temperatura em certos pontos da usina, prescrição sobre a influência

da umidade do vapor na eficiência da turbina, diâmetro do rotor dos estágios de baixa pressão,

pressão mínima do condensador e várias outras. Este programa utiliza a formulação da IAPWS-

IF97 para o cálculo das propriedades da água. Ijzenbrandt et al., 2003, utilizaram o programa

comercial da General Eletric chamado GateCycle para resolver o problema. Ao longo de seu

artigo, os autores descreveram o funcionamento do programa e declaram ter encontrado certas

discordâncias sobre os dados da usina. Para resolver o problema eles alteram dados da potência

consumida. Já Elmegaard et al., 2003, abordaram o mesmo problema com um simulador desen-

volvido em FORTRAN 77 chamado DNA. No seu trabalho, eles apresentaram um estudo mos-

trando que o uso da eficiência politrópica descreve melhor o comportamento da turbina nos vári-

os estágios do que os dados fornecidos de eficiência isoentrópica. A partir desta constatação,

todos os valores iniciais de eficiências isoentrópicas foram trocados por valores de eficiências

politrópicas e as turbinas foram modeladas com elas. Além disso, também foram feitas hipóteses

adicionais para a solução do problema. Por fim, Zigante et al., 2003, apresentaram sua solução

obtida através do programa DIMAP. Estes autores também realizaram uma série de hipóteses

adicionais para alcançar a solução do problema. Dentre elas destaca-se o uso do coeficiente de

Stodola constante para modelagem da turbina quando a mesma sofre variação de carga. Essa
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hipótese é validada por Cooke, 1985. Além disso, na mesma situação de variação de carga o au-

tor modifica as eficiências isoentrópicas de acordo com as curvas obtidas por Spencer e Cotton,

1963. Ainda nesse trabalho, foi apresentada uma análise de exergia da planta. A tabela 1.1 apre-

senta resumidamente os resultados encontrados nos trabalhos citados.

Tabela 1.1 – Principais resultados obtidos pelos autores que simularam a usina AVV 1.
Potência Líq*
(Geração Energia
100% da carga)

Potência Líq*
(Aquec.Distrital
100% da carga)

Efic. da Planta
(Geração Energia
100% da carga)

Efic. da Planta
(Geração Energia
100% da carga)

Demidov et al.
(United Cycle) 250 MW Não Informado 41,5% Não Informado

Ijzenbrandt et al.
(GateCycle) 250,04 MW 209,21 MW 41,62% 34,85%

Elmegaard et al.
(DNA) 249,29 MW 216 MW 41,4% 35,9%

Zigante et al.
(DIMAP) 250,4 MW 208,8 MW 41,39% 34,51%

* Potência líquida gerada pela planta.

O próximo item abordado pela revisão foi o cálculo das propriedades termodinâmicas do

fluído de trabalho utilizado na planta (água).

Segundo Van Wilen e Sontag, 1995, um programa de propriedades termodinâmicas de

um fluído qualquer é construído a partir de uma formulação. Essa formulação é obtida a partir de

equações fundamentais que são geradas por interpolação de dados medidos experimentalmente.

Uma vez que se obtém uma equação fundamental, todas as outras propriedades podem ser cal-

culadas.

Por ordem cronológica, uma das formulações mais utilizadas é a fornecida pela ASME,

1958. Esta formulação baseia-se nas tabelas de Keenan et al., 1938, revisadas em 1955. Em

1967, durante a 6° Conferência Internacional sobre Propriedades do Vapor realizada pelo Inter-

national Formulation Committee, surge uma formulação para uso em projeto de turbinas e equi-

pamentos industriais. Essa formulação foi chamada de IFC-67 e serviu como uma referência para

todos os fabricantes de componentes da indústria de energia até a década de 90. Em 1969, e de-

pois em 1978, ocorreram mais 2 revisões das tabelas de Keenan et al. Em 1984, Irvine e Liley,

apresentaram um programa de propriedades baseado na revisão de 1978 do trabalho de Keenan.

Também  baseado nessa última revisão das tabelas de Keenan, Van Wilen et. al.,1995, construí-

ram um programa de propriedades de precisão simples. Este programa chama-se CATT2.

De um modo geral, as formulações desenvolvidas podem apresentar problemas de per-

formance quando são implementadas computacionalmente. Dependendo do intervalo de dados

em que se deseja obter as propriedades, o desempenho pode ficar afetado tanto no quesito velo-
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cidade de resposta quanto no de precisão dos resultados. A exceção fica por conta do programa

CATT2 que, no entanto, tem a desvantagem de usar precisão simples. Para tentar resolver estes

problemas, em 2000 foi lançada a IAPWS-IF97 [Wagner et al., 2000]. Essa formulação foi des-

envolvida para atingir ótima performance computacional em termos de precisão e velocidade.

Além disso, ela foi criada para substituir a IFC-67 como referência para construtores de equipa-

mentos utilizados na área de engenharia térmica. Essa foi a formulação adotada para este traba-

lho. Nesta dissertação, é apresentada a IAPWS –IF97 assim como se mostra uma breve análise

do seu desempenho quando comparada com as equações de Irvine e Liley, 1984. Uma análise

comparativa detalhada da IAPWS-IF97 com a antiga referência padrão, IFC-67, pode ser encon-

trada em Wagner et al., 2000.

Sobre análise exergética de plantas similares àquelas abordadas no presente trabalho, a

principal referência consultada foi Bejan, 1996, que apresenta a parte conceitual de exergia apli-

cada a componentes de uma planta de geração de energia. No seu livro também é encontrada

uma metodologia para o cálculo de exergia química de combustíveis fósseis. Outra referência

consultada foi Wark, 1995, onde são discutidas as várias razões para a existência de irreversibili-

dades nos processos que ocorrem numa usina termelétrica. Como a análise exergética vem ga-

nhando força nos últimos tempos, o número de artigos na área também vem crescendo. Dentre

esses artigos, estão os de Li, 1993, e Natarajan et al., 1987. Os dois autores, em época diferentes,

discutem de forma didática a aplicação dos conceitos de exergia para ciclos Rankine simples e

teóricos. Os primeiros, desenvolvem um coeficiente que relaciona a eficiência gerada pela 1° Lei

da termodinâmica com a eficiência pela 2° Lei. Já o segundo trabalho faz uma análise da influ-

ência de vários parâmetros sobre as eficiências energética e exergética para um ciclo Rankine

simples. Verkhivker et al., 2001, apresenta uma análise exergética de uma planta geradora de

232.6 MW e de seus componentes. Também é mostrado nesse artigo um método de análise exer-

gética para usina nucleares. Ainda nessa linha, Habib et al., 1992, realiza uma análise baseada na

2° lei da termodinâmica de ciclos Rankine com reaquecimento e regeneração. Nesse artigo, o

autor apresenta estudos comparativos sobre a influência de regeneradores abertos vs. fechados e

faz uma análise de sensibilidade de parâmetros e componentes que influem na performance da

planta. Esse trabalho mostra ainda que a adição de reaquecimento melhora sensivelmente o

aproveitamento da usina. O último trabalho apresentado aqui sobre exergia é o de Srinophakun et

al., 2001. Nele é implementada uma rotina em FORTRAN no simulador ASPEN PLUS que exe-

cuta uma análise exergética pelo método dos diagramas de utilização de energia. Esse diagrama é

um gráfico que mostra a qualidade de energia vs. quantidade de energia para cada componente

de um sistema térmico. Os autores mostram resultados para um ciclo Rankine simples e para um
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ciclo Kalina. Por fim, é ressaltada a vantagem visual do diagrama pois permite uma rápida visu-

alização dos pontos críticos de um ciclo de potência quanto à destruição de exergia.

1.3. Objetivos

Simular uma usina termelétrica existente em Copenhague, Dinamarca, desenvolvendo algo-

ritmo computacional específico que avalie o sistema funcionando com e sem co-geração e em

várias condições de carga. Deseja-se fazer uma avaliação do ponto de vista energético e exergé-

tico. Além disso, objetiva-se fazer um estudo comparativo da influência das hipóteses sobre o

comportamento da eficiência isoentrópica e pressões da turbina, quando a carga é variada, na

operação da planta.

1.4. A Dissertação por Capítulos

No primeiro capítulo apresenta-se a introdução, a revisão bibliográfica e os objetivos do

trabalho. O capítulo 2 apresenta toda a parte conceitual utilizada. Primeiramente, mostra-se como

foi feita a caracterização de cada equipamento da planta simulada seguida da teoria sobre a for-

mulação adotada e terminando com a exposição dos fundamentos sobre análise exergética. O

trabalho segue com o capítulo 3 onde é apresentada a montagem do programa computacional

desenvolvido para a simulação da usina, o desenvolvimento do programa de propriedades, a

montagem do simulador e a resolução do problema modelo. No capítulo 4 são apresentados re-

sultados de todos os outros casos simulados. O trabalho apresenta suas conclusões no capítulo 5.
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2. FUNDAMENTOS E CONSIDERAÇÕES PRELIMINARES

2.1.  Introdução

Neste capítulo é apresentada toda a parte conceitual utilizada neste trabalho. Primeira-

mente, será vista a caracterização de cada equipamento utilizado na planta simulada. A seguir, é

mostrado como esses equipamentos se conectam em um sistema de modo a descrever a usina. É

apresentado na seqüência, a formulação utilizada no cálculo das propriedades do fluido de tra-

balho. Por fim, serão apresentados os fundamentos de análise exergética.

2.2.  Caracterização de Equipamentos

Neste item é mostrada a descrição de cada componente que compõe a usina AVV1.  São

eles: gerador elétrico, gerador de vapor, turbinas, bombas, condensadores, regeneradores e aque-

cedores distritais.

2.2.1.  Gerador Elétrico

Neste trabalho, o gerador elétrico é caracterizado como um simples transformador de

energia mecânica em energia elétrica. Essa transformação se dá com uma perda proporcional à

quantidade de energia mecânica. Assim, o gerador elétrico será representado por uma eficiência

efel, como mostra a equação 2.1, considerada constante em qualquer condição de funcionamento

da usina.

mec

el
el Pot

Pot
ef = (2.1)

Na equação acima:

Potel é a potência elétrica [W];

Potmec é a potência mecânica [W].

2.2.2.  Gerador de Vapor

O gerador também é representado por uma eficiência que caracteriza as perdas envolvi-

das no processo de transferência de calor para o fluido do trabalho.

A eficiência do gerador de vapor, efGV , é calculada através da equação 2.2:
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GV

GEGEGSGS
GV Q

hmhm
ef ∑∑ −

= (2.2)

onde:

mGS  e mGE  são as vazões mássicas na entrada e saída do gerador de vapor [kg/s];

hGS e hGE são as entalpias específicas do fluido na entrada e saída do gerador de vapor

[J/kg];

QGV é a quantidade de calor fornecida ao gerador de vapor [W].

O calor QGV não leva em conta os processos de combustão do carvão. O somatório se

justifica quando houver mais de uma entrada ou saída.

O gerador de vapor de uma usina real também possui uma perda de carga, que foi pres-

crita no presente trabalho.

2.2.3.  Turbina a Vapor

Os modelos mais simples de turbinas a vapor consideram que esse equipamento seja

constituído por apenas um estágio de expansão, e que a mesma se processe de forma adiabática e

em regime permanente, com conservação de massa e energia. Considerando as hipóteses acima,

a literatura introdutória sobre o tema [Van Wylen et al., 1995; Moran e Shapiro, 2002], utilizan-

do a 1° Lei, propõe a seguinte expressão para a potência PotT gerada na turbina, em W:

)( TSTETT hhmPot −= (2.3)

onde:

mT é a vazão mássica que passa pela turbina [kg/s];

hTE é a entalpia específica do fluido que entra na turbina [J/kg];

hTS é a entalpia específica do fluido que sai da turbina [J/kg];

A determinação do estado do vapor na saída da expansão é obtida com a equação auxiliar

da eficiência isoentrópica efIS , dada por:

TSISTE

TSTE
IS hh

hh
ef

−
−

= (2.4)
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onde hTSIS é a entalpia que o fluido teria ao sair da turbina se ocorresse um processo isoentrópico,

em J/kg. Os demais termos são os mesmos declarados na equação 2.3.

As turbinas empregadas em usinas são normalmente constituídas por vários estágios de

expansão do vapor, como mostra a figura 2.1:

Figura 2.1 – Expansão não controlada em uma turbina com múltiplos estágios [Cooke, 1985].

A figura 2.1 apresenta um esquema de uma instalação de potência, onde a turbina é com-

posta por segmentos de alta pressão, pressão intermediária e um último de baixa pressão, o que

se assemelha à configuração da usina AVV1, estudada no presente trabalho. Lo et al., 1990, de-

finem o termo grupo de uma turbina para o conjunto formado por um ou mais estágios (multi-

estágios), que se comportam como se fosse um único bocal de expansão. Assim, o grupo passa a

definir um conjunto de estágios limitados por uma admissão e uma expansão consecutivas, para

o qual pode-se  associar uma eficiência isentrópica do grupo.

Para o caso de turbinas de ciclos de potência, a variação das pressões em função da vazão

mássica nos grupos de multi-estágios é expressa pela Lei da Elipse proposta por Stodola, 1927,

apud  Cooke, 1985, generalizada e revalidada por Cooke, 1985. Essa lei, quando particularizada

para casos de expansão não controlada, emprega a definição de um coeficiente de vazão cons-

tante φ, em m2, descrito pela seguinte equação na forma de volume:

T

T

T

v
p

m
=φ (2.5)
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onde:

pT é a pressão na entrada da turbina [Pa];

vT é o volume específico do fluido na entrada da turbina [m3/kg].

Cooke, 1985, provou que esse coeficiente pode ser considerado constante quando ocor-

rem expansões não controladas na turbina. Nesse caso, as válvulas de controle das turbinas são

mantidas totalmente abertas, e o controle da pressão na entrada da turbina é feito ou no gerador

de vapor ou na bomba principal da planta. É importante dizer também que esse coeficiente de-

pende diretamente da razão entre a pressão de entrada e saída da turbina; portanto, na hipótese de

não variação, a razão entre as pressões também não mudaria. Isso é importante no caso de uma

turbina com várias extrações. Nesse caso, utilizando a definição de grupo, somente é necessário

encontrar a pressão de entrada de cada grupo da turbina para se descobrir as outras por proporci-

onalidade.

Além das pressões, a eficiência isoentrópica também varia com a pressão, cujo compor-

tamento, no entanto, normalmente é fornecido pelo fabricante do equipamento. Como esse dado

não foi disponibilizado pela comissão organizadora do concurso, adotou-se uma curva genérica

para variação da eficiência isoentrópica mostrada por Paz, 2002. Essa curva serviu como uma

linha de comportamento da eficiência isoentrópica de todas as turbinas da planta analisada em

função da vazão mássica de cada uma, e pode ser vista na sua forma adimensional na figura 2.2.

Figura 2.2 – Curva da eficiência isoentrópica em função da vazão mássica para uma turbina [Paz,

2002].
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2.2.4. Bombas

Para a representação da bomba empregam-se as mesmas hipóteses adotadas para a turbi-

na: regime permanente, processo adiabático. Da mesma forma, utilizando-se balanços de conser-

vação de massa e energia (1° Lei da Termodinâmica), pode-se calcular a potência consumida por

uma bomba PotB , em W, como [Van Wylen et al., 1995]:

)( BEBSBB hhmPot −= (2.6)

onde o índice B é relativo à bomba. Os mesmos autores ainda apresentam uma outra formulação

para a potência consumida se o processo fosse isoentrópico, PotB.IS, considerando o fluido in-

compressível, como segue:

)(. BSBEBBISB ppvmPot −= (2.7)

onde:

pBE e pBS são as pressões do fluido na entrada e na saída da bomba, respectivamente [Pa];

vB é o volume específico do fluido no estado de líquido saturado [m3/kg].

A potência calculada pela equação 2.7 pode ser relacionada com a potência da equação

2.6 através de uma eficiência isoentrópica efIS, expressa na seguinte forma:

BEBS

BEISBS
IS hh

hh
ef

−
−

= . (2.8)

onde hBS IS é a entalpia do fluido ao sair da bomba se ocorrer um processo isoentrópico [J/kg].

Ainda sobre bombas, deve-se fazer um comentário sobre a variação da pressão com a

vazão. Assim como para as turbinas, essa variação é dada através de curvas e equações forneci-

das pelos fabricantes das bombas, mas que também podem ser obtidas por adaptações da literatu-

ra [Paz, 2002]. No caso específico deste trabalho, como será visto nos próximos capítulos, a cur-

va da bomba principal é fornecida pela organização do concurso, e todas as outras bombas auxi-

liares têm suas eficiências isoentrópicas consideradas constantes e prescritas.

2.2.5. Condensador

A caracterização do condensador foi feita adotando-se balanços de conservação de massa

e energia, como encontrado em Van Wylen et al., 1995.
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Para o lado do fluido de trabalho, o calor retirado do condensador, QCon, em W, é dado

por:

)( ConSConEConCon hhmQ −= (2.9)

onde:

mCon é a vazão mássica de fluido de trabalho que escoa no condensador [kg/s];

hConS  e hConE  são as entalpias do fluido de trabalho na descarga e na admissão [J/kg];

Realizando a mesma análise pelo lado do fluido de resfriamento, e considerando o mes-

mo na fase líquida, tem-se também a seguinte equação para QCon:

)( resSresEpresresCon TTcmQ −=                                                (2.10)

onde:

mres é a vazão mássica de fluido de resfriamento que escoa no condensador [kg/s];

cpres é o calor específico do fluido de resfriamento [J/kgK];

TresS  e TresE  são as temperaturas do fluido de resfriamento na descarga e na admissão [K].

No modelo utilizado neste trabalho foram desprezadas as perdas de carga e considerou-se

que o fluido que sai da turbina atinge o estado de líquido saturado ao deixar o condensador.

2.2.6. Regeneradores e Aquecedores Distritais

Regeneradores, também usualmente chamados de pré-aquecedores do fluido de alimenta-

ção (feedwater heaters na literatura inglesa) têm por função elevar ao máximo possível a tempe-

ratura do fluido de trabalho, antes de sua admissão no gerador de vapor. O calor para esse pro-

cesso é cedido por uma corrente de vapor, extraído de estágios da turbina. Esses componentes

são trocadores de calor com características específicas. Segundo Badr et al., 1990, são três os

tipos de pré-aquecedores mais utilizados em plantas termelétricas: aquecedores do tipo aberto

(ou de contato direto), aquecedores do tipo fechado com dreno canalizado a montante e aquece-

dores do tipo fechado com dreno bombeado a jusante.

Os aquecedores de tipo aberto tem a função de tanque de alimentação do circuito, sendo

colocado sempre a montante da bomba principal. Nesse aquecedor, esquematicamente mostrado

na figura 2.3, o vapor extraído da turbina (entrada superior, em vermelho) é misturado direta-
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mente com uma corrente de fluido sub-resfriado proveniente do condensador ou de outro regene-

rador (entradas laterais, em azul).

Figura 2.3 – Diagrama esquemático de um aquecedor do tipo aberto.

A mistura deve produzir, idealmente, líquido saturado, na mesma pressão do vapor ex-

traído da turbina. No entanto, para prevenir problemas de cavitação nas bombas, limita-se a

quantidade de vapor extraído para que saia líquido sub-resfriado deste aquecedor ou aumenta-se

a pressão da corrente de extração, o que resulta em um aumento da pressão de admissão da bom-

ba.

Aquecedores do tipo fechado (figura 2.4) normalmente são trocadores de calor de casco e

tubos, onde a corrente de vapor extraído de algum grupo da turbina flui pelo casco, condensando

após a troca de calor com outra corrente de água, sub-resfriada que flui pelos tubos, proveniente

do circuito de baixa pressão da usina.

Figura 2.4 – Diagrama esquemático de aquecedores fechados com: (A) dreno forçado a montante

e (B): dreno bombeado a jusante.

Esse vapor que é condensado pode ser direcionado a montante onde é expandido para a

pressão do próximo aquecedor ou bombeado a jusante na linha principal do fluido de trabalho.

A temperatura de saída do fluido sub-resfriado não pode atingir a mesma temperatura da

extração do vapor, que é admitido no trocador, em função da natureza de tais aquecedores. O

aquecedor é dimensionado de forma a fazer com que o fluido de trabalho saia com uma diferença

de temperatura terminal (DTT) fixa, definida como a diferença entre a temperatura de saturação
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do vapor extraído da turbina e a temperatura de saída do fluido de alimentação. Além disso,

existe outro critério de projeto chamado de diferença de temperatura de dreno (DTD), que ex-

pressa a diferença entre a temperatura do fluido que sai no dreno e a do fluido sub-resfriado que

entra no aquecedor, como mostra a figura que segue:

Figura 2.5 – Critérios de diferenças de temperatura DTT e DTD.

O estado do fluido que sai no dreno destes aquecedores quando direcionados a montante

pode ser saturado ou levemente sub-resfriado, mas se o mesmo for bombeado a jusante, um certo

grau de sub-resfriamento tem que ser garantido.

A literatura apresenta diferentes tipos de modelagem para trocadores de calor, como pode

ser visto em Kakaç, 1991 . No presente trabalho a modelagem adotada segue balanços de energia

e massa, empregada tanto para pré-aquecedores como também para aquecedores distritais, quan-

do for o caso. No caso de aquecedores do tipo aberto esse balanço expressa-se como:

EiEiSAtot hmhm ∑= (2.11)

onde:

hSA é a entalpia do fluido que sai do aquecedor [J/kg];

mtot é a vazão mássica de fluido que sai do aquecedor (soma de todas as massas que en-

tram nele) [kg/s];

mEi é a vazão mássica em cada entrada  do aquecedor [kg/s];

hEi é a entalpia do fluido em cada entrada do aquecedor [J/kg];

No caso de aquecedores fechados o equacionamento usado foi o seguinte:
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EiEiSiSi hmhm ∑∑ = (2.12)

onde:

hSi é a entalpia do fluido que em cada saída do aquecedor [J/kg];

mSi é a vazão mássica de fluido em cada saída do aquecedor [kg/s];

os demais termos são os mesmos declarados na equação 2.11.

2.3.  Propriedades Termodinâmicas da Água

2.3.1. Formulação IAPWS-IF97

Para o cálculo de propriedades termodinâmicas da água, foi utilizada a formulação para

uso industrial recomendada pela “International Association for the Properties of Water and Ste-

am - IAPWS ” denominada IAPWS-IF97. A IAPWS adotou essa formulação em 1997 em subs-

tituição à formulação industrial prévia de 1967 denominada IFC-67. Essa antiga formulação

formava a base para cálculos em plantas de potência e outras aplicações em engenharia de ener-

gia desde a década de 60 e deverá ser gradualmente substituída pela IAPWS-IF97.

A IAPWS-IF97 foi escolhida por apresentar alto desempenho computacional e ser a indi-

cada para cálculos de projeto de plantas de potência.

Aqui será apresentado um breve resumo das informações disponíveis sobre a formulação.

Todo o desenvolvimento do conjunto de equações, bem como todos os outros dados a respeito da

formulação, podem ser encontrados em Wagner et al., 2000.

Esta formulação apresenta um campo de validade para a temperatura de 0ºC a 800°C para

a pressão até 100 MPa e de 800ºC a 2000ºC para pressão até 10 MPa. Esse domínio foi dividido

em 5 regiões conforme mostra a figura 2.6. As propriedades calculadas são volume específico v

em [m3/kg], entalpia h em [kJ/kg], entropia s em [kJ/kgK], calor específico a pressão constante

cp em [kJ/kgK], calor específico a volume constante cv em [kJ/kgK], pressão de saturação ps em

[MPa] e velocidade do som w em [m/s]. Neste trabalho foi implementado o equacionamento até

800ºC e não foi implementado o cálculo de w. As unidades declaradas nesse item são aquelas

que constam na formulação.

Na formulação utilizada, são desenvolvidas equações para cada uma das regiões acima.

As regiões 1 e 2 trabalham com equações fundamentais para a energia livre específica de Gibbs

g(p,T) onde p é a pressão em MPa e T a temperatura em K. A região 3 trabalha com uma equa-

ção fundamental para energia livre específica de Helmholtz f(ρ,T) onde ρ é a massa específica

em m3/kg.
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Figura 2.6 – Domínio de validade da formulação IAPWS-IF97 [Wagner et al., 2000].

Segundo Callen, 1985, a energia livre de Gibbs e de Helmholtz são transformadas parci-

ais de Legendre sobre uma certa variável aplicadas a uma equação fundamental do tipo U(S,V,

N1, ...) por exemplo. Um dos objetivo dessas transformadas é possibilitar a representação de pa-

râmetros intensivos como variáveis independentes nas equações de estado e ou fundamentais.

Nessa forma, é possível calcular parâmetros não mensuráveis a partir de parâmetros mensuráveis

como pressão e temperatura. A energia livre de Gibbs, é a transformada de Legendre que substi-

tui simultaneamente a entropia pela temperatura e o volume pela pressão como variáveis inde-

pendentes. Já a energia livre de Helmholtz é a transformada parcial de Legendre aplicada em

uma U(S,V, N1, ...) que substitui a entropia pela temperatura como variável independente.

A região 4 corresponde a curva de saturação e portanto é expressa em uma função de

ps(T). Esse equacionamento é denominado de conjunto de equações básicas. A conveniência de

se trabalhar com equações fundamentais está no fato de que todas as propriedades podem ser

obtidas através de suas derivadas, dispensando o demorado processo de iteração. Além disso, a

formulação apresenta equações de recorrência para se trabalhar com outros pares, diferentes do

par (p,T). Essas equações permitem ao usuário trabalhar com as funções T(p,s), T(p,h) além da

temperatura de saturação Ts(p) para a curva de saturação. O objetivo dessas equações de recor-

rência é evitar o processo de iteração quando trabalhando com outros pares e, com isso, obter

ganho computacional. Por exemplo, para calcular h(p,s), primeiro calcula-se T(p,s) e, a seguir,

h(p,T).

No entanto, o uso desse conceito requer que a consistência numérica entre as equações

seja extremamente boa. Para isso, a formulação apresenta os seguintes valores de consistência:

a) A temperatura determinada pela equação de recorrência T(p,h) tem que concordar com

a temperatura calculada para os mesmos p e h da equação básica correspondente g(p,T) com uma
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tolerância (∆Ttol). Esta tolerância varia em ± 25mK para toda a região 1 e para a região 2 com

valores de entropia menores que 5,85 kJ/kgK. Para a região 2 com valores de entropia maiores

que 5,85 kJ/kgK a tolerância é de ± 10mK. Essa menor tolerância é particularmente importante

para a indústria de energia.

b) A temperatura determinada pela equação de recorrência T(p,s) possui as mesmas tole-

râncias descritas no item a.

c) A pressão de saturação calculada pela equação Ts(p) possui um desvio em ∆ps menor

que ± 0,003% da ps determinada da equação ps(T).

Essas inconsistências foram determinadas pelo grupo que desenvolveu a formulação após

testes em cálculos de ciclos de potências característicos, de modo a não causar problemas numé-

ricos quando o uso de equações básicas e de recorrência fosse feito de maneira alternada.

Ainda, cabe dizer que essas inconsistências numéricas permissíveis entre equações bási-

cas e de recorrências são extremamente pequenas, atingindo cerca de 1/10 da incerteza dos valo-

res que constam na norma científica IAPWS-95 na qual se baseia a formulação.

2.3.2. Precisão

Quanto à precisão, os valores das propriedades v, h e ps, em geral, correspondem aos va-

lores da norma “IAPWS Formulation 1995 for the Thermodynamic Properties of Water and Ste-

am Substance for General and Scientific Use - IAPWS-95”, apud Wagner et al., 2000, com as

tolerâncias das tabelas “International Skeleton Tables-IST-85", apud Wagner et al., 2000, na sua

versão de 1994. A saber: entre ± 0,01% e ± 0,3% em v, entre ± 0,1% e ± 0,3% para h e de ±

0,025% para ps. Para valores de p menores que 1 MPa e para a região de saturação com a T me-

nor que 100ºC, as tolerâncias da formulação divergem , para h e v, daquelas propostas pela IST-

85 em vista de exigências técnicas. Os valores nessa região são ± 0,01% em v, ± 0,1% em h. Para

cp, os valores apresentam uma variação de ± 1% em relação a IAPWS-95 com exceção da região

próxima ao ponto crítico, onde maiores desvios são permitidos. Com a precisão descrita acima, a

concordância entre a formulação industrial, segundo Wagner et al. (op. cit.), está assegurada.

2.3.3 Máxima Inconsistência entre as Fronteiras das Regiões

Com respeito à continuidade nas fronteiras entre as regiões, a formulação adota os valo-

res definidos, segundo Wagner et al. (op. cit.), no “Minutes of the Meeting of the International

Formulation Committee of  ICPS” realizado em Praga, 1965 . Esses valores, estabelecidos para a

IFC -67, dão diferenças permissíveis nas respostas das propriedades ao longo das fronteiras entre
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as regiões quando estas são calculadas para todas as equações válidas na fronteira correspon-

dente. Os requisitos de continuidade adotados pela IAPWS-IF97 são:

a) Fase Única:

Volume específico :        ∆v   = ± 0,05%;

Entalpia específica  :        ∆h   = ± 0,2 kJ/kg;

Calor específico a p constante : ∆cp =  ± 1%;

Energia livre de Gibbs específica :  ∆g   = ± 0,2 kJ/kg.

b) Saturação

Pressão de saturação : ∆ps =  ± 0,05%;

Temperatura de saturação :  ∆Ts =  ± 0,02%;

Energia livre de Gibbs específica:   ∆g  =  ± 0,2 kJ/kg.

2.3.4. Conjunto de Equações

A seguir, serão apresentadas as equações que descrevem as regiões. Todas as equações

foram desenvolvidas na forma de somatórios de modo a aumentar a velocidade de cálculo no

computador. As equações estão na seguinte forma funcional:

∑ 





 +






 +=

i

JI

i

ii

d
c
yb

a
xnyxz ),( (2.13)

onde, por exemplo, z = f , x = ρ (massa específica), y = T (temperatura), a, b, c, d constantes, ni, Ii

e Ji coeficientes tabelados.

A forma final de todas as equações (exceto a para a curva de saturação) foi obtida através

do uso do método de otimização de Setzmann and Wagner ou um método de otimização de

Wagner modificado. Estes procedimentos requerem um banco de termos do qual a melhor com-

binação de um número ótimo de termos é determinada.

2.3.4.1. Região 1

A equação básica para essa região é uma equação fundamental para a energia livre de

Gibbs g(p,T) em [kJ/kg]. Essa equação é apresentada na forma adimensional γ:

∑
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RT

Tpg τπτπγ (2.14)



20

onde:

π é a pressão adimensional p/p* com p*=16,53 MPa;

τ  é a temperatura adimensional  T*/T com T* = 1386 K;

R é a constante dos gases para a água e vale 0,461 526 kJ / kg K.

Os coeficientes ni e expoentes Ii e Ji da equação 2.14 são listados na tabela AN1 do anexo

I. Todas as propriedades termodinâmicas podem ser derivadas da equação 2.14 através do uso de

combinações apropriadas da energia livre específica de Gibbs adimensional γ(π,τ) e suas deriva-

das. As relações das propriedades termodinâmicas relevantes para γ e suas derivadas estão suma-

riadas na tabela 2.1. As derivadas são listadas de maneira explícita na tabela 2.2. A equação 2.14

é válida no seguinte domínio de temperatura e pressão:

273,15 K ≤ T ≤ 623,15 K     ps(T) ≤ p ≤ 100 MPa.

Tabela 2.1-Relações de propriedades termodinâmicas para a energia livre de Gibbs e suas deri-

vadas para a equação 2.14 [Wagner et al., 2000].
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Tabela 2.2- Energia livre específica de Gibbs adimensional para a região 1 e suas derivadas

[Wagner et al., 2000].

2.3.4.2. Região 2

A equação básica que descreve na região 2 é uma das mais importantes de toda a formu-

lação, pois em uma planta de geração de energia, importantes processos ocorrem nessa região.

Aqui, a equação fundamental também é adimensional e é expressa em duas partes, uma parte de

gás ideal γo e uma parte residual γr. A equação tem a seguinte forma:

).,(),(),(
RT

T),( r τπγτπγτπγ +== opg (2.15)

onde:

π é a pressão adimensional p/p*;

τ  é a temperatura adimensional T*/T;

R é a constante dos gases para a água e vale 0,461 526 kJ / kg K.

A parte de gás ideal da equação é dada por:
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onde:

π é a pressão adimensional p/p* com p*= 1 MPa;

τ é a temperatura adimensional T*/T com T*= 540 K.

Os coeficientes ni
0 e expoentes Ji da equação 2.16 são dadas na tabela AN2 do anexo I.

A forma da parte residual da equação 2.15 é dada por:
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onde:

π é a pressão adimensional p/p* com p*= 1 MPa;

τ é a temperatura adimensional T*/T com T*= 540 K.

Os coeficientes ni e expoentes Ii
0

 e Ji
0 da equação 2.17 são dados na tabela AN3 do anexo

I. As propriedades termodinâmicas e as derivadas da equação 2.15 são mostradas nas tabelas 2.3,

2.4 e 2.5 respectivamente.  O equacionamento abrange a região 2, e essa é caracterizada pelos

seguintes valores de temperatura e pressão:

273,15 K ≤ T ≤ 623,15 K      0 < p ≤ equação 2.20;

623,15 K < T ≤ 863,15 K      0 < p ≤ equação 2.18;

863,15 K < T ≤ 1073,15 K    0 < p ≤ 100 MPa.

onde a equação 2.20 é a que caracteriza a linha de saturação e a região 4 na figura 2.4. A equação

2.18 define a fronteira entre a região 2 e 3 e é dada por:

2
321 θθπ nnn ++= (2.18)

Os coeficientes de n1 a n3  da equação 2.18 estão na tabela AN4 do anexo I e:

π é a pressão adimensional p/p* com p* = 1 MPa;

θ  é a temperatura adimensional  T/T* e T* = 1 K.
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Tabela 2.3-Relações de propriedades termodinâmicas para a energia livre de Gibbs e suas deri-

vadas para a equação 2.15 [Wagner et al., 2000].

Tabela 2.4- Derivadas para a região 2 (parte gás ideal) [Wagner et al., 2000].

Tabela 2.5- Derivadas para a região 2 (parte residual) [Wagner et al., 2000].
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2.3.4.3. Região 3

Para essa região, a equação básica é uma equação fundamental para a energia livre espe-

cífica de Helmholtz f em [kJ/kg]. Essa equação é expressa na seguinte forma adimensional:
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onde:

δ é a densidade adimensional ρ/ρ* com ρ* = 322 kg/m3;

τ  é a temperatura adimensional  T*/T com T* = 647,096 K;

R é a constante dos gases para a água e vale 0,461 526 kJ / kg K.

Os coeficientes ni, Ii, Ji da equação 2.19 são listados na tabela AN5 do anexo I. Da mes-

ma forma que anteriormente, as propriedades são obtidas através de relações entre as derivadas

da equação 2.19. A tabela 2.6 apresenta as equações para cada propriedade. Na tabela 2.7 en-

contram-se as derivadas da equação 2.19.

Tabela 2.6-Relações de propriedades termodinâmicas para a energia livre de Helmholtz  para a

equação 2.19.
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Tabela 2.7- Energia livre específica de Gibbs adimensional para a região 3 e suas derivadas.

2.3.4.4. Região 4

Essa é a região de saturação da água. Para ela foi desenvolvida uma equação para a pres-

são de saturação em função da temperatura. O desenvolvimento desta equação foi feito de ma-

neira implícita de modo a permitir tanto o cálculo da pressão de saturação em função da tempe-

ratura quanto da temperatura de saturação em função da pressão. Neste item será apresentada a

equação para a pressão de saturação que é descrita por:

4
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onde:

ps= pressão de saturação em MPa;

p*= 1 MPa;

Os parâmetros A, B e C valem respectivamente:

   A = ϑ2 + n1ϑ + n2 (2.21)

  B = n3ϑ2 + n4ϑ + n5 (2.22)

C = n6ϑ2 + n7ϑ + n8                                                                       (2.23)

e onde :
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T
T

+=ϑ (2.24)

Os coeficientes de n1 a n10 que aparecem nas equações 2.21, 2.22, 2.23 e 2.24 são dados

de acordo com a tabela AN6 do anexo I. Além disso, Ts é a temperatura de saturação em [K] e

T* vale 1 K.
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Esta equação é válida ao longo de toda a curva de saturação desde o ponto triplo da água

até seu ponto crítico:

273,16 K ≤ T ≤ 647,096 K

2.3.4.5. Equações de Recorrência

Essas equações cobrem as regiões 1, 2 e 4 da formulação proposta.

Região 1

A equação de recorrência para a região 1 que utiliza a entalpia é a seguinte:
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onde:

θ  é a temperatura adimensional  T/T* e T* = 1 K;

π  é a pressão adimensional p/p* com p* = 1 MPa;

η  é a entalpia adimensional  h/h* e h* = 2500 kJ/kg.

Os coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.25 estão na tabela AN7 do anexo I.

Já a equação de recorrência da região 1 que usa a entropia é dada por:
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onde:

θ  é a temperatura adimensional T/T* e T* = 1 K;

π é a pressão adimensional p/p* com p* = 1 MPa;

σ  é a entropia adimensional s/s* e s* = 1 kJ/kg K.

Os coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.26 estão na tabela AN8 do anexo I.

Região 2

Devido às exigências de alta consistência entre as equações, a região 2 foi dividida em 3

sub-regiões conforme figura 2.7. Para cada região foram desenvolvidas equações para (p,s) e

(p,h).
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Figura 2.7 – Divisão da região 2 em três sub-regiões 2a, 2b e 2c para as equações de recorrência

T(p,h) e T(p,s) [Wagner et al., 2000].

A fronteira entre as sub-regiões 2a e 2b é a linha isobárica com p = 4 MPa. Entre as sub-

regiões 2b e 2c a divisão é realizada pela linha isoentrópica com s = 5,85 kJ/kg K. Para se carac-

terizar essa linha quando a equação de recorrência T(p,h) for usada, é preciso usar uma correla-

ção especial para valores de p e h que aproxime o valor de s = 5,85 kJ/kg K. Essa correlação é

dada pela seguinte relação entalpia- pressão:
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onde:

π é a pressão adimensional p/p* com p* = 1 MPa;

η  é a entalpia adimensional  h/h* e h* = 1 kJ/kg.

Os coeficientes de n3 a n5 da equação 2.27 estão na tabela AN9 do anexo.  

Seguem abaixo as equações que utilizam a entalpia na região 2.

Na sub-região 2a temos:

∑
=

+==
34

1
2*

2 )1,2(),(
),(

i

JI
ia

a iin
T

hpT
ηπηπθ (2.28)

onde:

θ2a  é a temperatura adimensional  T/T* e T* = 1 K;

π é a pressão adimensional p/p* com p* = 1 MPa;
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η  é a entalpia adimensional  h/h* e h* = 2000 kJ/kg.

Os coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.28 estão na tabela AN10 do anexo I.

Para a sub-região 2b:
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onde:

θ2b  é a temperatura adimensional  T/T* e T* = 1 K;

π é a pressão adimensional p/p* com p* = 1 MPa;

η  é a entalpia adimensional h/h* e h* = 2000 kJ/kg.

Os coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.29 estão na tabela AN11 do anexo I.

Para a sub-região 2c:
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onde:

θ2c é a temperatura adimensional  T/T* e T* = 1 K;

π é a pressão adimensional p/p* com p* = 1 MPa;

η  é a entalpia adimensional  h/h* e h* = 2000 kJ/kg;

Os coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.30 estão na tabela AN12 do anexo I.

Equações que utilizam a entropia na região 2 :

Para a sub-região 2a:
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onde:

θ2a  é a temperatura adimensional  T/T* e T* = 1 K;

π é a pressão adimensional p/p* com p* = 1 MPa;

σ é a entalpia adimensional s/s* e s* = 2 kJ/kg K.

Os coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.31 estão na tabela AN13 do anexo I.
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Para a sub-região 2b:
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onde:

θ2b  é a temperatura adimensional  T/T* e T* = 1 K;

π é a pressão adimensional p/p* com p* = 1 MPa;

σ é a entalpia adimensional s/s* e s* = 0,7853 kJ/kg K.

Os coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.32 estão na tabela AN14 do anexo I.

Para a sub-região 2c:
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onde:

θ2c  é a temperatura adimensional  T/T* e T* = 1 K;

π é a pressão adimensional p/p* com p* = 1 MPa;

σ é a entalpia adimensional s/s* e s* = 2,9251 kJ/kg K.

Os coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.33 estão na tabela AN15 do anexo I.

Região 4

A região 4 também possui uma equação de recorrência e esta é dada na forma da tempe-

ratura adimensional:
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onde Ts é a temperatura de saturação da água em [K], T*= 1 K e :

5,02 )EG4F(F
G2D
−−−

= (2.35)

com:

E = β2 + n3β + n6            (2.36)

F = n1β2 +  n4β + n7              (2.37)

G = n2β2 +  n5β + n8               (2.38)
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e:

β =(ps/p*)0,25                 (2.39)

Lembrando ainda que ps é a pressão de saturação em [MPa], p* = 1 MPa e que os coefici-

entes ni das equações 2.35, 2.36, 2.37, 2.38 e 2.39 são listados na tabela AN6 do anexo I.

2.4. Exergia

Segundo Bejan et al., 1996, a exergia de um sistema qualquer pode ser dividida em 4

componentes: exergia física EF, exergia potencial EP, exergia cinética EC e exergia química EQ.

Considerando que o sistema não esteja em movimento e na mesma altura que o ambiente os ter-

mos de exergia potencial e cinética se anulam. A exergia física é definida como o máximo tra-

balho possível que um sistema pode realizar ao sair de seu estado e atingir equilíbrio restrito com

o ambiente. Equilíbrio restrito é aquele onde as condições de equilíbrio mecânico e térmico são

satisfeitos. Já a exergia química é definida como o máximo trabalho que um sistema pode reali-

zar ao sair do equilíbrio restrito e entrar em equilíbrio total com o meio ambiente.

Para  um volume de controle, a exergia física associada a um fluxo de massa pode ser de-

finida na sua forma específica como:

)()( 000 ssThheF −−−= (2.40)

onde:

eF é a exergia física [J/kg];

h é a entalpia associada ao fluxo de matéria [J/kg];

h0 é a entalpia associada ao estado de equilíbrio com o ambiente (estado de referência)

[J/kg];

T0 é a temperatura no estado de referência [K];

s é a entropia associada ao fluxo de matéria [J/kg];

s0 é a entropia associada estado de referência [J/kg].

Conforme mostra a equação 2.40 a exergia física está fortemente associada com a pressão

e temperatura do fluxo de massa.

A exergia química é aquela que existe devido a diferença de composição química do sis-

tema em relação ao ambiente. Neste trabalho a única exergia química considerada será a do car-

vão queimado no gerador de vapor. O carvão considerado na combustão que ocorre no gerador

de vapor será o do tipo Illinois N° 6 betuminoso e sua exergia tem um valor prescrito de 27,68



31

MJ/kg. A proposta do concurso de simulação não especificou o tipo de carvão empregado na

usina AVV1, e por comodidade foi utilizado este carvão pelo fato de que todo o cálculo de sua

exergia química ser encontrado em Bejan (op. cit.).

 De maneira bem resumida, pode-se dizer que a exergia química de uma substância não

presente no ambiente pode ser avaliada através da consideração de uma reação idealizada dessa

substância com outras que possuem suas exergias conhecidas.

2.4.1. Eficiência Exergética

A eficiência exergética serve como um parâmetro indicativo de desperdício de recursos

energéticos. Para cada sistema ou volume de controle, a eficiência exergética pode assumir uma

forma específica, mas de maneira genérica ela é obtida através da aplicação de um balanço de

exergia. Segundo Bejan (op. cit.), para definir a eficiência exergética de um sistema termodinâ-

mico, primeiro é preciso identificar um produto e um combustível para o sistema em questão.

Produto é considerado o resultado desejado produzido pelo sistema. O combustível, por sua vez,

representa os recursos gastos para se obter o produto e não precisa ser necessariamente um com-

bustível como carvão, gás e etc. Assim, para um sistema em regime permanente, as taxas de

exergia em [W] do combustível fornecido e produto gerado são dadas respectivamente por EF e

EP. Um balanço exergético para tal sistema seria:

LDPF EEEE ++=                                (2.41)

onde ED e EL representam as taxas de exergia destruída e exergia perdida.

A eficiência exergética ε é a razão entre o produto e o combustível:
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EE

E
E +

−== 1ε (2.42)

Essa eficiência mostra a porcentagem de exergia combustível provida a um sistema que é trans-

formada em exergia produto.

A seguir será apresentada a eficiência exergética para cada componente de uma planta de

geração de energia.
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2.4.1.1. Compressor, Bomba ou Ventilador

Para esse tipo de componente, o produto é a exergia ganha pelo fluido entre a saída e a

entrada. O combustível é a potência consumida. Assim a eficiência exergética ε fica:

b

ES

W
EE −

=ε (2.43)

onde:

EE e ES são as exergias que entram e saem do componente [W];

Wb é a potência demandada (valor em módulo) [W].

2.4.1.2. Turbina

Na turbina, o produto desejado é a potência gerada através da expansão do fluido. Dessa

forma, o produto é a potência gerada e o combustível é o decréscimo de exergia que ocorre com

o fluido. Para uma turbina sem extrações a eficiência exergética fica:
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onde:

EE e ES são as exergias que entram e saem do componente em W;

Wt é a potência demandada (valor em módulo) em W.

2.4.1.3. Trocadores de Calor

A eficiência exergética para trocadores de calor muda de acordo com a função deles (res-

friar ou aquecer). Considerando que o objetivo seja aquecer um fluido, tem-se:
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=ε (2.45)

onde:

EEF e ESF são as exergias do fluido frio que entra e sai do componente em W;

EEQ e ESQ são as exergias do fluido quente entra e sai do componente em W;

2.4.1.4. Gerador de Vapor

Como o objetivo do gerador de vapor é aumentar a exergia do fluido da corrente principal

e da corrente de reaquecimento então o produto é a soma:
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)()( EFRSFREFPSFP EEEE −+− (2.46)

onde:

EEFP e ESFP são as exergias do fluido da corrente principal que sai do componente em W;

ESFR é exergia do fluido da corrente de reaquecimento que sai do componente em W;

EEFR é exergia do fluido da corrente de reaquecimento que sai do componente em W;

Para um gerador de vapor simplificado, as exergias dos gases residuais da combustão e

das cinzas podem ser tratadas como perdas. Usualmente não é assim que ocorre, visto que os

gases podem ser reaproveitados e as cinzas também. No caso de serem considerados perdas, a

eficiência exergética fica:
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onde:

ECRV é exergia do carvão que entra no gerador de vapor em W;

EAR é exergia do ar que entra no gerador de vapor em W;

EGRC é exergia dos gases resultantes da combustão em W;

ECNZ é exergia das cinzas resultantes da combustão em W;

Abaixo, a tabela 2.8 mostra as taxas de exergia associadas com combustível e produto

para os componentes mais comuns de uma planta.

Tabela 2.8– Exergia de produto e combustível para diversos componentes [Bejan et al., 1996].
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2.4.1.5. Eficiência Exergética da Planta

A eficiência exergética para uma planta é definida como a porcentagem de exergia supri-

da ao sistema que é recuperada no produto do sistema. Para uma planta sem co-geração, o pro-

duto é a potência líquida produzida. Quando existe co-geração, o produto é a soma da potência

líquida com o aumento líquido de exergia da água de aquecimento distrital. Essas 2 formas de

eficiência ε podem ser vistas nas equações 2.48 e 2.49 respectivamente.

∑
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onde:

Wliq é a potência líquida produzida em W;

EE é a exergia que entra na planta em W;

ESAAq é a exergia que a água que serve para aquecimento tem ao sair da planta em W;

EEAAq é a exergia que a água que serve para aquecimento tem ao entrar na planta em W.
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3. METODOLOGIA DE SOLUÇÃO

Neste capítulo, é apresentada a montagem do programa computacional desenvolvido para

a simulação da usina AVV1 assim como todos os dados referentes ao problema. Como o pro-

grama de propriedades é uma das rotinas fundamentais para o simulador, primeiro é visto seu

desenvolvimento. A seguir, é mostrado seu funcionamento em dois testes comparativos com o

programa de Panosso, 2003, que utiliza as equações de Irvine e Liley , 1984.

Na seqüência, o problema estudado é apresentado com seus dados e parâmetros de opera-

ção. Logo após, o desenvolvimento do simulador é visto, assim como o método de solução em-

pregado, as hipóteses assumidas para a solução de cada caso e os critérios de convergência ado-

tados.

3.1. Programa de Propriedades

3.1.1. Implementação da Formulação

Para viabilizar o uso da formulação IAPWS-IF97, foi desenvolvido um conjunto de roti-

nas na linguagem de  programação FORTRAN 90. Nesse conjunto de rotinas foram implemen-

tadas todas as equações pertinentes ao trabalho. Além disso, o programa estabelece automatica-

mente quais equações devem ser usadas de acordo com os valores dos dados de entrada, e per-

mite também que se escolha quais propriedades devem ser calculadas. No programa foi usada a

dupla precisão nas operações com as variáveis sempre que necessário. Cabe ainda ressaltar que a

formulação é capaz de calcular a região de saturação de líquido e de vapor, não fornecendo dire-

tamente dados na região bifásica. Para essa última região, foi criada uma rotina específica para o

cálculo do título, a partir dos dados de líquido e de vapor saturados. Segue abaixo um conjunto

de fluxogramas que permite um entendimento maior do funcionamento do programa. A primeira

figura abaixo mostra o funcionamento do corpo principal. Nesse programa, assim como no res-

tante do simulador, todas a unidades foram colocadas no Sistema Internacional – SI – sem uso de

múltiplos. Para isso as unidades derivadas do SI apresentadas na formulação foram convertidas.
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Figura 3.1 – Diagrama esquemático do fluxo de informações do programa principal.

Na figura 3.1, Par é a variável que define qual par de dados de entrada será usado no cál-

culo, podendo assumir valores de 1 a 3. O valor 1 indica que o par de dados usado será (p,T), o

valor 2 indica o par (p,h) e o valor 3 indica o par (p,s).

A variável ML indica quantas propriedades serão calculadas, sendo um vetor de 6 posi-

ções. Cada componente desse vetor pode assumir o valor lógico 0 ou 1. Quando assumem o va-

lor 1, a propriedade correspondente será calculada. As propriedades correspondem às seguintes

posições na variável ML: a1= v, a2 = u, a3 = s, a4= h, a5 = cp, a6 = cv.

A variável p corresponde à pressão e Var é a variável que será a temperatura, entalpia ou

entropia de acordo com o valor da variável Par.

Como se pode ver pela figura 3.1, para rodar o programa, basta entrar com o de par es-

colhido, com o número de variáveis que se deseja calcular e com os valores do par. A partir daí o

programa escolhe qual sub-rotina chamar para calcular as propriedades. A sub-rotina Diretor_pt

funciona como mostra a figura 3.2. As sub-rotinas Diretor_ps e Diretor_ph possuem o mesmo

tipo de fluxograma e são descritas pela figura 3.3.

O programa de propriedades foi licenciado pela GPL e encontra-se em um cd anexo a

este trabalho e também está disponível na internet no endereço: www.geste.mecanica.ufrgs.br .

http://www.geste.mecanica.ufrgs.br/
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Figura 3.2 – Diagrama esquemático do fluxo de informações da sub-rotina Diretor_pt.

Figura 3.3 – Diagrama do fluxo de informações das sub-rotinas Diretor_ph e Diretor_ps.
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Como se pode ver pela figura 3.2, essa sub-rotina é usada para calcular as propriedades

quando o par de entrada for p e T (pressão e temperatura). Com esses dados, são executados tes-

tes de validade dos valores e também testes de procura que enquadram o ponto em uma das regi-

ões cobertas pela formulação. A partir daí, são chamadas as sub-rotinas região_1, região_2 ou

região_3 para o cálculo das propriedades. Nessas sub-rotinas estão contidas as equações que des-

crevem as propriedades nas respectivas regiões. Cabe aqui uma observação sobre o cálculo das

propriedades na região 3. Como foi visto anteriormente, a região 3 é calculada com o par (ρ, T)

onde ρ é a massa específica. Para permitir que todas as equações básicas fossem calculadas em

todas as regiões a partir do par (p,T), foi feito um laço iterativo no cálculo da região 3 a partir de

p e T para achar o respectivo ρ. Com esse ρ então, foram calculadas as propriedades.

As sub-rotinas Diretor_ps e Diretor_ph, funcionam de maneira diferente, visto que utili-

zam as equações recorrência. Quando o par está na região 2, é necessário a utilização de uma

outra sub-rotina que permita classificá-lo quanto a sub-região, visto que a região 2 é dividida em

3 sub-regiões quando se usa outro par que não (p,T),  como mostra a figura 2.7.

Por fim, o fluxo de informações na sub-rotina de classificação do ponto nas sub-regiões

2a, 2b ou 2c é dada pela figura 3.4. Nesta figura, observa-se que o mesmo raciocínio para o en-

quadramento do par de propriedades é utilizado. Um conjunto de bloco de decisões vai elimi-

nando regiões de maneira a enquadrar o par em uma delas ou retornar um erro de valor fora do

domínio de validade das equações.
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Figura 3.4 – Diagrama esquemático do fluxo de informações da sub-rotina de enquadramento da

sub-região 2 para o par (p,s) e (p,h).
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Para avaliar o nível de precisão das rotinas desenvolvidas, foram realizados testes pres-

critos pela própria formulação que também fornece os resultados esperados. Esse fato permitiu a

verificação da validade do programa. No apêndice I são mostradas tabelas extraídas da IAPWS-

IF97 com os resultados esperados dos testes, junto com as respostas fornecidas pelo programa

desenvolvido neste trabalho. As tabelas da formulação são apresentadas com precisão de 9 alga-

rismos significativos, enquanto os resultados obtidos através do uso do programa estão com 16

algarismos significativos.

3.1.2. Análise Comparativa do Programa Desenvolvido

Para verificar a funcionalidade do programa desenvolvido para este trabalho, foram feitas

simulações de dois tipos de ciclo Rankine, um simples e um com reaquecimento e três regenera-

dores. Os ciclos simulados são aqueles que constam no trabalho de Panosso, 2003 e as respostas

obtidas foram comparadas àquelas encontradas pelo autor supracitado.

3.1.2.1. Ciclo Rankine Simples

O ciclo em questão é composto por 4 componentes: bomba, gerador de vapor, turbina e

condensador. Os dados prescritos para a solução do problema são aqueles fornecidos por Panos-

so, 2003, e seguem na tabela 3.1. A figura 3.5 mostra um diagrama desse tipo de ciclo com seu

respectivo gráfico de temperatura T vs. entropia s.

Tabela 3.1 – Dados prescritos para a solução de um ciclo Rankine simples.
Dado Valor Dado Valor

Potência total gerada na turbina [MW] 63 Eficiência isoentrópica da turbina 0,8
Pressão no estado 1  [MPa] 11,3 Eficiência isoentrópica da bomba 0,7
Temperatura no estado 1 [°C] 530 Eficiência do gerador de vapor 0,8
Pressão no estado 2 [MPa] 0,007
Pressão no estado 3 [MPa] 0,007

Grau de sub-resfriamento na saída do
condensador [°C] 5

Pressão no estado 4 [MPa] 11,3 Volume de água [m3/kg] 0,001001

Figura 3.5 – Diagrama de um ciclo Rankine simples e seu gráfico T x s [Moran e Shapiro, 2002].
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Este ciclo pode ser resolvido manualmente com o auxílio de tabelas de propriedades ter-

modinâmicas da água, de forma seqüencial, pois há um acoplamento fraco entre os componentes.

O teste compara os resultados: calculados manualmente (via CATT2), calculados por Panosso e

pelo programa desenvolvido neste trabalho. As respostas são mostradas na tabela 3.2 e as dife-

renças percentuais entre as três soluções estão na tabela 3.3.

Tabela 3.2 – Resultados da simulação de um ciclo de Rankine usando 3 programas diferentes.
Manual

(via CATT2)
Programa desenvolvi-

do por Panosso
Programa desenvolvi-

do para o trabalho
Temperatura no estado 2 [°C] 39,003 38,949 39,001
Entalpia no estado 2 [kJ/kg] 2332,6 2345,6 2333,3
Entropia no estado 2 [kJ/kg.K] 7,5074 7,5495 7,5108
Título no estado 2 0,9004 0,9058 0,9010
Temperatura no estado 3 [°C] 34,003 33,949 34,001
Entalpia no estado 3 [kJ/kg] 142,5 141,739 142,470
Entropia no estado 3 [kJ/kg.K] 0,49168 0,48877 0,49159
Temperatura no estado 4 [°C] 35,45 39,99 35,455
Entalpia no estado 4 [kJ/kg] 158,64 154,77 158,64
Entropia no estado 4 [kJ/kg.K] 0,5073 0,57102 0,5073
Calor trocado no Gerador de Vapor  [MW] 233,991 236,547 233,862
Calor trocado no Condensador [MW] -125,114 -126,988 -125,012
Potência na Bombaa [MW] -0,92238 -0,93052 -0,92146
Potência na Bombab  [MW] -0,92187 -0,75086 -0,92251
Vazão Mássica [kg/s] 57,117 57,621 57,060
Eficiência do Cicloc 0,2653 0,2624 0,2654
Tempo de Execuçãod [s] ---- 46 <10-2

a Esta potência é calculada a partir da vazão mássica e volume multiplicado pela variação de pressão. Como o
volume e as pressões são dadas, neste caso, o único valor diferente entre os três programas é o da vazão mássica.
b Esta potência é calculada a partir da vazão mássica multiplicada pela variação de entalpia. Esta entalpia é tam-
bém é calculada pelos programas.
c Eficiência calculada utilizando a potência da bomba obtida pela variação de pressão multiplicada pelo volume.
d Tempo de execução medido em um computador Pentium 166 MHz com 32 MB de RAM.

Tabela 3.3 – Diferenças percentuais entre os valores encontrados pelas três formas de solução.
Solução Manual e Pro-
grama de Panosso (∆%)

Solução Manual e o Pro-
grama desenvolvido (∆%)

Programa de Panosso e
Programa desenvolvido (∆%)

Temperatura no estado 2 0,138 0,005 0,134
Entalpia no estado 2 0,557 0,030 0,524
Entropia no estado 2 0,561 0,045 0,513
Título no estado 2 0,560 0,067 0,530
Temperatura no estado 3 0,159 0,006 0,153
Entalpia no estado 3 0,534 0,021 0,516
Entropia no estado 3 0,592 0,018 0,577
Temperatura no estado 4 12,8 0,014 11,34
Entalpia no estado 4 2,44 <10-4 2,5
Entropia no estado 4 12,6 <10-4 11,16
Calor trocado no Ger. de Vapor 1,09 0,055 1,14
Calor trocado no Condensador 1,5 0,081 1,56
Potência na Bomba 0,882 0,100 0,974
Potência na Bomba 18,5 0,069 22,7
Vazão Mássica 0,882 0,100 0,974
Eficiência do Ciclo 1,09 0,038 1,14
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Na tabela 3.3, nas duas primeiras colunas, as diferenças percentuais são dadas em função

dos valores da solução manual. Na terceira coluna as diferenças são dadas em função dos valores

do programa de Panosso.

Antes de se avaliar os resultados, cabe um comentário sobre o programa CATT2. Este é

um programa disponibilizado junto com o livro Fundamentos da Termodinâmica Clássica 5°

edição de autoria de Van Wylen et al., 1995. Este programa não calcula ciclos, apenas proprie-

dades. Assim, todos os cálculos pertinentes ao ciclo, com exceção das propriedades, tiveram que

ser feitos manualmente. Ainda, o número de dígitos significativos em cada resposta foi definido

de acordo com a saída do programa CATT2. Tanto o programa desenvolvido para este trabalho

quanto o de Panosso possuem dupla precisão e trabalham com muito mais casas. Para possibilitar

a análise entre os três programas, foi feito um arredondamento nas respostas fornecidas pelos 2

últimos. Todos os dados foram tratados seguindo o SI.

Como se pode observar pela tabela 3.2, de um modo geral, os três programas apresenta-

ram resultados aproximados, confirmando a validade do programa desenvolvido para este traba-

lho. Pode-se notar também que a grande diferença ocorrida foi no cálculo das propriedades na

saída da bomba. Esta diferença está justamente nas equações utilizadas em cada programa. Se-

gundo Van Wylen et al., 1995, o programa CATT2 é baseado nas tabelas de Reynolds de 1978.

O programa de Panosso (op. cit.) utiliza as equações de Irvine e Liley, 1984, e o programa des-

envolvido neste trabalho emprega a formulação IAPWS IF97. Além disso, percebe-se que ne-

nhum dos três programas fornece a mesma resposta para a potência da bomba quando calculada

pela variação de entalpia e pela variação de pressão. Este fato deve-se a dois fatores:

1) a  aproximação utilizada para o cálculo via diferença de pressão traz consigo um erro

por considerar o fluido incompressível.

2) há um erro intrínseco ao cálculo da entalpia devido ao uso de uma formulação. De-

pendendo da formulação este erro pode ser maior ou menor. O melhor valor nesse caso é o da

IAPWS-IF97.

Outro fato interessante é que o uso da formulação IAPWS-IF97, no programa desenvol-

vido, reduziu significativamente o tempo de simulação quando comparado com o programa de

propriedades de Panosso (op. cit.). Para a medição deste tempo, foi utilizada uma rotina de do-

mínio público desenvolvida pelo governo americano na linguagem FORTRAN 90, denominada

Stopwatch versão 1.0 (encontrado na internet no seguinte endereço eletrônico:

http://math.nist.gov/~WMitchell/StopWatch.html). A medição não considerou o tempo de im-

pressão de resultados e ou geração de arquivos de saída.
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3.1.2.2. Ciclo Rankine com Reaquecimento e Regeneração

Este ciclo é composto por três regeneradores e um estágio de reaquecimento. Além disso,

possui 3 bombas. Devido ao aumento de componentes e da complexidade dos acoplamentos, este

ciclo não pode ser resolvido manualmente. É necessário então a utilização de um método de cál-

culo iterativo para poder se encontrar a solução. O teste com este tipo de método foi realizado

para verificar a validade do programa desenvolvido quando há necessidade de processos iterati-

vos para se atingir a solução, e os dados prescritos disponíveis para a solução do problema estão

na tabela 3.4. A figura 3.6 mostra o diagrama correspondente.

Tabela 3.4 – Dados prescritos para a solução do ciclo Rankine com reaquecimento e regenera-

ção.
Dado Valor Dado Valor
Potência total gerada na turbina [MW] 63 Eficiência isoentrópica da turbina 0,8
Pressão no estado 1  [MPa] 11,3 Eficiência isoentrópica da bomba 0,7
Temperatura no estado 1 [°C] 530 Eficiência do gerador de vapor 0,8
Pressão no estado 2 [MPa] 2,3
Pressão no estado 3 [MPa] 2,2

Grau de sub-resfriamento na saída do
condensador [°C] 5

Pressão no estado 4 [MPa] 2,2
Temperatura no estado 4 [°C] 530

Grau de sub-resfriamento na saída
quente do regenerador [°C] 0

Pressão no estado 5 [MPa] 0,9 Diferença de temperatura final* [°C] 4
Pressão no estado 6 [MPa] 0,09 Volume de água [m3/kg] 0,001001
Pressão no estado 7 [MPa] 0,007 Título na saída fria dos regeneradores 0
Título no estado 18 0,2
* Diferença de temperatura, em um regenerador, entre a temperatura de saturação do fluido que é extraído da
turbina e entra no regenerador e a temperatura do fluido  da corrente principal que sai do regenerador.

Figura 3.6 - Diagrama de um ciclo Rankine com reaquecimento e regeneração com seu gráfico

T x s [Panosso, 2003].
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O método iterativo utilizado para se resolver o problema nos dois programas foi o de

substituição sucessiva [Stoecker, 1989]. Para possibilitar a comparação, o critério de convergên-

cia, o coeficiente de sub-relaxação e as estimativas iniciais foram iguais para os dois programas.

Como o critério de convergência que Panosso utilizou foi o de erro relativo menor que 10-4 esse

foi o critério adotado. Já o coeficiente de sub-relaxação utilizado para os dois programas foi

igual a 0,5. Os resultados obtidos são mostrados na tabela 3.5. Devido a grande quantidade de

dados, só serão mostrados aqueles considerados os mais importantes.

Tabela 3.5 – Alguns resultados da simulação do ciclo de Rankine com reaquecimento e regene-

ração usando 2 programas diferentes.
Programa desenvolvido

por Panosso
Programa desenvolvido
para o presente trabalho

Diferença percentual nos
resultadosc (%)

Entalpia no estado 13 [kJ/kg] 391,273 390,488 0,2
Potência total requerida nas
bombas [MW]a -0,848077 -0,827637 2,41

Calor necessário no gerador de
vapor [MW] 194,884 191,540 1,71

Vazão mássica [kg] 53,3022 52,0149 2,41
Eficiência do ciclo 0,318918 0,324592 1,78
N° de iterações para a conver-
gência 11 19 ---

Tempo de execução do pro-
gramab [s] 65 <10-2 ---
a Esta potência é calculada a partir da vazão mássica e volume multiplicado pela variação de pressão. Como o
volume e as pressões são dadas, neste caso, o único valor diferente entre os três programas é o da vazão mássica.
b Tempo de execução medido em um computador Pentium 166 MHz com 32 MB de RAM.
c Diferença percentual sobre os valores encontrados pelo programa de Panosso..

Analisando os resultados mostrados na tabela 3.5 percebe-se que as diferenças percentu-

ais aumentaram para algumas variáveis de resposta importantes para a análise de ciclos, como a

eficiência global, potência do gerador de vapor, vazão mássica, entre outras. Um dos fatores que

geraram este aumento foi o maior número de componentes do ciclo. Como cada estado antes e

depois de cada componente apresenta uma diferença percentual, um maior número de estados, e

portanto de componentes, acarretará em desvios em cascata. Outro fator com forte influência foi

o erro significativo de cálculo da entalpia na saída da bomba no equacionamento de Irvine e Li-

ley. (op. cit.). Como este ciclo possui três bombas, é esperado que o erro acumulado aumente

quando comparado com um ciclo que possui apenas uma.

O resultado da entalpia no estado 13 foi incluído na tabela 3.5 porque o mesmo foi obtido

a partir de iterações e não de cálculo de propriedades. Apesar de todos os fatos mencionados

acima, verificou-se que esta entalpia não apresentou uma diferença percentual significativa.

Já a potência nas bombas apresentou uma diferença percentual maior do que o primeiro

teste. Isso ocorre exclusivamente devido a diferença encontrada nas vazões mássicas visto que o
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cálculo é baseado em diferenças de pressões. Como todas as variáveis apresentadas na tabela 3.5

estão acopladas, a maior diferença entre os resultados dos dois programas nos valores da vazão

mássica resultou em um aumento da diferença percentual em todos os outros valores que depen-

dem dela, inclusive o da eficiência do ciclo.

Quanto ao número de iterações, observa-se que ele foi maior no programa desenvolvido

aqui. Uma das possíveis razões para este aumento está no fato de que os programas partem de

valores de propriedades diferentes e portanto o comportamento da convergência de cada solução

também deverá ser diferente. Apesar disso, o tempo de execução do programa desenvolvido aqui

continuou menor do que o do programa de Panosso.

Por fim, cabe ressaltar que a inserção de um laço iterativo no programa desenvolvido,

neste caso, não foi suficiente para fazer com que a sub-rotina de medição de tempo de execução

gerasse resultado não nulo. Isto significa que o tempo de execução continuou menor do que

0,01s quando testado no mesmo microcomputador usado na simulação do ciclo Rankine simples.

3.2. Apresentação do Problema

Neste trabalho é analisada a usina termoelétrica a carvão AVV1 localizada em Copenha-

gue, Dinamarca. A proposta completa do concurso no qual foi apresentada a usina, junto com

todos os dados iniciais, pode ser encontrada no anexo II. As características da usina serão apre-

sentadas a seguir, juntamente com um diagrama esquemático representado pela figura 3.7.

A usina em questão pode funcionar com geração de energia elétrica e aquecimento dis-

trital ou só com geração de energia elétrica. Quando o aproveitamento do vapor é feito apenas

para gerar energia, a usina é dita estar em modo de condensação. Quando funcionando em modo

de aproveitamento combinado do vapor (geração de energia e de aquecimento) a usina é dita

estar em modo de contrapressão. Essa foi a nomenclatura adotada pela organização do concurso.

Em modo de condensação com 100% de carga (condição de projeto), a eficiência líquida

esperada da planta é de 42% e a potência elétrica líquida é de 250 MWel. Em modo de contra-

pressão é dito que a planta pode produzir 212 MWel e 330 MJ/s de calor para aquecimento dis-

trital onde a água entra a 50°C e sai a 100°C. Nesse modo a utilização total da energia chega a

92%. No texto, o termo carga se refere sempre à vazão mássica de fluido de trabalho que entra

na bomba principal.

A planta opera em condições supercríticas quando em plena carga. Nessa condição, o va-

por na entrada da turbina tem pressão de 24 MPa e temperatura de 540°C.
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Figura 3.7 – Diagrama esquemático da Usina Termoelétrica AVV1 [Anexo II].
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A usina funciona seguindo o ciclo de Rankine com reaquecimento e regeneração. Os tro-

cadores de calor da planta somam treze, sendo que doze deles são trocadores de calor do tipo

fechado e um do tipo aberto. O trocador do tipo aberto é chamado de tanque de alimentação (FW

tank). Os do tipo fechado que estão na zona de alta pressão são chamados de pré-aquecedores de

água de alimentação (FHx). Aqueles localizados na zona de baixa pressão são chamados de pré-

aquecedores de condensado (CHx) e aqueles utilizados para aquecimento distrital são chamados

de aquecedores distritais (DHx). Existe ainda mais um trocador de calor que não foi nomeado,

localizado na saída da bomba que está após o condensador.

A temperatura de saída do vapor reaquecido é de 540°C. Essa temperatura de reaqueci-

mento é controlada inserindo no reaquecedor uma pequena vazão de água líquida comprimida

extraída da bomba de alimentação principal (FWPT). Em plena carga esta vazão é de 1,7 kg/s. O

gerador de vapor pode funcionar com uma carga mínima de até 40%. Quando a carga da usina

varia de 100 % a 80% a temperatura de reaquecimento é mantida constante e a vazão de água

usada no controle da temperatura do reaquecedor é reduzida linearmente até cessar completa-

mente em 80% da carga. Quando a usina funciona abaixo de 80% a temperatura de reaquecedor

cai linearmente também. Essa queda se dá até a carga mínima de funcionamento da usina, que é

40%. Nessa carga a temperatura de reaquecimento atinge 500°C.

A turbina da usina possui 5 grupos, um de alta pressão (HP), dois de pressão intermediá-

ria (IP1 e IP2) e dois de baixa pressão (LP1 e LP2). O condensador usa água do mar entrando na

temperatura de 10°C.

A bomba de alimentação principal é acionada diretamente por uma turbina auxiliar

(FPT). O vapor que alimenta esta turbina vem de um desvio na saída do vapor reaquecido.

Por fim, quando a turbina funciona em modo de contrapressão, os estágios de baixa pres-

são funcionam cada um com uma vazão mássica de aproximadamente 0,8 kg/s. Todo o resto da

vazão é desviada para os aquecedores distritais (DHx). Todos os componentes descritos aqui,

assim como os dados iniciais fornecidos para a simulação da usina funcionando a plena carga em

modo de condensação podem ser visualizados no diagrama esquemático que se encontra na figu-

ra 3.7. Nessa figura, estão designados números para os estados do fluido  nos vários pontos da

usina, e todos os cálculos realizados no simulador foram referenciados aos estados designados no

diagrama. Além disso, a figura 3.7 mostra alguns dados iniciais disponibilizados para se resolver

o problema.

Quando a planta está em 100% de carga em modo de condensação é esperada uma potên-

cia bruta gerada pela turbina de 261,5 MW e um consumo auxiliar de potência da planta de 11,5

MW. As turbinas possuem as eficiências isoentrópicas mostradas na tabela 3.6.
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Tabela 3.6 – Eficiência isoentrópica dos grupos da turbina.
Grupo da Turbina Eficiência Isoentrópica (%)
Alta Pressão (HP) 0,88
1° de Pressão Intermediária (IP1) 0,92
2° de Pressão Intermediária (IP2) 0,93
1° de Pressão Baixa (LP1) 0,91*

2º de Pressão Baixa (LP2) 0,91*

* Esta eficiência não considera a perda por exaustão que é prescrita e igual a 44 kJ/kg para cada turbina de baixa
pressão.

As eficiências isoentrópicas dos outros componentes são dadas na tabela 3.7

Tabela 3.7 – Eficiência isoentrópica dos outros componentes da planta.
Componente Eficiência Isoentrópica (%)
Turbina Auxiliar de Acionamento
da Bomba Principal (FPT) 0,82

Gerador Elétrico 0,987
Gerador de Vapor 0,94
Bombas Complementares 0,80

Para a caracterização dos pré-aquecedores e aquecedores distritais é fornecida a diferença

de temperatura terminal DTT. O valor desta diferença é dito ser de 2°C para todos os pré-

aquecedores e aquecedores distritais da planta. Para os pré-aquecedores de água de alimentação

FHx é dada também a diferença de temperatura de dreno DTD, com valor fixo 15ºC. Ainda, para

o último pré-aquecedor antes do gerador de vapor (FH4), é fornecida a diferença de temperatura

entre a entrada e a saída de água de alimentação, no valor de 5ºC.

Para as linhas de extração de vapor da turbinas foram especificadas perdas de carga,

mostradas na  tabela 3.8.

Tabela 3.8 – Perdas de carga nas linhas de vapor da turbina até os pré-aquecedores.
Linha de Vapor Perda de Carga (%)*

Linha que vai até CH1 3,0
Linha que vai até CH2 3,0
Linha que vai até CH3 1,6
Linha que vai até CH4 0,3
Linha que vai até FW Tank 3,0
Linha que vai até FH1 1,7
Linha que vai até FH2 0,0
Linha que vai até FH3 0,3
Linha que vai até FH4 1,0

* Porcentagem em relação a pressão do vapor na saída da linha de extração da turbina.

Apesar do vapor que chega até o pré-aquecedor CH1 não ser fruto de uma extração da turbi-

na, a perda de carga nessa linha também foi fornecida.
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O último dado fornecido para o funcionamento da usina em 100% do modo de condensação

foi a porcentagem da vazão mássica para o grupo de baixa pressão LP1 em comparação com a

vazão para o grupo de baixa pressão LP2. Foi definido que a vazão mássica para LP1 é 50,2% da

vazão total que vai para LP1 e LP2.

A partir dos dados fornecidos foi montado um modelo de simulação da usina, testado e

validado para 100% no modo de condensação. Essa validação foi feita com o auxílio de um

conjunto de hipóteses adicionais e da discussão dos dados prescritos, apresentados no item 3.4.1.

As hipóteses adicionais foram:

a) todo o fluido quente que sai dos regeneradores fechados canalizados com bombea-

mento a jusante foram considerados estando com 2 graus de sub-resfriamento;

b) já o fluido quente dos regeneradores fechados com canalização a montante foram

considerados líquidos saturados.

c) a corrente principal de fluido  que sai do condensador é considerada líquido leve-

mente sub-resfriado (menos de 1 °C de sub-resfriamento);

d) todas as perdas de carga não prescritas foram desprezadas;

e) em modo de condensação todo o fluido  que sai do ponto 22 vai para o ponto 24 (vide

figura 3.7);

f) a perda por exaustão da turbina de baixa pressão foi acrescentada após o cálculo das

entalpias e a seguir a entropia foi recalculada.

g) como não são feitos comentários sobre o carvão utilizado, foi definido que a usina

queima carvão betuminoso Illinois n°6. A massa de carvão queimado encontrada está

baseada em um PCI de 23,5 MJ/kg [Zevenhoven et al., 1997]

De posse dos dados iniciais e desse conjunto de hipóteses, foi montado o simulador.

3.3. Simulador

O ponto de partida da montagem do simulador foi a transformação do programa de pro-

priedades em uma sub-rotina. Novas sub-rotinas foram desenvolvidas e anexadas em módulos,

representando a modelagem dos equipamentos vistos no capítulo anterior. O fluxograma do cor-

po principal do programa pode ser visto na figura a seguir.

Como se pode ver, a primeira sub-rotina é chamada de Entrada_Dados. Nela, todos os pa-

râmetros e dados de entrada como eficiências, pressões, temperaturas e vazões nos diversos esta-

dos são declarados.
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Figura 3.8- Fluxograma do simulador desenvolvido.

A seguir, vem a sub-rotina Calc_Prop, cujo objetivo é calcular as propriedades e variáveis

nos diversos estados que podem ser encontradas sem a necessidade de métodos iterativos, via

programa de propriedades e equações de balanço.

Depois vem a sub-rotina Sub_Suc, onde todas as variáveis fortemente acopladas são co-

locadas na forma de equações e calculadas via método de Gauss-Seidel. O critério de convergên-

cia adotado é o de erro relativo menor que 10-12. Esse critério foi aplicado a todas as variáveis

que entram no ciclo iterativo e seu valor baixo foi definido assim para garantir convergência . O

coeficiente de sub-relaxação foi de 0,2. Foram feitos testes com outros valores, mas como o ob-

jetivo no trabalho foi garantir a convergência, decidiu-se utilizar um valor baixo. Esses parâme-

tros foram constante para todos os casos simulados. Ainda nessa sub-rotina, após a convergência

da solução, são calculadas todas as variáveis que ainda não foram resolvidas.

Depois que todas as propriedades nos diversos estados que o fluido atinge ao longo do ci-

clo foram encontradas, é chamada a sub-rotina Exergia. Essa rotina calcula a exergia em cada

ponto da usina e a seguir faz um balanço exergético em cada componente da planta caracterizan-

do-o através de uma eficiência exergética. Quase todas as exergias consideradas são exergias
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físicas. A única exceção fica por conta do gerador de vapor onde é considerada a exergia química

do carvão. Por fim, é levantada também a eficiência exergética global da usina que leva em conta

a eficiência do gerador elétrico.

Após todos os cálculos, o programa é encerrado pela chamada da rotina de impressão,

onde todos os dados pertinentes são impressos em um arquivo texto. Panosso, 2003, apresenta

um estudo comparativo dos métodos de solução para este tipo de problema, que foi empregado

para a escolha do método adotado para o presente trabalho.

3.4. Solução do Problema Modelo

Neste item será apresentada a simulação da usina AVV1 em modo de condensação, com

100% de carga, chamado aqui de caso “modelo”. Essa solução serviu para verificar o funciona-

mento do simulador desenvolvido. Os dados prescritos da usina nesse modo estão na figura 3.7 e

no item 3.2 deste capítulo. Primeiramente, será feita uma análise e discussão dos dados prescritos

e dos parâmetros dos equipamentos, seguido das respostas obtidas. É importante salientar que os

dados iniciais disponibilizados não contém informação alguma sobre suas incertezas.

3.4.1. Análise dos Dados Prescritos

Numa primeira análise surge uma dúvida sobre a válvula que se encontra na linha de ex-

tração de vapor que vai até o pré-aquecedor FH3 (vide figura 3.7). Essa válvula não é citada na

apresentação dos dados que constam na proposta do concurso, e não se sabe se ela impõe uma

perda de carga ao sistema, e em que condições. Foi considerado que não há perda de carga nessa

válvula para fins de simplificação.

Sobre os trocadores de calor, três inconsistências foram encontradas. A primeira diz res-

peito ao trocador FH4. Como a pressão no estado 3 é maior que a pressão no estado 6, não se

pode aplicar a DTT para FH4 sob pena do trocador funcionar ao contrário. O trocador, em vez de

esquentar o fluido, o esfriaria. A segunda inconsistência localiza-se no trocador CH4. Como se

pode ver pela figura 3.7, o valor da água de alimentação que sai deste trocador (estado 39) possui

valor prescrito de 144 °C que é diferente da DTT. Este valor foi ignorado e foi aplicada a DTT.

A terceira e última refere-se ao trocador CH1. A saída de água de alimentação deste trocador

(estado 25) não pode ter uma DTT de 2 °C considerando a pressão dada no estado 24. Essa con-

clusão foi obtida após uma série de simulações onde a aplicação deste valor causou um aumento

excessivo das vazões nas extrações representadas pelos estados 10, 11 e 13 do grupo IP2. Esse

aumento levava a uma solução fisicamente impossível.
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Outro erro diz respeito a saída da turbina FWT. Conforme o desenho indica, entra na tur-

bina 9,4 kg/s e saem 9,99 kg/s de água (vide Anexo II), o que fere o balanço de massa. Como o

texto refere-se explicitamente ao valor de 9,4 kg/s, este foi o valor adotado.

A última inconsistência observada foi aquela referente ao valor da potência bruta da tur-

bina. Mais uma vez, foram realizadas séries de simulações que levaram a conclusão de ou a po-

tência prescrita está subestimada ou os valores de eficiência isoentrópicas estão muito altos.

Desta forma, foi alterada a eficiência isoentrópica da turbina de alta pressão de modo que potên-

cia gerada atingisse um valor onde a solução fosse fisicamente possível e que garantisse uma

eficiência da planta de aproximadamente 42%. O novo valor encontrado foi de 0,7769. A inser-

ção dessas modificações foi considerada parte da validação do simulador.

Este resultado inesperado foi corroborado pelas alegações de 2 autores que resolveram o

mesmo problema. Segundo Elmegaard e Houbak, 2003, para uma turbina com várias extrações e

grupos, não se pode utilizar uma eficiência isoentrópica constante entre extrações e nem entre

grupos. Os mesmos autores citam que o mais correto seria utilizar a eficiência politrópica e essa

foi a forma que eles utilizaram para resolver o problema. Já Ijzenbrandt e Goudappel, 2003, ale-

gam em seu artigo que, com os dados fornecidos para a solução do problema, um valor mais alto

do que 261,5 MW é atingido. Eles não entram em detalhes do porque isso pode estar acontecen-

do e preferem inserir o excesso encontrado na potência consumida de maneira que a potência

elétrica líquida gerada seja igual a 250 MW.

 3.4.2. Solução do Caso Modelo

Com esse conjunto de constatações, parâmetros e hipóteses complementares apresentados

nos itens anteriores, foi possível encontrar a solução que será apresentada a seguir. Na tabela 3.9

encontram-se os principais resultados encontrados e na figura 3.9 estão as todas propriedades nos

obtidas nos diversos estados.

Tabela 3.9 – Solução para 100% de carga em modo de condensação.
Resultados Valor
Potência gerada no grupo de alta pressão HP 64,55 MW
Potência gerada no grupo de pressão intermediária IP 1 88,31 MW
Potência gerada no grupo de pressão intermediária IP 2 50,75 MW
Potência gerada no grupo de pressão baixa LP 1 26,31 MW
Potência gerada no grupo de pressão baixa LP 2 35,22 MW
Potência Bruta Total gerada 265,14 MW
Potência elétrica Total gerada 261,69 MW
Potência líquida gerada pela planta 250,19 MW
Calor gerado no gerador de vapor 595,34 MW
Calor dissipado no condensador 295,17 MW
Vazão de água do mar no condensador (resfriamento) 8067,64 kg/s
Eficiência global da planta 0,4202
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Figura 3.9 –Solução obtida para a planta com 100% de carga em modo de condensação (caso

modelo).
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Como se pode perceber, a alteração na eficiência isoentrópica no grupo de alta pressão

possibilitou a obtenção de uma eficiência global de 0,4202 com uma potência líquida gerada de

250,19 MW. Esse resultado está dentro do esperado, considerando a série de hipóteses comple-

mentares realizada. Além disso, verifica-se que a vazão mássica de água do mar para fins de res-

friamento foi de 8067,64 kg/s. Essa vazão foi obtida para um cp da água do mar de 3,934

kJ/kg°C, valor este encontrado em Baumeister et al.,1979. Ainda, pode-se perceber que o grupo

da turbina que mais produz trabalho é o grupo intermediário IP1. Isso ocorre mesmo com uma

vazão mássica menor e se deve às eficiências isoentrópicas utilizadas e também à faixa de tem-

peratura e pressão onde ocorre a expansão. Pode-se ver claramente na figura 3.9 que a entalpia

no estado 4 é maior que a entalpia no estado 1.

Outro fato interessante é a diferença de potências geradas entre as duas turbinas de baixa

pressão, apesar do fato das duas possuírem quase a mesma vazão e a mesma eficiência isoentró-

pica. Isso pode ser explicado pela diferença de pressão na entrada de cada turbina. A pressão na

entrada de LP2 é mais de duas vezes maior que a pressão em LP1.

Pelos dados apresentados acima, verificou-se que o programa funcionou corretamente e

está pronto para servir como base em simulações com carga variável e também em modo de

aquecimento distrital. Além disso, concluiu-se que, intencionalmente ou não, vários parâmetros

foram dados de maneira incorreta, e que isso não foi constatação única deste trabalho, mas tam-

bém de outros pesquisadores que abordaram esse problema com outros programas de simulação

existentes.
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4. RESULTADOS E DISCUSSÕES

Neste capítulo são apresentados os resultados das simulações realizadas com a usina ope-

rando em modo de condensação nas condições de carga parcial, e em modo de aquecimento dis-

trital a plena carga. Os resultados são mostrados em dois itens ao longo do capítulo. No primeiro

item estão os dados voltados a uma análise energética e no segundo uma análise exergética.

4.1. Análise Energética

Neste item, estão todos os dados que possibilitam uma análise energética das simulações

realizadas. Os resultados referem-se a simulações da planta funcionando em modo de aqueci-

mento distrital com 100% de carga, e no modo de condensação em condições de carga parcial,

com uma carga que pode variar de 95% até 40%. Foram feitas simulações em regime perma-

nente para cada nível de carga. Para simular essas variações na carga foi necessário estabelecer

algumas hipóteses sobre o comportamento das eficiências isoentrópicas das turbinas e pressões

na entrada e saída de cada grupo. No intuito de verificar a influência dessas hipóteses sobre o

resultado final, quatro séries de simulações foram feitas, onde cada uma contém um conjunto

diferente de hipóteses sobre o funcionamento da turbina em condições de carregamento parcial.

Primeiramente, são apresentados os resultados do funcionamento em carga parcial e, a

seguir, em modo de aquecimento distrital. No modo de carga parcial, são mostrados os resulta-

dos de cada caso em ordem crescente de complexidade com relação às hipóteses de funciona-

mento da turbina. Após a apresentação dos resultados é feita uma discussão dos mesmos.

4.1.1. Variação de Carga da Usina no Modo de Condensação

A variação de carga diz respeito à vazão mássica de fluido na planta. Os dados iniciais de

operação da planta com carga variável em modo de condensação já foram vistos na apresentação

do problema (item 3.2). Adicionalmente, tem-se:

a) variação da eficiência isoentrópica da bomba principal com a vazão mássica confor-

me mostra a figura 4.1;
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Figura 4.1 – Eficiência da bomba principal vs. porcentagem da vazão mássica máxima [Proposta

do Concurso]

b) temperatura constante e igual a 540 °C para a saída principal de vapor do gerador de

vapor em qualquer nível de carga;

c) temperatura de saída do vapor no reaquecedor constante e igual a 540°C para uma

carga variável de 100% até 80%. Para uma carga menor que 80% a temperatura cai

linearmente até 500°C, para a carga mínima de 40%;

d) a vazão mássica de água fria para controle de temperatura do reaquecedor é linear-

mente decrescente, de 1,7 kg/s até 0 kg/s, quando a carga da planta varia de 100% até

80%;

e) a planta é operada em modo de pressão variável com as válvulas de controle da turbi-

na mantidas totalmente abertas em qualquer condição de carga;

f) o consumo auxiliar de potência durante a operação com carga parcial pode ser consi-

derado como uma função linear da vazão mássica de vapor e é expressa por:

75050 += vapaux mCons (4.1)

onde Consaux é a potência consumida em kW e mvap é a vazão mássica de vapor que

entra no gerador de vapor através da corrente principal em kg/s.

Essa equação difere daquela constante na proposta do concurso (anexo II) de forma a

fazer com que o consumo em 100% de carga seja igual a 11,5 MW. Além disso, a

equação 4.1 foi convertida para SI sem unidades derivadas ao ser inserida no progra-

ma.
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As outras prescrições foram mantidas, com exceção daquelas relativas ao funcionamento

da turbina.

Para cada caso apresentado a seguir, a carga da usina foi variada de 95% até 40% em in-

tervalos regulares de 5%. Os resultados com 100% de carga em modo de condensação já foram

apresentados no capítulo 3.

4.1.1.1. Caso A – Pressões e Eficiências Isoentrópicas Constantes

Nesse caso, a variação de carga da usina significou apenas mudança na vazão mássica do

fluido  de trabalho. Tanto as pressões nos diversos estágios da turbina quanto as eficiências iso-

entrópicas foram mantidas constantes. Na tabela 4.1 são mostrados os dados de entrada usados

em toda a faixa de cargas simulada, sendo que a numeração apresentada nessa tabela coincide

com os pontos da planta indicados na figura 3.7. Já a tabela 4.2 apresenta os valores dos dados

que foram alterados para cada nível de carga. A tabela 4.3 mostra os principais resultados obti-

dos no caso A. Os números contidos nas tabelas 4.2 e 4.3 tiveram que ser arredondados para

quatro dígitos para fins de visualização.

Tabela 4.1 – Dados de entrada para a simulação com carga variável no caso A.
Parâmetro Valor Unidade

Pressão no estado 1 24 MPa
Temperatura no estado 1 540 °C
Pressão no estado 2 5,679 MPa
Pressão no estado 3 5,679 MPa
Pressão no estado 4 5,424 MPa
Pressão no estado 5 5,424 MPa
Pressão no estado 6 3,426 MPa
Pressão no estado 7 2,047 MPa
Pressão no estado 8 0,916 MPa
Pressão no estado 9 0,916 MPa
Pressão no estado 10 0,409 MPa
Pressão no estado 11 0,266 MPa
Pressão no estado 12 0,266 MPa
Pressão no estado 13 0,116 MPa
Pressão no estado 14 0,116 MPa
Pressão no estado 15 0,116 MPa
Pressão no estado 16 0,266 MPa
Pressão no estado 17 0,0042 MPa
Pressão no estado 18 0,0042 MPa
Pressão no estado 18A 0,0042 MPa
Pressão no estado 19 0,0042 MPa
Pressão no estado 20 2 MPa
Temperatura no estado 20 29,9 °C
Pressão no estado 21 2 MPa
Temperatura no estado 21 30 °C
Pressão no estado 22 0,04 MPa
Pressão no estado 23 0,04 MPa
Pressão no estado 24 0,04 MPa
Pressão no estado 25 2 MPa
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Parâmetro Valor Unidade
Pressão no estado 26 0,0388 MPa
Pressão no estado 27 0,04 MPa
Pressão no estado 28 2 MPa
Pressão no estado 29 2 MPa
Pressão no estado 30 0,11252 MPa
Pressão no estado 31 2 MPa
Pressão no estado 32 2 MPa
Pressão no estado 33 2 MPa
Pressão no estado 34 2 MPa
Pressão no estado 35 0,26174 MPa
Pressão no estado 36 0,40777 MPa
Pressão no estado 37 2 MPa
Pressão no estado 38 2 MPa
Pressão no estado 39 2 MPa
Pressão no estado 40 2,012 MPa
Pressão no estado 41 0,888 MPa
Pressão no estado 42 1,94 MPa
Pressão no estado 43 28,74 MPa
Pressão no estado 45 28,74 MPa
Pressão no estado 46 3,391 MPa
Pressão no estado 47 5,6619 MPa
Pressão no estado 48 28,74 MPa
Pressão no estado 49 28,74 MPa
Pressão no estado 50 28,74 MPa
Eficiência isoentrópica no grupo HP 0,7769 ---
Eficiência isoentrópica no grupo IP1 0,92 ---
Eficiência isoentrópica no grupo IP2 0,93 ---
Eficiência isoentrópica nos grupos LP 0,91 ---
Eficiência da turbina auxiliar FPT
que aciona a bomba principal 0,82 ---

Eficiência das  bombas auxiliares 0,80 ---
Eficiência do gerador de vapor 0,94 ---
Eficiência do gerador elétrico 0,987 ---
Diferença de temperatura Terminal 2 °C
Diferença de temperatura de dreno 15 °C
Elevação de temperatura em FH4 5 °C
Diferença de temperatura na água de
resfriamento do condensador 9,3 °C

Calor específico a pressão constante
da água do mar 3,934 kJ/kg

Tabela 4.2 – Dados iniciais e parâmetros que variam com a carga no caso A.
Carga

Parâmetro 95% 90% 85% 80% 75% 70% 65% 60% 55% 50% 45% 40%
Vazão mássica
 total               [kg/s] 205,8 195,0 184,2 173,4 162,5 151,7 140,9 130,0 119,2 108,4 97,52 86,68

Temperatura do
reaquecedor      [°C] 540,0 540,0 540,0 540,0 535,0 530,0 525,0 520,0 515,0 510,0 505,0 500,0

Eficiência da bom-
ba principal FWPT 0,812 0,811 0,8102 0,808 0,806 0,802 0,797 0,791 0,783 0,773 0,758 0,740

Consumo auxiliar
de Potência    [MW] 10,98 10,46 9,939 9,418 8,876 8,334 7,793 7,251 6,709 6,167 5,626 5,084

Vazão de água de
resfriamento do
reaquecedor   [kg/s]

1,275 0,850 0,425 0 0 0 0 0 0 0 0 0
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Tabela 4.3 – Principais resultados no caso A.
Carga

Resultados 95% 90% 85% 80% 75% 70% 65% 60% 55% 50% 45% 40%
Potência no grupo  HP
da turbina    [MW] 61,43 58,30 55,18 52,05 48,80 45,58 42,29 39,04 35,79 32,53 29,28 26,03

Potência no grupo
IP1 da turbina   [MW] 83,87 79,43 74,98 70,52 65,56 60,68 55,84 51,08 46,40 41,78 37,23 32,75

Potência  no grupo
IP2 da turbina   [MW] 48,20 45,64 43,07 40,51 37,67 34,86 32,10 29,39 26,71 24,07 21,46 18,90

Potência no grupo
LP1 da turbina  [MW] 24,99 23,67 22,34 21,02 19,63 18,26 16,89 15,53 14,19 12,85 11,52 10,21

Potência no grupo
LP2 da turbina  [MW] 33,44 31,68 29,90 28,13 26,26 24,41 22,57 20,75 18,94 17,15 15,38 13,63

Potência Bruta Total
gerada               [MW] 251,9 238,7 225,5 212,2 197,9 183,7 169,7 155,8 142,0 128,4 114,9 101,5

Potência elétrica Total
gerada               [MW] 248,6 235,6 222,5 209,4 195,3 181,3 167,5 153,8 140.1 126,7 113,4 100,2

Potência líquida total
                          [MW] 237,6 225,1 212,6 200,0 186,4 173 159,7 146,5 133,4 120,6 107,8 95,10

Calor fornecido no
gerador  vapor  [MW] 565,5 535,7 505,8 476,0 444,4 413 381,9 351,0 320,4 290,0 259,9 230,0

Calor dissipado no
condensador     [ MW] 280,3 265,4 250,6 235,8 220,3 205 189,7 174,6 159,5 144,6 129,7 115,0

Vazão de água do mar
no condensador (res-
friamento)    [kg/s]

7661 7255 6849 6443 6021 5602 5185 4771 4360 3951 3545 3142

Eficiência da planta 0,4203 0,4203 0,4203 0,4203 0,4196 0,4189 0,4182 0,4174 0,4166 0,4157 0,4147 0,4135

Na tabela 4.3, a potência bruta gerada é a soma das potências de cada turbina. A potência

elétrica é a potência bruta com o desconto que a eficiência do gerador elétrico impõe. A potência

líquida é a potência elétrica menos o consumo auxiliar de potência.

Como se pode perceber, a variação da potência gerada foi quase diretamente proporcional à car-

ga. Além disso, percebe-se que a eficiência da planta varia muito pouco (a partir da 5° casa de-

cimal) na faixa de 95% a 80%. Abaixo de 80%, a eficiência do ciclo começa a sofrer uma influ-

ência da queda de temperatura do reaquecedor e portanto varia mais e de forma linear. Esse

comportamento pode ser melhor verificado pela figura 4.2a Ainda assim, por causa do conjunto

de hipóteses apresentadas para o funcionamento da turbina, na carga mínima de 40%, a eficiên-

cia da planta atingiu um valor de 0,4135, que é um valor alto para tais condições de carga. A

figura 4.2b mostra a variação da vazão de água de resfriamento do condensador com o carga da

planta. Como se pode perceber, este comportamento foi linear.
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(a) (b)

Figura 4.2 – a) Variação da eficiência da planta e b) da vazão de água utilizada para resfriamento

no condensador em função da carga no caso A.

4.1.1.2. Caso B – Pressões Constantes e Eficiências Isoentrópicas Variáveis Considerando que a

Turbina Funciona na sua Capacidade Máxima.

Nessa condição de funcionamento, as eficiências isoentrópicas dos grupos da turbina va-

riam com a carga, mas as pressões são mantidas constantes e iguais aos valores do caso modelo,

apresentado no capítulo anterior. O comportamento da variação das eficiências com a carga foi

mostrada no capítulo 2 através da figura 2.2. Todos os grupos da turbina principal e a turbina

auxiliar foram caracterizados por essa curva, que pode ser ajustada por uma função cúbica, re-

presentada na equação 4.3. Essa curva foi apresentada por Paz, 2002 e é mostrada na forma adi-

mensional, como segue:

DvCvBvAe admadmadmadm ++−= )()()( 23 (4.2)

onde eadm é a porcentagem da eficiência máxima e vadm é a porcentagem de vazão mássica da

turbina. Os coeficientes A, B, C e D são constantes e valem respectivamente: 0,52336, -1,3329,

1,1148 e 0,6948.

As turbinas a vapor podem funcionar com uma vazão máxima ou ótima, onde a eficiência

isoentrópica é máxima. Nesse caso específico, imaginou-se a turbina trabalhando na sua máxima

vazão admissível. Essa forma corresponde no caso B a 100% de carga da usina. O ponto assina-

lado na figura 4.3 indica esse modo de funcionamento.
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Figura 4.3 – Localização do ponto equivalente a 100% de carga da usina na curva da eficiência

isoentrópica vs. vazão da turbina (caso B).

A maior parte dos parâmetros de entrada seguiu os mesmos da tabela 4.1 com exceção

das eficiências isoentrópicas dos grupos da turbina e da turbina auxiliar que aciona a bomba

principal. A tabela 4.4 contém todos os valores que variaram de acordo com a carga no caso B.

Já a tabela 4.5 mostra os principais resultados encontrados nesse caso.

Tabela 4.4 – Dados iniciais e parâmetros que variam com carga no caso B.
Carga

Parâmetro 95% 90% 85% 80% 75% 70% 65% 60% 55% 50% 45% 40%
Vazão Total   [kg/s] 205,8 195,0 184,2 173,4 162,5 151,7 140,9 130,0 119,2 108,4 97,52 86,68
Temperatura do
reaquecedor      [°C] 540,0 540,0 540,0 540,0 535,0 530,0 525,0 520,0 515,0 510,0 505,0 500,0

Eficiência da bomba
principal FWPT 0,812 0,811 0,8102 0,808 0,806 0,802 0,797 0,791 0,783 0,773 0,758 0,740

Consumo auxiliar
de Potência    [MW] 10,98 10,46 9,939 9,418 8,876 8,334 7,793 7,251 6,709 6,167 5,626 5,084

Vazão de água de
resfriamento do
reaquecedor   [kg/s]

1,275 0,850 0,425 0 0 0 0 0 0 0 0 0

Eficiência isoent. no
grupo  HP    [MW] 0,7766 0,7769 0,7775 0,7781 0,7784 0,7781 0,7769 0,7745 0,7705 0,7648 0,7569 0,7466

Eficiência isoent. no
grupo  IP1   [MW] 0,9196 0,92 0,9207 0,9214 0,9217 0,9214 0,92 0,9171 0,9124 0,9056 0,8963 0,8841

Eficiência isoent. no
grupo  IP2  [MW] 0,9296 0,93 0,9307 0,9314 0,9318 0,9314 0,93 0,9271 0,9224 0,9155 0,9060 0,8937

Eficiência isoent.
nos grupos LP
[MW]

0,9096 0,91 0,9107 0,9114 0,9117 0,9114 0,91 0,9071 0,9025 0,8958 0,8865 0,8745

Eficiência isoent. da
FPT (turbina que
aciona a bomba
principal)

0,8196 0,8199 0,8205 0,8212 0,8215 0,8212 0,8199 0,8174 0,8132 0,8071 0,7989 0,7879



62

Tabela 4.5 – Principais resultados encontrados no caso B.
Carga

Resultados 95% 90% 85% 80% 75% 70% 65% 60% 55% 50% 45% 40%
Potência no grupo  HP
da turbina    [MW] 61,40 58,30 55,22 52,13 48,89 45,62 42,29 38,92 35,49 32,02 28,52 25,01

Potência no grupo
IP1 da turbina   [MW] 83,84 79,42 75,03 70,62 65,68 60,75 55,84 50,94 46,05 41,18 36,34 31,57

Potência  no grupo
IP2 da turbina   [MW] 48,19 45,64 43,09 40,54 37,71 34,90 32,10 29,33 26,56 23,82 21,09 18,40

Potência no grupo
LP1 da turbina  [MW] 24,98 23,67 22,35 21,04 19,65 18,27 16,89 15,50 14,10 12,70 11,31 9,916

Potência no grupo
LP2 da turbina  [MW] 33,44 31,67 29,92 28,16 26,29 24,43 22,57 20,70 18,83 16,96 15,09 13,23

Potência Bruta Total
gerada               [MW] 251,9 238,7 225,6 212,5 198,2 184,0 169,7 155,4 141,0 126,7 112,4 98,12

Potência elétrica Total
gerada               [MW] 248,6 235,6 222,7 209,7 195,6 181,6 167,5 153,4 139,2 125,0 110,9 96,84

Potência líquida total
                          [MW] 237,4 225,1 212,7 200,3 186,7 173,3 159,7 146,1 132,5 118,9 105,3 91,76

Calor fornecido no
gerador  vapor  [MW] 565,5 535,7 505,9 476,1 444,4 413,1 381,9 350,9 320,1 289,5 259,1 229,0

Calor dissipado no
condensador     [ MW] 280,4 265,5 250,5 235,6 220,1 204,8 189,7 174,9 160,2 145,8 131,5 117,4

Vazão de água do mar
no condensador (res-
friamento)    [kg/s]

7663 7255 6846 6438 6015 5598 5186 4780 4380 3985 3596 3210

Eficiência da planta 0,4202 0,4203 0,4205 0,4208 0,4203 0,4194 0,4182 0,4164 0,4139 0,4106 0,4062 0,4007

Como se pode observar, no caso B, a eficiência da planta sofreu uma variação maior do

que no caso A. Isso se deveu ao fato das eficiências isoentrópicas estarem variando agora. Além

disso, percebe-se também na tabela 4.5 que a eficiência da planta cresce com a diminuição da

carga até 80%. Este fato pode ser explicado pela hipótese feita nesse caso. Quando se considera

que a planta funciona em 100% de carga, isso implica estar trabalhando com a turbina na sua

máxima vazão. Nesse ponto, conforme a figura 4.3, a turbina não possui sua máxima eficiência

isoentrópica. A máxima eficiência ocorre para uma carga um pouco menor. Assim, é de se espe-

rar que quando a carga cai até certo ponto haja uma eficiência maior da planta no caso B.

A variação da eficiência da planta com a carga pode ser vista na figura 4.4a e na figura

4.4b está a variação de água de resfriamento com a carga.
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    (a) (b)

Figura 4.4 – a) Variação da eficiência da planta e b) da vazão de água utilizada para resfriamento

no condensador em função da carga no caso B.

A figura 4.4a mostra que no caso B a eficiência da planta assumiu um comportamento di-

ferente daquele correspondente ao caso A. Pode-se ver claramente o leve aumento de eficiência

causado quando a carga é gradativamente diminuída até chegar a 80% quando então o compor-

tamento muda.

Já o comportamento da vazão mássica de resfriamento visto na figura 4.4b continuou

linear, com quase a mesma inclinação do caso A.

4.1.1.3. Caso C – Pressões Constantes e Eficiências Isoentrópicas Variáveis Considerando que a

Turbina Funciona em Condições Ótimas.

Considerando que a turbina operando na máxima carga possível não atinge a sua melhor

condição, optou-se por fazer mais uma série de simulações com outro conjunto de hipóteses que

representassem melhor a situação real.

Dessa vez, considerou-se que a máxima carga da usina corresponde ao ponto de melhor

desempenho da turbina. Assim, na curva de eficiência vs. vazão da turbina, o ponto de 100% de

carga corresponde ao ponto de máxima eficiência isoentrópica. Nesse caso, o ponto de máxima

carga da planta não corresponde a máxima vazão da turbina como mostra a figura 4.5.
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Figura 4.5 - Localização do ponto equivalente a 100% de carga da usina na curva da eficiência

isoentrópica vs. vazão da turbina (caso C).

Nesse caso, os dados iniciais continuam os mesmos da tabela 4.1 com as exceções inseri-

das na tabela 4.4. O que mudou do caso B para o caso C em relação aos parâmetros de entrada

foram os valores das eficiências isoentrópicas dos grupos da turbina e da turbina auxiliar. Os

novos valores encontram-se na tabela 4.6.

Tabela 4.6 – Eficiências isoentrópicas das turbinas no caso C.
Carga

Parâmetro 95% 90% 85% 80% 75% 70% 65% 60% 55% 50% 45% 40%
Eficiência isoent. no
grupo  HP    [MW] 0,7767 0,7760 0,7748 0,7728 0,7699 0,7661 0,7611 0,7549 0,7474 0,7384 0,7277 0,7154

Eficiência isoent. no
grupo  IP1   [MW] 0,9198 0,9190 0,9175 0,9151 0,9117 0,9072 0,9013 0,8940 0,8851 0,8744 0,8618 0,8471

Eficiência isoent. no
grupo  IP2  [MW] 0,9298 0,9290 0,9274 0,9250 0,9216 0,9170 0,9111 0,9037 0,8947 0,8839 0,8712 0,8564

Eficiência isoent.
nos grupos LP
[MW]

0,9098 0,9090 0,9075 0,9051 0,9018 0,8973 0,8915 0,8843 0,8754 0,8649 0,8524 0,8379

Eficiência isoent. da
FPT (turbina auxili-
ar que aciona a
bomba principal)

0,8197 0,8190 0,8177 0,8156 0,8126 0,8085 0,8033 0,7968 0,7889 0,7793 0,7681 0,7550

Tabela 4.7 – Principais resultados encontrados no caso C.
Carga

Resultados 95% 90% 85% 80% 75% 70% 65% 60% 55% 50% 45% 40%
Potência no grupo  HP
da turbina    [MW] 61,41 58,24 55,03 51,78 48,36 44,91 41,43 37,94 34,43 30,92 27,43 23,97

Potência no grupo
IP1 da turbina   [MW] 83,85 79,34 74,79 70,18 65,02 59,89 54,79 49,75 44,77 39,86 35,04 30,33

Potência  no grupo
IP2 da turbina   [MW] 48,19 45,60 43,00 40,37 37,45 34,56 31,68 28,85 26,04 23,27 20,56 17,87

Potência no grupo
LP1 da turbina  [MW] 24,98 23,64 22,30 20,94 19,50 18,07 16,64 15,21 13,79 12,38 10,98 9,605



65

Carga
Resultados 95% 90% 85% 80% 75% 70% 65% 60% 55% 50% 45% 40%

Potência no grupo
LP2 da turbina  [MW] 33,44 31,65 29,85 28,03 26,10 24,17 22,24 20,33 18,42 16,53 14,66 12,82

Potência Bruta Total
gerada               [MW] 251,9 238,5 225,0 211,3 196,4 181,6 166,8 152,1 137,5 123,0 108,7 94,60

Potência elétrica Total
gerada               [MW] 248,6 235,4 222,1 208,6 193,8 179,2 164,3 150,1 135,7 121,4 107,3 93,37

Potência líquida total
                          [MW] 237,64 224,9 212,1 199,1 185,0 170,9 156,8 142,9 129,0 115,2 101,7 88,29

Calor fornecido no
gerador  vapor  [MW] 565,5 535,6 505,7 475,7 443,9 412,4 381,0 349,9 319,1 288,4 258,1 228,0

Calor dissipado no
condensador     [ MW] 280,3 265,6 251,0 236,4 221,4 206,5 191,8 177,3 162,8 148,5 134,2 120,0

Vazão de água do mar
no condensador (res-
friamento)    [kg/s]

7662 7260 6860 6463 6051 5645 5243 4846 4451 4059 3670 3280

Eficiência da planta 0,4202 0,4200 0,4194 0,4186 0,4167 0,4144 0,4116 0,40820,4042 0,3994 0,39380,3872

A análise da tabela 4.7 mostra que, nesse caso, a eficiência da planta varia mais ainda do

que no caso B. Isso ocorre porque a máxima carga da planta ocorre no ponto de máxima eficiên-

cia das turbinas. Desse modo, a eficiência isoentrópica diminui monotonicamente com a queda

de carga da usina como se pode ver pela figura 4.5. Esse comportamento é melhor percebido na

figura 4.6a. A figura 4.6b mostra a variação da vazão de água de resfriamento com a carga da

usina.

      (a) (b)

Figura 4.6 – a) Variação da eficiência da planta e b) da vazão de água utilizada para resfriamento

no condensador em função da carga no caso C.

Como se verifica na figura 4.6b, o comportamento da vazão de água do mar usada para

resfriamento no caso C não difere muito daqueles pertencentes aos casos A e B. A principal cau-

sa desse comportamento é a manutenção da pressão constante na saída da turbina para esses ca-
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sos. Assim, o calor trocado no condensador depende da vazão mássica e da eficiência isoentrópi-

ca dos grupos de baixa pressão. Como a vazão mássica varia de forma similar para todos os ca-

sos, a mudança do comportamento dessa curva, de um caso para o outro, vai depender exclusi-

vamente da eficiência isoentrópica. Como essa variação é pequena de um caso para o outro na

mesma condição de carga (a maior diferença não chega a 7%), a curva não muda muito.

4.1.1.4. Caso D – Pressões Variáveis e Eficiências Isoentrópicas Variáveis Considerando que a

Turbina Funciona em Condições Ótimas.

Este constitui o caso o mais complexo e o mais próximo da realidade, quando comparado

com os outros vistos até agora. Nessa situação, considera-se que não só a eficiência isoentrópica

das turbinas varia com a carga, mas as pressões na entrada de cada grupo também. Nesse con-

junto de hipóteses, a usina continua funcionando nas condições ótimas da turbina conforme foi

visto no caso C.

Para aplicar a variação de pressão, foi utilizada a modelagem proposta por Stodola, 1927,

que foi revisada por Cooke, 1985, conforme foi visto no capítulo 2. O coeficiente de vazão más-

sica (ou coeficiente de Stodola) foi calculado a partir do caso padrão (100% de carga em modo

de condensação) e a partir daí foi mantido constante para todas as variações de carga. Nesse caso

a pressão no estado 1 virou variável dependente da vazão mássica. Assim, foi necessário encon-

trar seu valor antes de resolver o conjunto de equações do problema. Todas as pressões do ciclo

que dependem diretamente da pressão no estado 1, também deixaram de ser parâmetros fixos

para tornarem-se variáveis.

Tabela 4.8 – Dados de entrada para a simulação com carga variável no caso D.
Parâmetro Valor Unidade

Temperatura no estado 1 540 °C
Pressão no estado 20 2 MPa
Temperatura no estado 20 29,9 °C
Pressão no estado 21 2 MPa
Temperatura no estado 21 30 °C
Pressão no estado 25 2 MPa
Pressão no estado 28 2 MPa
Pressão no estado 29 2 MPa
Pressão no estado 31 2 MPa
Pressão no estado 32 2 MPa
Pressão no estado 33 2 MPa
Pressão no estado 34 2 MPa
Pressão no estado 37 2 MPa
Pressão no estado 38 2 MPa
Pressão no estado 39 2 MPa
Pressão no estado 42 1,94 MPa
Eficiência das  bombas auxiliares 0,80 ---
Eficiência do gerador de vapor 0,94 ---



67

Parâmetro Valor Unidade
Eficiência do gerador elétrico 0,987 ---
Diferença de temperatura terminal 2 °C
Diferença de temperatura de dreno 15 °C
Elevação de temperatura em FH4 5 °C
Diferença de temperatura na água de resfriamento do condensador 9,3 °C
Calor específico a pressão constante da água do mar 3,934 kJ/kg
Coeficiente de Stodola 0,0050 ---

A tabela 4.9 mostra aqueles valores que foram alterados conforme a carga aplicada e a ta-

bela 4.10 mostra os principais resultados obtidos no caso D.

Tabela 4.9 – Dados iniciais e parâmetros que variam com carga no caso D.
Carga

Parâmetro 95% 90% 85% 80% 75% 70% 65% 60% 55% 50% 45% 40%
Vazão Total    [kg/s] 205,8 195,0 184,2 173,4 162,5 151,7 140,9 130,0 119,2 108,4 97,52 86,68
Temperatura do
reaquecedor      [°C] 540,0 540,0 540,0 540,0 535,0 530,0 525,0 520,0 515,0 510,0 505,0 500,0

Eficiência da bomba
principal FWPT 0,812 0,811 0,8102 0,808 0,806 0,802 0,797 0,791 0,783 0,773 0,758 0,740

Consumo auxiliar
de Potência    [MW] 10,98 10,46 9,939 9,418 8,876 8,334 7,793 7,251 6,709 6,167 5,626 5,084

Vazão de água de
resfriamento do
reaquecedor   [kg/s]

1,275 0,850 0,425 0 0 0 0 0 0 0 0 0

Eficiência isoent. no
grupo  HP    [MW] 0,7767 0,7760 0,7748 0,7728 0,7699 0,7661 0,7611 0,7549 0,7474 0,7384 0,7277 0,7154

Eficiência isoent. no
grupo  IP1   [MW] 0,9198 0,9190 0,9175 0,9151 0,9117 0,9072 0,9013 0,8940 0,8851 0,8744 0,8618 0,8471

Eficiência isoent. no
grupo  IP2   [MW] 0,9298 0,9290 0,9274 0,9250 0,9216 0,9170 0,9111 0,9037 0,8947 0,8839 0,8712 0,8564

Eficiência isoent.
Grupos LP   [MW] 0,9098 0,9090 0,9075 0,9051 0,9018 0,8973 0,8915 0,8843 0,8754 0,8649 0,8524 0,8379

Eficiência isoent. da
FPT (turbina acion.
Bomba principal)

0,8197 0,8190 0,8177 0,8156 0,8126 0,8085 0,8033 0,7968 0,7889 0,7793 0,7681 0,7550

Tabela 4.10 – Principais resultados encontrados no caso D.
Carga

Resultados 95% 90% 85% 80% 75% 70% 65% 60% 55% 50% 45% 40%
Pressão em 1    [MPa] 22,94 21,88 20,80 19,71 18,56 17,411 16,24 15,06 13,87 12,67 11,45 10,23
Potência no grupo  HP
da turbina    [MW] 62,01 59,37 56,63 53,79 50,74 47,58 44,31 40,96 37,52 34,01 30,45 26,85

Potência no grupo
IP1 da turbina   [MW] 84,45 80,47 76,40 72,22 67,45 62,66 57,85 53,01 48,18 43,35 38,54 33,78

Potência  no grupo
IP2 da turbina   [MW] 48,60 46,39 44,13 41,81 39,17 36,52 33,85 31,16 28,47 25,77 23,07 20,38

Potência no grupo
LP1 da turbina  [MW] 25,13 23,93 22,71 21,46 20,14 18,79 17,44 16,07 14,69 13,29 11,90 10,50

Potência no grupo
LP2 da turbina  [MW] 33,65 32,06 30,43 28,78 27,00 25,20 23,39 21,55 19,71 17,86 16,00 14,14

Potência Bruta Total
gerada               [MW] 253,85 242,2 230,3 218,1 204,5 190,7 176,8 162,8 148,6 134,3 120,0 105,6

Potência elétrica Total
gerada               [MW] 250,5 239,0 227,3 215,3 201,8 188,2 174,5 160,6 146,7 132,5 118,4 104,2
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Carga
Resultados 95% 90% 85% 80% 75% 70% 65% 60% 55% 50% 45% 40%

Potência líquida total
                          [MW] 239,6 228,6 217,4 205,8 193,0 179,9 166,7 153,4 139,9 126,4 112,8 99,14

Calor fornecido no
gerador  vapor  [MW] 570,0 544,2 518,1 491,6 463,02 434,3 405,4 376,2 346,8 317,2 287,4 257,2

Calor dissipado no
condensador     [ MW] 283,0 270,8 258,6 246,2 233,3 220,3 207,4 194,3 181,1 167,70 154,1 140,1

Vazão de água do mar
no condensador (res-
friamento)    [kg/s]

7736 7403 7067 6730 6377 6023 5668 5310 4949 4584 4211 3831

Eficiência da planta 0,4203 0,4201 0,4196 0,4187 0,4168 0,4043 0,4113 0,40770,4034 0,39840,3924 0,3856

Os dados da tabela 4.9 são os mesmos utilizados no caso C, visto que a diferença agora está

na variação das pressões na entrada da turbina. Note que na tabela 4.10 foi mostrada a pressão no

estado 1 calculada para cada condição de carga.

As figuras 4.7a e 4.7b mostram respectivamente a variação da eficiência da usina e a va-

riação da vazão mássica de água no condensador com a carga.

       (a) (b)

Figura 4.7 – a) Variação da eficiência da planta e b) da vazão de água utilizada para resfriamento

no condensador em função da carga no caso D.

Pela figura 4.7a observa-se que o comportamento da eficiência da planta com a carga é pra-

ticamente quadrático. Além disso, a menor eficiência encontrada foi de 0,3856. Este valor foi

levemente menor do que aquele encontrado no caso C. Além disso, esse valor representou a mai-

or diferença percentual entre os valores do caso C e D.

Já a curva da vazão de água no condensador mudou sua inclinação, apesar de ainda manter

seu comportamento linear.
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4.1.2. Simulação da Usina em Modo de Aquecimento Distrital

Quando a usina funciona com aquecimento distrital (modo de contrapressão), toda a água

que inicialmente ia para o condensador é desviada para os aquecedores distritais com o objetivo

de elevar a temperatura da água de 50°C para 100°C. Os grupos de baixa pressão ficam com uma

vazão mínima de aproximadamente 0,8 kg/s cada, para fins de resfriamento. A maneira pela qual

ocorre a mudança de funcionamento da usina do modo de condensação para o modo de contra-

pressão é explicada na proposta do concurso (anexo II).

Como foi visto no capítulo 3, com 100% de carga nesse modo, espera-se que a usina pro-

duza 212 MW de energia e 330 MJ/s de calor.

Para realizar a simulação nesse modo, foi preciso lançar mão de uma série de considera-

ções. A primeira diz respeito aos grupos de baixa pressão. Como a vazão mássica para esses gru-

pos é ínfima, considerou-se que não há produção de potência neles. A pressão do condensador

foi mantida igual àquela prescrita no modo de condensação em 100% de carga. A vazão calcula-

da no estado 9, a partir da simulação em modo de condensação, foi mantida como parâmetro (a

localização dos estados já foi mostrada na figura 3.7). Além disso, foi necessário prescrever tam-

bém a pressão no estado 10 visto que o simulador não calcula essa variável. Esse valor foi arbi-

trado como sendo igual a 0,36 MPa e foi baseado em valores utilizados por outros autores na

resolução deste problema. Na saída do fluido quente dos aquecedores distritais, prescreveu-se o

grau de sub-resfriamento igual a 1°C. Nesses mesmos componentes, não foi considerada perda

de carga. A diferença de temperatura terminal também foi aplicada para esses trocadores de ca-

lor. A lista completa de parâmetros está na tabela 4.11.

Tabela 4.11 – Dados de entrada para a simulação em modo de aquecimento distrital.
Parâmetro Valor Unidade

Pressão no estado 1 24 MPa
Temperatura no estado 1 540 °C
Pressão no estado 2 5,679 MPa
Pressão no estado 3 5,679 MPa
Pressão no estado 4 5,424 MPa
Pressão no estado 5 5,424 MPa
Pressão no estado 6 3,426 MPa
Pressão no estado 7 2,047 MPa
Pressão no estado 8 0,916 MPa
Pressão no estado 9 0,916 MPa
Pressão no estado 10 0,360 MPa
Pressão no estado 14 0,0042 MPa
Pressão no estado 15 0,0042 MPa
Pressão no estado 16 0,0042 MPa
Pressão no estado 17 0,0042 MPa
Pressão no estado 18 0,0042 MPa
Pressão no estado 18A 0,0042 MPa
Pressão no estado 19 0,0042 MPa
Pressão no estado 20 2 MPa
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Parâmetro Valor Unidade
Temperatura no estado 20 29,9 °C
Pressão no estado 21 2, MPa
Temperatura no estado 21 30 °C
Pressão no estado 25 2 MPa
Pressão no estado 28 2 MPa
Pressão no estado 29 2 MPa
Pressão no estado 31 2 MPa
Pressão no estado 32 2 MPa
Pressão no estado 33 2 MPa
Pressão no estado 34 2 MPa
Pressão no estado 37 2 MPa
Pressão no estado 38 2 MPa
Pressão no estado 39 2 MPa
Pressão no estado 40 2,012 MPa
Pressão no estado 41 0,888 MPa
Pressão no estado 42 1,94 MPa
Pressão no estado 43 28,74 MPa
Pressão no estado 44 3,397 MPa
Pressão no estado 45 28,74 MPa
Pressão no estado 46 3,391 MPa
Pressão no estado 47 5,6619 MPa
Pressão no estado 48 28,74 MPa
Pressão no estado 49 28,74 MPa
Pressão no estado 50 28,74 MPa
Pressão no estado 51 2 MPa
Temperatura no estado 51 50 °C
Pressão no estado 52 2 MPa
Pressão no estado 58 2 MPa
Temperatura no estado 58 100 °C
Eficiência isoentrópica grupo HP 0,7769 ---
Eficiência isoentrópica grupo IP1 0,92 ---
Eficiência isoentrópica grupo IP2 0,93 ---
Eficiência da turbina auxiliar FPT
que aciona a bomba principal 0,82 ---

Eficiência das  bombas auxiliares 0,80 ---
Eficiência do gerador de vapor 0,94 ---
Eficiência do gerador elétrico 0,987 ---
Diferença de temperatura Terminal 2 °C
Diferença de temperatura de dreno 15 °C
Elevação de temperatura em FH4 5 °C
Diferença de temperatura na água
de resfriamento do condensador 9,3 °C

Calor específico a pressão cons-
tante da água do mar 3,934 kJ/kg

Vazão mássica total 216,7 kg/s
Temperatura do reaquecedor 540 °C
Eficiência da bomba principal
FWPT 0,81 ---

Consumo auxiliar de Potência 11,5 MW
Vazão de água de resfriamento do
reaquecedor 1,7 kg/s

Vazão mássica no estado 9 159,87 kg/s

A resposta obtida pelo simulador pode ser verificada no diagrama da figura 4.8. A função

desse diagrama é possibilitar uma comparação do funcionamento no modo de condensação com

100% de carga (figura 3.9) e o modo de aquecimento distrital.
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Figura 4.8 – Resultados da simulação da usina AVV1 em modo de aquecimento distrital.
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A tabela 4.12 mostra outros resultados da simulação em aquecimento distrital com 100%

de carga.

Tabela 4.12 – Principais dados da solução para 100% de carga em modo de contrapressão.
Resultados Valor

Potência gerada no grupo de alta pressão HP 64,55 MW
Potência gerada no grupo de pressão intermediária IP 1 88,77 MW
Potência gerada no grupo de pressão intermediária IP 2 70,44 MW
Potência gerada no grupo de pressão baixa LP 1 ---
Potência gerada no grupo de pressão baixa LP 2 ---
Potência Bruta Total gerada 223,76 MW
Potência elétrica Total gerada 220,85 MW
Potência líquida gerada pela planta 209,35 MW
Calor gerado no gerador de vapor 595,35 MW
Calor dissipado no condensador 3,902 MW
Vazão de água do mar no condensador (resfriamento) 106,67 kg/s
Vazão de água aquecida 1575,4 kg/s
Eficiência global da planta 0,3516
Aproveitamento energético 0,9059

Nesse caso, pode-se observar que a eficiência da planta atinge 35,16% e o aproveita-

mento energético 90,59%. O índice de aproveitamento energético Ap nada mais é do que o tra-

balho útil gerado Wliq [W] mais a energia entregue para a água do aquecimento distrital Qaq [W]

divididos pela energia que entra na planta QGV [W] conforme mostra a equação 4.3. Ainda, veri-

fica-se que a planta gera 209,35 MW nesse modo.  No próximo item é feita uma discussão apro-

fundada dos resultados apresentados até aqui.

   
GV

aqliq

Q
QW

Ap
+

=  (4.3)

4.1.3. Discussão dos Resultados

4.1.3.1. Modo de Condensação

Para facilitar a discussão, as variações de eficiência da planta e vazão de água do mar

foram aglutinadas nas figuras 4.9 e 4.10 mostradas a seguir.
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Figura 4.9 – Curva das eficiências da planta variando com a carga no modo de condensação.

Como se pode ver pela figura 4.9, o caso A apresentou a variação de eficiência mais oti-

mista com a carga. Isso pode ser explicado pelo fato desse caso ter somente 4 parâmetros varian-

do com a carga. São eles: a vazão mássica de vapor, a vazão de água fria para o reaquecedor, a

temperatura de saída no reaquecedor e a eficiência da bomba principal. No caso de variação de

100% até 80% percebe-se que a eficiência da planta aumenta de maneira pouco significativa.

Esse pequeno aumento pode ser explicado pela gradual diminuição de água fria no reaquecedor e

pelo leve aumento de eficiência da bomba principal. Como essa vazão é menor, menos energia se

gasta para aquecer a água. Além disso, escoa menos água no reaquecedor, o que também signifi-

ca menor energia gasta para aquecê-la. O aumento de eficiência da bomba nessa faixa também

significa menos consumo, e portanto melhor rendimento. Como essa melhor eficiência que al-

guns componentes apresentam são muito baixas, o aumento também foi pequeno, quase nulo.

Quando a carga é menor que 80% a eficiência começa a cair, influenciada pelo efeito que a que-

da de temperatura da água na saída do reaquecedor tem na geração de potência. Além disso, não

há mais diminuição na vazão de água no reaquecedor e a eficiência da bomba principal nessa

faixa cai também. Observando as figuras 4.2a e 4.9 nota-se que o comportamento da queda de

eficiência é praticamente linear, mostrando que nessa faixa a vazão e a queda de temperatura

exercem maior influência, visto que esses dois parâmetros variam linearmente.

No caso B a eficiência sobe ainda mais acentuadamente do que no caso A na faixa de

100% até 80%. Dessa vez, esse aumento pode ser explicado pela forte influência da variação de

eficiência isoentrópica das turbinas. A localização do ponto de máxima carga coincide com o

ponto de máxima vazão da turbina, mas que não corresponde ao de máxima eficiência. Em ou-

tras palavras, nessa hipótese a turbina não funciona na sua melhor condição de carga. Na faixa de

80% até 40% o comportamento da eficiência da usina não foi linear como no caso A. Esse fato
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demonstra a forte influência que a eficiência isoentrópica da turbina exerce na planta, visto que

esse parâmetro não varia linearmente no caso B.

A simulação do caso C foi feita para aproximar uma condição de funcionamento mais

próxima da realidade. Essa proximidade maior da realidade em relação aos 2 casos anteriores

pode ser explicada pelo fato de ser mais razoável uma planta funcionar a plena carga nas melho-

res condições da turbina do que na máxima carga que ela admite. Funcionamentos em máxima

condição de carga da turbina poderiam acarretar em problemas de manutenção e vida útil, além

de apresentar uma menor eficiência. Essa análise é feita considerando a curva de eficiência iso-

entrópica implementada. Dito isso, verifica-se que no caso C a queda de eficiência é mais acen-

tuada do que nos dois casos anteriores. Mais uma vez a influência da eficiência isoentrópica dita

o comportamento, pois considerando que a planta funciona em máxima carga na melhor eficiên-

cia, percebe-se que um intervalo com maior variação da eficiência com a vazão é atingido (vide

figura 4.9). Como há uma queda maior da eficiência isoentrópica nesse intervalo, é de se esperar

uma maior queda da eficiência da planta com a diminuição da carga.

O caso D é considerado o caso mais próximo da realidade dos quatro simulados. Isso

ocorre porque esse caso leva em consideração a queda de pressão da turbina com a vazão. Pela

figura 4.9 observa-se que na faixa de 100% até 75% a eficiência da planta no caso D é levemente

maior que no caso C. Abaixo dessa faixa o comportamento inverte e a distância entre as eficiên-

cias aumenta gradativamente. Uma explicação para esse comportamento encontra-se nas entalpi-

as calculadas para cada faixa de pressão. A entalpia aumenta com a queda de pressão para uma

temperatura constante, e esse aumento pode ser maior ou menor de acordo com a faixa utilizada.

Assim, em certos momentos, a variação de entalpia pode ser maior em um caso do que em outro.

A surpresa dos resultados ficou no fato das duas curvas de eficiência ficarem muito próximas

uma da outra. Isso pode sugerir um indício de que a forma de variação de pressão utilizada não é

a mais indicada, visto que sua implementação não causou diferenças significativas nos resulta-

dos. Supondo que a variação de pressão usada fosse a mais indicada, poderia se concluir que em

modo de expansão não controlada a mudança de pressão com a carga não exerce efeitos signifi-

cativos sobre a eficiência global da planta.

A figura a seguir mostra a influência das hipóteses de cada caso sobre a variação da va-

zão mássica de resfriamento do condensador que utiliza água do mar.
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Figura 4.10 – Curva das vazões de resfriamento da planta versus carga no modo de condensação.

Quando se trata da vazão mássica de água de resfriamento do condensador, o comporta-

mento foi quase igual para todos os casos, com exceção do caso D onde a vazão variou de ma-

neira menos acentuada.  Nesse caso, o fluido que sai dos grupos de baixa pressão, apesar de

apresentar uma temperatura menor por estar a uma pressão menor que nos outros casos, possui

uma entalpia maior. Isso se deve a dois motivos: a eficiência isoentrópica é menor no caso D e a

variação de pressão é sempre maior que a variação de sua correspondente temperatura de satura-

ção. Portanto, quando há uma queda de eficiência isoentrópica e de pressão na saída da turbina, o

fluido naquele ponto possui uma entalpia maior do que teria se não existissem as quedas.

Nas figuras 4.11 e 4.12, são mostrados os resultados obtidos por diversos autores que

resolveram este problema com seus respectivos programas, e os resultados deste trabalho (caso

D). Ijzenbrandt e Goudappel, Zigante e Stoppato, e Demidov et al. usaram como definição de

carga a quantidade de calor que entra na planta. O quarto autor (Elmegaard e Houbak) não citou

que definição utilizou. Nesta dissertação, a carga da planta foi diretamente relacionada com a

quantidade de vazão mássica na entrada principal do gerador de vapor. Dito isso, a figura 4.11

pode indicar apenas um comportamento e tendência. Na figura 4.11 a legenda indica o programa

que cada autor usou na solução do problema. O programa Gatecycle foi utilizado por Ijzenbrandt

e Goudappel, o DIMAP foi usado por Zigante e Stoppato e United Cycle por Demidov et al.

Note que Elmegaard e Houbak (que utilizaram o programa DNA) simularam a planta, mas não

apresentaram um gráfico de eficiência da planta pela carga nos seus resultados.
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Figura 4.11 – Variação da eficiência da planta com a carga para diversos autores.

Como se pode notar, os diversos autores que abordaram o problema, apresentaram algu-

ma concordância de valores de eficiência da planta nas diversas condições de carregamento.

Houve uma tendência semelhante quanto ao comportamento das curvas, que obedecem um poli-

nômio quadrático, embora elas apresentem uma dispersão. Os valores variaram numa faixa de

aproximadamente 35,5% até 41,6%. Na carga máxima, ocorre a maior concordância entre os

autores com valores de eficiência variando de 41,6% até 41,3%. A eficiência encontrada nesse

trabalho foi de 42,02%, e esse valor difere significativamente daqueles encontrados pelos outros

autores que resolveram o problema, porque aqui ele foi definido como parâmetro. A curva de

cada autor reflete o conjunto de hipótese que cada um utilizou e isso vale também para esse tra-

balho. Apesar disso, nota-se que a curva do caso D foi próxima à curva apresentada por Zigante

e Stoppato com um deslocamento uniforme de valores.

Na figura 4.12, percebe-se uma maior concordância entre os resultados no comporta-

mento da vazão de água de resfriamento do que no caso da eficiência da planta. O comporta-

mento da curva foi linear e igual para todos os autores e inclusive para esse trabalho. Já em ter-

mos de valores, o trabalho de Elmegaard e Houbak  diferiu significativamente dos outros. No

caso deste trabalho, o resultado aproximou-se bastante daquele mostrado por Elmegaard e Hou-

bak. Visto que o comportamento da curva foi igual para todos, a diferença de valores encontra-

dos pode ser explicada pelo valor do calor específico da água do mar utilizado por cada autor nos

cálculos. Nenhum autor declara que valor utilizou.
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Figura 4.12 – Variação da vazão de água de resfriamento do condensador com a carga.

4.1.3.2. Modo de Contrapressão

No modo de contrapressão, a usina foi simulada com 100% de carga. Pelos resultados

mostrados na figura 4.8 e tabela 4.12, verificou-se que tanto o aproveitamento energético quanto

a potência gerada ficaram abaixo do esperado. Muitas razões poderiam explicar tal comporta-

mento. Dentre elas certamente está o conjunto de hipóteses e prescrições utilizadas. Outro fato

interessante diz respeito à eficiência da planta, que cai significativamente nesse modo. Essa que-

da pode ser facilmente explicada pelo fato de não haver geração de potência nos grupos de baixa

pressão, visto que o fluido é quase totalmente desviado para os aquecedores distritais antes da

entrada de tais grupos.

Por fim, um ponto que deve ser salientado é a mudança da pressão nas extrações do grupo

de pressão intermediária IP2. Essa mudança foi causada pela alteração do modo de funciona-

mento da usina. A obtenção dessas pressões, quando não se utiliza a DTT dos trocadores ou

prescrição prévia, pode se tornar um problema complexo de ser resolvido.

A tabela 4.13 mostra alguns resultados obtidos pelos autores que resolveram este proble-

ma.

Tabela 4.13 – Principais dados da solução para 100% de carga em modo de contrapressão.
Resultados DIMAP Gatecycle DNA United Cycle Caso D

Potência elétrica Total gerada 220,1 MW 223,4 MW 225,0 MW 221,8 MW 220,8 MW
Potência líquida gerada pela planta 208,8 MW 209,2 MW 216,0 MW Não Informa 209,3 MW
Calor gerado no gerador de vapor 605,0 MW Não Informa 602,7 MW Não Informa 595,3 MW
Vazão de água aquecida 1570 kg/s 1577 kg/s 1589 kg/s 1601 kg/s 1575 kg/s
Eficiência global da planta 34,50 % 34,85 % 35,90 % Não Informa 35,20 %
Aproveitamento energético 90,00 % Não Informa 91,10 % Não Informa 90,60 %
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Como os autores apresentaram os resultados de suas simulações sem uniformidade, vári-

os dados não foram mostrados. De modo geral, observa-se que no modo de aquecimento distrital,

os resultados deste trabalho foram próximos daqueles obtidos pelos outros autores. A surpresa

fica com a potência elétrica líquida gerada pela planta, que ficou abaixo dos 212 MW esperados

de acordo com a proposta inicial. De qualquer modo, esse desvio não foi encontrado só nesse

trabalho, mas também em todos os outros. Por conseqüência, o aproveitamento energético tam-

bém  não atingiu o esperado de 92%, mas ficou entre 90 % e 91 %.

4.2. Análise Exergética

Foram realizadas análises exergéticas para o modo de condensação com 100% de carga e

com carga variável de acordo com as hipóteses do caso D, escolhido por ser considerado aqui o

mais próximo da realidade. Por fim, foi feita a análise exergética da planta em modo de contra-

pressão, quando então há aquecimento distrital.

4.2.1. Modo de Condensação com 100% de Carga

Todas as análises efetivadas aqui foram referenciadas de acordo com a exergia química

do carvão queimado. Na proposta do concurso não havia dados sobre o carvão, por isso foi ne-

cessário prescrever um tipo de carvão queimado na usina para assim viabilizar a análise exergé-

tica. Como já dito anteriormente, o carvão escolhido foi o do tipo Illinois N° 6 betuminoso. A

hipótese do tipo de carvão serviu única e exclusivamente para a análise exergética. Na tabela

4.14 estão os resultados obtidos. Nessa tabela, a irreversibilidade de cada componente é calcula-

da a partir da eficiência exergética como visto no capítulo 2.

Tabela 4.14 – Análise exergética da usina modo de condensação com 100% de carga.

Componentes Irreversibilidade
(MW)

Eficiência Exergética
(%)

% Exergia Total
Destruída

% Exergia Total que
Entra no Sistema

Gerador Vapor 381,209 45,638 0,86585 0,54362
Condensador 14,248 26,168 0,03236 0,02032
Tanque Al. FW 0,945 97,104 0,00215 0,00135
Turbina HP 8,796 88,009 0,01998 0,01254
Turbina IP1 3,417 96,275 0,00776 0,00487
Turbina IP2 2,59 95,145 0,00588 0,00369
Turbina LP1 5,567 82,538 0,01265 0,00794
Turbina LP2 6,366 84,694 0,01446 0,00908
Turbina FWPT 1,513 84,883 0,00344 0,00216
Bomba FWPT 1,313 84,540 0,00298 0,00189
Bomba Booster 0,053 83,259 0,00012 0,00008
Bomba Condens 0,073 78,795 0,00017 0,0001
Bomba em  DH1 0,004 83,805 0,00001 0,00001
Bomba em  CH2 0,003 85,000 0,00001 < 10-5

Bomba em  CH3 0,004 85,956 0,00001 0,00001
Pré-Aquecedor CH1 1,501 63,416 0,00341 0,00214
Pré-Aquecedor CH2 0,843 83,392 0,00191 0,0012
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Componentes Irreversibilidade
(MW)

Eficiência Exergética
(%)

% Exergia Total
Destruída

% Exergia Total que
Entra no Sistema

Pré-Aquecedor CH3 0,513 90,018 0,00117 0,00073
Pré-Aquecedor CH4 0,198 94,499 0,00045 0,00028
Pré-Aquecedor FH1 1,081 91,600 0,00246 0,00154
Pré-Aquecedor FH2 0,493 95,932 0,00112 0,0007
Pré-Aquecedor FH3 0,63 95,798 0,00143 0,0009
Pré-Aquecedor FH4 0,416 85,602 0,00094 0,00059
Gerador Elétrico 3,447 98,700 0,00783 0,00492
Água do fria do con- 5,05 --- 0,01147 0,0072
USINA 440,273 37,215 1,00002 ---

Na tabela 4.14, a água que sai pela corrente de fluido de resfriamento do condensador

leva consigo uma exergia retirada do fluido quente. Essa exergia é considerada perdida e por-

tanto entra no quadro de irreversibilidades.

Como se pode perceber pela tabela 4.14, o grande destruidor de exergia na usina é o ge-

rador de vapor. Segundo Bejan et al., 1996, esse comportamento é esperado visto que nesse

componente estão três grandes fontes de irreversibilidade: combustão rápida e não controlada,

perda de carga e troca de calor com diferença de temperatura. Dito isso, pouca coisa se pode fa-

zer no gerador de vapor. Bejan (op. cit.) diz que um maneira de atenuar levemente essa destrui-

ção de exergia seria pré-aquecer o ar e reduzir a razão ar-combustível.

 Em segundo lugar surge a turbina com seus vários grupos. Para Wark, 1995, as principais

causas de irreversibilidades na turbina estão relacionadas a perdas por atrito.

Somente em terceiro lugar surge o condensador com uma irreversibilidade percentual da or-

dem de 3%.  Esse resultado mostra claramente que numa usina não é o condensador o responsá-

vel pela baixa eficiência. Apesar de dissipar grande quantidade de energia, ele não é um grande

destruidor de energia disponível (exergia). Esse comportamento é explicado pelo fato da energia

dissipada no condensador ter pequena disponibilidade, ou seja, ela tem baixo potencial de uso.

De modo geral, nota-se que os pré-aquecedores e bombas não têm grande participação nas

irreversibilidades da planta, cada um destruindo em média 1MW. O destaque fica para o pré-

aquecedor CH1 e para a bomba FWPT que destroem cerca de 1,5 MW cada. A respeito de CH1

esse fato pode indicar um mal uso do componente. Quanto à bomba, essa irreversibilidade foi

grande devido à grande quantidade de massa que passa por ela aliada a grande diferença de pres-

são imposta.

A eficiência exergética global da planta ficou com um valor de 37,2%, abaixo de sua efi-

ciência energética. Segundo a literatura, espera-se num ciclo Rankine teórico que a eficiência

exergética seja muito alta, acima de 80%. O que ocorre, é que, num ciclo teórico, não se conside-

ram as perdas, a combustão e o fato dos processos não serem isoentrópicos e isobáricos. Quando

o ciclo se aproxima da realidade, o comportamento da eficiência exergética não possui tendência
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definida. Ele pode ser maior ou menor que a eficiência exergética de acordo com as condições do

ciclo.

Somente um autor que abordou o problema realizou análise exergética da planta em

modo de condensação com 100% de carga. Seus resultados estão na tabela 4.15. Como se pode

ver, de modo geral, os resultados de eficiência exergética de cada componente ficaram próximos

daqueles encontrados nesse trabalho. As maiores diferenças ocorreram no gerador de vapor em

alguns grupos da turbina. As prováveis causas para essas diferenças podem estar no carvão utili-

zado e nas hipóteses sobre as eficiências isoentrópicas da turbina nos seus diversos grupos.

Tabela 4.15 – Análise exergética da usina segundo Zigante e Stoppato., 2003.

4.2.2. Modo de Condensação com Carga Variável de 100% até 40%.

Os próximos resultados mostram a eficiência exergética e irreversibilidade de cada com-

ponente quando a carga foi variada. Essa variação foi feita de acordo com o caso D por este ter

sido considerado o mais próximo da realidade. A tabela encontra-se nesse formato para facilitar a

comparação com os resultados apresentado na tabela 4.15.

Tabela 4.16 – Análise exergética da usina variando a carga de acordo com a caso D.
100% da Carga 80% da Carga 60% da Carga 40% da Carga

Componente Irrevers, Ef, Ex Irrevers, Ef, Ex Irrevers, Ef, Ex Irrevers, Ef, Ex
Gerador Vapor 381,209 45,638 317,901 45,096 247,714 44,099 173,915 42,601
Turbina HP 8,796 88,009 7,474 87,801 6,233 86,792 4,945 84,447
Turbina IP1 3,417 96,275 2,977 96,041 2,854 94,892 2,815 92,307
Turbina IP2 2,59 95,145 2,305 94,776 2,297 93,135 2,385 89,522
Turbina LP1 5,567 82,538 4,752 81,873 4,14 79,514 3,591 74,514
Turbina LP2 6,366 84,694 5,456 84,064 4,812 81,75 4,268 76,811
Condensador 14,248 26,168 9,288 31,203 4,539 42,271 0,391 85,984
Pré-Aquec CH1 1,501 63,416 0,98 61,754 0,545 61,555 0,228 63,793
Pré-Aquec CH2 0,843 83,392 0,777 81,251 0,606 79,424 0,364 78,064
Pré-Aquec CH3 0,513 90,018 0,408 89,486 0,301 88,798 0,199 87,429
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100% da Carga 80% da Carga 60% da Carga 40% da Carga
Componente Irrevers, Ef, Ex Irrevers, Ef, Ex Irrevers, Ef, Ex Irrevers, Ef, Ex
Pré-Aquec CH4 0,198 94,499 0,162 94,023 0,121 93,523 0,083 92,397
Tanque Al. FW 0,945 97,104 0,767 96,787 0,571 96,387 0,386 95,612
Pré-Aquec FH1 1,081 91,600 0,91 90,872 0,67 90,378 0,454 89,056
Pré-Aquec FH2 0,493 95,932 0,376 95,843 0,287 95,314 0,174 95,034
Pré-Aquec FH3 0,63 95,798 0,516 95,387 0,398 94,727 0,279 93,574
Pré-Aquec FH4 0,416 85,602 0,363 84,129 0,283 82,879 0,204 80,586
Turbina FWPT 1,513 84,883 1,031 84,326 0,674 82,422 0,399 78,401
Bomba FWPT 1,313 84,540 0,9 83,760 0,575 81,804 0,33 77,192
Bomba Booster 0,053 83,259 0,049 83,276 0,041 83,425 0,03 83,808
Bomba Condens 0,073 78,795 0,062 78,203 0,05 77,470 0,036 76,760
Bomba em  DH1 0,004 83,805 0,003 83,602 0,002 83,330 0,001 82,948
Bomba em  CH2 0,003 85,000 0,003 84,779 0,002 84,480 0,001 84,059
Bomba em  CH3 0,004 85,956 0,003 85,733 0,002 85,428 0,002 84,990
Gerador Elétrico 3,447 98,700 2,835 98,700 2,116 98,700 1,373 98,700
Água do Cond. 5,05 --- 4,212 --- 3,324 --- 2,398 ---
USINA 440,273 37,215 364,51 37,046 283,157 36,101 199,251 34,239

Observando-se as duas últimas tabelas, nota-se que o comportamento dos componentes não

foi similar nos dois trabalhos para a maioria dos componentes quando a carga variou. A grande

diferença de comportamento se deu no condensador. Como a pressão está sendo variada com a

vazão no caso D, a temperatura do fluido que sai dos grupos de baixa pressão cai aproximando-

se da temperatura de entrada de água de resfriamento. Assim, a perda de irreversibilidade cai e a

eficiência exergética aumenta. Além disso, apesar da variação de eficiências não ser similar nas

duas tabelas, na carga de 40%, os valores se aproximam bastante. A exceção ficou por conta do

condensador, conforme citado anteriormente.

4.2.3. Modo de Contrapressão com Carga de 100%

A solução desse modo encontra-se na tabela 4.17. É importante salientar que nenhum dos

autores que simularam a planta realizou análise exergética da planta em modo de contrapressão.

Tabela 4.17 – Análise exergética da usina em modo de contrapressão.

Componentes Irreversibilidade
(MW)

Eficiência Exergética
(%)

% Exergia Total
Destruída

% Exergia Total que
Entra no Sistema

Gerador Vapor 381,2090 45,64 90,90 0,5436
Condensador 0,1880 26,19 0,050 0,0003
Tanque Al. FW 1,0890 96,68 0,260 0,0016
Turbina HP 8,7960 88,01 2,100 0,0125
Turbina IP1 3,1050 96,62 0,740 0,0044
Turbina IP2 3,9250 94,72 0,940 0,0056
Turbina FWPT 1,6900 83,41 0,400 0,0024
Bomba FWPT 1,3130 84,54 0,310 0,0019
Bomba Booster 0,0530 83,26 0,010 0,0001
Bomba Condens. <10-4 90,55 <10-3 <10-4

Bomba em  DH1 0,0040 83,00 <10-3 <10-4

Bomba em  CH2 <10-4 84,03 <10-3 <10-4

Bomba em  CH3 0,0050 87,39 <10-3 <10-4

Bomba em  DH3 0,0260 84,84 0,010 <10-4

Bomba em  DH2 0,0280 84,21 0,010 <10-4

Pré-Aquecedor DH1 0,2320 91,28 0,060 0,0003
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Componentes Irreversibilidade
(MW)

Eficiência Exergética
(%)

% Exergia Total
Destruída

% Exergia Total que
Entra no Sistema

Pré-Aquecedor DH2 5,1070 83,09 1,220 0,0073
Pré-Aquecedor DH3 4,5160 88,17 1,080 0,0064
Pré-Aquecedor CH1 0,0060 72,23 <10-3 <10-4

Pré-Aquecedor CH2 0,0300 83,29 0,010 <10-4

Pré-Aquecedor CH3 0,2970 84,71 0,070 0,0004
Pré-Aquecedor CH4 2,1780 77,36 0,520 0,0031
Pré-Aquecedor FH1 1,0820 91,60 0,260 0,0015
Pré-Aquecedor FH2 0,4930 95,93 0,120 0,0007
Pré-Aquecedor FH3 0,6300 95,80 0,150 0,0009
Pré-Aquecedor FH4 0,4160 85,60 0,100 0,0006
Gerador Elétrico 2,9090 98,70 0,690 0,0042
Água do Condens. 0,0670 0,000 0,020 0,0001
USINA 419,394 40,19 100,03 ---

Na tabela 4.17, percebe-se que a participação do gerador de vapor na destruição de exergia

aumenta em relação ao modo de condensação. Esse  aumento é causado pela diminuição de irre-

versibilidades no condensador devido a diminuição de vazão nesse componente. Esse pequeno

aumento é percebido de maneira proporcional entre os componentes com exceção da turbina que

diminui sua participação, pois não há geração de potência no grupo de baixa pressão.

Outra variação foi no pré-aquecedor CH4 que, no caso de condensação (tabela 4.16), possui

uma eficiência de 94,4% e no modo de contrapressão 77,36%.

Por fim, a eficiência exergética da planta aumenta no modo de contrapressão, mas esse au-

mento é pequeno, por volta de 3%. Em princípio se poderia esperar um aumento maior na efici-

ência exergética visto que a planta está funcionando com aquecimento distrital. No entanto, a

principal causa da eficiência exergética da planta é o gerador de vapor e o mesmo não sofre mo-

dificação de um modo para o outro. A grande modificação na eficiência é causada pela desativa-

ção dos grupos de baixa pressão aliada à diminuição da irreversibilidade no condensador. Como

naturalmente essas perdas são baixas, é natural que não haja um grande aumento na eficiência

exergética da planta. A figura 4.13 mostra uma síntese da variação da eficiência exergética da

planta nos diversos casos abordados.
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Figura 4.13 – Variação da eficiência exergética com a carga nos diversos casos abordados.

Como mostra a figura 4.13 a eficiência exergética da planta varia de maneira similar a

eficiência energética, ou seja, com um comportamento quadrático. Além disso, percebe-se tam-

bém a melhora da ordem de 3% em termos eficiência exergética quando a planta funciona em

modo de aquecimento distrital.

4.3. Comentários Finais

 Neste capítulo foram apresentados os resultados obtidos pelo simulador cujo desenvol-

vimento foi visto anteriormente. Simulou-se a usina AVV1 em diversos casos de operação e se

fez uma análise energética e exergética. Na parte energética, foram simulados quatro casos onde

um conjunto de hipóteses relativas à turbina foram alteradas de um caso para outro. Além disso,

a usina foi simulada em modo de aquecimento distrital. A seguir, foi feita uma discussão dos

valores encontrados. Verificou-se que em relação ao comportamento da eficiência energética, o

caso C e D apresentaram resultados muito próximos. Já o caso A e B diferiram tanto em valores

quanto em comportamento dos outros casos. Essas constatações sugerem que as variações das

eficiências isoentrópicas exercem efeitos muito mais significativos na eficiência da planta do que

as variações das pressões das turbinas. Note-se que essa análise vale para a turbina funcionando

com expansão não controlada (também chamado de condição de pressão oscilante). Quanto à

vazão de água de resfriamento do condensador, os casos A, B e C apresentaram valores concor-

dantes. Já o caso D assemelhou-se aos outros quanto ao comportamento e diferiu quanto a valo-

res. Esse fato demonstra que no caso da vazão de resfriamento do condensador a variação de

pressão tem grande importância. No modo de aquecimento distrital, a eficiência da planta caiu de

42,02% (no modo de condensação) para 35,16% devido a menor geração de potência. Apesar

disso, houve um aproveitamento maior da energia, visto que quase toda a troca de calor que
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ocorria no condensador passa agora a ocorrer nos aquecedores distritais. Os valores obtidos na

análise energética foram comparados, quando possível, com àqueles gerados pelos autores que

resolveram o problema para fins de validação e, respeitada as diferenças de hipóteses entre os

trabalhos, foi constatada coerência e concordância de vários resultados, tanto no modo de con-

densação quanto no de contrapressão.

Na análise exergética, ficou destacada a importância do gerador de vapor como destruidor

de exergia neste tipo de usina. Sua participação nas irreversibilidades chegou a 86,5% do total

(modo de condensação com 100% de carga). Além disso, notou-se também o fato de a eficiência

exergética ser menor (37,2%) que a energética (42,0%) para as condições simuladas. Esse com-

portamento difere daquele esperado em ciclos Rankine teóricos onde a ausência de perdas e irre-

versibilidades faz com que a eficiência exergética seja substancialmente maior que a energética.

Na comparação com resultados de Zigante e Stoppato, 2003, verificou-se que, para valores de

carga extremos (100% e 40%), os resultados se aproximam, mas para valores intermediários

ocorre alguma diferença. Essa discrepância pode ser explicada pela diferença na prescrição de

eficiência isoentrópica do grupo de alta pressão da turbina, pelo tipo de carvão utilizado e até

mesmo pela forma de caracterização do volume de controle da análise. No trabalho de Zigante

não fica claro qual foi o volume de controle analisado e se o carvão é considerado na análise do

gerador de vapor. Os autores simplesmente apresentam os resultados. Na comparação entre os

modos de condensação e contrapressão ficou evidenciada a melhor eficiência do segundo modo

citado. Apesar disso, essa diferença foi pequena (cerca de 3%). Esse resultado já era esperado,

visto que o principal destruidor de exergia do ciclo não sofre alteração de um modo para outro.

Por fim, as simulações demonstraram que, em termos de eficiência exergética, não há uma gran-

de vantagem na utilização do aquecimento distrital em comparação com o modo onde há so-

mente geração de energia. O que ocorre, na verdade, é um maior aproveitamento de energia com

baixa disponibilidade e a grande vantagem pode estar no ganho econômico que representa a uni-

ão de instalações separadas de geração de energia e vapor em uma só.



85

5. CONCLUSÕES DO TRABALHO

Os principais objetivos deste trabalho foram alcançados. Inicialmente, foi desenvolvido

um programa para simular a usina terméletrica que existe em Copenhague, chamada AVV1, ca-

paz de avaliar o sistema funcionando com e sem co-geração e em várias condições de carga.

Como havia sido proposto, foi realizado a análise energética e exergética da planta. E finalmente

foi feito um estudo da influência que hipóteses sobre o funcionamento da turbina exercem quan-

do a carga da planta é variada.

Com a relação à simulação da usina foram obtidas as seguintes conclusões:

1. O algoritmo desenvolvido é do tipo dedicado à solução específica do problema proposto e

atendeu às expectativas simulando adequadamente todos os casos estudados. É impor-

tante ressaltar que não foram resolvidos todos os exercícios propostos pelo concurso no

qual se baseou este trabalho. Toda a parte de variações em modo de aquecimento distrital

não foi realizada.

2. A rotina de cálculo de propriedades termodinâmicas da água, desenvolvida para auxiliar o

simulador, apresentou bom desempenho, em relação à precisão e ao tempo de processa-

mento, podendo ser usada de maneira independente.

3. Alguns dados iniciais disponibilizados pela organização do concurso estavam, intencio-

nalmente ou não, errados e diversas alterações foram implementadas. Essa constatação

foi feita durante a resolução do problema e não se sabe se a idéia era testar os simuladores

ou se houve erro da organização. A idéia que ficou foi que houve mistura dos dados de

projeto da usina com dados gerados a partir de condições reais de seu funcionamento. O

problema então ficou aberto e dependente da interpretação que se quisesse dar aos dados.

Essa conclusão também foi observada por outros autores que resolveram este problema.

Ainda sobre os dados, nenhuma informação sobre incertezas foi disponibilizada.

4. Todas as hipóteses e modificações realizadas para a simulação da planta a respeito de seu

funcionamento, mostraram-se razoáveis. Essa conclusão é confirmada pelos resultados

apresentados que tiveram boa concordância com aqueles obtidos por outros autores que

abordaram o problema.

Do ponto de vista energético as seguintes conclusões são feitas:

1. A queda de eficiência da planta apresenta comportamento quadrático com a queda de

carga, independente do conjunto de hipóteses testado. Já a vazão varia linearmente com a

carga da planta também de forma independente dos conjunto de hipóteses testadas.
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2. No modo de contrapressão, a eficiência da planta cai, mas há um maior aproveitamento

de energia. Além disso, nesse modo, a pressão de algumas extrações da turbina são subs-

tancialmente alteradas e há um consumo muito baixo de água de resfriamento do conden-

sador.

3. Na comparação com os resultados apresentados por outros autores, os resultados ficaram

dentro do esperado. Uma análise mais profunda não foi possível devido ao fato desses

autores não apresentarem em seus respectivos artigos o desenvolvimento completo do

problema com sua solução.

Do ponto de vista exergético:

1. A eficiência exergética apresenta valor menor do que seu correspondente energético para

qualquer caso simulado. Essa análise também comprova que o grande gerador de desper-

dício em uma planta termelétrica é o gerador de vapor e não o condensador. Esse pensa-

mento costuma ser perpetuado pelo fato do condensador retirar muita energia do sistema.

Uma análise exergética mostra, no entanto, que essa energia tem baixo potencial de uso.

2. Entre os modos simulados, o modo de aquecimento distrital apresenta maior eficiência

exergética do que aquele somente com geração de energia elétrica. A melhora é pequena

e deve-se principalmente à diminuição de irreversibilidades no condensador que é sub-

utilizado nesse modo e à desativação dos grupos de baixa pressão da turbina.  Esse pe-

queno aumento também mostra que o grande ganho deste tipo de instalação não é em

aumento de exergia, mas sim em termos aproveitamento da exergia existente e também

em termos econômicos, ao se aproveitar uma única estrutura física para fazer o trabalho

de duas convencionais.

3. A variação da eficiência exergética com a carga apresenta comportamento quadrático da

mesma forma que seu correspondente energético.

Sobre o estudo de influência das hipóteses de funcionamento da turbina com carga variá-

vel, concluiu-se que:

1. No modo de condensação, onde ocorre apenas geração de energia elétrica, a variação do

comportamento das pressões e da eficiência isoentrópica das turbinas com a carga exerce

importantes influências nas condições de funcionamento da planta.
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2. Os resultados de todos os casos simulados mostraram que a curva de eficiência isoentró-

pica das turbinas teve maior influência do que a queda de pressão na eficiência global da

planta.

3. A modelagem implementada no caso D, que utiliza o coeficiente de Stodola para descre-

ver a queda de pressão do vapor com a vazão, surtiu efeito muito sutil na eficiência da

planta quando comparado com o caso C, onde não há variação de pressão. No entanto, a

variação de pressão exerceu significativa influência no funcionamento do condensador.

5.1. Sugestões para Trabalhos Futuros

Com a conclusão deste trabalho apresentam-se as seguintes sugestões para novas pesqui-

sas na área:

a) Implementação e estudo de influência de modelos mais complexos de diversos componentes

de uma planta termoelétrica. A implementação de tais modelos tornaria o problema mais

complexo por introduzir, em alguns casos, não-linearidades na solução do sistema. Apesar

disso, o comportamento de cada componente e a solução final obtida, descreveria melhor o

funcionamento da planta;

b) Estudo de análise termoeconômica e otimização da planta do ponto de vista econômico e

operacional. Esta análise indicaria o custo de cada componente através de modelos dedicados

a esse fim. Além disso, esse estudo serviria como uma ótima ferramenta para guiar decisões

operacionais sobre a planta.

c) Simulação de usinas em regime transiente. Esta análise permitiria um melhor entendimento

da usina durante a alteração das suas condições de funcionamento. Isso indicaria aos opera-

dores da planta a melhor maneira de se alterar suas condições de carregamento e possíveis

cuidados a serem tomados nessa situação. Para essa análise, a variável tempo se tornaria im-

portante complicando o problema através da inserção de novas equações que descrevessem o

cada componente em regime transiente;

d) Melhoria do programa de propriedades. Um maior esforço de desenvolvimento deste pro-

grama poderia viabilizar sua distribuição comercial e também facilitar o processo de solução

de uma simulação. Para isso, seria necessária a implementação do cálculo da pressão e a alte-

ração do código para que esse funcionasse através de funções e não sub-rotinas como é atu-

almente.

e) Estudo de sensibilidade dos resultados encontrados, levando em consideração a incerteza dos

dados experimentais e parâmetros de operação da planta.
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APÊNDICE I – Respostas Obtidas pelo Programa Desenvolvido vs. Respostas Esperadas de

acordo com IAPWS-IF97.

Tabela AP1 – Propriedades termodinâmicas calculadas na região 1 segundo a IAPWS-IF97 para

temperaturas e pressões selecionadas.

Tabela AP2 - Propriedades termodinâmicas calculadas na região 1 pelo programa desenvolvido.
T = 300 K T = 300 K T = 500 KPropriedade p = 3 MPa p = 80 MPa p = 3 MPa

v (m3 / kg) 0,100 215 167 968 669 5 x 10-3 0,971 180 894 021 629 8 x 10-3 0,120 241 800 337 882 7 x 10-3

h (J / kg) 0,115 331 273 021 438 4 x 106 0,184 142 827 734 254 4 x 106 0,975 542 239 097 352 7 x 106

u (J / kg) 0,112 324 817 982 378 3 x 106 0,106 448 356 212 524 0 x 106 0,971 934 985 087 216 4 x 106

s (J / kg K) 0,392 294 792 402 624 4 x 103 0,368 563 852 398 480 7 x 103 0,258 041 912 005 206 9 x 104

cp (J / kg K) 0,417 301 218 406 777 6 x 104 0,401 008 986 964 632 1 x 101 0,465 580 682 213 038 4 x 104

Tabela AP3 – Propriedades termodinâmicas calculadas na região 2 segundo a IAPWS-IF97 para

temperaturas e pressões selecionadas.

Tabela AP4 - Propriedades termodinâmicas calculadas na região 2 pelo programa desenvolvido.
T = 300 K T = 700 K T = 700 KPropriedade p = 0,0035 MPa p = 0,0035 MPa p = 30 MPa

v (m3 / kg) 0,394 913 866 377 629 9 x 102 0,923 015 898 174 196 7 x 102 0,542 946 619 461 772 8 x 10-2

h (J / kg) 0,254 991 145 084 002 1 x 107 0,333 568 375 373 122 4 x 107 0,263 149 474 484 480 8 x 107

u (J / kg) 0,241 169 159 760 785 0 x 107 0,301 262 818 937 025 5 x 107 0,246 861 075 900 627 6 x 104

s (J / kg K) 0,852 238 966 733 579 4 x 104 0,101 749 995 785 959 9 x 105 0,517 540 298 229 907 0 x 104

cp (J / kg K) 0,191 300 162 098 344 1 x 104 0,208 141 274 370 237 1 x  104 0,103 505 092 082 315 5 x 105
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Tabela AP5 – Propriedades termodinâmicas calculadas na região 3 segundo a IAPWS-IF97 para

temperaturas e densidades mássicas selecionadas.

Tabela AP6 - Propriedades termodinâmicas calculadas na região 3 pelo programa desenvolvido.
T = 650 K T = 650 K T = 750 KPropriedade p =0,255 837 018 x 108 Pa p = 0,222 930 643 x 108 MPa p =0,783 095 639 x 108 MPa

v* (m3 / kg) 0,200 000 000 127 997 1 x 10-2 0,499 999 991 847 214 0 x 10-2 0,200 000 000 027 295 3 x 10-2

ρ (kg/ m3) 499,999 999 680 007 2 200,000 003 261 114 4 499,999 999 931 761 7
h (J / kg) 0,186 343 019 020 249 4 x 107 0,237 512 399 600 117 1 x 107 0,225 868 844 553 846 2 x 107

u (J / kg) 0,181 226 278 656 974 8 x 107 0,226 365 867 631 867 7 x 107 0,2102069317717089 x 107

s (J / kg K) 0,405 427 273 396 418 7 x 104 0,485 438 790 487 441 0 x 104 0,4469719056366092 x 104

cp (J / kg K) 0,138 935 717 912 817 3 x 105 0,446 579 372 805 967 2 x 105 0,6341653595798629 x 104

* Valor calculado através do inverso de ρ (v = 1/ ρ),

Na tabela AP6 cabem algumas considerações sobre a consistência, A primeira é que se o

usuário do programa souber a densidade mássica ele pode calcular diretamente as propriedades

sem o processo de iteração, bastando apenas fazer pequenas modificações no programa, Outra

consideração diz respeito a consistência numérica desse processo iterativo, Como mostra a tabela

AP6 as pressões de entrada são exatamente aquelas apresentadas na tab, AP5, No entanto,

observa-se que o valor da densidade mássica obtida na tabela AP6 difere daquele da tabela AP5,

Esse fato se deve ao erro intrínseco ao processo iterativo usado para calcular ρ, Apesar disso, o

valor de ρ obtido pelo programa apresenta 8 dígitos significativos, Ainda, comparando os valores

das propriedades da tabela AP5 com os da tabela AP6, observa-se que este erro não interferiu de

forma significativa nos resultados,

Tabela AP7 –Pressões de saturação calculadas segundo a IAPWS-IF97 para temperaturas

selecionadas.
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Tabela AP8 –Pressões de saturação calculadas pelo programa desenvolvido.
T, K ps, MPa
300 0,353 658 941 301 301 1 x 107

500 0,263 889 775 627 322 4 x 107

600 0,123 443 145 783 766 5 x 108

Tabela AP9 –Temperaturas calculadas segundo a IAPWS-IF97 para pressões e entalpias

selecionadas na região 1.

Tabela AP10–Temperaturas calculadas pelo programa desenvolvido para pressões e entalpias

selecionadas na região 1.
p, MPa h, J / kg T, K
3 500 x 103 0,391 798 508 762 425 6 x 103

80 500 x 103 0,378 108 625 879 404 5 x 103

80 1500 x 103 0,611 041 229 402 662 1 x 103

Tabela AP11 –Temperaturas calculadas segundo a IAPWS-IF97 para pressões e entropias

selecionadas na região 1.

Tabela AP12–Temperaturas calculadas pelo programa desenvolvido para pressões e entropias

selecionadas na região 1.
p, MPa s, J / kg K T, K
3 0,5 0,307 842 257 641 076 1 x 103

80 0,5 0,309 979 784 818 553 5 x 103

80 3 0,565 899 908 758 500 7 x 103



94

Tabela AP13 –Temperaturas calculadas segundo a IAPWS-IF97 para pressões e entalpias

selecionadas na região 2a, 2b e 2c, respectivamente.

Tabela AP14 –Temperaturas calculadas pelo programa desenvolvido para pressões e entalpias

selecionadas na região 2a, 2b e 2c, respectivamente.
Equação p, MPa h, J/ kg T, K

0,001 3000 0,534 433 241 381 731 9 x 103

2a 3 3000 0,575 373 370 238 485 5 x 103

3 4000 0,101 077 576 566 103 9 x 104

5 3500 0,801 299 101 856 203 7 x 103

2b 5 4000 0,101 531 582 532 611 6 x 104

25 3500 0, 875 279 053 721 502 2 x 103

40 2700 0, 743 056 410 962 109 2 x 103

2c 60 2700 0, 791 137 066 532 282 1 x 103

60 3200 0, 882 756 859 649 250 9 x 103

Tabela AP15 –Temperaturas calculadas segundo a IAPWS-IF97 para pressões e entropias

selecionadas na região 2a, 2b e 2c, respectivamente.
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Tabela AP16 –Temperaturas calculadas pelo programa desenvolvido para pressões e entropias

selecionadas na região 2a, 2b e 2c, respectivamente.
Equação p, MPa s, J/ kg T, K

0,1 7,5 0,399 517 096 655 411 2 x 103

2a 0,1 8 0,514 127 081 446 118 6 x 103

2,5 8 0,103 984 917 323 523 2 x 104

8 6 0,600 484 039 813 076 3 x 103

2b 8 7,5 0,106 495 556 428 680 9 x 104

90 6 0,103 801 125 919 337 0 x 104

20 5,75 0,697 992 849 463 852 1 x 103

2c 80 5,25 0,854 011 484 040 122 0 x 103

80 5,75 0,949 017 997 570 446 8 x 103

Tabela AP17 –Temperaturas de saturação calculadas segundo a IAPWS-IF97 para pressões

selecionadas.

Tabela AP18 –Temperaturas de saturação calculadas pelo programa desenvolvido para pressões

selecionadas.
p, MPa Ts, K
0,1 0,372 755 918 611 337 6 x 103

1 0,453 035 632 391 466 6 x 103

10 0,584 149 487 998 528 2 x 103

As tabelas de AP1 até AP18 demonstram a correta implementação da formulação no

programa de computador escrito em FORTRAN 90, Os resultados fornecidos pelo programa

foram  todos calculados com unidades do SI, Com exceção da região 3, que apresenta um laço

iterativo para o cálculo da densidade mássica, todos valores calculados pelo programa fecham

com os valores fornecidos pela formulação quando aplicada regra de arredondamento para 9

casas decimais,
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ANEXO I – Tabelas de Coeficientes das Equações da Formulação IAPWS-IF97

Tabela AN1 – Coeficientes da equação 2.14.

Tabela AN2 - Coeficientes ni
0 e expoentes Ji

0 da equação 2.16.

Tabela AN3 - Coeficientes ni e expoentes Ii
0

 e Ji
0 da equação 2.17

Tabela AN4 - Coeficientes de n1 a n3  da equação 2.18.

Tabela AN5 - Coeficientes ni, Ii, Ji da equação 2.19.
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Tabela AN6 - Coeficientes de n1 a n10 das equação 2.21, 2.22, 2.23 e 2.24.

Tabela AN7 - Coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.25.

Tabela AN8 - Coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.26.

Tabela AN9 - Coeficientes de n3 a n5 da equação 2.27.

Tabela AN10 - Coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.28.

Tabela AN11 - Coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.29.
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Tabela AN12 - Coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.30.

Tabela AN13 - Coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.31.

Tabela AN14 - Coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.32.

Tabela AN15 - Coeficientes ni, Ii e Ji  da equação 2.33.
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ANEXO II – Proposta do Concurso
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