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“Q ignorante afirma, o sabio duvida, o sensato reflete”
Aristoteles



OTIMIZACAO DAS TURBINAS A GAS: AUMENTO DE RENDIMENTO TERMICO E
DIMINUICAO DE CONSUMO NA PROPULSAO DAS FRAGATAS DA MB.

Resumo

Das condicGes de operacdo que influenciam o desempenho de uma turbina a gas, as condicdes
ambientais sdo as mais proeminentes. Como a massa especifica do ar diminui com o aumento
da temperatura, o rendimento e poténcia produzida pela turbina a gas também diminuem.
Sistemas de resfriamento do ar de admissdo podem ser usados para restaurar esses
valores a um patamar mais proximo das condi¢cOes determinadas pela Organizacédo
Internacional para Padronizagdo. Juntamente com a otimizacdo dos sistemas de combustivel de
uma Turbina a Gas, esse trabalho tentara encontrar a forma mais viavel de aumentar a eficiéncia
térmica e ao mesmo tempo diminuir o consumo de combustivel sem trazer grandes necessidades

administrativas para a Marinha do Brasil.

Palavras Chaves: Turbina a gas, resfriamento, Rendimento Térmico, Economia de

combustivel
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1. INTRODUCAO

Desde dos primdrdios da utilizacdo das maquinas térmicas na humanidade, busca-se
atingir o méaximo de trabalho Gtil com minimo de energia fornecida. Turbinas a gas (TG), tém
seu desempenho dependente de seus processos e, estes, de um cabedal de parametros. Alguns
dos pardmetros que afetam o funcionamento das turbinas sdo a altitude de operagéo,
temperatura e umidade do ar admitido no compressor, tipo do combustivel, razédo
combustivel/ar, eficiéncia dos componentes e razdo de pressdes do ciclo.

Dentre esses parametros, a temperatura do ar admitido no compressor é um dos mais
importantes e de grande influéncia no rendimento térmico da turbina. A operacdo de turbinas
em regides tropicais, onde a temperatura média do ar € mais elevada que os 15 °C, determinados
pela 1SO-3977-2 para estabelecer as condigdes ambientais de referéncia para a utilizacdo de
TG, resulta em rendimento menor, menos poténcia total produzida, maior consumo de
combustivel, e, consequentemente, custos de opera¢éo elevados.

No ambito da propulsdo naval, o uso de turbinas a gas esta associado primariamente
anavios de guerra que trabalham em dois regimes de propulsdo: cruzeiro, regime de
baixa poténcia e baixa velocidade, operando com maximo rendimento da planta
propulsiva (utilizado em travessias) e regime de altas velocidades, regime em que se deseja a
méaxima poténcia propulsiva a fim de se obter maior velocidade e manobrabilidade do navio
para a execucdo de manobras militares.

Enquanto o regime de cruzeiro normalmente € mantido por maquinas de menor
poténcia, mas com melhor aproveitamento do combustivel (maior rendimento), como motores
elétricos ou diesel, para atingir altas velocidades é necessario a utilizagdo de turbinas a gés,

gracas a sua grande poténcia especifica (relacdo poténcia/peso da maquina).

1.1. Apresentaciao do Problema

De acordo com Diniz (2018), a maioria dos pardametros de uma turbina a gas séo
definidos em projeto e sdo de dificil manipulacdo ap0s a instalacdo da planta de propulsao.
Juntamente aos parametros de fabricacdo, as condi¢6es ambientais do local de operacdo sao de

grande influéncia no funcionamento do equipamento.
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Por serem de um diferencial tdo grande e notorio no desempenho das Turbinas, as
condi¢cbes ambientais de referéncia sdo determinadas pela 1ISO 3977-2, sendo as seguintes
(\Valores para poténcia maxima e sem perdas consideraveis na admisséo e descarga):

e Temperatura do ar: 15° C;
e Pressdo Atmosférica: 1,01325 (Nivel do mar);
e Umidade relativa do Ar: 60%;

Nota-se que a temperatura de referéncia do ar € por volta da metade da temperatura
média do estado do Rio de Janeiro para a maior parte do ano e, a qual é dificilmente atingida
durante dias frios.

Segundo o conceito termodindmico de expansibilidade do gas, quanto maior sua
temperatura, maior sera sua energia cinética e consequentemente maior seu volume especifico
(BORGNAKKE; SONNTAG, 2009). Com o aumento do volume especifico, sera necessaria
maior poténcia para comprimir o ar admitido e menor seré a poténcia transmitida para a turbina
propulsora do navio.

Sendo assim, quanto maior for a temperatura do ambiente, menor sera a eficiéncia

térmica da turbina em questédo, independente da razéo ar/combustivel, como demonstra a Fig.1.

Figura 1: Efeito da temperatura ambiente e razéo ar/combustivel na eficiéncia térmica.

0.365
0.36} — .
0.355} — T -
— 035 — — e i
< : , . e
= 0.345 e R -
] L - e
0.34F ~— L ey
0.335} ~_ —~ ~
—+— AFR=40 kg air/fuel T
0.33[| —+— AFR=44 kg air/fuel N~ -
—+— AFR-48 kg air/fuel T
0.325}| | AFR=52 kg air/fuel I
——— AFR=56 kg air/fuel =+
0_32 T T 1 1 1 1
260 270 280 290 300 310 320 330

Ambient temperature (K)

Fonte: Pathirathna (2013)

Fica claro que com o aumento da temperatura do ambiente, hd& um aumento do consumo
especifico de combustivel, como pode se ver na Fig. 2, em que Diniz em 2017 estudou o

consumo especifico dos modelos de turbinas utilizadas pela Marinha do Brasil.
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Por outro lado, a eficiéncia térmica também pode ser aumentada fazendo-se alterages
no sistema de combustivel, no que tange a quantidade de combustivel depositado pelos
gueimadores juntamente com a constancia da temperatura de entrada no sistema. Para
alcancarmos essa diferenca entre a temperatura ambiente e a temperatura desejada, e juntamente
alcangarmos o aumento de eficiéncia com a diminui¢do de consumo seré necessario a utilizagao
de resfriadores de sistema externo as plantas propulsoras dos navios e o0 aprimoramento do
sistema de combustivel.

Figura 2- Consumo especifico de combustivel em funcéo da temperatura do ar

VIYmpUs |1 9o

Tyne RM1C

Consumo especifico de combustivel (g/k\Wh)

220 +

0 10 20 30 40
Temperatura (°C)

Fonte: Adaptado de Diniz (2017)

1.2. Justificativa e Relevancia

Quando comparadas aos motores a diesel ou plantas a vapor, as turbinas a gas possuem
um menor rendimento. Essa diferenca se da pela grande quantidade trabalho requerida para
comprimir o ar admitido pelo compressor; o que significa utilizar de 40% a 80% de todo
trabalho produzido pela turbina e ficando maior com o aumento da temperatura do ar ambiente
(BORGNAKKE; SONNTAG, 2009).

Porém a utilizacdo da turbina é imprescindivel para manobras militares em que seja
necessario adotar altas velocidades rapidamente. Essa necessidade associada a busca pela

diminuicdo do gasto de combustivel por parte do sistema, torna importante a analise técnica
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para posterior utilizagdo como base para uma reestruturagéo do sistema de admisséo de ar e de

combustivel das turbinas a gas das fragatas.

1.3. Objetivos

1.3.1 Objetivo Geral

Tem por objetivo geral estudar métodos de resfriamento do ar admitido pelos
compressores, que podem ser utilizados nas turbinas a gas, e ajustes nos periféricos do sistema,

visando aumentar o seu rendimento térmico e diminuir seu consumo.

1.3.2 Objetivos Especificos

a) O trabalho levara em consideracéo as plantas de propulsdo a gas no ambito da Marinha

do Brasil e suas fragatas, escolhendo métodos que se encaixem nessa limitag&o.

b) Apbs escolhidos os métodos, serdo comparados os resultados obtidos através de

modelagem matematica.

1.4. Metodologia

A pesquisa serd realizada atraves de andlise quantitativa de dados adquiridos por meio

de pesquisa bibliografica e testes de bancada.
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2. REFERENCIAL TEORICO

2.1. Ciclo Termodinamico

Inicialmente, é de suma importancia para a compreensao do funcionamento de uma TG
a total compreensao do ciclo termodinamico em que se baseia esse funcionamento, o ciclo de
Brayton.

2.2. Ciclo Padrao Ar Brayton

Borgnakke, C. e Sonntag define ciclo padrdo ar Brayton com ciclo termodinamico ideal
usado como referéncia, ou modelo, no estudo de turbinas a gas. O ciclo considera que o fluido
de trabalho é uma massa fixa de ar, um gas ideal com calor especifico constante, que passa por

quatro processos termodindmicos em regime permanente:

Compresséo adiabatica e internamente reversivel (isentropica);

Transferéncia de calor a pressdo constante (isobarica) a partir de uma fonte

guente externa;

Expansao isentropica para realizacao de trabalho na turbina; e

Rejeicdo de calor isobérica para a vizinhanca, retornando ao estado inicial.

Nesses processos, 0s processos de transferéncia de calor sdo executados por meio de
trocadores de calor com uma fonte quente e uma fonte fria. As TG de propulsdo naval
funcionam segundo o ciclo Brayton aberto, no qual o fornecimento de calor é substituido pela
gueima de combustivel na cdmara de combustdo e a rejeicdo dos gases e admissdo de nova
massa de ar tomam o lugar da rejeicéo de calor para a vizinhanca. O ciclo pode ser visualizado

nos diagramas pressao-volume e temperatura-entropia da Fig. 3.
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Figura 3 - Diagramas do ciclo padrdo a ar Brayton.

QL

>
DiagramaP-v  V DiagramaT-s

>
S
Fonte: Diniz (2017)

Usando as consideragdes do ciclo Brayton, pode-se escrever a equacao da eficiéncia

térmica do ciclo da seguinte forma:

1

T:
Nen=1-p=1-——7s
F2/p)

T;

(1)

Em que Kk é definido como razdo entre calores especificos (cp/cv) do fluido. Dessa
equacdo tem-se a informacdo da sensibilidade do desempenho a temperatura do ar de admissao
(T1), diminuindo conforme ela aumenta. O rendimento sera também dependente da razdo de

pressdes do ciclo (P2P1ou RP).
2.2.1. Ciclo Brayton Real

O ciclo real diverge do ciclo Brayton ideal nos seus processos. A compressao e expansao
deixam de ser isentrdpicas e adiabaticas, de modo que as eficiéncias dos componentes (7)
precisam ser consideradas. A eficiéncia isentropica de um compressor e de uma turbina é

definida pela seguinte relacao:

__hys—hy

Ne = Para o compressor (2)
hy—hy
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Ne = KiciniC Y Para a turbina 3

hz—hys

Apesar da eficiéncia isentropica calculada pelas equacdes anteriores ser valida, ela
também dependente da razdo de pressdes na compressao/expansdo e nao somente dos valores
iniciais e finais de pressdo, surge assim a eficiéncia politrépica (np). Dixon (2005) apresenta a
relacdo entre eficiéncia politrépica e eficiéncia isentropica para turbomaquinas de fluxo axial

da seguinte forma:

k—1
)
Ne = PlT para 0 compressor (4)
P2\
(72)"" 1
_Mp(k-1)
PN k&
_1-(5) y
Ne = 1 para a turbina (5)
P3\ "k
1—(py)

Considera-se 0 comportamento do fluido como o de um gas ideal, a diferenca de

temperatura ocasionada pela compressdo/expansao pode ser escrita como:

(6)

k-1
T1 P2\ k
ATc = T2 — T1 = e (H) k- 1] para o compressor

k-1
k

ATt = T4 - T3 =ntT3 I(g) — 1] para a turbina

(7)

Além disso, considera-se a perda de carga na camara de combustdo, de modo que as
pressdes P2 e P3 ndo sdo mais iguais, o que reduz o trabalho realizado pela turbina, chegando

ao o diagrama temperatura-entropia do ciclo real, como ilustrado na Fig. 4.



Figura 4-Diagrama temperatura-entropia para o ciclo real.

>
DiagramaT-s S

Fonte: Diniz (2017)

Seréo desprezados os efeitos das tubula¢des de admisséo e descarga, considerando que
a TG admite e descarrega a pressdo ambiente (P1 e P4 séo iguais).

Conhecidas pressdo e temperatura na entrada e saida de todos os processos do ciclo, é
finalmente possivel modelar os componentes pela primeira lei da termodindmica:

WC = nmi (hl — h2) Compressor (8)

QH = (m+ mf)(h3 — h2) camara de combustio (9)

WT = (m+ mf)(h3 — h4) turbina (10)

Onde mi € vazéo de ar admitido e ni, a vazdo de combustivel queimado, calculada pela seguinte
formula, a partir do poder calorifico do combustivel:

mf =2 (11)

2.3. Turbinas a Gas na MB

Antes do estudo dos métodos e equipamentos usados no resfriamento do ar de admisséo

e de aprimoramento do sistema de combustivel, é necessario conhecer o funcionamento, 0s

19
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componentes e as consideragfes a respeito do ciclo termodindmico de uma TG, para

compreender como a adi¢do de um resfriador afetara seu funcionamento.

2.3.1. Parametros de utilizacao de uma Turbina a Gas

A International Organization for Standardization. Gas Turbines, ISO 3977-2 ¢é
responsavel por determinar mundialmente as condicdes ambientais de referéncia para a
utilizacdo de turbinas a gas, tendo como referéncia os valores coletados em situagdes de
poténcia maxima da planta e sem perdas consideraveis na admissao e na descarga. Os valores
obtidos de catdlogos e informacBes de diversas turbinas comercias sdo para as seguintes

condicdes:

e Temperatura do ar: 15 °C;

e Pressdoatmosférica:1,01325 bar (nivel do mar);
e Umidade relativa: 60%;

e Maxima poténcia; e

e Sem perdas na admissao e descarga.

2.3.2. Caracteristicas gerais

A turbina que sera foco do estudo sera a Turbina a gas Rolls-Royce Olympus TM 3B
que é uma turbina de propulsdo naval dividida em Gerador de gas, turbina propulsora e “Air
Intake system”, ou seja, admissdo de ar da TG.

Dada a partida, a TG aspira ar dos conveses externos, que estdo no convés 03 da
fragata que esta a aproximadamente 5 metros da linha d"agua, como visto na figura 4, através
do Air Intake system, demonstrado na Fig. 5, iniciada de uma tomada de ar constituida por
alhetas dispostas verticalmente, evitando a entrada de agua mar/chuva,

Essa aspiracdo ocorre devido a diferenca de pressdo que é criada com a rotacdo dos
compressores de alta pressdo e de baixa pressdo. Em seguida, ja em direcdo a praga de
maquinas, o ar passa pelas palhetas direcionadoras, conhecidas como “Cascade bands” (ver Fig.
6), que exercem funcdo de direcionar o ar, transformando o movimento vertical do ar em

horizontal, diminuindo o turbilnonamento na entrada do gerador de gas.
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Figura 5-Air Intake System
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Fonte: BR 6560 (001) (1) Olympus TM3B - Planning, Operating, Descriptive and Commissioning Information

Figura 6- Cascade Bands

Fonte: BR 6560 (001) (1) Olympus TM3B - Planning, Operating, Descriptive and Commissioning Information

Ao entrar no gerador de gas (ver Fig.7), o ar é comprimido por 2 compressores, um
de baixa pressdo e outro de alta, sendo encaminhado para as cAmaras de combustdo. Esses
compressores acionam duas bombas de 6leo combustivel, que sdo importantes para o
funcionamento da turbina. A presséo de saida dessas bombas é conhecida como FPDP.

Nas camaras de combustéo € introduzido combustivel, por meio dos queimadores

e a mistura ar/combustivel é queimada, gerando calor a altas pressfes. Ao sair das camaras, o
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gés se expande, girando tanto as turbinas de alta pressdo e de baixa pressdo como a turbina

propulsora. Essa mistura, entdo, é retirada do sistema através da descarga.

Figura 7 — Corte lateral de uma turbina Olympus TM3B
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Fonte: BR 6560 (001) (1) Olympus TM3B - Planning, Operating, Descriptive and Commissioning Information

Na condicdo de marcha lenta, a turbina devera estar com os seguintes parametros:

Tabela 1: Parametros estabelecidos pelo fabricante

MARCHA LENTA

VELOC. Compressor de {2000 — 2200 RPM

Baixa

VELOC. Compressor de 4000 RPM

Alta
PRESSAO NA 450 — 470 PS|
DESCARGA BB OC | (31 324 BAR]
[FPDP]
] 5 PSI [0,3]
PRESSAO ADM. BB
oc
TEMP. ENTR. TP 280°C
[PTET]
Pap 1-2Psi
- 911 PS|

Fonte: Elaborada pelo autor com base na BR 6560 (001) (1)

Utilizando o modelo desenvolvido por Diniz (2017) no Engineering Equation Solver

(EES), obtemos uma simulagao para apresentar o comportamento das 3 turbinas utilizadas na

Marinha do Brasil (Tab. 3) assim como Curvas de poténcia produzida em funcdo da

temperatura de admissdo para cada uma das turbinas, que se encontram no Apéndice A., porém

somente utilizaremos as informacdes referentes a TG Olympus TM3B.
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O referido modelo utilizou como base o ar na admissdo ar imido e os gases de descarga
como uma mistura de nitrogénio, oxigénio, dioxido de carbono, argdnio e vapor d'‘agua nas

proporcdes fornecidas por Razak (2007) que se encontram na Tab. 2.

Tabela 2: Composicdo dos gases de descarga em fragdo molar para uma turbina operando com 6leo diesel.

Composigdo dos gases de descarga em % mol

co, H,0 N, 0, Ar
4.128 5.091 75.738 14.141 0.902

Fonte: Adaptado de Razak (2007).

Tabela 3: Dados das turbinas usadas na MB em condicdes 1SO.

LM2500 OLYMPUS TM3B TYNE RM1C

RP 18,00 10,37 12,00

T2 448,1 °C 332,3°C 361,0 °C
T3 1217,8 °C 946,8 °C 1006,8 °C
T4 566,0 °C 505,7 °C 537,6 °C
M ar 70,5 kg/s 103,42 kg/s 19,05 kg/s
Wiiq 25,06 MW 20,88 MW 4,00 MW
Q'H 66,66 MW 75,20 MW 14,69 MW
Nth 0,3759 0,2777 0,2723
Hnominal 0,3709 0,2800 0,2690

Fonte: General Electric Company (2017); Morgan, Lamport e Smith (1970); e Shaw (1974).

2.4. Sistemas de Resfriamento de Ar

Tendo em vista a localizagdo da aspiracdo de ar do sistema da Olympus TM3B nas

fragatas da MB é imprescindivel o estudo aprimorado dos meios de resfriamento, de modo que
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0S mesmos, por possivelmente causarem a adigdo de peso alto no navio, ndo alterem o seu
centro de gravidade, afetando diretamente a estabilidade do navio.

O uso de resfriadores de ar para conseguir um ganho no rendimento e retorno da
poténcia produzida para seu valor nominal tem sido estudado principalmente por causa das
usinas termelétricas, que apresentam significativa reducdo em sua poténcia durante estagdes
mais quentes (IBRAHIM; RAHMAN; ABDALLA, 2011).

Diniz (2017) afirma que os sistemas utilizados sdo divididos em resfriamento
evaporativo, refrigeragdo mecénica e refrigeragdo por absorcdo. Santos e Andrade (2012)
estudaram os efeitos dessas trés tecnologias no desempenho de TG operando sob as condigdes

climaticas de dois estados brasileiros. Esses métodos serdo abordados a seguir.

2.4.1. Resfriamento Evaporativo

O método consiste no contato direto da corrente de ar com um meio no qual agua €
distribuida. O meio deve ser de um material e area superficial que facilitem o contato e a
evaporacao, tal qual fibras de 13, papel corrugado ou superficies porosas. Nesse tipo de sistema,
o resfriamento € causado pela absorcdo de calor pela 4gua que evapora, resultando numa
mudanca de estado ao longo da linha adiabatica (KAKARAS; DOUKELIS; KARELLAS,
2004). Um esquema de como seria a instalagdo de um sistema de resfriamento evaporativo
encontra-se na Fig. 8.

Resfriamento evaporativo € o menos complicado e mais barato dos métodos de
resfriamento de ar que sdo usualmente utilizados para esse fim. No entanto, sua capacidade é
limitada inteiramente pela temperatura de bulbo Umido e é bastante reduzida para lugares ou

épocas do ano mais imidos (Diniz 2017).
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Figura 8— Esquema de um sistema de resfriamento evaporativo.
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Fonte: Diniz (2017).

A temperatura do ar apos o resfriador (T1) pode ser calculada pelo seguinte método
(Zadpoor e Golshan 2006, apud FARZANEH-GORD; DEYMI-DASHTEBAYAZ, 2010):

T1 = TO — E(TO — T0,,) (12)

Onde To é a temperatura do ar ambiente, o subscrito bu refere-se a temperatura de bulbo Umido

e E é a efetividade evaporativa, definida por:
E =112 (13)
Tmax
Onde Tqued é a queda de temperatura produzida pelo resfriador e Tmax é a méaxima queda de
temperatura possivel. Esse coeficiente tem valores usualmente entre 0,8 e 0,9.
A taxa de calor perdido pelo ar pode ser calculada pela energia necessaria para evaporar

a agua do meio evaporativo:

Qe = mevap(hH20 — hH20yy, sq¢) (14)

Onde as entalpias sao, respectivamente, da agua a temperatura ambiente e do vapor saturado a

temperatura de bulbo imido. A massa evaporada de agua é dada por:
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mevap = mar(wl — w0) (15)

Onde wo € w1 sdo as umidades absolutas do ar antes e depois do painel evaporativo. Essa massa
de 4gua € adicionada ao ar de admissdo, aumentando sua umidade.

Como o escoamento do ar é promovido pelo compressor da TG a Unica maquina
acessoria a esse sistema sera uma bomba hidraulica para repor a agua evaporada no meio

evaporativo.

2.4.2. Refrigeracdo do Ar

Segundo Diniz (2017), os sistemas de refrigeracdo sdo assim chamados porque séo
capazes de reduzir a temperatura abaixo das condi¢cdes ambientais. Por serem menos sensiveis
as condigOes do ar ambiente que o resfriamento evaporativo, sua aplicacdo é possivel numa
gama maior de situacdes, além de possibilitarem a obtencdo de maior constancia e controle
sobre a poténcia produzida. O ciclo basico de refrigeracdo envolve um fluido refrigerante que
muda de fase ao absorver ou rejeitar calor.

A refrigeragdo pode ser feita de forma direta, quando o ambiente cede calor diretamente
para o fluido refrigerante, ou indireta, quando se usa um fluido secundario, como agua gelada,
para intermediar essa troca de calor. A vantagem de se usar refrigeracdo indireta com agua
como fluido secundario € que a &gua pode ser bombeada para remover calor a grandes distancias
e vazamentos no sistema sdo mais facilmente identificaveis. De ambas as formas, ao se resfriar
0 ar ambiente, pode ocorrer condensacdo do vapor d'agua nele contido. De inicio, 0 processo
segue a linha de umidade absoluta constante até atingir o ponto de orvalho, momento no qual o

vapor d’agua presente no ar comeca a condensar (BROOKS, 2000).

24.2.1. Refrigeragdo por Compressao de Vapor

Ferro (2016) afirma que o ciclo de refrigeracdo por compressdo de vapor é 0 mais
utilizado no mundo para se produzir efeito de resfriamento, principalmente nas aplicacdes de
congelamento de alimentos e sistemas de ar condicionado para conforto térmico. Precisamente

por essas aplicagdes, praticamente todos os navios possuem instalada uma ou mais plantas de
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refrigeracdo por compressdo de vapor para refrigeracdo das camaras frigorificas, de

compartimentos habitaveis e de equipamentos eletrénicos

Diniz (2017) afirma que o ciclo de refrigeragdo por compressao é composto por quatro
processos. Primeiramente, o fluido refrigerante, na forma de vapor saturado ou superaquecido,
é comprimido para um estado de alta pressdo e temperatura. Em seguida, ele rejeita calor a
pressao constante para o0 ambiente ou para um fluido de arrefecimento (huma planta maritima
esse fluido é a agua do mar) até se tornar liquido saturado, passa por uma expansao isentalpica
gue reduz sua pressdo e temperatura e, por fim, passa por outro processo de troca de calor a
pressdo constante, no qual absorve calor do ambiente ou fluido a ser refrigerado, até se tornar

novamente vapor.

Esses processos sdo executados, por 4 pecas chaves, o compressor, condensador,

valvula de expansédo e evaporador. O ciclo de refrigeracdo ideal estd esquematizado na Fig. 9.

Figura 9— Desenho esquematico de um ciclo de refrigeracdo por compressdo de vapor.
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Fonte: Adaptado de Diniz (2017).

Para calcular a taxa de calor a ser removida do ar, é preciso conhecer as condi¢fes
ambientais (To, ¢o) e especificar a temperatura de saida T1. Como havera a ocorréncia de

condensacdo, o ar na saida sera saturado, com ¢1 igual a 100%. A taxa de calor serd dada por:

Qc=m ar(hO - hl) — M condhH20 (16)

Onde i cond € @ massa de agua condensada e huzo a entalpia da agua a temperatura media entre
T1 e a temperatura na qual se inicia a saturagdo. A massa de condensado pode ser encontrada
por meio da diferenca de umidade absoluta w do ar:
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mcond = mar(w0 — wl) 17

Sendo o coeficiente de performance (COP) da planta de compressao a vapor definido
como a proporc¢ado entre o calor removido do ambiente refrigerado e o trabalho consumido pelo
compressor, valor o qual € fixo para a planta (SANTOS; ANDRADE, 2012).

Desprezando as perdas de calor para o ambiente no circuito de agua gelada, pode-se

encontrar a poténcia que a refrigeracdo do ar de admissdo demandaré da planta por:

We =L (18)

Héa também a poténcia dispendida com a bomba de remocao de condensado e a bomba

de circulacdo de agua gelada, cuja vazéo sera dada por:

mag =—% (19)

Onde hi e ho s80 as entalpias de entrada e saida da agua gelada no evaporador, desprezando as

perdas térmicas para 0 ambiente no trajeto entre a planta de refrigeracdo e a TG.

2.4.2.2. Refrigeracdo por Absor¢ao

Os ciclos de absorcdo permitem a producdo de agua gelada a partir de uma fonte de
calor por meio do processo termoquimico de absorcdo de um refrigerante por uma substancia
secundaria, chamada absorvente, formando uma solucdo liquida que é entdo bombeada para
uma pressao maior (Diniz,2017)

A Fig. 10 mostra como um sistema de absorcdo seria instalado em uma TG maritima.
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Figura 10— Esquema de uma planta de refrigeracéo por absor¢do acoplada a uma TG.

Entrada da dgua de

resfriamento
—_—— <
Filtro de ar
Serpentina de
: o Ar i
Refrigerador de absor¢ao > restriamento
A
— ;Condensado
Saida da dgua de 2 Bomba de dgua gelada Y
resfriamento 5
=}
= >
oy
Gases de exaustdo - Ar
frio
Camara de
s combustao
Sistema de

recuperacdo de calor

Fonte: Adaptado de Diniz (2017).

Esse ciclo pode ser integrado em sistemas de cogeracdo, aproveitando calor de uma
fonte quente de baixa qualidade (como as TG). Além disso, como funciona com base em
processos quimicos, o equipamento ndo possui partes méveis além das bombas hidraulicas
necessarias a circulacdo do fluido, o que barateia a manutencao.

Kakaras, Doukelis e Karellas (2004) fizeram uma simulagdo para uma TG com um ciclo
de absorcéo resfriando o ar de admisséo até 5 °C e concluiram que esse arranjo foi capaz de
manter a poténcia e rendimento da TG acima dos valores nominais, mesmo com a temperatura
ambiente variando até 40 °C.

De acordo com Diniz (2017) o ciclo de absorcao é, em grande parte, semelhante ao
ciclo de compressdo de vapor. O refrigerante circula por um condensador, valvula de expansao
e um evaporador. No entanto, o0 compressor € substituido por um conjunto consistindo num
absorvedor, bomba, gerador e valvula de retorno de solucéo.

No ciclo de compressao de vapor, o efeito desejado € o resfriamento da agua gelada por
meio da evaporagdo do refrigerante no evaporador. Esse vapor de refrigerante € absorvido pela
solugéo no absorvedor, tornando-a fraca (baixa concentragdo do absorvente), em um processo

exotérmico. Agua de resfriamento é circulada pelo absorvedor para remover o calor liberado e
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manter a temperatura no absorvedor tdo baixa quanto possivel. A solugdo fraca é bombeada
para o gerador, onde uma fonte de alta temperatura torna a separar o refrigerante do absorvente
(um processo endotérmico), formando vapor de refrigerante, o qual passa para o condensador,
onde é resfriado e condensado pela dgua de resfriamento. O restante da solucéo retorna para o
absorvedor. Um regenerador pode ser instalado entre as redes de solugdo para aproveitar parte
do calor da solugéo que retorna do gerador.

A Fig.11 mostra em detalhe 0os componentes no interior do sistema de absorcéo.

Figura 11— Esquema de um refrigerador por absorcéo.
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Fonte: Adaptado de Diniz.

O procedimento de calculo para a carga de refrigeracdo de ar para um sistema de
absorcdo (Q"«) seré andlogo ao sistema de compresséo de vapor. O COP de absorcao, é definido
de forma diferente, sendo a razdo entre o calor trocado no evaporador para a agua gelada e o

calor recebido no gerador advindo da fonte quente (Diniz 2017), de modo que:

Qger = Q —= (20)

CcopP

Onde Qger € 0 calor fornecido no gerador, transportado por um fluido que pode ser vapor que
aproveita o calor dos gases de descarga da turbina. Supondo um ciclo de absorc¢ao alimentado

por 4gua quente, a vazdo massica de agua sera dada por:
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. __ Qger
maq =i o (21)

Sendo hi e ho as entalpias de entrada e saida da agua no gerador do sistema de absorcédo. Tal
qual para a agua gelada, esse calculo despreza as perdas para o0 ambiente.

O COP de sistemas de absorcao de simples efeito tipicos encontra-se entre 0,6 e 0,8.

O desempenho dos sistemas de absorcdo pode ser melhorado pela utilizacdo de um
sistema de evaporacao de duplo efeito, com a divisdo do gerador em um gerador primario e um
secundario. No gerador primario, a alta temperatura, é produzido o vapor de refrigerante. Esse
vapor é enviado para os tubos do gerador secundario onde se condensa, trocando calor com a
solucdo que se encontra do lado de fora dos tubos, produzindo uma quantidade adicional de
vapor (JUNIOR et al., 2004 apud CARNEIRO; RIBEIRO, 2011).

2.4.2.3. Trocadores de Calor

O uso de sistemas de refrigeracdo torna necessaria a aplicacdo de uma serpentina
circulando a 4gua gelada por dentro da tubulacéo de admissdo da TG, como esquematizado na
Fig. 12.

Figura 12 — Esquema de uma serpentina para refrigeracéo do ar.
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Fonte: Diniz (2017).

Esse é um trocador de fluxo cruzado cujo desempenho pode ser estimado pelo método
da efetividade, o que simplifica bastante a analise de trocadores de calor quando se deseja
conhecer a temperatura de saida dos fluidos e a taxa de transferéncia de calor (CENGEL, 2009).

A efetividade de transferéncia de calor da serpentina de resfriamento é definida como:
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es = —2 (22)

Qmax

Em que Q" é a taxa de calor real (Q ¢ para a compressdo de vapor, Q a para a absorcio) e

Q max € @ maxima taxa possivel de troca de calor, definida como:

Q'max = MIN(m'iAhmax) (23)

Onde Ahmax € a diferenga de entalpia entre as temperaturas de entrada dos fluidos, avaliada
para o fluido i, sendo ele o ar ou a agua. A funcdo MIN retornard o menor entre os dois valores
calculados, pois sera o fluido com a menor capacitancia térmica que tera a capacidade de sofrer
a maior variacao possivel de temperatura

A partir de uma condicao de projeto (uma queda de temperatura desejada para o ar), €
possivel calcular a efetividade do trocador de calor e, com isso, calcular a taxa real de
transferéncia de calor para situacdes fora do ponto de projeto. A partir da taxa de transferéncia
de calor, pode-se determinar a entalpia do ar no estado apds o resfriador pela Eq. 24 e, em
conjunto com as demais propriedades psicrométricas conhecidas, a temperatura do ar que

seguira para 0 compressor.

hl — m’ arho — &€sQ max — M condhH20 (24)

m'ar

Como a vazdo de ar sera dependente de seu estado apds o resfriamento, um processo

iterativo para fazer seu valor e o valor da temperatura convergirem deve ser utilizado.

2.4.3. Bombas

Todos os sistemas de resfriamento precisardo de bombas auxiliares para circulacdo dos

diversos fluidos e remogéo de condensado. O consumo de energia de uma bomba hidraulica é
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relativamente baixo, uma vez que é proporcional ao volume especifico v do fluido bombeado,
que é pequeno para liquidos. Considerando a agua como fluido incompressivel e a eficiéncia
total de bombeamento 7w, (considerando perdas de ordem elétrica, mecénica e hidraulica), a

poténcia consumida sera:

__ mvAP
" nbb

Whbb

(25)

O diferencial de pressdo AP em sistemas de circulacdo de agua é a perda de carga no sistema.

2.5. Otimizac¢ao do Sistema de Combustivel da TG Olympus TM3B

Uma das maneiras utilizadas e que é essencial para se atingir um aumento de poténcia
e de eficiéncia € a otimizacao do sistema de combustivel, prevista pela fabricante e executada
principalmente em areas de temperatura ambiente média acima de 15° Celsius.

A otimizacdo se traduz como o processo de ajustar a maxima poténcia de saida, de forma
que isso ocorra exatamente na méxima posicdo do acelerador (throttle), e seu propdésito é
garantir que a maxima poténcia de saida esta sendo atingida, de maneira que a sobre temperatura
seja minima possivel. Para isso, € necessario atuar na FPDP, ou seja, pressdo de debito de
combustivel, e na P3P, ajustando a GCU.

Inicialmente entenderemos a composi¢do do sistema de combustivel e a GCU, para a

posteriori discorrer sobre a otimizacgéo e seu procedimento.

2.5.1. Composicao do Sistema de Combustivel

O sistema de combustivel tem como fungdes suprir OC para a partida, suprir OC sob
controle nas diversas faixas de rpm e cortar suprimento de OC em condi¢Ges normais e de
emergéncia podendo ser dividido em quatro subsistemas, o sistema auxiliar de OC na partida,
o sistema de suprimento de OC para os queimadores, sistema de controle de velocidade e

sistema de protecéo e esta disposto conforme a Fig.13
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Figura 13- Sistema de combustivel Olympus TM3B
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Fonte: BR 6560 (001) (1) Olympus TM3B - Planning, Operating, Descriptive and Commissioning Information

2.5.2 Governor Control Unit, GCU

A Governor Control Unit é o componente do subsistema de controle de velocidade
da TG Olympus responsavel por controlar a velocidade de rotacdo tanto das turbinas do GG,
como da turbina de propulsdo através de 2 bragos pivotados (ver Fig.14). Esse controle ¢ feito
através do aumento ou da diminuicdo de um servo pressdo, que atua diretamente nas bombas
de OC, aumentando ou diminuindo seu débito, consequentemente alterando sua FPDP.

Ao diminuir ou aumentar a FPDP, a velocidade de rotacdo dos compressores sera
alterada, influenciando diretamente na temperatura de trabalho e na P3, ar sobre pressdo
derivada do compressor de alta pressdo do GG. Essa P3, ao passar por uma valvula reguladora
de pressdo de ar, na unidade de controle de pressdo de ar, que transformara a P3 em P3P,

atuando diretamente no Braco de aceleracdo do GCU, aumentando ou diminuindo a servo
pressao.
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Figura 14- Governor Control Unit
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Fonte: BR 6560 (001) (1) Olympus TM3B - Planning, Operating, Descriptive and Commissioning Information

2.5.3 Otimizacao: Procedimentos

A otimizacdo de uma turbina € dividida em duas partes, uma com o meio atracado
e outra com a turbina na linha e o navio em alto mar.

Inicialmente, na fase de porto, serd necesséria a utilizacdo de dois manémetros, um
de pequena escala para medicdo da P3p e outro de grande escala para a FPDP. Os dois
parametros devem ser medidos quando a turbina estiver em ralenti, ajustando-os dentro do
padrdo determinado pelo fabricante. Juntamente com os ajustes de FPDP e P3p, devera ser
verificada a folga de ajuste da unidade de controle de pressdo de ar. Toda a histerese do sistema
de aceleracdo devera ser verificada.

Na fase de mar, o procedimento tera inicio a partir da partida da Turbina a Gas,
deve-se ter certeza que o acelerador esta na posi¢cdo minima, para que a turbina ndo aborte sua
partida por alta temperatura. Ao atingir “ralenti”, a turbina devera ser acelerada em “steps” de
100 em 100 psi até 1000 psi de FPDP. Acima de 1000 psi ela devera ser acelerada de 50 em 50
psi até chegar na maxima FPDP ou méxima RPM. Todos os parametros em cada “step” de
funcionamento deverao ser anotados e passados para a tabela de otimizacéo (ver tabela 4) e o0s

calculos serdo feitos atraves do programa de Excel (Apéndice D).

Tabela 4: Tabela de Otimizagdo

SET FPDP Idle 600 800 900 1000 1050 | 1100 | 1150 | 1200 MAX 1000 800
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FPDP (PSI)

Servo-Pressédo
(PSI)

P3 (PSI)

P3p (PSI)

LPRPM
(Fluke)

HPRPM
(Fluke)

PTRPM
(Fluke)

TET (°C)

Pedestal
Depression (in
Wg)

Intake

Depression (in

Wg)
TET Spread N°1 N°2 N°3 N°4 N°5 N°6 N°7 N°8
At Idle Average Deviation
At Max Average Deviation

Fonte: BR 6560 (001) (1) Olympus TM3B - Planning, Operating, Descriptive and Commissioning Information

Com a turbina operando no méaximo, sera solicitado a manobra a temperatura do

ambiente e a pressdo atmosférica. Ao preencher a tabela, serd gerada o grafico FPDP X P3p

(ver figura 15). Extrapolando a curva até a maxima P3p atingida pelos testes, encontraremos a

FPDP atual.

Utilizando a informacéo sobre o ambiente, conseguiremos a velocidade de rotacao

do compressor de baixa, ou LPRPM, prevista em teste de bancada, através da Tabela Pass off

Test, presente no Log Book da prépria turbina. Esse LPRPM sera corrigido em relacdo a

temperatura ambiente. Ao ser jogado na tabela FPDP X LPRPM, o valor de LPRPM corrigido

no dara um valor de FPDP, a FPDP desejada.
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Figura 15- Gréafico FPDP x P3p
STBD OLYMPUS - P3p v FPDP
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Fonte: Elaborado pelo autor com base na BR 6560 (001) (1)

Conhecendo a FPDP Desejada e a FPDP atual, conseguimos calcular o ajuste de
FPDP para a temperatura e pressao atmosférica através da seguinte formula:

Ajuste no ralenti = 2 :; (26)
Sendo
a = FPDP desejada - FPDP atual (27)

FPDP Max

= FPDP ralenti (28)



38

O ajuste sera efetuado na GCU, com a turbina em “ralenti” até atingir a FPDP
necessaria para que a turbina trabalhe na poténcia maxima. Por ser um ajuste muito fino, devera
ser feito 1/8 da volta por vez, o Throtle Bias para aumentar o FPDP gira-se no sentido horario,
jao “Throttle Pot” para o sentido anti-horério.

Para se alcancar o efeito desejado, o ajuste devera equilibrar o aumento da FPDP
com a retirada de FPDP. Para aumentar o “Put In” (Rate de aumento) de FPDP, deveremos
atuar no Throttle Pot., para aumentar a FPDP e depois controlar o aumento da FPDP no Throttle
Bias, diminuindo-a. J& para ajustar o “Take Out” (Rate de diminui¢do), deveremos atuar no
Throttle Bias para aumentar a FPDP, e depois controlar o aumento da FPDP atuando no Throttle
Pot. O ajuste é realizado até se alcancar a FPDP desejada.

O ajuste no Throttle Bias, influencia na translacdo da linha de FPDP no grafico (ver
figura 16) controlando e limitando de quanto sera o ponto inicial da FPDP (Ralenti). P Throttle
Pot influencia no angulo da linha de FPDP do gréafico (ver figura 17), controlando e limitando

o rate de aumento da FPDP.

Figura 16 - Atuacéo do Throttle Bias

Rate FPDP
FPDP

Atuacdo
do Bias

F3p

Fonte: Elaborado pelo autor com base na BR 6560 (001) (1)

Figura 17 - Atuacéo do Throttle Pot.

~ 7 PRate FPOP mm——

- AUBCHD

FPDF - do Pot.

FPap

Fonte: Elaborado pelo autor com base na BR 6560 (001) (1)
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3 METODOLOGIA

3.1 Comparacgao entre métodos de resfriamento

A comparacao entre métodos de resfriamento foi baseada na simulacéo feita por Diniz
(2017), e as métricas usadas para comparacdo entre os métodos de resfriamento foram o
aumento de poténcia e rendimento em relacdo a TG ndo resfriada, o consumo de combustivel
para cada uma das alternativas e o rendimento global do sistema, incluindo os gastos
energéticos com as plantas de refrigeracéo.

Serdo descritos a seguir os parametros e ferramentas usados na simulagdo

computacional executada por Diniz (2018).

3.1.1 Parametros da Simulagdo

3.1.1.1 Turbinas a Gas

Os parametros das turbinas sdo aqueles da Tab. 2. Os valores em negrito sdo dados de
entrada, enquanto os demais sdo os principais parametros do ciclo calculados pelo modelo
matematico. Foi considerado o valor de 0,9 para a eficiéncia politropica dos compressores
como ponto de partida da simulacdo para poder-se estimar as demais eficiéncias, utilizando-se
de um calculo iterativo que forca a convergéncia para os parametros de catalogo das TG nas
condigdes 1SO. Para o célculo da massa de combustivel injetada foi considerado dleo diesel
com poder calorifico inferior de 42259,41 kJ/kg, segundo dados da Agéncia Nacional do
Petroleo (2015).

O valor da razéo de calores especificos k usado nos célculos, para o ar, foi o calculado para
as condicdes 1SO pelo EES (1,399). Para os gases da combustéo, foi calculado um valor
aproximado para a temperatura e pressdo médias as quais eles trabalham nos trés tipos de TG
(1,328). Como k varia pouco com a temperatura (pois cp € cv variam aproximadamente na
mesma proporcdo) e a simulacdo esta ajustada para fixar as temperaturas do ciclo com base
nos parametros fornecidos pelos fabricantes, essas aproximagfes ndo produzem desvios
significativos sobre os resultados.

Para consisténcia de resultados, foi considerado que o sistema de controle de todas as trés

TG mantém a TET constante. Desse modo, a temperatura T3 permanece constante para
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quaisquer variagdes no ciclo, variando-se a quantidade de energia fornecida na combustdo para

alcancar a temperatura fixada.

3.1.1.2 Bombas

Todos os sistemas estudados usam bombas hidraulicas para circular fluidos. Todas as
bombas foram consideradas alimentadas por motores elétricos e foi considerado o valor de
eficiéncia total de 75%, considerado razoavel para bombas centrifugas de médio porte, de

acordo com Marcintyre (1981).

3.1.1.3 Resfriamento Evaporativo

Foi considerado um painel evaporativo com efetividade constante de 0,85. A bomba de
alimentacdo de 4gua foi considerada como bombeando a uma altura de coluna d'agua de 15 m,
resultando numa diferenca de presséo de aproximadamente 150 kPa, sendo a poténcia dessa

bomba o Gnico consumo energético desse sistema.

3.1.1.4 Sistema de Compressao de Vapor

Foi tomada como base a planta de ar-condicionado instalada nos Navios Patrulha
Oceénicos (NPaOc) classe Amazonas, navios de dimensdes e deslocamento comparaveis a
corvetas. A questdo da dimensdo do navio ndo influencia tanto no dimensionamento da planta
de ar-condicionado porque navios maiores costumam ser segregados em sec¢des, cada uma
refrigerada por uma instalacdo a parte. A planta dos NPaOc classe Amazonas é composta por
trés sistemas idénticos independentes que compartilham evaporador e condensador, com um
dos sistemas em standby. O sistema opera com R-134a e consiste de um compressor de
parafuso simples semi-hermético, um condensador casco e tubo e um evaporador casco e tubo.

Em sua instalacdo a bordo dos NPaOc classe Amazonas, a planta fornece agua gelada
a temperatura de 6,5 °C para quatro unidades de tratamento de ar e oito unidades de
condicionamento de ar. Os parametros relevantes de cada um desses sistemas encontram-se na
Tab. 5.
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Tabela 5: Principais parametros do sistema de compressao de vapor dos NPaOc classe Amazona

Calor rejeitado no condensador (nominal) 266,0 kW
Calor absorvido no evaporador (nominal) 216,0 kW
cop 4,32
Temperatura de saida da dgua gelada 6,5 °C
Temperatura de retorno da dgua gelada 12,5°C
Pressdo da dgua gelada 600 kPa

Fonte: J & E Hall International (2008).

Além da poténcia consumida pelo compressor, foi levada em conta também a poténcia
consumida pela bomba de remocéo de condensado e pelo bombeamento de dgua gelada para a
TG, funcionando com diferencial de presséo de 60 kPa e perda de carga de 70 kPa,

respectivamente.

3.1.1.5 Sistema de Absor¢ao

Um refrigerador de absorcdo industrial, alimentado por agua quente da série 16LJ-A da
Carrier Corporation. S&o refrigeradores de simples efeito que operam com o par brometo de
litio-agua, onde a agua € o refrigerante e a solucdo concentrada de LiBr o absorvente. Os
diversos refrigeradores dessa série variam em capacidade de refrigeragdo, mas operam sob 0s

mesmos parametros, os relevantes dos quais para essa analise encontram-se na Tab. 6.

Tabela 6: Principais parametros dos refrigeradores de absorcéo 16LJ-A.

cop 0,78
Temperatura de saida da dgua gelada 7,0°C
Temperatura de retorno da agua gelada 12,0°C
Temperatura de saida da agua quente 80,0 °C
Temperatura de retorno da dgua quente 90,0 °C
Pressdo da agua gelada 1 MPa
Pressdo da agua quente 1 MPa

Fonte: Carrier Corporation.
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3.1.1.6 Condigdes Ambientais e Ponto de Projeto

A llha de Mocangué esta situada no interior da Baia de Guanabara e grande parte das
operacdes e exercicios executados pela MB ocorrem nas proximidades do litoral do estado do
Rio de Janeiro.

Para o Rio de Janeiro, os valores de temperatura e umidade relativa aferidos constam
na Tab. 7.

Tabela 7: Normais climatologicas para o Rio de Janeiro e Baia de Guanabara.

JAN FEV MAR | ABR MAI JUN JUL AGO SET OUT | NOV | DEZ ANO

Tmax,média

°c] 30,2 | 30,2 | 29,4 | 27,8 | 26,4 | 25,2 | 25,0 | 25,5 | 25,4 | 26,0 | 27,4 | 28,6 | 27,3

o 26,3 | 26,6 | 26,0 | 24,4 | 22,8 | 21,8 | 21,3 | 21,8 | 22,2 | 22,9 | 24,0 | 25,3 | 23,8
Tmédia[C]

b [%] 79 79 80 80 80 79 77 77 79 80 79 80 | 79,1

Fonte: Instituto Nacional de Meteorologia (2009).

A temperatura maxima média nos meses mais quentes fica em torno dos 30 °C. Para
garantir um bom desempenho das turbinas inclusive para flutuacdes de temperatura acima da
média, estipulou-se o ponto de projeto da temperatura ambiente de 35 °C para 15 °C. Como 0
sistema de resfriamento evaporativo € inteiramente dependente das condi¢des ambientes, ndo
cabe a designacdo de um ponto de projeto para ele, uma vez que seu Unico parametro variavel
é a temperatura do ar ambiente.

A umidade relativa do Rio de Janeiro pouco varia ao longo do ano, de modo que foi
considerado o valor da média anual de 79,1% constante para todas as simulagdes.

Foi simulado também um sistema de controle que impede a temperatura do ar de
admisséo de cair abaixo de 7 °C, para evitar problemas de congelamento na rede de admisséo

e no compressor. O modelo implementado com esses parametros é valido para To> 7 °C.

3.1.1.7 Geragao de Energia e Eficiéncia Global

A poténcia consumida pelos métodos de resfriamento, na forma de eletricidade, ndo é

abatida da poténcia produzida pelas TG, como se faria na analise de uma planta termelétrica
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para encontrar sua eficiéncia global. No caso de uma planta propulsiva naval, a eletricidade é
proveniente de um conjunto diesel-gerador que, em geral, é mais eficiente que a TG da
propulsdo. Foi tomado como base o conjunto diesel-gerador naval 20DF da Wartsila, cujo
fabricante fornece a eficiéncia do motor e do gerador como sendo 0,429 e 0,96,
respectivamente, totalizando uma eficiéncia (ne) de 0,412 para o conjunto. Considerando que
o combustivel do diesel-gerador é o mesmo usado na TG, o consumo decorrente da poténcia

de acionamento do sistema de resfriamento (W' 1) é dado por:

W'el
nelPClI

mf,el = (29)

O consumo total de combustivel é, entdo, a soma do consumo da TG e do consumo do
diesel-gerador. Com isso, pode-se calcular a eficiéncia global da TG com resfriamento e o
consumo especifico de combustivel (SFC, specific fuel consumption), na unidade de kg/kwh,
pelas Eq. 30 e 31:

W' liq

nglobal = PCI(m f + h fel)

(30)

3600(m f 4+ mi f,el)
W liq

SFCglobal = (29)

3.2 Comparacao entre TG otimizada e ndo otimizada

A comparagdo entre otimizagdes foi baseada na simulacdo feita em Excel e distribuida
pela empresa Rolls Royce, e as métricas usadas para comparagao foram o aumento de poténcia
e rendimento em relacdo a TG ndo otimizada, porem resfriadas, o consumo de combustivel para

cada uma das alternativas e o rendimento global da turbina.

3.2.1 Parametros da Simulagdo
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3.2.1.1 Parametros medidos ao inicio da otimizagao:

Os seguintes valores hipotéticos foram considerados como parametros medidos ao inicio
do procedimento de otimizacdo, sem nenhum ajuste no sistema de combustivel da TG e sem
carga (Tab.8):

Tabela 8:Pardmetros medidos na TG ao inicio do Procedimento de Otimizacao

Set FPDP IDLE 600 800 900 1000 1050 1100 1150 1200 1600 1000 800
Actual FPDP A 450 600 800 900 1000 1050 1100 1150 1200 1607 1000 800
LP RPM(Converted from FLUKE) 2500 3300 3700 4200 4900 5400 5850 5920 6300 6500 6172 5705
P3p 2 0.5 25 33 41 50 55 60 64 66 68 50 33
Throttle Achieved (V)

Throttle Achieved (%) 50 50 50 50 50 50 50 50 50 50 50 50

Fonte: O Autor

3.2.1.2 Condi¢des Ambientais Consideradas

Apesar da area de atuacao da fragata ser o Rio de Janeiro e seu litoral, para efeito pratico,
a medicdo utilizou a temperatura obtida na comparacgéo entre os métodos de resfriamento como

temperatura de entrada na TG.

3.2.1.3 Geracao de Energia e Eficiéncia Global

Para o calculo da eficiéncia da turbina e do consumo especifico de combustivel e foram

utilizadas, respectivamente, as seguintes equagoes:

_ \A lith

ng = PCI(rh f) (30)
SFCtg = % (31)

Onde W'liq;, € o trabalho liquido da turbina, PCI é o poder calorifico do combustivel
utilizado, no qual serd o Diesel maritimo e rh f a vazdo massica de combustivel no queimador

da turbina.
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4 RESULTADOS E DISCUSSAO

Analisando as informacdes encontradas por Diniz (2017), verificamos que as
temperaturas alcancadas por cada um dos metodos dependem somente de seus parametros.

Dessa forma, a Fig. 18 mostra as temperaturas alcancadas em funcéo da temperatura ambiente.

Figura 18— Temperaturas obtidas pelos diferentes métodos de resfriamento.

Sem resfriamento
————— Resfriamento evaporativo

Compressao de vapor s

— sz
4 Wt Absor¢ao

w
o

Temperatura na admissao (°C)

10

10 20 30 40
Temperatura ambiente (°C)

Fonte: Adaptado de Diniz (2018).

Sendo assim, verificamos que resfriamento evaporativo foi ineficiente em reduzir a
temperatura do ar devido & alta umidade relativa presente no Rio de Janeiro. Ja os dois sistemas
de refrigeracdo tiveram efeitos equivalentes, no quesito resfriamento de temperatura. Com a
reducédo efetiva do ar, hd& um aumento na poténcia das turbinas. A Fig. 19 mostra esse ganho
médio para as trés TG estudadas por Diniz.
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Figura 19— Poténcia média para as TG em fungdo do método de resfriamento.
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Fonte: Adaptado de Diniz (2018).
Porém, no que tange consumo de combustivel, outro aspecto importante para a MB, ha
uma diferencia¢do nos consumos globais, ou seja, no consumo da TG em funcionamento mais
0 consumo do sistema de refrigeracéo. Pela simulagéo de Diniz (2018), o consumo total de

combustivel se difere, com o aumento da temperatura.
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Figura 20-Consumo total de combustivel em fun¢do do método de resfriamento.
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Fonte: Adaptado de Diniz (2018)

Conforme demonstrado na Fig. 20, o sistema de absorcdo, consome aproximadamente
menos quando comparado com o sistema de compressdo de vapor, que consome uma
quantidade maior para produzir a mesma poténcia.

E evidente que o resfriamento do ar de admissdo esta fazendo com que as turbinas
gastem mais combustivel. Porem seu SFC estad menor para produzir uma poténcia maior, maior
eficiéncia na utilizacdo desse combustivel. Esse ganho de poténcia, significa a capacidade de
alcancar velocidades maiores e reduzir o tempo de misséo ou exposigéo.

Um fator a ser analisado, como citado no inicio desse trabalho € o impacto que uma
instalacdo de refrigeracdo causaria a estabilidade do navio, visto que a turbina aspira de um

conveés superior. Fica bem evidente, que os dois sistemas de refrigeracdo, o de compressao de
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vapor e o de absorcdo sdo os melhores para sanar essa dificuldade, pois ficariam em conveses
abaixo, como em uma das pracas de maquinas.

Vale ressaltar que atualmente ndo existe tecnologia que supra a necessidade de
resfriamento de uma TG Olympus, que estd acima de 4556kW de refrigeracdo, o que segundo
Diniz (2018), necessitaria de mais de 6 plantas completas do NPaOc, no que diz respeito ao
resfriamento por compressao, o que seria invidvel atualmente. Ja no resfriamento por absorgéo,
no mercado existe a planta Carrier 16DE(H)/16DEF que tem a capacidade nominal de 5275,28
kW porem ocupa mais de 90 m3, o que fica também inviavel para utilizacdo em um navio de
guerra.

A tabela a seguir reune os resultados encontrados para a TG Olympus TM3B no ponto
de projeto encontrado por Diniz (2018).

Tabela 9: Resultados no ponto de projeto para a Olympus TM3B.

Evaporativo Compressao de vapor Absorcao
T1[°C] 32,16 15
Q [kw] 287,3 6683
W e [kW] 0,02397 1572 48,08
W 1iq [kW] 17046 (2,94%) 20783 (25,51%)
171G 0,2523 (0,96%) 0,2760 (10,44%)
Tglobal 0,2523 (0,96%) 0,2627 (5,12%) 0,2755 (10,24%)
SF Cgiobal [kg/kWh] 0,3377 (-0,91%) 0,3243 (-4,84%) 0,3092 (-9,27%)
™M frotal [kg/s] 1,599 (1,98%) 1,872 (19,39%) 1,785 (13,84%)

Fonte: Diniz (2018)

Considerando os dados da tabela 10 e utilizando os 3 resultados separadamente como
base para o inicio da otimizacdo, encontramos uma presséo de saida da bomba de combustivel
de 1476,55 PSI no sistema evaporativo, de 1605,59 psi para os sistemas de compressdo de
vapor e 1605,8 para o de absor¢édo, sendo assim, consideramos que a turbina que Diniz utilizou
em sua simulagdo estava funcionando em poténcia maxima, visto que a pressdo de
funcionamento das bombas de combustivel no maximo é de 1600 psi.

Levando em consideragédo que, segundo o manual na BR 6560 (001) (1) da Olympus
TM3B, 0 SFC é de 0,298 kg/ kWh em poténcia maxima, levando a uma mi rge 1,77 Kg/s, € que

essa vazao é 10 vezes maior que a vazao massica na velocidade de marcha lenta.
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Utilizando as FPDP encontradas para cada caso de refrigeracdo e atraves de

interpolacdo, encontramos 0s seguintes resultados para cada caso de resfriamento:

Tabela 10 : Padrfes encontrados somente para a TG

Evaporativo Compressao de vapor Absorcao
W 1iq [kW] 17046 20783
116 0,2523 0,2760
SFC [kg/kWh] 0,1362 0,15180 0,15183
mi ¢ [kg/s] 1,599 1,7819 1,7822

Fonte: O Autor

Ao iniciarmos o processo de otimizacdo com base no sistema de OC da turbina,
reparamos que para baixas temperaturas € determinado retirar pressao da bomba de
combustivel, atuando principalmente no caso dos resfriamentos por compressao de vapor e de
absorcao, visto que a temperatura de entrada na turbina € de 15° célsius, retira-se 47 psi do valor
da pressao da bomba (FPDP), reduzindo assim sua vazao massica.

Ja para temperaturas acima de 15° célsius, determina-se adicionar pressdo no debito das
bombas, 0 que aumenta a vazdo massica no caso do resfriamento evaporativo.

Encontramos os seguintes resultados em relacdo a eficiéncia da TG e o consumo
especifico de combustivel para cada caso de resfriamento, ja aplicadas as alteracGes nas vazdes

massicas em cada caso.

Tabela 11: Resultados da otimizagéo da Olympus TM3B.

Evaporativo Compressao de vapor Absorcao
W 1iq [kW] 17046 20783
SFC [kg/kWh] 0,1418 (+4,07%) 0,1458 (-3,8898%) 0,1459 (-3,8894%)
nTG 0,24 (-3,92%) 0,2872 (+4,04%) 0,2871 (+4,02%)
mi ¢ [kg/s] 1,664 1,7126 1,7129

Fonte: O autor.
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Conforme demostrado na Tab.11, fica claro que ao combinarmos uma refrigeracéo
eficiente, com a otimizacdo bem executada da turbina, podemos conseguir um aumento na

eficiéncia da turbina com a diminuic¢do do consumo de combustivel.
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5 CONCLUSOES

O modelo computacional apresentado por Diniz (2017) é preciso para simulacdo do
funcionamento de uma turbina a gas com resfriamento na admissdo. Os resultados foram
condizentes com 0s esperados a partir da revisdo de literatura, ajustado para as condigdes
ambientais da regido de operacdo considerada. Pode-se verificar o impacto significativo das
condi¢des ambientais ndo apenas sobre o desempenho da TG, mas também sobre 0s processos
de resfriamento do ar de admisséo.

Sendo assim, ao simularmos uma otimizacao nas referidas turbinas, notamos um aumento
de eficiéncia térmica nos dois casos de refrigeracdo, porem uma diminui¢cdo no caso do
resfriamento evaporativo. Na questdo de consumo de combustivel, hd um ponto crucial na
analise em que se difere 0 consumo em relacdo a temperatura de entrada do ar na TG.

Vale a pena ressaltar que o processo de otimizagdo da TG Olympus por meio do ajuste das
suas bombas de combustivel, ¢ um método engessado que estd baseado em tabelas pré
modeladas, devendo ser feito no minimo uma vez ao més ou quando exista uma mudanga
abrupta na temperatura ambiente.

Os ganhos atingidos por uma otimizacéo do sistema de combustivel, combinados com uma
possivel atualizagdo no sistema de admisséo de ar da turbina, pode melhorar a eficiéncia térmica
em até 14,28%, e diminuicdo de consumo de combustivel de até 14,16%.

E importante que a nogdo de otimizacéo do funcionamento das turbinas esteja enraizada
nos mantenedores da mesma, fazendo com que seja possivel uma otimizagdo no sistema de
combustivel sem necessidade de auxilio do AMRJ, somente com mé&o de obra de bordo.

A possivel aplicacdo de métodos mistos de resfriamento, visando a possivel aplicagdo em

navios militares poderia ser pesquisado em trabalhos futuros
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Rendimento

APENDICE A — Curvas de poténcia e rendimento em funcio da temperatura na

admissao para as turbinas a gas da MB

Figura 21— Curvas de poténcia e rendimento em funcdo da temperatura na admisséo para a LM2500.
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Figura 22 — Curvas de poténcia e rendimento em funcdo da temperatura na admisséo para a Olympus TM3B.
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Figura 23 — Curvas de poténcia e rendimento em funcdo da temperatura na admisséo para a Tyne RM1C.
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APENDICE B - Fluxograma da simulagio feito por Diniz

Inicializa parimetros
conhecidos e
condigdes ISO

Procedimento para
estimar eficiéncias e
temperaturas do ciclo,

Calcula
7 (6)
7 ()
(8
Dminui #; poy;
Qual turbina? A
N
{ 102500 / 5013’.’.‘!’“5 /
ou lyvne
Y
Calculz Caleula
0] T3 (9)
| |

59

= n=I Calcula
Heshm, @) =y My (1)
RS AR 1
ompressdo : Ix_ﬂcializa 4 Calcula
de vapor (7| -Parametros Co T; (@) (14)
' método S
\ Mg (1)
7 e 09
g . 26)
Modo de :
esfriamento?

Inicializa condigdes

de operagdo

Ty inicial

Inicia
simulagdo

mg convergiu?

Calcula
W (10)
7 (12)

Calcula

7. (10)

W, (12)
Thénmico (2)
Mg 10021 (27)
Nz1obal (28)

SFCaiopa1 (29)

SIM

parametros do
método

_ Calcula
me)e:o (1n
iy (20)
Qmaxproj 29

2 (23)

Calcula
Phcond (18)
Omax (24)

}11 (Tl, ﬁ)z) L:S)

Mgy (1)

T, convergiu?

/ Absorgio /—_fompressiy
) de vapor

v

Calcula Calcula
0,3 0.0
e (26) W4 (19, 26)

mg convergiu?

NAO




60

APENDICE C - Programa no EES para simulaciio de Diniz

{Funcéao para calculo da entalpia da mistura de gases da combustao}
FUNCTION exh(T;P;f N2;f H20) $COMMON f 02;f CO2;f Arg

exh =f N2*ENTHALPY(N2;T=T) + f O2*ENTHALPY(O2;T=T) + f CO2*ENTHALPY(CO2;T=T) +
f_Arg*ENTHALPY(Ar;T=T) + f_ H20*ENTHALPY(STEAM;P=P;T=T)
END

{Modelagem do resfriamento evaporativo}
PROCEDURE evap(m_dot;T_O;w_0:T_1;w_1;W_dot_el;Q_dot)

$COMMON P_iso;T_iso;w_iso

T_wb = WETBULB(AIrH20;P=P_iso;T=T_0;W=w_0)

T 1=T.0-0,85%T_0 - T_wb) {Efetividade fixada

emO0,85} IF(T_1<280,15) THENT 1=7ELSET 1=T_1-
273,15 w_1 =
HUMRAT(AiIrH20;P=P_iso;T=T_1+273,15;B=T_wb)
m_dot =
m_dot*DENSITY(AirH20;T=T_1+273,15;P=P_iso;W=w_1)/DENSITY (AirH20;T=T_iso;P=P_iso;W=w
__is0)

m_dot_ev=m_dot * (w_1 - w_0)
Q_dot = m_dot_ev*(ENTHALPY(WATER;T=T_wb;X=1) - ENTHALPY(WATER;T=T_0;P=P_iso))
{Carga de resfriamento}
W_dot_ el = (m_dot ev * 150 * VOLUME(WATER;P=P_iso;T=T_0))/0,75 {Poténcia elétrica
consumida}
END

{Procedimento para estimar a efetividade da serpentina de resfriamento no ponto de projeto e a vazédo
de 4gua gelada}
PROCEDURE efetresf(m_dot;Ti;To;P_ag:e;m_dot_ag;m_dot_aq)

$COMMON P_iso;T_iso;RH_iso;RH_in

m_dot =
m_dot*DENSITY(AiIrH20;T=288,15;P=P_is0;R=1)/DENSITY(AirH20;T=T _iso;P=P_iso;R=RH_is0)

m_dot_cond = m_dot * (HUMRAT(AirH20;P=P_iso;T=308,15;R=RH_in) -
HUMRAT(AirH20;P=P_is0;T=288,15;R=1))

T_cond = DEWPOINT(AirH20;P=P_iso0;T=308,15;R=RH_in)

Q_dot_proj = m_dot * (ENTHALPY(AirH20;P=P_is0;T=308,15;R=RH_in) -
ENTHALPY/(AirH20;P=P_is0;T=288,15;R=1)) - (m_dot_cond * ENTHALPY(WATER;T=(288,15 +
T_cond)/2;X=0))

m_dot_ag = Q_dot_proj/(ENTHALPY(WATER;P=P_ag;T=To) -
ENTHALPY(WATER;P=P_ag;T=Ti))

Q_dot_ max = MIN((m_dot * (ENTHALPY(AirH20;P=P_is0;T=308,15;R=RH_in) -
ENTHALPY(AirH20;P=P_iso;T=Ti;R=1)) - (m_dot_cond * ENTHALPY(WATER;T=(Ti +
T_cond)/2;X=0)));(m_dot_ag * (ENTHALPY(WATER;P=P_ag;T=308,15) -
ENTHALPY(WATER;P=P_ag;T=Ti))))

e = Q_dot_proj/Q_dot_max

m_dot_aqg = Q_dot_proj/(0,78*(ENTHALPY(WATER;P=P_ag;T=363,15) -
ENTHALPY(WATER;P=P_ag;T=353,15))) {Vazéo de ague quente, s6 usada no ciclo de absor¢ao}
END

{Modelagem da refrigeracéo}
PROCEDURE
refrig(e;m_dot;m_dot_ag;m_dot_aq;T_O;w_in;Ti;To;P_ag;COP:T_1;w_1;Q_dot;W_dot_el)
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$COMMON T_iso;P_iso;RH_iso;RH_in;modo
T1=TO0
T_cond = DEWPOINT(AirH20;P=P_iso;T=T_0;R=RH_in)
m_dot_var = m_dot
REPEAT {lteracdo para fazer os valores da temperatura de saida e vazdo de ar
convergirem} T1lvar=T.1
m_dot_cond = m_dot var * (HUMRAT(AirH20;P=P_iso;T=T_0;R=RH_in) -
HUMRAT(AirH20;P=P_iso;T=T_1_var;R=1))
IF (m_dot_cond <= 0) THEN {Checa se houve condensacao ou nao}
m_dot_cond =0
RH1 = RELHUM(AIrH20;P=P_iso;T=T_1_var;W=w_in)
ELSE
RH1=1
ENDIF
Q_dot_max = MIN(m_dot_var * (ENTHALPY(AirH20;P=P_iso;T=T_0;R=RH_in) -
ENTHALPY (AirH20;P=P_iso;T=Ti;R=RH1)) - (m_dot_cond * ENTHALPY(WATER;T=(Ti +
T_cond)/2;X=0));ABS(m_dot_ag * (ENTHALPY(WATER;P=P_ag;T=T_0) -
ENTHALPY(WATER;P=P_ag;T=Ti))))
hl = (m_dot var*(ENTHALPY(AirH20;P=P_iso;T=T_0;R=RH_in)) - e*Q_dot_max
-m_dot_cond*ENTHALPY(WATER;T=(T_1_var + T_cond)/2;X=0))/m_dot_var
T_1 = TEMPERATURE(AiIrH20;P=P_iso;H=h1;R=RH1)
m_dot_var =
m_dot*DENSITY(AiIrH20;T=T_1;P=P_iso;R=RH1)/DENSITY(AirH20;T=T_iso;P=P_iso;R=RH_iso)
UNTIL (T_1_var - T_1 <=0,001)
IF(T_1<280,15) THENT 1=7ELSET 1=T 1 -
273,15 w1 =
HUMRAT(AirH20;P=P_iso;T=T_1+273,15;R=RH1)
Q_dot = e*Q_dot_max {Carga de refrigeracédo}
IF modo = 2 THEN {Poténcia elétrica consumida pela compressao de vapor}
W_dot_el = Q_dot/COP + (m_dot_ag * 70 * VOLUME(WATER;P=P_ag;T=(Ti+T0)/2))/0,75 +
(m_dot_cond * 60 * VOLUME(WATER;T=(T_1+273,15+T_cond)/2;X=0))/0,75
ENDIF
IF modo = 3 THEN {Poténcia elétrica consumida pela absorcao}
W_dot_el =9,7 + ((m_dot_aq * 30 * VOLUME(WATER;P=P_ag;T=358,15)) + (m_dot_ag *
70 * VOLUME(WATER;P=P_ag;T=(Ti+T0)/2)) + (m_dot_cond * 60 *
VOLUME(WATER;T=(T_1+273,15+T_cond)/2;X=0)))/0,75
ENDIF
END

{Rotina iterativa para encontrar as eficiéncias de componentes a partir das especificacdes nominais e
fixar as temperaturas de entrada e saida da turbina}
{IT2T representa a temperatura desconhecida na entrada/saida da turbina, enquanto To a temperatura
conhecida. Qual delas é especificada depende da turbina analisada}
PROCEDURE
eficomponentes(W_dot_Lig;m_dot;P;rp;np;To:T2C;T2T;nc;nt;npt) $COMMON
npc;T_iso;P_iso;w_iso;fmol_H20;f_H20:;f N2;ek_ar;ek_exh npt = np
REPEAT
npt = npt - 0,000005

nc = ((rp™ek_ar) - 1) / (rp(ek_ar/npc) - 1)
nt = (1 - rp”(-npt*ek_exh)) / (1 - rp™(-ek_exh))

T2C =T_iso * ((((rp™ek_ar) - 1)/nc) + 1)

IF (rp=18) THEN

T2T =To / (nt*((rp*0,95)"(-ek_exh) - 1) + 1) {DATASHEET DA LM2500 FORNECE

T4}
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mf_dot_t
0 mf_dot =

(@R

REPEAT {Célculo da massa de combustivel injetada}
mf_dot_t = mf_dot
Q _dot H =
(m_dot+mf_dot_t)*(exh(T2T;fmol_H20*P_iso*rp*0,95;f N2;f H20) -
exh(T2C;fmol_H20*P_iso*rp;f_N2;f H20))
mf_dot = Q_dot_H/42259,414
UNTIL (mf_dot-mf_dot_t < 0,00001)

W _dot T =
(m_dot+mf_dot)*(exh(T2T;fmol_H20*P_iso*rp*0,95;f N2;f H20) -
exh(To;fmol_H20*P_iso;f _N2;f H20))

ELSE
T2T =To * (nt * ((rp*0,94)(-ek_exh) - 1) + 1) {ARTIGOS DA ROYAL NAVY
FORNECEM T3}
mf_dot t=0
mf_dot=0
REPEAT {Calculo da massa de combustivel injetada}
mf_dot_t =mf_dot
Q_dot H =
(m_dot+mf_dot_t)*(exh(To;fmol_H20*P_iso*rp*0,94;f N2;f H20) -
exh(T2C;fmol_H20*P_iso*rp;f_N2;f H20))
mf_dot = Q_dot H/42259,414
UNTIL (mf_dot-mf_dot_t < 0,00001)
W_dot_T = (m_dot+mf_dot)*(exh(To;fmol_H20*P_iso*rp*0,94;f N2;f H20) -
exh(T2T;fmol_H20*P_iso;f_N2;f_H20))
ENDIF
W_dot_C = m_dot*(ENTHALPY (AirH20;P=P_iso;T=T_iso;W=w_iso) -
ENTHALPY(AirH20;P=P_iso*rp;T=T2C;W=w_is0))
W _dot_Lig=W_dot T+W dot C
UNTIL (W_dot_Lig<=P)
END

{Calculo do ciclo para temperatura ambiente variando de 0 a 45°C}
PROCEDURE
simulacao(T3;T4;rp;dp;nc;m_dot:W_dot_Liqg[0..45];W_dot_el[0..45];Q_dot_resf[0..45];mf_dot_tot[0..4
5]
;rend[0..45];SFCJ0..45];rend_global[0..45];SFC_global[0..45];T1[0..45];T0O[0..45])

$COMMON ek_ar;T_iso;P_iso;W_iso;RH_in;f_N2;f_H20;fmol_H20;modo

$ARRAYS ON

i = 0
TO[0]=0
REPEAT
w_in = HUMRAT (AirH20;P=P_iso;T=TO0[i]+273,15;R=RH_in)
IF (modo = 0) or (TO[i] < 8) THEN {Sem resfriamento}

T1[i] = TO[i]
wl=w_in f H20c = f H20 -
W_iso + w_in f N2c =
f N2 +w_iso-w_in

W_dot_el[i]=0
Q_dot _resfli]=0
ENDIF

IF (modo = 1) and (TO[i] >= 8) THEN {Resfriamento evaporativo}
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CALL
evap(m_dot;TO[i]+273,15;w_in:T1[il;w1;W_dot_el[i];Q_dot_resf][i])
f H20c =f_H20 - w_iso + wl f N2c=f N2 +w_iso-wl

ENDIF
IF (modo = 2) and (TOJi] >= 8) THEN {Compressao de vapor}
CALL efetresf(m_dot;279,65;285,65;600:e;m_dot_ag;m_dot_aq)

CALL
refrig(e;m_dot;m_dot_ag;m_dot_aq;TO[i]+273,15;w_in;279,65;285,65;600;4,32:T1[i];w1;Q_dot_resf|i
1; W_dot_el[i]) f H20c =f H20 - w_iso + wl f N2c =
f N2 +w_iso-wl

ENDIF

IF (modo = 3) and (TOJ[i] >= 8) THEN {Absorcao}

CALL efetresf(m_dot;280,15;285,15;1000:e;m_dot_ag;m_dot_aq)

CALL
refrig(e;m_dot;m_dot_ag;m_dot_aq;TO[i]+273,15;w_in;280,15;285,15;1000;0,78:T1[i];w1;Q_dot_resf[i
1; W_dot_el[i]) f H20c =f H20 - w_iso + wl f N2c =
f N2 +w_iso-wl ENDIF m_dot_Tin =
m_dot*DENSITY (AirH20;T=T1[i]+273,15;P=P_iso;W=w1)/DENSITY(AirH20;T=T_iso;P=P_iso;W=w_
i so) {Corregdo da vazéo de ar para a temperatura de entrada} T2l = (T1[i]+273,15) *
((((rpnek_ar) - 1)/nc) + 1)

W_dot_C]Ji] = m_dot_Tin*(ENTHALPY (AirH20;P=P_iso; T=T1[i]+273,15;W=w1) -
ENTHALPY(AirH20;P=P_iso*rp;T=T2[i];W=w1
) mf_dot_ t=0
mf_dot[i] =0
REPEAT {Calculo da massa de combustivel injetada}
mf_dot_t = mf_dot[i]

Q_dot_HI[i] =
(m_dot_Tin+mf_dot_t)*(exh(T3;fmol_H20*P_iso*rp*dp;f_N2c;f H20c) -
exh(T2[i];fmol_H20*P_iso*rp;f_N2c;f_H20c)) mf_dot[i] = Q_dot_H[i]/42259,414

UNTIL (mf_dot[i]-mf_dot t < 0,00001)
W_dot_TI[i] -
(m_dot_Tin+mf_dot[i])*(exh(T3;fmol_H20*P_iso*rp*dp;f_N2c;f_H20c) -
exh(T4;fmol_H20*P_iso;f_N2c;f_H20c)) W_dot_Liq[i] = W_dot T[i] +

W_dot_CIi]
mf_dot_tot[i] = mf_dot[i] + W_dot_el[i]/(0,412*42259,414) {Eficiéncia de geracdo de energia
=0,412}
rend[i] = W_dot_Liq[i]/Q_dot_Hli]
rend_global[i] = W_dot_Liq[i]/(42259,414*mf_dot_tot[i])
SFCJi] = (3600*Q_dot_H][i]/42259,414)/W _dot_Liq[i]
SFC_global[i] = (3600*mf_dot_tot[i])/W_dot_Liq[i]
TO[i+1] = TO[i]+1
i=i+l
UNTIL (i=46)
END

{IPARAMETROS E VALORES INICIAIS}

npc = 0,9 {Eficiéncia politrépica do compressor para todas as TG}

np_Ilm = 0,8196 {Eficiéncias politrépicas iniciais das turbinas para o calculo iterativo (Mudar para
otimizar tempo de calculo)} np_ol = 0,7965 np_ty = 0,7613

T4 _Im=839,15 [K] {Par&metros conhecidos da LM2500}

m_dot_Im = 70,5 [kg/s] P_Im = 25060 [kJ/s] rp_Im = 18

dp_Im=0,95

T3 ol =1220 [K] {Parametros conhecidos da Olympus}
m_dot ol = 103,42

[kg/s] P_ol = 20880

[kd/s] rp_ol = 10,37

dp_ol =0,94
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T3 _ty =1280 [K] {Parametros conhecidos da Tyne}
m_dot_ty = 19,05 [kg/s]

P_ty = 4000 [kJ/s]

rp_ty =12

dp_ty=0,94

T _iso = 288,15 [K] {Propriedades do ar de admissdo (Condicéo ISO)}

RH_iso=0,6

P_iso = 101,325 [kPa]

w_iso = HUMRAT(AirH20;P=P_iso;T=T_iso;R=RH_iso)

RH_in = 0,791 {!{Umidade relativa do ar de admisséo (condicdo de operacéo)}

fmol_0O2 =0,14141 {Fracdes molares dos componentes dos gases de descarga}

fmol_CO2 = 0,04128 fmol_Arg = 0,00902 fmol_H20 = 0,05091 fmol_N2 =

0,75738

f 02 = (fmol_02*31,998)/(fmol_02*31,998 + fmol_C0O2*44,01 + fmol_Arg*39,948 +
fmol_H20*18,01528 + fmol_N2*28,014) {Calculo das fracbes de massa} f_CO2 =
(fmol_C02*44,01)/(fmol_02*31,998 + fmol_C02*44,01 + fmol_Arg*39,948 +
fmol_H20*18,01528 + fmol_N2*28,014)

f Arg = (fmol_Arg*39,948)/(fmol_02*31,998 + fmol_C02*44,01 + fmol_Arg*39,948 +
fmol_H20*18,01528 + fmol_N2*28,014)

f H20 = (fmol_H20*18,01528)/(fmol_02*31,998 + fmol_C02*44,01 + fmol_Arg*39,948 +
fmol_H20*18,01528 + fmol_N2*28,014)

f N2=1-f O2-f CO2-f Arg-f H20 {Fracéo de nitrogénio compensa variagdes ha massa de vapor
d'agua}

{Valores de k usados para encontrar as temperaturas do ciclo. Para o ar foi calculado para as
condicdes ISO. Para os gases de descarga foi calculado com base na temperatura e pressao medias
nas quais eles vao trabalhar, nas trés turbinas.}

{Como k varia pouco com a temperatura, além de sua influéncia nas equacfes ser pequena e a
simulacdo estar ajustada para fixar as temperaturas com base nos pardmetros de catalogo das TG,
essas aproximacdes nao produzem desvios significativos.}

k_ar = CP(AiIrH20;P=P_iso;T=T_iso;R=RH_iso)/CV(AirH20;P=P_iso;T=T_iso;R=RH_iso)
ek_ar = (k_ar - 1)/k_ar

k_exh = (f_N2*CP(N2;T=930) + f_02*CP(02;T=930) + f_CO2*CP(C02;T=930) + f_Arg*CP(Ar;T=930)
+ f H20*CP(STEAM;P=P_is0;T=930))/(f_N2*CV(N2;T=930) + f O2*CV(02;T=930) +

f CO2*CV(CO2;T=930) + f Arg*CV(Ar;T=930) + f H20*CV(STEAM;P=6,73*P_is0;T=930))
ek _exh = (k_exh - 1)/k_exh

modo = 0 {!Define modo de resfriamento simulado: 0 - sem resfriamento; 1 - evaporativo; 2 -
compresséo de vapor; 3 - absorcao}
{'Modelos de resfriamento validos para TO > 7 °C}

{LM2500}

CALL
eficomponentes(2*P_Im/m_dot_Im;m_dot_Im;P_Im;rp_Im;np_Im;T4_Im:T2_Im;T3_Im;nc_Im;nt_Im;npt
_Im)

CALL
simulacao(T3_Im;T4_Im;rp_Im;dp_Im;nc_Im;m_dot_Im:W_dot_Lig_Im[0..45];W_dot_el_Im[0..45];Q_d
0

t resf Im[0..45];mf_dot_tot Im[0..45];rend_Im[0..45];SFC_Im[0..45];rend_global_Im[0..45];SFC_globa
| _Im[0..45];T1_Im[0..45];)

{OLYMPUS}

CALL
eficomponentes(2*P_ol/m_dot_ol;m_dot_ol;P_ol;rp_ol;np_ol;T3_ol:T2_ol;T4_ol;nc_ol;nt_ol;npt_ol)
CALL
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simulacao(T3_ol;T4_ol;rp_ol;dp_ol;nc_ol;m_dot_ol:W_dot_Liq_ol[0..45];W_dot_el_ol[0..45];Q_dot_re
s

f ol[0..45];mf_dot_tot ol[0..45];rend_ol[0..45];SFC_ol[0..45];rend_global_ol[0..45];SFC_global_ol[0..4
5];T1 _ol[0..45])

{TYNE}

CALL

eficomponentes(2*P_ty/m_dot_ty;m _dot_ty;P_ty;rp_ty;np_ty;T3_ty:T2 ty;T4 ty;nc_ty;nt ty;npt ty)
CALL

simulacao(T3_ty;T4 ty;rp_ty;dp_ty;nc_ty;m dot ty:W dot Liq_ty[0..45];W_dot_el ty[0..45];Q_dot re
s

f ty[0..45];mf_dot_tot_ty[0..45];rend_ty[0..45];SFC _ty[0..45];rend_global_ty[0..45];SFC_global_ty[0..4
51;T1_ty[0..45];T0[0..45])



HMS

Ambient Air Temperature (Dry)

Barometric Pressure

APENDICE D - Programa no Excel para Otimizacio da TG

STBD OLYMPUS OPTIMISATION

Engine serial number : | 2017186

PASS OFF VALUE OF NL =| 6282
Correction for Air Temperature =
Correction for Air Pressure = l:l

DESIRED LP RPM =

6424

Desired FPDP

Actual FPDP
Idle FPDP

(For conditions of the day)

A+f%=

7

Putin

1400

47

COMMENTS

DATE :

PSI at Idle



