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RESUMO

SCAGNOLATTO, G. Avaliacao tedrica de ciclos Rankine orgéanico e projeto de bancada
de testes em pequena escala. 2020. Dissertacdo (Mestrado) — Escola de Engenharia de Sao
Carlos, Universidade de Sao Paulo, Séo Carlos, 2020.

O ciclo Rankine orgéanico € apresentado como rota tecnolégica com grande potencial de
crescimento para recuperacdo de calor de baixa temperatura, em especial, para geracdo de
eletricidade. A aplicacdo dessa rota tecnoldgica em escalas inferiores a 2 MWe e/ou a fontes
térmicas de temperaturas inferiores a 200 °C confere ao ciclo Rankine organico vantagens
sobre outras tecnologias de conversdo de energia termelétrica. Para analisar o efeito que
parametros de projeto e de operagdo, como o fluido de trabalho utilizado, temperaturas de
condensacédo, de evaporagdo e de entrada no expansor, e presenca de recuperador de calor,
exercem na eficiéncia térmica do ciclo, um modelo analitico para célculo da eficiéncia
térmica de ciclos subcriticos foi desenvolvido e expandido a partir do modelo proposto por
Wang et al. (2018a), que desenvolveram um modelo para ciclos saturados e superaquecidos,
sem presenca de recuperador de calor. O modelo proposto neste trabalho inclui os efeitos do
recuperador de calor nos ciclos e das eficiéncias isoentrépicas da bomba e do expansor. Para
validacdo do modelo proposto, foram consideradas temperaturas de condensacdo de 10 °C a
60 °C ou a 30% do valor da temperatura critica do fluido, e temperaturas de evaporacao até,
no maximo, 99,5% da temperatura critica do fluido. Foram comparados os valores de
eficiéncia térmica obtidos pelo método analitico com os valores obtidos pela solucdo
numeérica convencional. Apés a validacdo do modelo proposto, realizaram-se analises dos
efeitos que os parametros de projeto e de operacdo mencionados exercem na eficiéncia
térmica do ciclo, através de inspecdo da ordem de grandeza das variaveis envolvidas no
calculo. Concluiu-se que o superaquecimento do fluido de trabalho ndo altera
significativamente a eficiéncia térmica do ciclo quando o ciclo ndo possui recuperador de
calor, porém pode promover aumento significativo na eficiéncia quando um recuperador de
calor estd presente; a presenca de um recuperador de calor no ciclo, seja saturado, seja
superaquecido, também pode promover aumento consideravel na eficiéncia térmica do ciclo.
A eficiéncia isoentropica do expansor influencia mais a eficiéncia térmica do ciclo do que a
eficiéncia isoentropica da bomba, que, mesmo assim, ndo deve ser negligenciada. Por fim,
esses resultados serviram de base para o projeto de uma bancada de testes para avaliagéo
experimental de ciclos Rankine organico subcriticos, mas ja preparada para operar ciclos em
condigdes transcriticas e supercriticas.

Palavras-chave: Ciclo Rankine organico. Eficiéncia energética. Geragdo termelétrica. Bancada
de testes.






ABSTRACT

SCAGNOLATTO, G. Theoretical evaluation of organic Rankine cycles and design of a
small-scale test bench. 2020. Dissertacdo (Mestrado) — Escola de Engenharia de Sao Carlos,
Universidade de Séo Paulo, Sdo Carlos, 2020.

Organic Rankine cycles are presented as a technology of high growth potential for the
recovery of low-grade heat, especially for electricity generation. Its application to power
scales lower than 2MWe and/or lower than 200 °C heat sources offers organic Rankine cycle
advantages over other thermoelectric conversion technologies. This master thesis addresses
the development of an analytical model that calculates the cycle thermal efficiency for the
analysis of the effect of design and operation parameters, such as working fluid, condensing
and boiling temperatures, expander inlet temperature, and presence of a heat regenerator. The
analytical model proposed by Wang et al. (2018a) and applied to subcritical saturated and
superheated cycles with no heat regenerator was expanded for incorporating heat regenerator
and pump and expander isentropic efficiencies. Condensing temperatures between 10 °C and
60 °C or 30% of fluid critical temperature, as well as maximum boiling temperature of 99.5%
of fluid critical temperature were employed for the validation of the model applicability. The
results were compared to traditional numerical calculation results, and the effects of the
parameters on the cycle thermal efficiencies were analyzed through the checking of their
magnitude. The superheated working fluid does not alter the cycle thermal efficiency
significantly if the cycle involves no heat regenerator; however, it may increase it, otherwise,
i.e., if the heat regenerator is involved. The expander isentropic efficiency affects more the
cycle thermal efficiency than the pump isentropic efficiency, which should not be neglected.
The results guided the design of a small-scale test bench for an experimental evaluation of
subcritical, transcritical and supercritical organic Rankine cycles.

Keywords: Organic Rankine cycle. Energy efficiency. Thermoelectric generation. Test bench.
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1 INTRODUCAO

Neste capitulo, as questdes energéticas sao contextualizadas, inserindo-as no cenario
das preocupaces ambientais e da utilizacdo de combustiveis fdsseis; sob essa Optica, a
motivacdo deste trabalho € abordada, pontuando as razdes pelas quais o ciclo Rankine
organico figura entre as principais tecnologias para conversao de energia térmica em trabalho

a partir de fontes de calor de baixa temperatura.

1.1 Contextualizacdo

A demanda energética tem aumentado significativamente durante as Ultimas décadas,
sobretudo, devido a industrializacdo, ao desenvolvimento econémico ao aumento
populacional e a melhoria da qualidade de vida. Combustiveis fosseis constituem a base da
oferta de energia primaria mundial, o que origina forte preocupacdo com as questdes
ambientais, principalmente, envolvendo aquecimento global e mudancas climaticas, uma vez
gue a queima desse insumo emite gases intensificadores do efeito estufa (em especial, CO5),

apontados como principais responsaveis pelo aquecimento global.

De acordo com dados publicados pela International Energy Agency - IEA (2016), os
setores responsaveis pelas maiores quantidades emitidas de CO, no mundo sdo, nesta ordem,
geracdo de eletricidade, setor industrial e de transportes; no Brasil, o setor de transportes
lidera as emissdes, seguido pelo industrial e de geracdo de energia. Essa alteracdo se deve,
sobretudo, a forte presenca da geragdo hidrelétrica e do uso da biomassa na matriz energética

nacional, o que nos garante um indicador de emissdo pelo uso de energia consideravelmente
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menor que o da média mundial: 1,55 tCO,/tep de energia consumida, frente a média mundial

de 2,35 (BRASIL, 2016).

Com o aumento de renda per capta e das taxas de urbanizacdo, e com o desenvolvimento
econdmico dos paises, aumenta-se, também, o consumo de energia. A Fig. 1.1 relaciona o
consumo de energia priméaria (medido em kgoe, “quilograma equivalente de petroleo por
pessoa”) com o IDH de um pais (o IDH é o Indice de Desenvolvimento Humano, normalizado
de 0 a 1, que inclui indicadores de saude, educacdo e renda, como expectativa de vida ao
nascer, salubridade ambiental, expectativa de anos de estudo e média de anos de educagdo da

populacdo adulta e Renda Nacional Bruta per capta).

Figura 1.1 — Gréafico do indice de Desenvolvimento Humano contra consumo de Energia Primaria.
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Fonte: o autor.

Nota-se que um aumento no consumo de energia significa melhoria exponencial no IDH
até, aproximadamente, 3.000 kgoe/pessoa; a partir desse valor, 0 aumento no consumo néo
representa melhoria consideravel nos indices de IDH. Os paises em que ha extracdo
significativa de petrdleo ndo se encaixam nessa tendéncia, pois tal atividade eleva o consumo
da energia primaria sem, necessariamente, aumentar o IDH. E o caso de paises como

Turcomenistdo, Oma, Ardbia Saudita, Kuwait e Bahrain.
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Como é esperado um aumento populacional — passando de 7,5 bilhdes de pessoas no
mundo em 2015, para mais de 9 bilhdes em 2040 — e um desenvolvimento econémico, com
maior acesso ao mercado de energia, principalmente em paises ndo pertencentes a OCDE,
estima-se um aumento de 28% no consumo mundial de energia entre os anos de 2015 e 2040,
podendo chegar a mais de 700 quadrilhGes de BTU, dos quais a maior parte sera suprida por

fontes fdsseis, apesar do crescimento da participacdo de fontes renovéveis (IEA, 2017).

A Fig. 1.2 ilustra as projegdes para 0 aumento populacional e para o PIB per capta de

paises pertencentes e ndo pertencentes a OCDE.

Figura 1.2 — (a) Populagdo mundial e (b) Pruduto Interno Bruto per capta, de 1990 a 2040, em paises
pertencentes e ndo pertencentes a OCDE.
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Fonte: adaptado de IEA (2017).

Com a tendéncia de aumento da demanda de eletricidade e das preocupac6es em relagédo
as emissdes de carbono, as fontes de energia utilizadas para geracdo desse insumo se
diversificardo, de acordo com caracteristicais globais e regionais, com destaque para aumento
da participacdo de fontes renovaveis, gas natural e nuclear, em detrimento do carvédo (IEA,

2017).
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Em relacdo a geracdo de eletricidade, no mundo, dos 23.087 TWh gerados no ano de
2015, 78,8% sdo oriundos de geracdo termelétrica, sendo 65,6% a base de combustiveis
fosseis; no Brasil, esse nimero ¢é substancialmente inferior: 29,8% da eletricidade foi gerada a
partir de termelétricas, utilizando combustiveis fésseis em apenas 18,7% da eletricidade
gerada. Isso se deve, sobretudo, a grande participacdo das geracdes hidrelétricas (63,1%) e
edlicas (7,2%). Vale destacar também a grande participacdo da biomassa (8,4%) na matriz

elétrica nacional (BRASIL, 2018).

A geracdo termelétrica apresenta vantagens diferenciadas, como possibilidade de
suprir fornecimento instantaneo e constante, com menor dependéncia de condi¢des climaticas
e ambientais (a excecdo fica por conta da biomassa, que pode depender de regimes de chuva
especificos para ser plantada e colhida) e tem possibilidade de ser integrada a outras
atividades que utilizam calor, como processos industriais e distritos de aquecimento, em
pratica conhecida como cogeracdo. No entanto, devido as caracteristicas dessa conversao,
mais precisamente, da Segunda Lei da Termodindmica, nem todo calor pode ser convertido
em eletricidade: dados estatisticos da IEA® indicam que mais da metade da energia contida no
calor € perdida durante a conversdo termelétrica; no mundo, do total de 5.217 Mtoe destinadas
a geracao de eletricidade em 2016, 4.754 Mtoe sdo de origem térmica e 2.730 Mtoe foram

perdidos durante a converséo, representando 57,4%.

Dada a forte dependéncia das matrizes energéticas e elétricas em relacdo aos
combustiveis fosseis, existe a preocupacdo com o esgotamento de suas reservas. Abas, Kalair
e Khan (2015) fizeram uma revisdo sobre algumas estatisticas dos principais combustiveis
fosseis, incluindo reservas comprovadas, producdo diéria e estimativa de esgotamento de suas

reservas, cujos dados sao apresentados na Tab. 1.1.

! Dados presentes em Diagrama de Sankey fornecido pelo site da IEA:
https://www.iea.org/Sankey/#?c=World&s=Balance (acessado pela Gltima vez em 04/07/2019).
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Tabela 1.1 — Estatisticas dos combustiveis fésseis no mundo, baseadas em reservas comprovadas.

Combustivel Reservas totais Producéo diaria Esgotamento estimado”
Petrdleo 1,7 tri barris 86,8 mi barris 2066
Gés natural 185,7 tri m3 9,2bimd 2068
Carvao 891,5 bi ton 21,6 mi ton 2126

*Data de esgotamento pode ser alterada caso novas reservas de combustivel sejam descobertas.
Fonte: adaptado de Abas, Kalair e Khan (2015).

Assim, tanto a diminui¢do do uso de fontes de energia fosseis e 0 aumento de fontes
renovaveis de energia — solar, edlica, geotérmica, biomassa, biocombustiveis, hidrica e
hidrogénio —, quanto melhorias na eficiéncia energética, desde a geracdo da energia (elétrica,
térmica, mecanica e quimica) até seu consumo, sdo extremamente desejaveis, uma vez que
atacam ambos os problemas do suprimento de energia e do aquecimento global. Para isso, 0

desenvolvimento de estratégias, politicas e tecnologias sdo fundamentais.

O ciclo Rankine é um dos métodos utilizados para converter energia térmica em
poténcia de eixo — e, com o acoplamento de um gerador, em energia elétrica — e,
tradicionalmente, utiliza agua como fluido de trabalho (SRC). Porém, o uso de SRC para
geracdo de energia elétrica a partir de fontes de calor abaixo de 370 °C torna-se pouco
eficiente e economicamente inviavel (HUNG; SHAI; WANG, 1997); no entanto, o ciclo
Rankine organico — modificacdo do ciclo Rankine tradicional, em que a 4gua € substituida por
um fluido orgénico de trabalho, que possui ponto de ebulicdo mais baixo e pressdo de vapor
maior que a da agua — necessita de menos calor durante o0 processo de evaporagdo, que
acontece em pressdes e temperaturas inferiores aquelas praticadas pelo ciclo Rankine
tradicional (TCHANCHE et al.,2011), viabilizando, assim, a utilizagdo de calores de baixas e
médias temperaturas (entre 60 e 250 °C) para geragdo de poténcia de eixo e de energia

elétrica.
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A Fig. 1.3 ilustra a possibilidade de insercdo da tecnologia a ciclo Rankine organico
em lacunas deixadas por tecnologias de geracdo termelétrica aplicadas a baixas poténcias e

temperaturas, principalmente, SRC e OTEC.

Figura 1.3 — Diagrama esquematico da faixa de aplicacdo de sistemas de poténcia a ciclo Rankine
organico, considerando temperatura da fonte de calor contra poténcia gerada, em escala logaritmica.
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Fonte: adaptado de GAIA (2011).

Nota-se que SRC tem sua aplicacédo limitada, aproximadamente, a poténcias superiores
a 0,5 MW e temperaturas superiores a 230 °C. Em poténcias e/ou temperaturas inferiores, ha
uma lacuna de aplicacéo tecnoldgica, com limites técnicos e econdémicos de aplicacdo, tanto
de poténcia quanto de temperatura, e a tecnologia a ciclo Rankine organico tem potencial para

preencher essa lacuna, com destaque para o acoplamento com fontes térmicas renovaveis.

Pierobon et al. (2014) investigaram as tecnologias de recuperacao de calor envolvendo
ciclo Brayton, Rankine padrdo e Rankine organico aplicadas ao setor de petrdleo e gas,
analisando o potencial dessa aplicacdo em plataformas de petréleo offshore. Os resultados

indicaram que o ciclo Rankine organico apresentou melhores resultados comparado as outras
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tecnologias, ponderando fatores como custo e peso do sistema, receitas e emissdes evitadas de

CO; e outros poluentes.

Além dos ciclos Brayton, e Rankine e suas modificagdes, outras tecnologias podem ser
utilizadas para a conversdo de calor em energia, com bom desempenho; algumas ja estdo
comercialmente disponiveis e outras estdo em desenvolvimento, mas se demonstram

promissoras.

Viklund e Johansson (2014) comparam algumas dessas tecnologias — SRC, ciclo
Rankine organico, ciclo Kalina, ciclo de CO, transcritico, gerador termoelétrico (TEG),
termofotovoltaico (TPV), motor Stirling e motor de material com mudanca de fase (PCM) —
em termos de eficiéncia, faixa de aplicagdo, meio em que ocorre a troca de calor e o estagio

de desenvolvimento, e o resultado encontra-se na Tab. 1.2.

Tabela 1.2 — Comparacéo entre tecnologias para conversao de calor em eletricidade.

Eficiéncia de Temperatura . L
. ~ . Meio de troca Estagio de
Tecnologia conversao de energia da fonte de -
. e . de calor desenvolvimento
térmica em elétrica calor [°C]
i i Condensacéo: 0,47
Ciclo Raﬂnkme ¢ > 240 Gas, liquido Comercial
padrdo CHP: 0,3
Ciclo Rankine e .
organico” 0,008-0,2 24-480 Gas, liquido Comercial
Ciclo Kalina 0,12-0,17 120-400 Gas, liquido Comercial
Ciclo de CO, 0,025-0,08 60-150 Gés, liquido  Em desenvolvimento
transcritico
Gerador Comercial em
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*1nclur aplicacdo em OTEC. Dados de Faizal e Ahmed (Z013).

Fonte: adaptado de Viklund e Johansson (2014).
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E possivel notar que o motor Stirling permite aplicacdo em uma grande faixa de
temperaturas, com eficiéncias até maiores que as do ciclo Rankine organico; no entanto, além
de ser uma tecnologia em desenvolvimento, de acordo com Bianchi e De Pascale (2011),
motores Stirling tém sua eficiéncia drasticamente reduzida quando conectados a fontes de

calor de temperaturas mais baixas (200-500 °C).

O ciclo Kalina, em alguns casos, pode chegar a apresentar desempenho superior a um
ciclo Rankine orgénico; no entanto, esse aumento de eficiéncia é discreto e obtido por meio
de uma planta mais complexa, com maiores superficies de trocadores de calor e com a
utilizacdo de materiais resistentes a pressdes mais elevadas e a corrosdo (ZHANG; HE;
ZHANG, 2012). Isso porque a operacdo de um ciclo Kalina pode alcangar valores de 38-50
bar (NEMATI et al., 2017) e a mistura amonia-agua, acima de 200 °C, pode provocar ataques
quimicos, ocasionando problemas de corrosdo (BOMBARDA; INVERNAZZI; PIETRA,
2010). Para se evitar esse tipo de dano a turbina, titdnio deve ser adotado como material
construtivo, enquanto que cobre e aluminio sdo materiais de uso proibido (MARCUCCILLI;

ZOUAGHI, 2007).

Nesse contexto, o ciclo Rankine organico configura-se como uma tecnologia
promissora para aumentar a geracdo de poténcia e eletricidade e/ou melhorar a eficiéncia
energética, devido a possibilidade de se utilizar calor de fontes renovaveis de energia e calor
rejeitado para o ambiente, pela sua simplicidade, baixa manutencéo e facilidade de operacao,
preenchendo uma lacuna técnica e econbmica deixada por sistemas de ciclo Rankine

convencional (SRC), devido as suas caracteristicas.
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1.2 Objetivos

Esta pesquisa tem como objetivo principal a avaliacdo térmica tedrica de um ciclo

Rankine organico, promovendo bases para o projeto e a construcdo de uma bancada de testes

em pequena escala (< 10 kWt) para investigacdo experimental. Como objetivos especificos,

apresentam-se:

Vi.

Abordagem do contexto em que a tecnologia em questdo estéd inserida, elucidando a
relevancia de sua aplicagéo;

Revisdo da literatura, incluindo diferentes arquiteturas do ciclo, configuracbes de
componentes e suas caracteristicas;

Modelagem térmica de sistemas em regime permanente;

Desenvolvimento e validagdo de um modelo analitico para calculo da eficiéncia
térmica do ciclo;

Anélise da influéncia da variacdo de pardmetros operacionais na eficiéncia térmica e
exergeética do ciclo;

Projeto de uma bancada de testes em pequena escala (< 10 KWt).
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2 O cicLo RANKINE ORGANICO

Neste capitulo, o ciclo Rankine organico € apresentado, incluindo modificacGes na
arquitetura do ciclo, possiveis fluidos de trabalho, principais componentes, fontes tipicas de

calor, panorama de aplicacdo e estimativa de custos.

2.1 Apresentacéo

No ciclo Rankine, o fluido de trabalho no estado liquido é pressurizado e bombeado
até um evaporador, onde é aquecido e vaporizado para, entdo, se expandir, fornecendo
trabalho mecénico de eixo que, conectado a um gerador, é convertido em energia elétrica. Em
seguida, o vapor é resfriado e condensado, seguindo para a bomba, e, assim, iniciando um

novo ciclo, representado esquematicamente pela Fig. 2.1.

Figura 2.1- (a) Representacdo esquematica de um ciclo Rankine simples e seus principais
componentes e (b) seu diagrama T-s.
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Fonte: o autor.
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O ciclo Rankine organico é uma modificacdo do ciclo Rankine tradicional, em que a
agua é substituida por um fluido orgénico de trabalho, que possui ponto de ebulicdo mais
baixo e pressdo de vapor maior que a da agua, permitindo operar sob temperaturas e pressoes
mais baixas que o ciclo Rankine tradicional. Enquanto o ciclo Rankine tradicional opera com
vapor de agua na faixa de 320-620 °C ¢ 20-250 bar (OHJI; HARAGUCHI, 2017), o ciclo
Rankine organico opera em temperaturas e pressdes menores, geralmente inferiores a 400 °C

e 30 bar, respectivamente (QUOILIN et al., 2013).

Dependendo da sua faixa de operacdo em relagdo ao ponto critico, o ciclo pode ser
classificado como subcritico, transcritico, ou supercritico. Se o fluido de trabalho operar em
pressOes inferiores a pressdo do ponto critico, o ciclo € classificado como subcritico. Se a
pressdo critica estiver compreendida dentro da faixa das pressdes de operacdo (isto é, se
possuir valor superior ao da pressdao de condensacéo e inferior ao da pressao de evaporacgéo),
o ciclo é transcritico, e se a faixa de pressdes adotadas for superior a presséo critica, o ciclo é

supercritico. Essas caracteristicas de operacdo sao ilustradas na Fig. 2.2.

Em se tratando da regido subcritica, tanto na evaporacdo quanto na condensacdo, 0
fluido de trabalho passa por mudancas de fase definidas, incluindo a regido bifasica. No ciclo
transcritico, a passagem do estado de liquido para o de vapor ocorre a uma pressao superior a
pressao critica, enquanto que a condensagdo ocorre na regido subcritica, passando pela regido
bifasica. Por sua vez, o ciclo supercritico ocorre entre a regido de liquido subresfriado e gas,
estando todo o ciclo fora da regido bifasica. Lecompte et al. (2015) ressalta que, apesar das

distingdes entre os ciclos transcritico e supercritico, a definicdo ndo é rigorosamente utilizada.



Figura 2.2 — Ciclos (a) subcritico, (b) transcritico e (c) supercritico.
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Diferentemente da agua, fluidos orgéanicos sofrem decomposicdo quimica e
deterioracdo sob altas temperaturas e pressées. Por isso, ciclos Rankine organico devem ser
operados abaixo das temperaturas e pressdes em que sdo quimicamente instaveis (HUNG;

SHAI; WANG, 1996).

Kuo et al. (2011) recomendam que a temperatura critica do fluido seja maior que a
temperatura maxima do ciclo; ou seja, operacdo na regido subcritica, apesar de a eficiéncia do
ciclo supercritico poder ser maior que a do ciclo subcritico na ordem de 5-10%. Essa
diferenca se deve ao fato de haver patamares durante a mudanca de fase do fluido no
evaporador, proporcionais ao calor latente de vaporizagdo do fluido, provocando
irreversibilidades no processo de transferéncia de calor no evaporador. Os autores também
classificaram como problemas da regido supercritica para fluidos organicos os riscos de

decomposic¢do quimica e de corrosao.

Na tentativa de diminuir essa irreversibilidade no evaporador, a adocdo de pressdo
superior a pressao critica tem sido estudada e discutida. Chen et al. (2010) argumentaram que,
como o processo de aquecimento em um ciclo Rankine organico supercritico ndo passa por
uma regido bifasica clara como em um ciclo subcritico, ocorre uma melhor combinacéo
térmica com a fonte de calor no evaporador, reduzindo irreversibilidades. Guo et al. (2014)
observaram que ciclos Rankine organico supercriticos nem sempre garantem melhor
combinacdo entre fluido de trabalho e fonte de calor, vantagem que acontece quando a
diferenga entre as temperaturas de entrada e saida da fonte é grande; se essa diferenca for
pequena, ciclos Rankine organico subcriticos, podem combinar melhor com a fonte de calor.
No entanto, segundo Tchanche et al. (2011), ciclos Rankine organico supercriticos possuem
dois grandes problemas: questdes de seguranga, devido a pressdes elevadas no evaporador, e

dificuldades de condensacéo.
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Outras modificagBes no ciclo Rankine organico sdo propostas e estudadas na tentativa
de melhorar sua eficiéncia. Essas modificacdes podem compreender inclusdo e alteracdo de
componentes, reaquecimento de vapor, expansdo em mais de uma etapa (mais de um

expansor), e combinages entre essas modificagoes.

Maraver et al. (2014) estudaram o efeito da utilizagdo de um recuperador de calor, ou
trocador de calor interno, em um ciclo Rankine organico, considerando varios fluidos de
trabalho. Os autores destacaram que a utilizacdo de um recuperador aumenta a eficiéncia

energética, mas ndo necessariamente a eficiéncia exergética ou a poténcia de saida.

As condi¢des do vapor na saida do expansor sdo determinantes para a avaliagdo do uso
de um recuperador. Nos casos em gue esse componente é aplicavel — quando a temperatura do
vapor na saida do expansor é superior a do fluido pressurizado na saida da bomba —, ocorre
um melhor ajuste entre os perfis T-s da fonte quente e do fluido de trabalho, pois a diferenca
de temperaturas entre as duas correntes € menor que a diferenca dessas temperaturas e um
ciclo Rankine organico sem o recuperador (MARAVER et al., 2014). No entanto, a adicdo de
mais um componente implica perdas de pressao, irreversibilidades que reduzem a eficiéncia

exergeética e que precisam ser consideradas. Essa modificacdo esta ilustrada na Fig. 2.3.

Mago et al. (2008) analisaram a influéncia de um regenerador de calor em um ciclo
Rankine orgéanico com os fluidos secos R113, R245ca, R123 e isobutano, a fim de encontrar a
maior eficiéncia e a menor irreversibilidade, extraindo da turbina parte do vapor para trocar
calor, em um aquecedor de liquido de alimentacdo, com liquido bombeado a partir do
condensador. Os autores concluiram que os ciclos regenerativos apresentavam maiores
eficiéncias quando comparados com os respectivos ciclos basicos. A Fig. 2.4 representa

esquematicamente um ciclo Rankine organico regenerativo.
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Figura 2.3 — (a) Modificagdo de um ciclo Rankine organico com a presenga de um recuperador de
calor, e (b) seu diagrama T-s.
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Fonte: o autor.

Figura 2.4 — (a) Modificacdo de um ciclo Rankine organico com a presenga de um regenerador do
tipo aberto, e (b) seu diagrama T-s.
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Fonte: o autor.

Xu e He (2011) propuseram a utilizacdo de um injetor de vapor em um ciclo Rankine
organico regenerativo. Nessa modificacdo, parte do vapor € extraida da turbina, se juntando,
em um injetor, a corrente de liquido que sai do condensador para seguir até a bomba, que
pressurizara o fluido de trabalho para geracdo de vapor no evaporador e se expandir na

turbina, reiniciando o ciclo. Os autores compararam o desempenho de um ciclo Rankine
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organico funcionando a R123 com o funcionamento de um ciclo modificado com o injetor
proposto e concluiram que existem condi¢cdes de operacdo, como pressdo de extracdo do
vapor e pressao de condensacdo do liquido, que favorecem o desempenho do ciclo Rankine

organico modificado.

Manente, Lazzaretto e Bonamico (2017) compararam configuracgdes de ciclos Rankine
organico envolvendo sistemas de Unica pressdo (padrdo) e de dupla pressdo, em que este
consiste de um estagio adicional de alta pressdo. Neste, o fluido de trabalho sai do
condensador e € bombeado a uma pressao intermediéria; em seguida, parte do fluido é
bombeada a uma pressao superior, evaporada e expandida em uma turbina de alta pressao até
a pressao intermedidria; a outra parte do fluido é evaporada sob pressao intermediaria e se
junta ao vapor de escape da turbina de alta pressao para o estagio de expansdo em uma turbina
de baixa pressdo até a pressdo inferior. Finalmente, o fluido de trabalho segue para o

condensador, rejeitando calor e reiniciando o ciclo.

Variando a temperatura da fonte quente de 100 a 200 °C, Manente, Lazzaretto e
Bonamico (2017) avaliaram diversos fluidos, mostrando que a utilizacdo de um sistema de
dupla pressdo € vantajosa nos casos em que a diferenca entre a temperatura de entrada da
fonte de calor e a temperatura critica do fluido de trabalho é inferior a 40 °C; ou seja, se a
temperatura critica do fluido for préxima ou maior que a temperatura de entrada da fonte de
calor, as melhorias de desempenho devidas a adocao de sistemas de dupla pressao podem ser

superiores a 20%. Essa modificacdo pode ser representada pela Fig. 2.5.
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Figura 2.5 — (a) Modificacdo de um ciclo Rankine organico com expansdo em dupla presséo, e (b) seu
diagrama T-s.
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Outra modificacdo em ciclos Rankine discutida na literatura é o reaquecimento de
vapor (Fig. 2.6), envolvendo a expansdo do fluido de trabalhno em duas etapas: fluido
pressurizado é evaporado e se expande no primeiro estdgio do expansor a uma pressao
intermedidria; em seguida, 0 vapor retorna para o evaporador, onde recebe calor a pressao

intermedidria, e, entdo, realiza o segundo estagio de expansao a uma pressdo inferior, seguido

de condensacéo para, assim, reiniciar o ciclo (SPROUSE I11; DEPCIK, 2013).

Figura 2.6 — (a) Modificacdo de um ciclo Rankine orgénico com reaquecimento de vapor, e (b) seu

diagrama T-s.
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Li (2016) realizou uma avaliagdo de ciclos Rankine organico e algumas modificacGes
sob os aspectos termoeconémicos, comparando ciclos Rankine organico simples, com
recuperador, com reaquecimento e com regeneracao, e discutindo os custos por kWh de cada
sistema, de acordo com fluido, pressdes de evaporacao, de condensacédo, de reaquecimento e
de extracdo, efetividade de recuperador de calor, temperatura de fonte quente e escala, e
destacou o potencial de beneficios econdmicos, principalmente, da recuperacdo de calor e da

regeneracdo em relagéo ao ciclo simples.

O ciclo trilateral (TLC) visa a alcancar a melhor combinacdo entre fonte de calor e
fluido de trabalho, mas, diferentemente de um ciclo de Rankine (padrdo ou organico), néo
experimenta mudanca de fase: o liquido pressurizado recebe calor externo e a expansao se
inicia na fase de liquido saturado ou parcialmente evaporado, e essa é justamente a
dificuldade desse conceito, porque necessita de um expansor que comporte de maneira
eficiente e confiavel a expansdo do fluido de trabalho com presenca de liquido e de vapor
(ZIVIANI; BEYENE; VENTURINI, 2014). A Fig. 2.7 mostra esquematicamente um TLC e

seu diagrama T-s.

Figura 2.7 — (a) Representacéo esquematica de um TLC, e (b) seu diagrama T-s.
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O ciclo flash trilateral (TFC) é uma adaptacdo do TLC em que a expansao ndo se
inicia na fase de liquido saturado ou parcialmente evaporado; o fluido de trabalho aquecido
passa por uma expansao isoentalpica (através de valvula) em um tanque evaporador de flash,
separando liquido saturado do vapor saturado, que segue para 0 expansor, onde trabalho
mecanico de eixo sera produzido; em seguida, o liquido saturado sofre uma expansdo
isoentalpica para ter sua pressao igualada a do vapor de escape, ao qual serd misturado e
seguira para o condensador, rejeitando calor e reiniciando o ciclo (HO; MAO; GREIF,
2012a). Quando o fluido de trabalho € orgéanico, o sistema é denominado de ciclo flash

organico (OFC) (ZIVIANI; BEYENE; VENTURINI, 2014).

Ho, Mao e Greif (2012a) comparam um OFC com ciclos Rankine organico
funcionando com fluido puro, mistura zeotrépica e transcritico, e concluem que o primeiro
representa um potencial para melhoria de eficiéncia, uma vez que promove melhor
combinacdo entre fonte de calor e fluido de trabalho ao aumentar a temperatura durante a
adicéo de calor ao ciclo, diminuindo perdas de exergia; no entanto, os autores destacam que,
apesar dessas vantagens, para os fluidos analisados, o desempenho de OFCs se mostrou
similar ao de ciclos Rankine organico otimizados, por conta da valvula de expansdo no tanque

de flash.

Os mesmos autores, em trabalho posterior (HO; MAO; GREIF, 2012b), investigaram
algumas melhorias no OFC, tais como expansdo em dois estagios, ado¢do de mais um tanque
de evaporador de flash para expansdo em dois estagios, e substituicdo da valvula de expansao
no tanque evaporador de flash por um expansor bifasico. As modificagdes promoveram
melhorias de 2-20% no desempenho dos OFCs em relagdo aos respectivos ciclos Rankine
organico otimizados. Os custos adicionais referentes a essas modificagbes ndo foram

avaliados nesse trabalho.
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Zeynali, Akbari e Khalilian (2019), por sua vez, analisaram modificacbes de
TFCs/OFCs e ciclos Rankine organico, comparando seus desempenhos. Os fluidos testados
foram amo6mia, R152a, R600, R245fa, R123 e R134a, e as modificacdes foram presenca de
regenerador e de aquecedor de liquido de alimentacéo aberto. Os autores concluiram que o
ciclo que apresentava as maiores eficiéncias energética e exergética foi o ciclo Rankine

organico com ambas as modificac¢Ges e funcionando com R123.

O principio de funcionamento de um OFC é ilustrado na Fig. 2.8, juntamente com seu

diagrama T-s.

Figura 2.8 — (a) Representacdo esquematica de um OFC, e (b) seu diagrama T-s.
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Fonte: o autor.

A Fig. 2.9 compara os padrbes apresentados dos perfis de temperatura da fonte de
calor e do fluido de trabalho durante a transferéncia de calor para o ciclo de poténcia. Nota-se
a influéncia mais pronunciada do “ponto de estrangulamento” (pinch point) em ciclos
Rankine orgéanico a fluidos puros em que ocorre mudanca de fase do fluido de trabalho; nos
demais ciclos ilustrados, ha um ajuste mais proximo entre o comportamento dos perfis de

temperaturas da fonte de calor e do fluido de trabalho.
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Figura 2.9 — Comparagéo da variagéo dos perfis de temperatura da fonte de calor e do fluido de
trabalho durante o processo de transferéncia de calor em ciclos Rankine organico: (a) subcriticos, (b)
mistura zeotrdpica, (c) transcritico, (d) OFC.
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Fonte: adaptado de Ho, Mao e Greif (2012a).

2.2 Fluido de trabalho

Por afetar a eficiéncia do ciclo, tamanho e tipos dos equipamentos, estabilidade do
sistema e seguranca da operacdo e do meio ambiente, a escolha do fluido de trabalho é
extremamente importante para o desempenho do ciclo Rankine orgéanico (BAO; ZHAO,
2013). Nessa escolha, alguns fatores devem ser levados em consideragdo, entre eles,
propriedades termodinadmicas e fisicas, estabilidade quimica, compatibilidade com outros

materiais, seguranga, disponibilidade e custo. A seguir, esses fatores séo discutidos.
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2.2.1 Propriedades termodinamicas e fisicas

Na busca por um fluido de trabalho, é necessario analisar caracteristicas como tipo do
fluido, ponto critico, calor especifico, calor latente, densidade, condutividade térmica e

volume especifico.

2.2.1.1 Tipos de fluidos

Os fluidos podem ser classificados em trés categorias de acordo com a inclinacao
dT /ds da curva de vapor saturado no diagrama T-s: fluido seco (ou retrégrado), quando
dT /ds > 0, fluido Umido, quando dT/ds < 0 e fluido isoentrdpico, se dT/ds ~ . Essa
classificacdo reflete 0 comportamento do fluido durante sua expanséao, a partir do estado de

vapor saturado a alta pressdo, até a baixa pressdo, na saida do expansor.

Durante a expansdo de um fluido imido, é possivel que haja a presenca de goticulas de
liquido (regido bifasica dentro da curva T-s), 0 que € extremamente indesejavel, uma vez que
favorece desgaste do expansor. Para evitar esse problema, € necessario que o0 vapor esteja
superaguecido no inicio da expansdo, evitando a regido bisasica. A Fig. 2.10 ilustra a situacédo
em que vapor de agua no estado saturado se expande (isoentropicamente) de 21 kgf/cm?
(2.059,4 kPa) a 1,5 kgf/cm? (147,1 kPa), resultando em uma mistura bifasica cuja fase de
vapor ¢ de aproximadamente 85%. No entanto, ao superaquecer o vapor até 300 °C, o titulo

massico da mistura bifasica resultante da expansdo passa a ser maior que 90%.

Para um fluido seco, vapor saturado se torna vapor superaquecido ap0s a expansao
(Fig. 2.11), rejeitando maior quantidade de calor no condensador e reduzindo a eficiéncia
térmica do ciclo (ALJUNDI, 2011). Dessa forma, a instalacdo de um recuperador de calor
antes do condensador pode ser adotada, aproveitando esse calor para preaquecer o fluido que

sai da bomba, antes de entrar no evaporador, aumentando a eficiéncia do ciclo.
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Figura 2.10 — Diagrama T-s para agua, representando expansdo isoentrdpica entre as pressoes de
2.059 kPa e 147 kPa, para vapor saturado e vapor supersaturado a 300 °C.
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Fonte: o autor.

Figura 2.11 — Diagrama T-s para n-decano, representando expansao isoentropica de vapor saturado a
pressdo de 200 kPa a 0,1 kPa.
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Fonte: o autor.
Para fluidos isoentrdpicos, é esperado que o estado de vapor saturado ndo se altere
apos a expansdo; ou seja, que, o estado do fluido apés expansdo seja préximo de vapor

saturado, como representado na Fig. 2.12.

Isso posto, fluidos secos ou isoentrépicos sdo 0s mais recomendados para uso em

ciclos Rankine organico.

Figura 2.12 — Diagrama T-s para R123, expansdo isoentropica de vapor saturado a pressao de 650 kPa
a 110 kPa.
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Fonte: o autor.
Liu, Chien e Wang (2004) desenvolveram, através de simplificacdes, uma equacao
para avaliar o comportamento do fluido. Seja & = ds/dT o inverso da inclinacdo da curva de

vapor saturado do diagrama T-s:

Cp ((n ) Tr,evap)/(l - Tr,evap)) +1
g 0 : Novar 21)
Tevap Tevap

sendo o calor especifico do liquido, c,, aproximadamente independente da pressao, Teyqp (NA
escala Kelvin) a temperatura de evaporagdo a pressdo normal (1 atm), Ty cpap = Tevap/Teric @
temperatura reduzida de evaporacao e o expoente n sugerido como 0,375 ou 0,38. Os autores
verificaram a validade da Eq. (2.1) para pontos de ebulicdo a pressdo normal; no entanto,
Chen, Goswami e Stefanakos (2010) argumentam que a Eq. (2.1) pode apresentar grandes
divergéncias quando aplicadas para pontos de ebulicdo diferentes daqueles & pressdo normal,
sendo preferivel, nesses casos, utilizar diretamente os valores de temperatura e entalpia, se

disponiveis, para o calculo de &.

Para efeitos praticos, serdo considerados fluidos isoentropicos aqueles para os quais 0
calculo de ¢ resultar em namero entre -0,5 e 0,5, limites inferior e superior que 0s separam

dos fluidos secos e Umidos, respectivamente. A Tab. 2.2 traz alguns fluidos selecionados
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dentro de determinadas classes e suas categorias, de acordo com o valor de ¢ calculado

através da Eq. (2.1), com Ty, sendo o ponto normal de ebuligéo.

Conforme exposto anteriorente, fluidos secos e isoentropicos sdo 0s mais indicados
para aplicacdo em um ciclo Rankine organico, o que ndo € o caso dos alcoois metanol e
etanol, do CFC R12, dos HCFCs R22 e R142b, dos HFCs R32 e R134a, do hidrocarboneto

propano, nem da 4gua e da amdnia, substancias inorganicas.

Tabela 2.1 — Categorizag&o de potenciais fluidos de trabalho para ciclos Rankine organico.
Propriedades calculadas de acordo com a Eg. (2.1) para o caso de Ty, sendo o ponto normal de
ebuligdo.

Categoria do

Fluido Terie [°C Pt [MPa] € [J/(kg.K*)] fluido
Inorgénicos
Agua 374 22,06 -13,2 Umido
Ambnia 132,3 11,33 -18,22 Umido
Alcoois
Metanol 240,2 8,1 -8,32 Umido
Etanol 240,8 6,15 -3,57 Umido
CFCs
R11 198 4,41 -0,44 Isoentrépico
R12 112 4,14 -0,94 Umido
R113 214,1 3,44 0,54 Seco
R114 145,7 3,29 04 Isoentrépico
HCFCs
R22 96,1 4,99 -2,27 Umido
R123 183,7 3,67 0,20 Isoentropico
R124 122,3 3,62 0,23 Isoentropico
R141b 204,3 4,25 -0,18 Isoentrépico
R142b 137,1 4,06 -0,71 Umido
HFCs
R32 78,1 5,78 -5,61 Umido
R134a 101 4,06 -0,97 Umido
R245fa 154 3,65 0,32 Isoentrépico

Continua




65

Concluséo
Fluido T erit [°C] P [MPq] S [J/(kg.K)] Cat?l%?gic? do
Hidrocarbonetos
Propano 96,7 4,25 -3,21 Umido
Isobutano 134,7 3,64 -0,38 Isoentropico
N-butano 152 3,8 -0,22 Isoentrépico
N-pentano 196,5 3,36 1,2 Seco
N-hexano 234,7 3,06 2 Seco
N-heptano 267 2,73 2,69 Seco
Benzeno 288,9 4,89 0,21 Isoentrépico
Tolueno 318,6 4,13 1,7 Seco

Fonte: o autor.

A Fig. 2.13 representa a sobreposi¢do dos diagramas T-s de alguns fluidos organicos

ndo Umidos e da agua, evidenciando diferencas entre as formas das curvas, incluindo as

inclinacdes da regido de vapor saturado.

Figura 2.13 — Comparacéo entre diagramas T-s de alguns fluidos organicos com o da agua.

2.2.1.2 Ponto critico

n-pentano

45fa
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Fonte: o autor.

Liu, Chien e Wang (2004) argumentaram que, apesar de a eficiéncia térmica ser maior

para fluidos com temperaturas criticas maiores, a dependéncia da temperatura critica é fraca.

Em oposicdo, Aljundi (2011) defende que tanto a eficiéncia térmica quanto a eficiéncia

exergética sao fortemente relacionadas com a temperatura critica dos fluidos de trabalho.
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No entanto, fluidos com temperaturas criticas maiores apresentam pressdes de
saturacdo menores para temperaturas mais baixas, possivelmente inferiores a pressdo
atmosférica durante a condensacdo, o que é altamente indesejavel, uma vez que pressdes
subatmosféricas favorecem a infliltracdo de gases ndo-condensaveis no sistema, necessitando

de uma etapa de desaeracdo do sistema (QUOILIN, 2011).

A Fig. 2.14 ilustra esse comportamento da diminuicdo da pressdo de saturagdo em
funcdo do aumento da temperatura critica do fluido, para temperatura de saturacao igual a 25

°C.

Figura 2.14 — Pressdo de saturagdo a 25 °C em fungdo da temperatura critica para diferentes fluidos.
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Fonte: o autor.

2.2.1.3 Press0Oes de saturacao

As Figs. 2.15 e 2.16 representam os fluidos com pressdes de saturagéo,
respectivamente, maior e menor que a pressao atmosférica ao nivel do mar (101 kPa), para
temperaturas de saturacé@o entre 20 e 60 °C. Conforme abordado na secdo 2.2.1.2, a pressédo
subatmosférica favorece a infiltracdo de ar no sistema. Dessa forma, os hidrocarbonetos

ciclohexano, n-heptano, n-octano, n-nonano, n-decano, n-dodecano, benzeno e tolueno, e 0s



67

fluidos sintéticos (CFCs e HFCs) R11, R113, R123 e R141b, em temperaturas de saturacdo
inferiores a 23,7 °C, 47,5 °C, 27,7°C e 32°C, respectivamente, apresentam pressdes inferiores

a atmosfeérica para a faixa de temperaturas analisada (20 a 60 °C).

Assim como uma pressdo de saturacdo superior a atmosférica durante a condensacao,
é desejavel, também, que essa pressdo ndo seja tdo elevada, pois a bomba deve ser capaz de
pressurizar o fluido a uma presséo ainda mais elevada para evaporacdo, além das exigéncias
de vedacdo de conexdes e de resisténcia de outros componentes do sistema. Esse é o caso da

amonia, como se observa na Fig. 2.17c.

Figura 2.15 — Gréfico de pressdo de saturacdo em funcdo da temperatura, para fluidos com pressdes
de saturacdo superiores a pressao atmosférica.
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Fonte: o autor.
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Figura 2.16 — Gréfico de pressdo de saturacdo em funcéo da temperatura, para fluidos com pressdes
de saturacdo inferiores a presséo atmosférica.
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As Figs. 2.17a e 2.17b ilustram as pressdes de saturacdo de acordo com a temperatura,
respectivamente, de hidrocarbonetos e de fluidos sintéticos, e a Fig. 2.17c apresenta 0 mesmo

grafico para &gua, etanol e aménia.

Figura 2.17 — Gréfico de pressdo de saturacdo em funcdo da temperatura, para alguns (a)
hidrocarbonetos, (b) fluidos sintéticos e (c) outros (4gua, etanol e amonia).
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Os valores utilizados para plotar os graficos das Figs. 2.15, 2.16 e 2.17 encontram-se

na tabela do Apéndice A.1.

Nota-se que os hidrocarbonetos e os fluidos sintéticos ilustrados na Fig. 2.17 possuem

pressdes inferiores a 5.000 kPa, diferentemente da dgua, da aménia e do etanol, que podem

apresentar pressdes de saturacdo superiores a esse valor. Além disso, alguns fluidos organicos

e a 4gua podem apresentar pressdes de saturacao inferiores a pressao atmosférica mesmo em

temperaturas superiores aos 60 °C; € o caso dos fluidos n-hexano, ciclohexano, n-heptano, n-
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octano, n-nonano, n-decano, n- dodecano, benzeno e tolueno, representados na Fig. 2.18, com

eixo das ordenadas em escala logaritmica.

Figura 2.18 — Grafico de pressao de saturacdo de acordo com a temperatura, para alguns
hidrocarbonetos, 4gua, etanol e amdnia, em escala logaritmica.
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Assim, é necessario avaliar as temperaturas das fontes quentes e frias para definir as
temperaturas e pressdes de operacao do fluido de trabalho do ciclo Rankine organico. Essas
temperaturas e pressfes de operacgdo influenciam, além das especificacbe dos componentes do
ciclo, na vazao massica de fluido de trabalho e nas eficiéncias (térmica e exergética) de

componentes e também do ciclo, conforme abordado no decorrer deste trabalho.

2.2.1.4 Calor especifico e calor latente

Chen, Goswami e Stefanakos (2010) analisaram qualitativamente, a partir de algumas
simplificacGes, o efeito que o calor especifico de vapor e o calor latente tém na obtencdo do
trabalho de eixo na expansdo, e concluiram que fluidos com maiores calores especifico e

latente a alta pressdao obtém maior trabalho de expansao por unidade de massa de fluido.
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O calor latente do fluido a baixa pressdo, por sua vez, de acordo com Hung, Shai e
Wang (1997), estd diretamente relacionado a eficiéncia do ciclo: quanto maior o seu valor,
menor sera a eficiéncia, uma vez que uma porcao consideravel da energia carregada pelo

fluido é rejeitada por meio do condensador.

Bao e Zhao (2013) analisaram que o calor especifico de liquido deve ser baixo para

diminuir o consumo de bomba e, assim, aumentar a poténcia liquida obtida.

2.2.1.5 Condutividade térmica

A taxa de transferéncia de calor é proporcional ao coeficiente global de transferéncia
de calor, a &rea de troca térmica e ao gradiente térmico (Eqg. (2.2)). O coeficiente global de
transferéncia de calor é, por sua vez, proporcional as resisténcias térmicas, tanto de convecgao

quanto de conducdo, que dependem da condutividade térmica das substancias.

Q=U-A-AT (2.2)

U= (2.3)

Em ciclos Rankine organico, as diferencas entre as temperaturas do fluido de trabalho
e as temperaturas das fontes quente e fria sdo pequenas; assim, para uma dada taxa de
transferéncia de calor, quanto maior forem os valores da condutividade térmica do fluido e
dos materiais que constituem a superficie de transferéncia de calor dos trocadores, menor sera
a area necessaria para a troca térmica e, possivelmente, menor sera o custo do trocador de

calor (QUOILIN et al., 2011a).
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2.2.1.6 Densidade e volume especifico

Altas densidades implicam menores vazdes volumétricas e, com isso, menores quedas
de pressdo nos trocadores de calor; além disso, menores vazfes volumétricas no expansor

permitem que o equipamento seja menor e mais simples (BAO; ZHAO, 2013).

O volume especifico de vapor na saturagdo a pressao inferior fornece um indicador do
tamanho do condensador: volumes especificos menores requerem menores areas para

condensacdo (MCMAHAN, 2006).

Chen, Goswami e Stefanakos (2010) concordaram com McMahan, e acrescentaram
que fluidos com maiores densidades necessitam de equipamentos menores, considerando

mesma poténcia.

2.2.1.7 Peso molecular

De acordo com Rahbar et al. (2017), o peso molecular do fluido é inversamente
proporcional a diferenca entalpica especifica; ou seja, quanto maior o peso molecular, menor
a diferenca de entalpias durante a expansdo, o que implica menor nimero de estagios nos

equipamentos de expansao, e, consequentemente, menores custo e complexidade.

2.2.1.8 Viscosidade

A viscosidade é uma propriedade que se relaciona ao atrito do fluido durante
escoamento; assim, viscosidades reduzidas diminuem a perda de carga, tanto para liquido

guanto para vapor.

2.2.1.9 Estabilidade térmica do fluido

Em altas pressdes e temperaturas, os fluidos organicos sdo passiveis de decomposicéo

quimica, podendo ocasionar corrosdo e até entrar em combustdo (RAHBAR et al., 2017).
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Invernizzi e Bonalumi (2017) também defenderam que a estabilidade térmica de
fluidos organicos é um parametro essencial de projeto, e ponderaram que esse parametro €
dificil de ser determinados em termos absolutos, mas que a maioria dos fluidos orgéanicos fica

inutilizavel acima dos 350-400 °C para aplicagcdo em ciclos Rankine organico.

2.2.2 Compatibilidade com outros materiais

Durante a operacdo do ciclo, o fluido de trabalho entrara em contato com outros
componentes, que podem ser feitos de diversos materiais, como metais puros ou ligas
metalicas, polimeros, plasticos e borrachas, ou podera ter contato com 6leos de lubrificacao;
dessa maneira, uma analise deve ser feita sobre a compatibilidade dos materiais que entrardo

em contato direto, visando a evitar corrosdes e outras reaces quimicas indesejadas.

2.2.3 Consideracgdes ambientais

Alguns fluidos podem ser extremamente prejudiciais ao meio ambiente, devendo ser
evitados. Assim, é importante verificar se o fluido possui potencial para causar danos a

camada de 0z6nio (ODP) e/ou para intensificar o aquecimento global (GWP).

2.2.4 Seguranca e saude

Ao considerar um candidato a fluido de trabalho, deve-se levar em consideracdo a
seguranga de sua aplicacgdo, tanto em operagdo quanto na ocorréncia de um vazamento; assim,
é desejavel que o fluido ndo seja inflamavel nem téxico. No entanto, Bao e Zhao (2013)
destacaram que algumas substancias, apesar de serem consideradas inflamaveis, ndo sdo um
problema se ndo houver fonte de ignicdo por perto, e que a autoignicdo, por sua vez, € um

problema, devendo-se observar a maxima concentracéo permitida e o limite de exploséo.
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2.2.5 Disponibilidade e custo

Fluidos organicos com propriedades compativeis com aplicagdes em ciclos Rankine
organico tém um preco elevado, sobretudo, quando comparados com a agua (GARG;

OROSZ; KUMAR, 2016).

Enquanto a gua é abundante (salvas exce¢des), alguns fluidos organicos terdo seu uso
proibido ou controlado nos proximos anos devido aos compromissos firmados no o Protocolo
de Montreal, passando a ser fabricados e comercializados por poucos fabricantes (UNITED
NATIONS ENVIRONMENT PROGRAMME - UNEP, 2018), além de, em alguns casos,
serem protegidos por patentes (FU et al., 2014), o que dificulta a sua produgdo em massa e,

consequentemente, a reducdo de custos.

Como alternativa a esses fluidos controlados, hidrocarbonetos mais baratos podem ser

utilizados (CHEN; GOSWAMI; STEFANAKOS, 2010).

2.2.6 Fluidos puros e misturas de fluidos

Misturas de fluidos tém sido amplamente estudadas em refrigeracdo nas ultimas
décadas; apenas recentemente essas misturas vém sendo estudadas em aplicacOes de ciclos de
poténcia, com intencdo de reduzir irreversibilidades durante o processo de transferéncia de
calor em escoamento bifasico, permitindo aumentar a temperatura média durante a
transferéncia de calor e/ou diminuir a temperatura média da rejeicdo de calor (fonte fria),
resultando em aumento de eficiéncia termodindmica do ciclo, pela ndo ocorréncia de mudanga

isotérmica de fase (MODI; HAGLIND, 2017).

Braimakis et al. (2015) analisaram, tanto para ciclos subcriticos quanto para ciclos

supercriticos, a substituicdo de fluidos de trabalho puros por misturas zeotrdpicas, em que a
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variacdo de temperatura durante a evaporacgdo e a condensagdo permite um melhor ajuste com
a temperatura da fonte de calor (evaporador) ou com o meio de resfriamento (condensacéo).
Esse ajuste possibilita reduzir as irreversibilidades que ocorrem durante essas etapas do ciclo,
aumentando, assim, a eficiéncia exergética do sistema. No estudo, cinco diferentes fluidos
refrigerantes naturais (propano, butano, pentano, ciclopentano e hexano) e a combinacdo de
suas misturas binarias foram avaliados como fluido de trabalho em ciclos Rankine organico
subcriticos e supercriticos para recuperacdo de calor residual, obtendo melhorias na eficiéncia

exergeética de até 35% para ciclos subcriticos e pouco mais de 60% para ciclos supercriticos.

Liu, Shen e Duan (2015) realizaram uma otimiza¢do em um ciclo Rankine organico
para aplicacdo em fonte geotérmica, tendo como fluido de trabalho mistura entre isobutano
(R600a) e isopentano (R601a) com varias fracdes molares; a partir de temperaturas da fonte
geotérmica de 110, 130 e 150 °C, os autores variaram a propor¢do molar entre 0s
componentes da mistura e avaliaram a resposta do ciclo e os efeitos nos requisitos de
equipamentos. Os resultados indicaram que o ciclo operando com mistura de fluidos poderia
obter eficiéncia térmica de até 11% e 12% maiores que aquelas obtidas pelo ciclo a R600a e
R601a puros, respectivamente. Em relacdo aos trocadores de calor, partindo de uma fracéo
molar de 0 até 1 para o R600a, a area por poténcia de saida necessaria para o preaquecedor
diminui ligeiramente e depois aumenta; tanto para o evaporador quanto para o condensador, a
area por poténcia de saida aumenta até um valor maximo e depois diminui, tendéncia também
observada para a area total de transferéncia de calor considerando mesma poténcia de saida.
Os autores reportaram que a area total de transferéncia de calor pode ser reduzida para
maiores temperaturas da fonte geotérmica e que o fator de tamanho da turbina também pode

ser reduzido para a mesma poténcia gerada.

Em sua revisdo, Modi e Haglind (2017) destacaram que ndo existem muitos dados

disponiveis sobre coeficientes de transferéncia de calor de misturas em intervalos de
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temperatura de aplicacdo para geracdo de poténcia, e que muitos trabalhos sobre o uso de
misturas zeotropicas utilizam dados obtidos em andlises de ciclos de refrigeracdo e de bombas
de calor. Isso reforca as perspectivas de pesquisas nessa area, tanto para trabalhos de
simulacdo numérica quanto para investigacbes experimentais, incluindo andlises
termoecondmicas, modelagem dindmica e de regime transiente, investigacdo para
levantamento de correlacGes de coeficientes de transferéncia de calor e de queda de presséo,
além de projeto de trocadores de calor e de expansores proprios para o uso de misturas

zeotropicas (MODI; HAGLIND, 2017).

Na mesma linha de argumentacdo, Abadi e Kim (2017) reforcaram a escassez de
dados experimentais de propriedades termodindmicas de misturas, que frequentemente sédo
superestimadas e identificaram que os métodos tradicionais utilizados para determinar
propriedades termodindmicas de misturas zeotrOpicas se mostraram imprecisos e que 0S
valores de coeficientes de transferéncia de calor para misturas zeotrépicas apresentados na
literatura ndo sdo confiaveis. Os autores também destacaram que, geralmente, as misturas
zeotropicas possuem coeficientes de transferéncia de calor menores que os de fluidos puros, o
gue aumentaria a area necessaria para trocadores de calor, tornando evaporador e condensador
para misturas maiores do que para fluidos puros; também ponderaram que é dificil estabelecer
conclusdes gerais, uma vez que existem condigdes experimentais em que a aplicacdo de

fluidos puros é mais desejavel que a de misturas.

A Tab. 2.2 reine algumas informagdes importantes acerca de candidatos a fluido de
trabalho: potencial de aquecimento global (GWP), potencial de danos a camada de ozbnio
(ODP), estabilidade na atmosfera, dados sobre exposicdo ocupacional (TLV-TWA),

inflamabilidade (LFL) e classificacdo de seguranca de acordo com os critérios do Padrdo 34
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definido pela ASHRAE para fluidos refrigerantes (AMERICAN SOCIETY OF HEATING,

REFRIGERATING AND AIR-CONDITIONING ENGINEERS — ASHRAE, 2007).

Por apresentarem altos potenciais para danos a camada de ozbnio e/ou para
intensificacdo de efeito estufa, os fluidos CFCs, HCFCs e HFCs estdo enquadrados em
planejamentos para retirada completa ou ter sua aplicacdo controlada, conforme
compromissos globais firmado com o Protocolo de Montreal, em 1988 e com o Acordo de

Paris, em 2015 (ASHRAE, 2017).

Tabela 2.2 — Tabela com alguns fluidos e suas caracteristicas.

Estabilidade na

Fluido GWP,, ODP atmosfera TLV-TWA LFL Classificago de
fanos] [ppm] [Yonoar] seguranca ASHRAE 34
Inorganicos
Agua <1 0 0,027¢ N&o hé& Al
Ambnia <1 0 <1 25 15 B2
CFCs
R11 4.600 1.000 45 1.000 (méx) Néo ha Al
R12 10.600 0,82 100 1.000 Néo ha Al
R113 6.000 0,9 85 1.000 N&o ha Al
R114 9.800 0,85 300 1.000 Néo ha Al
HCFCs
R22 1.700 0,034 11,9 1.000 Néo ha Al
R123 77 0,02 14 50 N&o ha Bl
R124 620 0,026 6,1 1.000 Né&o ha Al
R141b 700 0,086 9,3 500 Néo ha
R142b 2.400 0,043 19 1.000 6 A2
HFCs
R32 550 0 5 1.000 12,7 A2
R134a 1.300 0 13,8 1.000 Néo ha Al
R152a 120 0 1,4 1.000 3,7 A2
R227ea 3.500 0 33 1.000 Néo ha
R236fa 9.400 0 220 1.000 N&o ha Al
R245fa 950 0 7,2 300 Néo ha Bl

Continua
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Concluséo
fanos] [ppm] [Yonoar] seguranca ASHRAE 34

HFOs

R1234yf 4° 0° A2°
R1234ze 6° 0° A2°
Hidrocarbonetos

Propano 3,3 0 0,36% 2.500 2,1 A3
Isobutano 3° o 0,02° 800 1,7 A3
Isopentano 11° 0 0,01° 600 1

Ciclopentano 11° 0P

N-butano 6,5% 0 0,28% 800 15 A3
N-pentano 11 0 0,01° 600 1,4

TLV-TWA: Medida de limite de exposicdo ocupacional; indicacdo de toxicidade a exposicao cronica
a substancia.

LFL: Indicacdo de inflamabilidade; é a menor concentragéo na qual o fluido entra em combustdo com
ar.

As letras em sobrescrito referenciam as fontes dos dados: (a) Hodnebrog, Dals@ren e Myhre (2018);
(b) Da Liu, Manente e Lazzaretto (2016), (c) Sarkar e Bhattacharyya (2015), (d) Vollmann (2018) e
(e) BOC,; os valores sem letra séo de Calm e Hourahan (2001).

Fonte: Adaptado de Calm e Hourahan (2001), Da Liu, Manente e Lazzaretto (2016), Hodnebrog,
Dals@ren e Myhre (2018), Sarkar e Bhattacharyya (2015) e Vollmann (2018).

A Tab. 2.3 resume as principais caracteristicas das classes de fluidos com potencial
para aplicagdes em ciclos Rankine organico. Analisando as informagdes contidas nessa tabela
e nas anteriores, nota-se que ndo existe uma classe que relna todas as caracteristicas
desejaveis, mas existem classes que sdo menos favoraveis para uso em ciclos Rankine
organico, como éteres, alcoois, perfluorcarbonos e clorofluorcarbonos, o que coloca os
hidrocarbonetos como uma classe com caracteristicas favoraveis a aplicacdo, apesar de sua

inflamabilidade.
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Tabela 2.3 — Classe dos principais fluidos para aplicacdo em ciclos Rankine organico e suas
caracteristicas.

Classe do fluido Caracteristicas

* Propriedades termodinamicas desejaveis

« Inertes, estaveis e ndo inflamaveis
CFCs e HCFCs ] .

« Danificam a camada de 0z6nio

* Sdo gases intensificadores de efeito estufa

* Propriedades termodinamicas desejaveis
HFCs « Inertes, estaveis e ndo inflamaveis

» Sdo gases intensificadores de efeito estufa

. * Propriedades termodindmicas desejaveis
Hidrocarbonetos . . -
* Preocupagdes com inflamabilidade

» Extremamente inertes e estaveis
Perfluorcarbonos * Moléculas extremamente complexas

» Termodinamicamente indesejaveis

* Atrativos por um conjunto de caracteristicas (toxicidade e inflamabilidade
baixas, massa molecular elevada, uso prolongado como transportador de calor
de alta temperatura)

Siloxanos . o . ~ .
» Geralmente disponiveis como misturas, ndo como fluidos puros
» Condensagdo e evaporagao isobaricas ndo sao isotérmicas e exibem certa
variacdo

, * Preocupagdes com toxicidade e inflamabilidade
Eteres o N
» Termodinamicamente indesejaveis

* Preocupagdes com inflamabilidade
Alcoois * Soluveis em agua

» Termodinamicamente indesejaveis

» Abundantes e baratos
Inorgénicos * Baixo impacto ambiental

» Apresentam alguns problemas operacionais

Fonte: Adaptado de Bao e Zhao (2013) e Qiu (2012).

2.3 Principais componentes do ciclo

Uma central termelétrica apresenta equipamentos e sistemas principais, que estdo
diretamente relacionados as transformacbes termodindmicas do fluido de trabalho, e

auxiliares, que ndo estéo diretamente relacionados com as transformagdes termodinamicas do
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fluido de trabalho (como torres de resfriamento, sistemas de lubrificacdo, de tratamento de
agua, pré-tratamento de combustivel, e de vacuo), mas que sdo de extrema importancia

(LORA et al., 2004).

Neste item, séo abordados os principais componentes de um ciclo Rankine organico,

quais sejam, bomba para o fluido de trabalho, trocadores de calor e expansor.

2.3.1 Expansor

Os equipamentos de expansdo sdo o componente central de um ciclo Rankine orgéanico
e desempenham papel fundamental na determinacdo da eficiéncia do ciclo. A escolha do
dispositivo de expansdo depende das condicGes de operacdo, envolvendo caracteristicas do
fluido — tais como sua categoria e diferencas de pressdes e de volumes especificos antes e
depois da expansdo — e temperaturas antes da expansao, da escala de poténcias do sistema,
além de eficiéncia isoentrépica, complexidade, custo sistema de controle, vibracgdo, ruido,

confiabilidade e robustez na operacdo (RAHBAR et al., 2017).

Os equipamentos de expansdo podem ser divididos em dois tipos principais, ilustrados
na Fig. 2.19: expansores de deslocamento positivo (maquinas volumétricas) e turbomaquinas

(turbinas, expansores baseados em velocidade) (IMRAN et al., 2016).

Figura 2.19 — Alguns tipos de expansores.

Expansores de Deslocamento Positivo Turbinas
1 &
od § s . &
| ’tft‘\:;", M\
Pistao Screw Scroll Vane Axial Radial

Fonte: adaptado de Weif (2015).
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No grupo dos expansores de deslocamento positivo, encontram-se, principalmente, os

do tipo pistéo, parafuso (screw), caracol (scrow) e palheta (vane).

Os expansores de deslocamento positivo sdo representados pelas Figs. 2.20 a 2.23. A
Fig. 2.20 exibe um expansor do tipo pistdo, em representacdo esquematica e em fotos de um
expansor real. O expansor do tipo screw pode ser composto por um ou por dois parafusos,
como mostra a Fig. 2.21. A Fig. 2.22 exibe um expansor scroll, evidenciando sua estrutura

constituida por um caracol fixo e um rotativo e a Fig. 2.23 ilustra um expansor do tipo vane.

Figura 2.20 — Expansor do tipo pistdo: (a) representacdo esquematica; (b) foto de um expansor real;
(c) foto dos principais componentes.

(@)
Y - Entrada

- Palheta deslizante _|
e Valvula de controle

Cilindro

-~ Pistdo giratério -

Anel de vedagdo N —

Carcaca - -

P ~ Rotor excéntrico -~ .

\

/e
Fonte: adaptado de Zheng et al. (2013).
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Figura 2.21 — Expansor do tipo screw: (a) representacdo esquematica de um expansor de parafuso
simples (simple screw), (b) modelo em CAD de um expansor de parafusos geminados (twin screw); (c)
foto dos parafusos macho e fémea de um expansor de parafusos geminados real.

Admissdo do fluido Expansao do fluido Descarga do fluido

(b)

Fonte: Adaptado de He et al. (2013), Mujic et al. (2010) e Read, Stosic e Smith (2014).

Figura 2.22 — Expansor do tipo scroll: (a) representacdo esquematica; (b) foto de um expansor real.

Caracol rotativo

Camara
primaria

Fonte: adaptado de Wu et al. (2015).
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Figura 2.23 — Expansor do tipo vane: (a) representacdo esquematica; (b) modelo em CAD; (c) foto de
um expansor real.

Camara de
Trabalho

Fonte: adaptado de Mascuch et al. (2018).

Uma limitacdo importante de expansores de deslocamento positivo esta relacionada a
perdas causadas pela razdo volumétrica fixa de constru¢cdo do equipamento: se a razédo
volumétrica externa imposta entre a entrada e a saida for maior que a razdo volumétrica do
equipamento, o fluido sofre uma expansao irreversivel para atingir a pressao final de saida.
Isso resulta em perdas por sub-espansdo (Fig. 2.24a). Em contrapartida, se a razéo
volumeétrica externa for menor que a interna, parte do fluido escoa para a cdmara de expansao,
a partir da linha de descarga, provocando compressdo irreversivel e, portanto, perdas por

super expansao (Fig. 2.24b) (GEORGES et al., 2013).
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Figura 2.24 — Gréficos de pressdo versus volume para representar perdas por (a) sub-expansao e (b)
super expansdo em expansores volumétricos.

])

(b)

Fonte: Quoilin et al. (2013).

Imran et al. (2016) revisaram os expansores volumétricos para aplicacdes envolvendo
utilizacdo de calor de baixa temperatura, e compararam o desempenho dos expansores, de
acordo com seu grupo, classificando-os, do maior para o menor valor de eficiéncia: screw,
scroll, pistdo e vane. Os autores concluiram que esses expansores tém baixo custo, baixa
velocidade de operacdo e capacidade de funcionamento com fluido de trabalho em regiédo
bifasica — exceto 0s expansores a pistdo, devido a sua estrutura complexa, com diversas partes
moveis, problemas de balanceamento e que requer regulagem precisa das valvulas de

admissdo e de exaustdo (BAO; ZHAO, 2013).

Essas caracteristicas fazem com que 0s expansores volumétricos sejam preferiveis em
relacdo as turbinas para aplicagdes em pequena escala. Entretanto, exigéncias de lubrificacao,
complexidades técnicas e perdas por atrito e vazamento sdo as principais barreiras para a
comercializacdo de expansores volumétricos (IMRAN et al., 2016). Geralmente,
compressores de ar ou de refrigerante sdo modificados para esse fim, operando no sentido
reverso para geracdo de poténca; mas equipamentos do tipo scroll e screw projetados

especialmente para essa aplicacao ja estdo comercialmente disponiveis (IMRAN et al., 2016).
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Entre as principais turbomaquinas, estdo as turbinas radiais (radial-inflow turbines —
turbinas de entrada radial — e radial-outflow turbines — turbinas de saida radial) e as turbinas
axiais. Esses dispositivos convertem energia cinética de um escoamento de fluido em trabalho
mecanico de eixo, pela interacdo fluido-estrutura com um conjunto de palhetas rotativas. A
diferenca entre as classificacdes da turbina se da pelo caminho que o fluido percorre durante

sua passagem pelo equipamento, conforme ilustrado pela Fig. 2.25.

Figura 2.25 — Diagrama esquematico de turbinas do tipo: (a) axial, (b) de entrada radial e (c) de saida
radial.

Entrada E Rotor
Carcaca 7 Estator e Carcacga
IEstator:! | Rotor] Estator l
Linha/Meédia | H i _. Carcaca
> ‘ | = \ Y, == Entrada
Entrada ' | Saida s %
' - N %= saida
r — o . Rator|
Eixo n Eixo
_____________ - L A

(a) (b) - (c)

Fonte: Adaptado de Casati et al. (2014) e Rahbar et al. (2017).

No geral, turboméaquinas sdo mais adequadas para sistemas de maiores escalas;
entretanto, podem apresentar eficiéncias mais altas em relacdo aos expansores volumétricos e,
dependendo do custo do equipamento, pode compensar substituir expansores volumétricos

por turbinas (ALSHAMMARI; USMAN; PASYRIDIS, 2018).

Enquanto turbinas axiais s&o mais comumente utilizadas em sistemas com vaz0es
massicas altas e razdes de pressdes baixas — Da Lio, Manente e Lazzaretto (2016) referenciam
a utilizacdo de turbinas axiais em poténcias médias (0,5 — 5 MW) a altas (> 5 MW), com
eficiéncias isoentropicas entre 80 e 90% —, turbinas radiais sdo mais adequadas para uso em
sistemas com vazdes massicas mais baixas e razOes de pressdes mais altas, tornando-as

alternativa interessante para aplicacdo em ciclos Rankine orgénico; no entanto, é necessario
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tomar um cuidado ao se projetar turbinas de entrada radial em ciclos com razdes de pressdo
menores (como referéncia, inferiores a 4), pois ha probabilidade de ocorrerem condigdes de

estrangulamento no rotor e/ou nos bocais (SAURET; ROWLANDS, 2011).

Em fluidos organicos, a velocidade do som é baixa devido a maior massa molecular;
como resultado, essa velocidade é alcancada bem antes em um ciclo Rankine organico que em
um SRC, e constitui uma limitacdo importante, uma vez que altos nimeros de Mach estdo
relacionados com maiores irreversibilidades e menores eficiéncias da turbina (QUOILIN et
al., 2013). Assim, velocidades supersonicas no bocal de saida devem ser evitadas 0 méximo
possivel (BAO; ZHAO, 2013). Isso porque, nessas condicBes, os padrées de escoamento dos
fluidos orgénicos podem incluir formacéo de ondas de choque, em que efeitos de escoamento
compressivel favorecem perdas de energia e, consequentemente, a diminuicdo da eficiéncia
do expansor, em que esses efeitos sdo mais verificados em fluidos retrogrados (VIMERCATI

etal.; 2017).

As turbomaquinas possuem uma desvantagem para utilizacdo em escalas muito
pequenas: sua velocidade de rotacdo aumenta drasticamente em turbinas com poténcias
reduzidas. Isso se deve a caracteristica tipica de turbomaquinas, cuja velocidade periférica é

aproximadamente constante, independente do tamanho da turbina (QUOILIN et al.; 2013).

A maior parte dos trabalhos que analisa turbinas aplicadas a ciclos Rankine orgéanico
considera turbina do tipo entrada radial. Esse tipo de turbina apresenta certas vantagens sobre
as turbinas axiais, como menor sensibilidade a imperfeices no perfil das palhetas, maior
robustez sob maior carga nas palhetas pelo uso de fluidos de maior densidade e maior
facilidade de fabricacdo (SAURET; ROWLANDS, 2011); no entanto, existe um descompasso
entre estrutura geométrica e caracteristicas do escoamento: o volume especifico do vapor

organico que flui na direcdo radial aumenta progressivamente ao longo da direcdo do
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escoamento, e, como a secdo transversal do expansor diminui gradativamente, a altura das
palhetas precisa aumentar gradualmente, 0 que ndo permite que a turbina opere com vazoes
massicas mais altas, limitando a poténcia gerada (SONG; SUN; HUANG, 2017). Em
oposicdo, a turbina de saida radial (radial outflow tubine), ou turbina centrifuga, mostra-se
uma opc¢do mais vidvel para aplicacbes em ciclos Rankine organico, pois a construcao

geométrica combina com o desempenho aerodindmico (SONG; SUN; HUANG, 2017).

Outro dispositivo que também pode ser utilizado como expansor em ciclos Rankine
organico € a turbina de Tesla — um expansor sem palhetas que funciona pelo principio da
transmissao de torque através da tensdo de cisalhamento na parede de varios pequenos discos
rotativos paralelos conectados a um rotor (MANFRIDA; PACINI; TALLURI, 2017). Esse
tipo de turbina é mais adequado para aplica¢fes de 500 W a 5 kW, com tamanhos compactos
de rotor (de 0,1 m a 0,3 m) e velocidades de rotacdo moderadas (de 1.000 a 12.000 rpm),
configurando, portanto, uma alternativa com estrutura relativamente simples, confiavel e de
custos menores para aplicagfes em sistemas de baixa poténcia (MANFRIDA; PACINI;

TALLURI, 2017).

Maksiuta et al. (2017) compararam o desempenho de trés tipos de turbina para
recuperacdo de 3 MW de calor dos gases de exaustdo de um motor de combustéo interna:
turbina de entrada radial, turbina axial e turbina de saida radial. O objetivo era gerar poténcia
adicional sem consumir maior quantidade de combustivel, fazendo uso de duas turbinas (alta
pressdo e baixa pressdo) para expansdo de R245fa. Foram fixadas as pressdes e entalpias na
entrada e na saida em cada uma das turbinas, bem como vazdo massica. Tanto para a turbina
de alta pressdo quanto para a de baixa pressdo, a turbina de tipo axial apresentou melhor
desempenho, apesar de os trés tipos de turbina terem apresentado desempenhos praticamente

equivalentes na etapa de baixa presséo. No entanto, houve diferencas significativas em
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relacdo a velocidade de rotacdo e, principalmente, ao tamanho da turbina (volume da

maquina), cujo maior valor foi verificado para a turbina axial.

Por fim, Maksiuta et al. (2017) resumiram vantagens e desvantagens de cada um dos
tipos de méquina, que sdo exibidos na Tab. 2.4, destacando que a baixa velocidade de rotacdo
das turbinas do tipo axial e de saida radial permitiria um acoplamento direto a um gerador,
sem a necessidade de uma caixa de reducdo, evitando perdas mecénicas; além disso, 0
tamanho reduzido da turbina de saida radial, tanto na etapa de alta quanto na de baixa
poténcia, reduz o espaco das instalacbes e o0s custos de material para fabricacdo do

componente.

Tabela 2.4 — Comparacdo entre turbinas de entrada radial, axial, e de saida radial.

Tipo de turbina Caracteristicas

* Facil de fabricar
Turbina de entrada radial » Ampla faixa de aplicagdo

» Baixa eficiéncia

» Maior eficiéncia
Turbina axial * Baixa velocidade de rotacdo

* Maior tamanho

 Alta eficiéncia

. . ) * Baixa velocidade de rotacao
Turbina de saida radial
* Menor tamanho

» Nao aplicavel a todos os fluidos de trabalho
Fonte: Maksiuta et al. (2017).

As estratégias de modelagem e projetos de expansores encontradas na literatura podem
prever com boa precisdo os parametros de desempenho do componente, e partem de analises
paramétricas preliminares, evoluindo para modelos matematicos mais complexos — como a
metodologia conhecida por “linha média”, que considera tridngulos de velocidade e
propriedades do fluido na passagem por diferentes locais e componentes da turbina (WHITE;

2015) — e abordagens 3D com técnicas de CFD.
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Lemort et al. (2009) utilizaram uma abordagem semi-empirica para modelar um
expansor scroll, identificando oito parametros baseados em resultados experimentais obtidos a
partir de testes realizados com um compressor modificado funcionando com R123. O modelo
validado prevé vazdo massica, poténcia de eixo e temperatura de exaustdo com boa preciséo.
A partir desse modelo, Giuffrida (2014) propds uma melhoria na modelagem para
compreender o desempenho da operacdo do equipamento com diversos fluidos de trabalho

além do R123.

Declaye et al. (2013) realizaram testes em um expansor scroll funcionando com
R245fa, cuja metodologia foi utilizada por Desideri et al. (2013), que modelaram e testaram
um expansor screw, validando os resultados com dados disponiveis na literatura. O livro de
Smith, Stosic e Kovacevic (2014) traz revisdo dos fundamentos de fenémenos envolvidos no
funcionamento de um expansor screw, discutindo projeto desses equipamentos em termos de

modelagem, calculo de perdas e de desempenho.

Giuffrida (2016) propds melhorias na modelagem semi-empirica do desempenho de
um expansor screw simples, dessa vez, utilizando o fluido R245fa, em que revisou as perdas

mecanicas e térmicas, validando o modelo experimentalmente.

Para analises preliminares de turbinas, Balje (1981) prop0s a utilizacdo de parametros
de similaridade que levam em conta a geometria das turbomaquinas — nimero de palhetas e
bocais, e suas dimensdes, como alturas, comprimentos, espessuras, curvaturas, angulos, e
carcteristicas de eixos e rotores, como didmetros e comprimentos — e a fluidodindmica do
escoamento — velocidades, propriedades termodinamicas (entalpias, densidades, viscosidades)
e forcas atuantes — para estimar o desempenho do expansor; além disso, 0 autor também
relaciona o tipo do expansor, a admissdao do fluido, o nimero de estagios e outras variaveis

para modelagem de perdas e de eficiéncias. Aungier (2006) também deixou sua contribuicdo
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para modelagem matematica e projetos de turbinas axiais e de entrada radial. Ambos o0s
autores produziram mapas de referéncia para eficiéncias de turboméaquinas (como o da Fig.
2.25); no entanto, para Macchi e Astolfi (2017), esses diagramas ndo capturam
completamente as peculiaridades das turbinas para fluidos organicos, tais como altas razdes
de volume por estagio e baixa velocidade do som, fazendo com que o projeto de turbinas para
ciclos Rankine organico imponha desafios técnicos, que nao podem ser encarados sem ajuda

de ferramentas computacionais.

Fiaschi et al. (2016) projetaram uma microturbina de entrada radial para operar com
R134a e produzir 5 kW de poténcia. Inicialmente, os autores realizaram um dimensionamento
preliminar através da analise de pardmetros adimensionais com valores escolhidos dentro de
intervalos reportados na literarura, visando a obter tamanho reduzido de didmetro do rotor e
velocidade de rotagdo razoadvel. Alguns parametros foram ajustados de modo a evitar alguns
problemas operacionais do equipamento. Em seguida, as perdas foram avaliadas e, segundo os
autores, o rotor, sendo componente critico para o desempenho da turbina e que apresenta
desafios tecnoldgicos, foi submetido a uma verificacdo com técnica de CFD para refinamento
do projeto. Li e Ren (2016) utilizaram abordagem semelhante para avaliar o desempenho do
projeto de uma turbina de entrada radial para expansdo de R123; no entanto, utilizaram a

analise de CFD para 0 escoamento ndo apenas no rotor, mas também nos bocais.

Martins (2015) evoluiu a modelagem matematica de uma turbina axial de estagio
unico e admissdo parcial, analisando a compressibilidade do escoamento e a utilizagdo de
bocais convergente-divergente para melhoria de desempenho do expansor, principalmente nas

condicdes de alta pressdo do evaporador.

Al Jubori et al. (2017) realizaram uma andlise paramétrica da eficiéncia de turbinas

axiais e de saida radial em pequena escala (5-15 kW), acoplada a eficiéncia do ciclo,



91

comparando diferentes fluidos de trabalho — R141b, R245fa, R365mfc, isobutano e n-pentano
— apresentando baixa vazdo massica (0,3-0,7 kg/s). Partindo da modelagem pelo método da
linha media, e refinando os resultados com CFD, os autores destacaram as vantagens dessa
estratégia na avaliacdo do desempenho do ciclo operando em condicdes de projeto. Os
resultados mostraram que o método da linha média previu valores maiores de eficiéncia das

turbinas (e do ciclo) do que aqueles obtidos pela anélise com CFD.

A Tab. 2.5 resume algumas recomendacg6es encontradas na literatura de aplicagédo de
expansores, de acordo com a faixa de poténcia. Nota-se que ndo h& consenso nas faixas de
aplicacdo recomendadas e que, apesar de as turbinas serem indicadas para poténcias
superiores a 30-50 kW (exceto a de Tesla), esses dispositivos tém sido utilizados

experimentalmente em escalas menores, obtendo bons resultados.

Tabela 2.5 — Comparacéo entre faixas de recomendacdo de expansores de acordo com diferentes
trabalhos da literatura.

Referéncias
Bao e Zhao Tallurie Tallurietal. | Alshammari, Usman
Tipo de expansor (2013) Lombardi (2018) e Perysidis (2018)
(2017)
Vane 1-10 KW - 1-5 kW <15kWe
Scrow 1-10 kW - 1-10 kW 1-5 kWe
Screw 15-200 kW - 10-200 kW 5-50 kWe
Pistdo 20-100 kW - 20-100 kW 5-20 kWe
Turbina de entrada radial | 50-500 kW | 50-500 kW 50-500 kW | 30-500 kWe; até MWe
Turbina de saida radial - - - <50 kWe
Turbina axial - > 500 kW - > 1.000 kWe
Turbina Tesla - - 0,5-10 kW -

Fonte: o autor.

Apesar de alguns trabalhos recomendarem faixas de poténcias para escolha do tipo do

expansor para aplicaces em ciclos Rankine organico (Tab. 2.5), alguns parametros podem ser
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adotados como referéncia para essa escolha, como a velocidade especifica, Ng, e 0 didmetro

especifico, D; (BALJE, 1981):

w " /vsai,exp 27N ml/2

N, = = 2.4
* (Ais)3/4 60 psai,expl/2 ) (Ais)3/4 ( )

D - (Ais)1/4 _ D- (Ai5)1/4 . psai,expl/2

D, = : = 72 (2.5)
’vsai,exp

Esses parametros sdo utilizados para gerar mapas, como o ilustrado na Fig. 2.26, para

auxilio na escolha de expansores para a aplicacdo; no entanto, é necessario atentar para 0
sistema de unidades adotado (SI ou inglés), que pode gerar diferentes valores de N e de Dy

para expansores com a mesma caracteristica (SAURET; ROWLANDS, 2011).

Figura 2.26 — Diagrama N; vs. D, para referéncia de escolha de expansor; calculos feitos com sistema
inglés de unidades.
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Mais recentemente, Mounier, Olmedo e Schiffmann (2018) revisaram os diagramas N,
vs. D¢ para preé projeto de turbinas de entrada radial em pequena escala, ajustando correlaces
para a estimativa da eficiéncia isoentrépica da turbina e do didmetro especifico otimizado,
com foco em aplicacGes em ciclos Rankine organico, uma vez que os diagramas N vs. D, de
Balje (1981) foram obtidos da analise de turbinas de escalas de poténcia superiores e que

utilizaram ar como fluido de trabalho (MOUNIER; OLMEDO; SCHIFFMANN, 2018).

Na literatura, além da eficiéncia isoentrdpica ou adiabatica, ha também outros indices
reportados em relacdo ao desempenho dos expansores: eficiéncia de eixo (LEI et al., 2016),
eficiéncia politrépica (CAMBI et al., 2017), eficiéncia total a estatico (total-to-static)
(TONG;CHENG; TONG, 2019), eficiéncia total a total (total-to-total) (LA SETA et al.,
2016) e eficiéncia mecanica (OUDKERK et al., 2015). Como ndo ha padronizacdo dessas
métricas, tampouco de seus métodos de célculo, a tarefa de comparar os resultados
experimentais em uma mesma base fica um tanto quanto desafiadora. N&o obstante, em
alguns casos, ndo sdo fornecidas as medi¢des correspondentes aos pontos de operacdo e de
projeto, quais sejam, temperaturas e pressdes na entrada e na saida do expansor, rotacao,

vazdo massica e poténcia de eixo.

O impacto da auséncia desses dados é a dificuldade em relacionar o desempenho de
um expansor obtido experimentalmente com a condicdo ideal prevista em projeto para esse
mesmo expansor e com o desempenho de outros expansores. ISso porque nem sempre 0 ponto

de maior eficiéncia é o ponto operacional definido em projeto (ZHENG et al., 2017).

Dessa maneira, 45 trabalhos experimentais e de simulagdes validadas foram
analisados e seus resultados tabelados e plotados nos graficos das Figs. 2.26, 2.27, 2.28 e 2.29
a seguir. Dentre os pontos escolhidos, estdo resultados médios de operacdo em regime, tanto

em condicdo de projeto, quanto em condicdo fora de projeto, reportados pelos proprios
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autores, e pontos obtidos por inspecdo de graficos plotados pelos autores, referentes as

maiores eficiéncias isoentrdpicas.

Mesmo com as limitagdes dos dados obtidos, é possivel perceber, da anélise das Figs.
2.27, 2.28, 2.29 e 2.30, que os dispositivos de deslocamento positivo operam abaixo de 4.000
rpm, e as turboméaquinas, acima desse valor. As aplicacbes de expansores do tipo scroll, vane
e pistdo concentram-se em faixas de poténcia de eixo menores, abaixo dos 10 kW; expansores
screw podem ser aplicados para geracdo de poténcias mais elevadas que aquelas dos tipos
anteriores, podendo se aproximar dos 1.000 kW. Turbomaquinas tém sido utilizadas com
resultados promissores, inclusive, em faixas de poténcia de eixo inferiores a 10 kW, obtendo
eficiéncias isoentrdpicas superiores a 70%, ao custo de uma rotacdo mais elevada, acima de

10.000 rpm.

Figura 2.27 — Gréfico de poténcia de eixo (até 10.000 kW) versus rotagdo de eixo, de acordo com o
tipo de expansor, em escala logaritimica.
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Figura 2.28 — Grafico faixa de rotagdes verificadas, de acordo com o tipo de expansor, em escala
logaritimica.
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Fonte: o autor.

Figura 2.29 — Gréfico de eficiéncia isoentropica versus poténcia de eixo (até 10.000 kW), de acordo
com o tipo de expansor, em escala logaritimica.
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Figura 2.30 — Grafico de eficiéncia isoentrépica versus poténcia de eixo (até 20 kW), de acordo com
0 tipo de expansor.
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Fonte: o autor.

Portanto, a escolha do expansor deve ser feita considerando diferentes fatores, como
fluido de trabalho e sua vazdo massica, rotacdo de eixo do rotor (que pode ser bastante
elevada, no caso de turbinas radiais de pequena escala, impondo restricbes a eficiéncia
isoentropica do expansor e necessidade de acoplamento de sistema de reducdo de
velocidades) e as faixas de temperaturas e pressdes de operacdo, além dos custos de aquisicdo
e de manutencdo do equipamento. As turbomaquinas podem fornecer maiores eficiéncias
isoentropicas na expansao, porém, possuem rotacdes mais elevadas e envolvem maiores

custos quando comparadas com expansores vVolumeétricos.

2.3.2 Bomba

De acordo com White (2011), as bombas podem ser divididas em dois grupos
principais: bombas de deslocamento positivo e bombas dindmicas ou de variacdo de

quantidade de movimento, classificagdo semelhante aquela de dispositivos de expanséo.

Bombas de deslocamento positivo movimentam o fluido através da variagdo do

volume da cadmara do equipamento, resultando em escoamentos pulsantes. S&o bombas
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versateis, que funcionam com fluidos de diferentes viscosidades e podem imprimir grandes
diferencas de pressdo. Essa categoria inclui bombas de pistdo, diafragma, palhetas,

engrenagens e parafusos (WHITE, 2011).

Bombas dindmicas adicionam quantidade de movimento ao escoamento através do
movimento rapido de palhetas. Apesar de geralmente oferecerem maiores taxas de vazao que
as bombas de deslocamento positivo, as bombas dinamicas ndo oferecem grandes aumentos
na pressdo e possuem dificuldade para trabalhar com fluidos de alta viscosidade. Estéo

inclusas nessa categoria bombas centrifugas, radiais e axiais (WHITE, 2011).

A bomba pode ser utilizada para controlar a vazdo massica do fluido de trabalho
(QUOILIN et al., 2013) e um indicador importante em relacdo a esse componente é o Back
Work Ratio (BWR), definido pela razdo entre a poténcia de eixo consumida pela bomba e a

poténcia de eixo produzida na expanséo:

W,
BWR = —> (2.6)
W,

Apesar de o principal componente de um ciclo Rankine organico ser o expansor, 0
desempenho e o consumo da bomba ndo devem ser negligenciados, principalmente em
sistemas de poténcias menores, pois a bomba pode consumir a maior parte da poténcia

produzida pelo expansor (DECLAYE et al., 2013).

Quoilin et al. (2013) alegaram que poucos dados sobre eficiéncias de bombas sdo
reportados na literatura e que, geralmente, os valores sdo baixos para sistemas de pequena
poténcia, com poténcia elétrica (incorporando eficiéncia do motor de acionamento da bomba)

como métrica de referéncia e no intervalo de 7 a 25%.

Zeleny et al. (2017) revisaram a literatura e relataram valores de eficiéncia

isoentropica de bombas aplicadas a ciclos Rankine organico de pequena escala no intervalo de
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15 a 60%, e acrescentaram que, apesar de a bomba diafragma ser o tipo mais utilizado em
ciclos Rankine organico de pequena escala, a bomba de engrenagens pode ter desempenho

superior ao da bomba diafragma.

Assim como a presenca de liquido ndo é aconselhada em expansores, a presenca de
vapor deve ser evitada em bombas; o fendmeno conhecido como cavitagdo consiste na
formacdo de bolhas de vapor devido a um abaixamento da pressao do liquido durante a etapa
de sucgdo. Como fluidos orgéanicos apresentam menores valores de temperaturas de
evaporacdo e de calor latente de evaporagédo, atencdo especial deve ser tomada para evitar

danos a bomba e escoamentos instaveis (YANG et al., 2015).

Para evitar que ocorra cavitacdo na bomba, algumas estratégias podem ser adotadas,
como a instalacdo de uma bomba de baixa pressdo a montante da alimentacdo da bomba
principal visando a aumentar a pressdo de succdo desta, a instalacdo da bomba em altura
inferior a do reservatorio de liquido (popularmente conhecida por operacdo “afogada”), a fim
de aumentar a pressdo estatica na entrada da bomba, a adicdo de gases ndo-condensaveis
(como nitrogénio) ao fluido de trabalho para aumentar a pressdo parcial, e, também, o

subresfriamento do fluido de trabalho na entrada da bomba (QUOILIN et al., 2013).

2.3.3 Trocadores de calor

Os trocadores de calor compreendem 0s componentes para transferéncia de calor para
e do sistema, tipicamente, o evaporador e o condensador, e, eventualmente, trocadores
internos de calor, como aqueles apresentados na secdo 2.1, que ilustra algumas das

modificacdes sugeridas para um ciclo Rankine.

Trocadores de calor representam boa parte do custo de um ciclo Rankine orgénico

(GEORGES et al., 2013) e, portanto, ¢ desejavel que eles sejam otimizados. E necessario
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analisar a relacdo de custo/beneficio entre os efeitos opostos de se aumentar a area de
trocadores de calor, melhorando termodinamicamente o processo de transferéncia de calor
através da minimizacdo da geracdo de entropia, e adicionar custo de material a esses
componentes, que irdo impactar no custo da eletricidade gerada (LCOE) (MACCHI;

ASTOLFI, 2017).

Os tipos mais comuns de trocadores de calor aplicados a ciclos Rankine organico séo o
casco e tubo para sistemas de escalas maiores e o de placas para sistemas de escalas menores

(QUOILIN et al., 2013).

Em relacdo a evaporadores, é importante analisar a natureza fisico-quimica tanto do
fluido da fonte de calor quanto do fluido de trabalho para determinar o material a ser utilizado
na construcdo do trocador de calor. O material metalico mais simples e barato é o acgo
carbono, mas em casos em que pode haver corrosdo (como em fontes geotérmicas, em que 0
pH geralmente é acido), seu uso ndo € aconselhado; nesses casos, ligas metalicas a base de
niquel (material mais caro e, portanto, indicado para casos em que fluidos a temperaturas mais
elevadas podem provocar corrosdo severa) e aco inoxidavel podem ser melhores escolhas

(LUKAWSKI, 2009).

Recuperadores de calor geralmente sdo projetados como tubos aletados para melhorar
a transferéncia de calor no lado do vapor, em que liquido escoa perpendicularmente a um
banco de tubos em diferentes arranjos. As aletas geralmente séo feitas de cobre, se o fluido de
trabalhno ndo promove ataque quimico, ou de ligas metalicas mais resistentes, como

cobre/niquel 90/10 (MACCHI; ASTOLFI, 2017).

Para rejeitar calor do ciclo de poténcia, tipicamente sdo utilizados condensadores cuja
fonte fria é 4gua ou ar; sendo ar utilizado quando agua é um recurso escasso (HE et al., 2014).

Nesses casos, a temperatura ambiente € parametro importante, pois temperaturas elevadas
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podem limitar a quantidade de calor trocada, diminuindo a eficiéncia do ciclo (ASHRAE,
2015). Apesar de ndo ser convencional, ha trabalhos em que se propdem a utilizacdo de
fluidos alternativos eventualmente disponiveis na planta de geracdo, como GLP armazenado a
temperaturas em torno de -160 °C, para fonte fria no condensador (ATIENZA-MARQUEZ et

al., 2019).

Em condensadores, 0s materiais construtivos também devem ser avaliados de acordo
com as caracteristicas fisico-quimicas dos fluidos; em casos em que pode haver corrosdo,
materiais mais resistentes como ligas metéalicas, cobre/niquel, titdnio ou pléasticos podem ser
utilizados, bem como a adocéo de um fluido intermediario funcionando em circuito fechado
para transportar calor do condensador para o “sumidouro de calor” (MONDEJAR et al.,

2018).

Kuo et al. (2011) analisaram um ciclo Rankine organico funcionando com
condensador do tipo casco e tubo e evaporador do tipo placas, ambos funcionando em contra-
corrente, e concluiram que a resisténcia térmica dominante nos dois trocadores de calor foi a
do lado do fluido de trabalho; no condensador, o fluido de trabalho circulou pelo casco,

enquanto agua circulou atraves dos tubos.

Em ciclos Rankine organico subcriticos que utilizam fluidos puros, existe uma
limitacdo na troca de calor advinda do problema do “ponto de estrangulamento”, ou pinch
point, que é a minima diferenca de temperaturas entre dois escoamentos (rever secdo 2.1), e
traz irreversibilidades nos trocadores de calor. Xu e Liu (2013) concluiram que os pinch
points localizados entre a entrada e a saida do trocador de calor garantem maior eficiéncia

térmica e exergética do processo do que quando localizados na saida do trocador de calor.
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2.4 Fontes de calor

A fonte de calor possui papel fundamental no ciclo Rankine orgénico e na escolha do
fluido de trabalho e dos componentes do sistema, pois, além da temperatura, da quantidade de
calor disponivel, do meio transportador de energia, suas caracteristicas também influenciam

nas tomadas de deciséo sobre o projeto do ciclo.

Em algumas aplica¢des, um circuito de 6leo térmico é acoplado entre a fonte de calor
e o ciclo Rankine organico. O uso de dleos térmicos como meio de transferéncia de calor
oferecem vantagens, que incluem menor pressao no evaporador, maior regularidade no caso
de variacfes no suprimento de calor da fonte, operacdo simples, segura e de fécil controle

(TCHANCHE et al., 2011).

Na literatura, as principais fontes de calor acopladas a ciclos Rankine orgéanico séo
geotérmica, biomassa, solar e recuperacdo de calor residual, mas também podemos encontrar

trabalhos com aplicacbes em conversdo de energia térmica dos oceanos e fontes hibridas.

2.4.1 Geotérmica

A Terra possui grande energia térmica armazenada em seu interior, proveniente das

altas temperaturas de seu nucleo, em torno de 4.000 °C (BARBIER, 2002).

Essa energia pode ser acessada por meio da perfuracdo de pocos para extrair fluido
geotérmico aprisionado nas subcamadas da Terra (RAHBAR et al., 2017). O fluido
geotérmico pode ser agua quente, vapor umido (mistura bifasica entre agua e vapor), vapor
seco (saturado, sem agua liquida em suspenséao) ou vapor superaquecido (BARBIER, 1997), e
ter temperaturas variadas, de 50 a 350 °C (QUOILIN, 2007), dependendo da localizagédo

geografica e da profundidade em que é acessada (BARBIER, 1997).



102

O fluido geotérmico pode ser utilizado para geracdo de poténcia/energia elétrica por
meio de tecnologias divididas em trés categorias: sistemas abertos, em plantas do tipo vapor
direto ou do tipo flash, sistemas fechados ou binarios, em que a energia geotérmica é
transferida para um fluido secundario, utilizando ciclo Rankine organico ou ciclo Kalina, ou
sistemas combinados, constituidos de uma mistura de sistemas abertos e fechados

(RODRIGUEZ, 2014).

Apos a transferéncia do calor geotérmico para o sistema de geracdo de poténcia, 0
fluido com temperatura inferior retorna para o interior da Terra através de um poco de injecao

para ser reaquecido.

Zhai et al. (2016) atentaram para o fato de que fontes geotérmicas, quando acopladas a
ciclos Rankine organico, possuem limitacdes na temperatura minima de saida do trocador de
calor a fim de evitar corrosdo devido a presenca de sais na agua. A solubilidade desses sais
tende a aumentar com o aumento da temperatura; assim, atencdo é necessaria para se evitar

precipitacdes minerais nas superficies expostas ao fluido geotérmico (MINES, 2016).

A Tab. 2.6 ilustra a composicao do vapor de alguns pogos geotérmicos em exploracao,

sendo possivel notar que sua composi¢ao varia de acordo com 0 poco geotérmico.

Tabela 2.6 — Composicao do vapor de alguns pocos geotérmicos, em grama de constituinte
por quilograma de fluido geotérmico.

L THE GEYSERS LARDERELLO MATSUKAWA  WAIRAKEI CERRO PRIETO
Constituintes

USA Italia Japéo Nova Zelandia Meéxico
H,0 995,9 953,2 986,3 997,5 984,3
CO, 33 452 12,4 2,3 14,1
H,S 0,2 0,8 1,2 0,1 15
NH; 0,2 0,2 0,1
CH, + H, 0,2 0,3
QOutros 0,2 0,3 0,1 0,1

Fonte: Barbier (1997).
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As Figs. 2.31 e 2.32 ilustram o principio de funcionamento de sistemas geotérmicos de
geracdo do tipo aberto, respectivamente, com utilizacdo de vapor direto e de vapor de flash, e

a Fig. 2.33, o principio de funcionamento de um sistema do tipo fechado.

Figura 2.31 — Representacdo esquematica de um sistema geotérmico de geracdo tipo vapor direto.
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Fonte: o autor.

Figura 2.32 — (a) Representacdo esquematica de um sistema geotérmico tipo vapor de flash, e (b)
correspondente diagrama T-s.
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Figura 2.33 — Representacéo esquematica de um sistema a ciclo Rankine organico aplicado a fonte
geotérmica.
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2.4.2 Biomassa

A biomassa pode ser obtida de vegetais, lenhosos ou ndo-lenhosos, de residuos
organicos de origem agricola, florestal, urbana ou industrial, e de biofluidos, como 6leos

vegetais (CORTEZ; LORA; AYARZA, 2008).

Para producdo de energia, a biomassa pode ser queimada diretamente ou utilizada apds
uma conversdo em combustiveis, como etanol e carvao vegetal, ou passar por um processo de
gaseificacdo, em que a biomassa é transformada em um gas sintético composto,
principalmente, por H,, CO, CO, e CHy, € que, ap0s ser tratado e filtrado para remocéo de
particulas solidas, é, entdo, queimado em um motor de combustdo interna ou em uma turbina a
gas (QUOILIN et al., 2013). Essa fonte de energia fornece, aproximadamente, 10% da
energia primaria mundial, sendo a quarta em participacdo, atras apenas das fontes fosseis

petrdleo, carvao e gas natural (IEA, 2018).

Na geracdo de energia via combustéo direta, a biomassa é queimada em uma caldeira,

constituida pela fornalha, onde ocorre a queima do combustivel, e pela superficie de
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aquecimento, onde ocorre a troca de calor dos gases quentes com o fluido de trabalho (LORA,
et al., 2004). Em SRC, vapor é gerado diretamente na caldeira (LORA; ZAMPIERI, 2008) e,
em ciclos Rankine orgéanico, € comum a troca de calor entre os gases de combustdo e um
fluido de transporte intermediario, que ira carregar o calor até o fluido organico para geragédo
de vapor, como indicado na Fig. 2.34. A presenca de um circuito intermediario, de acordo
com Tchance et al. (2011), traz vantagens como operacao mais simples e segura, com menor

pressao no evaporador e maior inércia a oscilages de carga térmica.

Uma caldeira a biomassa pode ter sua eficiéncia aumentada ao se incorporar
recuperadores de calor; no entanto, a reducdo da temperatura dos gases produtos de
combustdo é limitada pela temperatura do ponto de orvalho desses gases (principalmente
aqueles que contém enxofre, pois, combinados com agua, podem formar &cido sulfurico) a
partir da qual ocorre a condensacao de liquidos sobre superficies dos equipamentos, causando
corrosdo (ELETROBRAS, 2005). Assim, conhecer a composi¢do quimica do combustivel é

fundamental.

E comum a implementacdo de cogeracdo (CHP) em plantas que utilizam fontes de
biomassa, produzindo poténcia/eletricidade e vapor ou agua quente, para processos industriais
ou agquecimento doméstico. Com isso, aumenta-se a eficiéncia global da planta; Tchanche et
al. (2011) relataram dados da planta de cogeracdo a biomassa de 1.000 kWe localizada em

Lienz (Austria), cujas eficiéncias global e elétrica sdo, respectivamente, 82% e 18%.

Tabela 2.7 — Temperaturas tipicas de um ciclo Rankine organico para aplicagdo com biomassa.

Temperatura de chama 1200 K 927 °C
Temperatura maxima do 6leo térmico 630 K 357 °C
Temperatura maxima do fluido de trabalho 600 K 327 °C
Temperatura no condensador 370 K 97 °C

Fonte: adaptado de Drescher e Briigmann (2007).
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Da Tab. 2.7, é possivel notar que as temperaturas envolvidas apresentam valores
relativamente altos. Apesar de ser reduzida atraves de troca térmica com o excesso de ar de
combustdo a temperatura inferior, a temperatura de chama ainda é elevada; sem excesso de ar
de combustdo, as temperaturas de chama da combustdo de biomassas podem atingir 3.000 °C,
bem acima dos limites que os materiais utilizados na construcdo de equipamentos podem
suportar (OVEREND, 2003). A temperatura de condensacdo proxima dos 100 °C se justifica
para atingir as necessidades de consumo de calor, com a cogeracgéo; de acordo com Zhai et al.
(2016), a temperatura no condensador de um ciclo Rankine organico com aplicacdo em
biomassa/CHP esta, geralmente, na faixa de 60-120°C. Além disso, a temperatura maxima do
o6leo térmico fica limitada em torno de 350 °C; essa limitacdo se deve a preservar a vida Util

do fluido, mantendo sua estabilidade quimica (DRESCHER; BRUGMANN, 2007).

Uma representacdo esquematica de um sietema a ciclo Rankine orgéanico acoplado a
uma fonte de biomassa por um circuito intermediério de transporte de calor e um tanque de

armazenamento de fluido intermediéario é ilustrada pela Fig. 2.34.

Figura 2.34 — Representacdo esquematica de um sistema a ciclo Rankine orgénico aplicado a
biomassa, com fluido intermediario de transporte de calor e um tanque de armazenamento de fluido
intermediério.
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2.4.3 Solar

A energia solar é uma das renovaveis mais promissoras, uma vez que é inesgotavel,
pouco poluente e exploravel na maior parte do mundo (RAHBAR et al., 2017), e pode ser
utilizada para geracdo de eletricidade de maneira direta, que emprega placas fotovoltaicas —
construidas com materiais que, ao serem sensibilizados pelos fétons solares, liberam elétrons,
produzindo corrente elétrica, e com eficiéncia tipicamente entre 12 e 20% (TWOMEY;
JACOBS; GURGENCI, 2013) —, ou indireta, com a tecnologia térmica solar (heliotérmica) —
que transforma a radiacdo solar em fluxos de calor para acionamento de ciclos de poténcia,
responsaveis pela geracdo de eletricidade, ou até mesmo aquecimento de &gua
(ABOELWAFA et al., 2018), e aquecimento ou refrigeracdo de ambientes (KALOGIROU,

2014).

Por ser uma fonte de baixa densidade energética, grandes areas de coletores sao
necessarias para viabilizar a captura da energia solar (ZHAI et al., 2016), cuja taxa de
incidéncia fora da superficie terrestre é de 1.367 W/m2, valor considerado constante solar
(HERRERIA, 2012). A energia solar, apesar de abundante, é intermitente e exibe variacdes ao
longo do dia e das estacdes do ano; assim, a ado¢do de uma estratégia para armazenamento de
energia que permita que parte da energia seja estocada para uso posterior, como baterias,
bombeamento de agua, ar comprimido e armazenamento térmico (TES), reduz a intermiténcia

da fonte renovavel (EDGAR; POWELL, 2015).

Quando a energia a ser armazenada for calor de baixa temperatura, TES tem uma
eficiéncia de reconversdo de 50-99% e € a tecnologia mais adequada para plantas CSP e
nucleares; quando a energia for eletricidade, baterias tém uma eficiéncia de reconverséo de
80-99% (ALVA; LIN; FANG, 2018). Diferentemente das baterias, TES ndo exibe a tipica

degradacdo pelo uso ciclico da tecnologia, e utiliza materiais abundantes e com toxicidades
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limitadas (ALVA; LIN; FANG, 2018). Sistemas de TES séo classificados em armazenamento
de calor sensivel, armazenamento de calor latente e armazenamento termoquimico: o
armazenamento de calor sensivel utiliza um material que ndo passa por mudanca de estado
fisico (geralmente um sélido ou um liquido) para estocar energia através de um aumento de
temperatura; o armazenamento de calor latente, por sua vez, utiliza um material que passa por
mudanca de estado fisico, podendo configurar um sistema potencialmente menor, mais barato
e mais eficiente que o anterior; e 0 armazenamento termoquimico consiste em utilizar o calor
para ativar reacGes quimicas reversiveis, 0 que representa uma grande vantagem sobre 0s
sistemas anteriores, uma vez que é possivel armazenar compostos quimicos a temperatura
ambiente sem perdas térmicas, mas também tem suas desvantagens, como perdas por
vazamentos de gas, limitacGes na transferéncia de calor, estabilidade, reversibilidade da
reacdo e custo (KURAVI et al., 2013). Os sistemas de armazenamento, dependendo da sua
classificacdo e tecnologia, podem utilizar um Unico reservatdrio ou dois reservatorios — um

quente e um frio — para armazenar a energia (PELAY et al., 2017).

Apesar de promissor, 0 aproveitamento dessa fonte energética renovavel apresenta
desafios técnicos e econémicos a serem superados: a tecnologia fotovoltaica, apesar de ser
simples, sem partes moéveis, ainda é limitada pela instabilidade e pela caracteristica de
intermiténcia da radiagéo solar, uma vez que sistemas de armazenamento de eletricidade em
larga escala ainda ndo sd@o suficientes para atingir os requisitos necessarios da demanda de
mercado, e a maior parte da radiagdo solar incidente na célula fotovoltaica € convertida em
calor, aumentando sua temperatura e diminuindo sua eficiéncia, e a tecnologia heliotérmica

ainda apresenta custos elevados e baixa eficiéncia de conversdo elétrica (JU et al., 2017).

Para utilizacdo da energia heliotérmica, € necessario o uso de coletores solares,

trocadores de calor que absorvem a radiacdo solar, convertendo-a em calor que é, entdo,
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transferido para um fluido. Os coletores solares podem ser divididos em dois grupos:
concentradores ou ndo concentradores (estacionarios), em que estes tém mesma area de
interceptacdo e de absorcédo solar, enquanto aqueles utilizam superficies que redirecionam 0s
raios solares para uma area menor, aumentando o fluxo solar (KALOGIROU, 2014), podendo
ser a superficie composta por material refletor (ISLAM et al., 2018) ou por lente convergente
(KUMAR; SHRIVASTAVA; UNTAWALE, 2015). A energia térmica solar €, entdo,
convertida em poténcia mecanica por meio de um ciclo de poténcia, como Rankine, Brayton

ou Stirling (ABOELWAFA et al., 2018).

A tecnologia de concentradores solares (CSP) é uma das que tem recebido atencédo
devido a sua capacidade de produzir poténcia/eletricidade em grande escala, com
confiabilidade no fornecimento, principalmente utilizando armazenamento térmico de energia
ou operando de forma hibrida com outras fontes de energia (ISLAM et al., 2018). Séo quatro
0s principais concentradores solares: cilindro parabolico ou calha parabolica (parabolic
trough), refletor linear Fresnel (linear Fresnell collector), disco parabdlico (parabolic dish) e
torre solar (solar tower), sendo que o conceito de maior maturidade é o da calha parabdlica; o
disco parabdlico, diferentemente dos demais concentradores solares, pode ser acoplado
individualmente a uma microturbina ou, mais frequentemente, a um motor Stirling, um
dispositivo sem pistdo, de alto desempenho e baixo custo de manutencdo, mas com a
desvantagem de ndo poder ser integrado com armazenamento de energia nem com outra fonte

térmica (BAHAROON et al., 2015).

A energia térmica solar pode ser transferida direta ou indiretamente ao fluido de
trabalho do circuito de poténcia, tanto para o ciclo Brayton (QUERO et al., 2014) quanto para
0 Rankine (GIGLIO et al., 2017) e o Rankine organico (DELGADO-TORREZ; GARCIA-
RODRIGUEZ, 2010). Neste trabalho, serd dada maior atencdo ao SRC e ao ciclo Rankine

organico.
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Murphy e May (1982) descreveram trés métodos para geracdo de vapor através de
coletor solar: de forma direta, o conceito de flash, em que agua pressurizada passa pelo
coletor solar e depois é transformada em vapor em um tanque de flash, e a geracédo de vapor
no proprio coletor solar, e, de forma indireta, a utilizacdo de um fluido intermediario de
transporte de calor, que recebe a energia solar através do coletor solar e a transfere para o

fluido de trabalho do circuito de poténcia através de um trocador de calor.

A utilizacdo de 6leos térmicos em geracdo de vapor indireta pode apresentar problemas
de vazamentos devido as baixas viscosidades e tensGes superficiais, além de essas substancias
poderem se degradar a alta temperatura ou entrar em combustdo (MURPHY; MAY, 1982).
Apesar de maior complexidade da planta no caso de geracdo indireta, sua operacdo é mais
simples e facil de controlar, uma vez que a geracdo direta impde mais desafios em relacdo a

intermiténcia solar (GIGLIO et al., 2017).

O ciclo Rankine organico aparece como uma alternativa para aproveitamento de
energia solar em aplicacdes de poténcias pequenas a médias — inferiores a 10 MW —, como
sistemas desconectados da rede elétrica e geracdo descentralizada (CHACARTEGUI et al.,
2015). Vélez et al. (2012) endossaram a vantagem de ciclos Rankine organico sobre SRCs
com aplicagdo solar; devido as altas pressdes e temperaturas envolvidas em SRCs, a
instalagdo necessita ser de capacidade elevada (30-80 MWe) para ser financeiramente viavel,
e a area requerida para coletores é proporcionalmente maior que a necessaria para ciclos
Rankine orgénico: instalagfes tipicas de SRC solares possuem capacidade instalada de 50
MWe e cobrem 2 km2 de area, enquanto que uma planta 1 MWe funcionando com ciclo

Rankine organico de necessita de 0,01 kmz2,

Esse Gltimo valor de area é coerente com os valores obtidos por Delgado-Torres e

Garcia-Rodrigues (2010), que analisaram vinte candidatos a fluido de trabalho organico e
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quatro diferentes tipos de coletores solar estacionarios — placa plana (flat plate), tubo a vacuo
em placa plana (evacuated tube flate plate) e parabolico composto (compound parabolic) —,
em geracdo direta de vapor ou com utilizacao de fluido intermediario de transporte térmico,
para usina solar funcionando com ciclo Rankine organico e acoplada a um sistema de
dessalinizacdo de agua por osmose reversa. Segundo 0s autores, a area necessaria para
coletores solares estd na faixa de 10-26 m2/kW, dependendo do fluido de trabalho, da

arquitetura do sistema e do tipo de coletor solar.

A Fig. 2.35 ilustra o principio de funcionamento de um sistema funcionando a ciclo
Rankine orgénico acoplado a fonte térmica solar, com fluido intermediario de transporte de
calor e dois tanques de armazenamento de fluido: um tanque para armazenar fluido de
transporte de calor aquecido para utilizacdo em periodos com irradiagdo solar insuficiente, e
um tanque para armazenar fluido de transporte de calor resfriado ap6s transferir calor ao ciclo

de poténcia.
Figura 2.35 — Representacdo esquematica de um sistema a ciclo Rankine organico com fonte térmica
solar, 6leo térmico para transporte de calor e dois tanques de armazenamento de 6leo térmico.
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Fonte: o autor.

A Tab. 2.8 relaciona o tipo de coletor de energia solar com as faixas de temperaturas

tipicas do fluido (de trabalho ou intermediario) na saida desses coletores, e as tecnologias de
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conversdo mais adequadas para aplicacdo, e a Tab. 2.9, a razdo de concentracdo de cada tipo

de coletor solar e suas faixas indicativas de temperatura.

Os dados das faixas de temperatura da Tab. 2.8 estdo coerentes com os dados
apresentados na Tab. 2.9, que, além das faixas de temperaturas tipicas de fluidos na saida dos
coletores, apresenta a razdo de concentracdo solar de cada tipo de coletor. Os coletores
simples apresentam razdo de concentragdo unitaria, uma vez que ndo concentram a luz solar;

o disco parabolico e a torre solar podem ter razdes de concentracdo solar superiores a 1.000.

Tabela 2.8 — Temperaturas de saida tipicas de coletores solares e suas tecnologias de conversao.

Tipo de coletor Temperatura [°C]  Tecnologia de conversao
Reservatdrio (pond) 70-90 ORC
Coletores simples
Placa plana (flat plate) <150 ORC/calor
Tubo a vacuo (evacuated tube) 90-200 ORC/calor
Concentradores solares
Calha parabdlica (parabolic trough) 200-450 ORC/SRC/Brayton
Refletor Fresnel (Fresnel reflector) 100-400 ORC/SRC/Brayton
Disco parabélico (parabolic dish) 750 SRC/Stirling/Brayton
Torre solar 1.000 SRC/Brayton

ORC: ciclo Rankine organico

Fonte: adaptado de Islam et al. (2018), Reddy et al. (2013) e Zhai et al. (2016).

Tabela 2.9 — Razdo de concentragdo solar e faixa indicativa de temperaturas tipicas na saida de
coletores solares.

Tipo de coletor Razéo deN Faixa indicativ? de
concentracao temperatura [°C]

Placa plana 1 30-80

Tubo a vacuo 1 50-200
Parabdlico composto 1-5 60-324
Linear Fresnel 10-40 60-250
Calha parabdlica 10-85 60-400

Disco parabdlico 600-2.000 100-1.500
Torre solar 300-1.500 150-2.000

Fonte: adaptado de Kalogirou (2014).
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Observa-se que o ciclo Rankine organico tipicamente ndo é acoplado a coletores que
podem promover aquecimento de fluidos a temperaturas superiores aos 400 °C; ou seja, em

coletores do tipo disco parabolico e torre solar.

2.4.4 Recuperacao de calor residual

Na literatura, a definicdo mais comum para calor residual é de calor originado na
gueima de combustiveis ou em outro processo térmico e que, por ndo ser utilizado

diretamente no processo para o qual foi gerado, é rejeitado ao meio ambiente.

Porém, Bendig, Maréchal e Favrat (2013) definem “calor residual” como a soma da
exergia disponivel em um processo depois de feita analise pinch e integracdo de processos e
correntes térmicas. Segundo os autores, que diferenciam excesso de calor evitavel de
inevitavel, essa definicdo se faz necessaria na medida em que a recuperagdo de calor interna
compete por investimentos com outras técnicas de reaproveitamento de energia. De fato, para
fazer integracdo térmica, eventualmente, € necessario alterar equipamentos industriais ja
existentes, tais como trocadores de calor, tubulacdo e bombas. Esse custo deve ser levado em
consideracdo. Essas andlises ndo sdo escopo do presente trabalho; assim, a definicdo menos

rigorosa ¢ mais usual de “calor residual” serd utilizada, sem perda por generalizacao.

As fontes mais comuns de calores residuais sdo gases e liquidos quentes de processos

industriais e gases de exaustdo de motores de combustdo interna e de turbinas a gas.

As éreas de aplicagdo de ciclos Rankine organico em recuperacdo de calor residual séo
bastante variadas, podendo compreender centrais de poténcia, processos produtivos

industriais, meios de transporte, entre outros (PIRES, 2014).
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A Tab. 2.10 ilustra as faixas de temperaturas tipicas de fontes de calor residual,

diferenciando categorias de temperaturas baixas (inferiores a 230 °C), médias (compreendidas

entre 230 °C e 650 °C) e altas (superiores a 650 °C).

Tabela 2.10 — Faixas de temperaturas e fontes de calor residual.

Categorias das fontes de calor

Fontes de calor

Temperatura [°C]

Temperaturas altas (> 650 °C)

Temperaturas médias (230-650 °C)

Temperaturas baixas (< 230 °C)

Residuos solidos

Incineradores de fumo

Fornalha de refinamento de niquel
Fornalha de derretimento de vidro
Fornalha de refinamento de aluminio
Fornalha reverberatéria de cobre
Fornalha de refinamento de cobre
Fornalha de refinamento de zinco
Estufa de secagem de cimento
Plantas de hidrogénio

Exaustdo de caldeira de vapor
Exaustdo de turbina a gés

Fornos de secagem e cozimento

Exaustdo de motores alternativos (reciprocating)

Condensacao de vapor
Agua de resfriamento de:
Motores a combustdo interna

Processamento de liquidos e s6lidos quentes

650-1.000
650-1.450
1.370-1.650
1.000-1.550
650-750
900-1.100
760-815
760-1.100
620-730
650-1.000

230-480
370-540
230-600
315-600

50-90

66-120
32-232

Fonte: adaptado de Tchanche et al. (2011).

Aplicacbes em ciclos combinados de poténcia sdo maneiras de se aumentar tanto a

geragdo de poténcia/eletricidade quanto a eficiéncia energética do sistema. Yan et al. (2013)

analisaram a integracdo de um ciclo Rankine organico a um sistema composto por uma célula

a combustivel do tipo SOFC e uma turbina a gas, em que os produtos da reacdo da célula a

combustivel sofrem combustdo e movimentam a turbina a gas, saindo a temperatura de 717

°C; em seguida, esses gases preaquecem correntes de fluidos na entrada da célula a
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combustivel, e, no final, ainda apresentam uma temperatura de 218 °C, o que permite acoplar
um ciclo Rankine organico que tem como fluido de trabalho R123 entrando na turbina a vapor

al71°Ce 15 bar.

Algumas industrias, como de cimento, aco e refinarias de petrdleo consomem grande
quantidade de energia e ainda rejeitam ao ambiente grande parte desse calor, cerca de 20 a

50% (MACCHI; ASTOLFI, 2017).

Wang et al. (2015) analisaram a integracdo de um ciclo Rankine organico a uma
planta tipica de cimento da China, de onde, segundo o trabalho, foi feito em torno de 60% de
todo o cimento do mundo em 2012, e concluiram que o ar de refrigeracdo dos fornos saindo a
220 °C e a vazao massica de 43,02 a 82,73 kg/s poderiam fornecer calor para acoplar ciclos
com poténcias de 911,3 a 1029,91 kW, dependendo do fluido de trabalho. Ramirez et al.
(2017) descreveram uma planta piloto instalada em uma industria de ago localizada em
Brescia, na Italia, cujo objetivo era a recuperacdo de calor residual a partir dos gases de
exaustdo do processo de derretimento de aco a temperaturas superiores a 500 °C, através de
um ciclo Rankine organico que faz uso de hexametildisiloxano — um 6leo de silicone toxico e
inflamavel — como fluido de trabalho e de vapor de agua como fluido intermediario a fim de

produzir 1,3 MWe de poténcia liquida para consumo interno.

Barrera, Bazzo e Kami (2015) investigaram os efeitos da integracdo de um ciclo
Rankine organico a ciclopentano como fluido de trabalho em uma plataforma flutuante de
petréleo offshore brasileira e concluiram que seria possivel uma reducdo de 15-20% no
consumo de energia por barril de petrdleo ao recuperar calor rejeitado pela exaustdo de
turbinas a gas e de processos relacionados & combust&o?; Jung, Krumdieck e Vranjes (2014)

mostraram atraves de um modelo numérico de um ciclo Rankine organico (com verificacdo de

2 Os autores relatam que as correntes de calor rejeitado em plataformas offshore alcangam temperaturas
acima dos 650 °C, o que permitiria 0 uso de ciclo de Rankine convencional; no entanto, a estrutura de muitas
plataformas ja construidas impde restricbes em relacéo a peso e espago ocupado, limitando a aplicagdo de SRC.
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oito possiveis fluidos de trabalho, sendo seis fluidos puros e duas misturas) e um modelo
financeiro que a instalacdo de um ciclo Rankine organico com poténcia de 250 kW era técnica
e economicamente vidvel, com taxa interna de retorno e periodo de payback considerados
razoaveis, em uma refinaria de petroleo para recuperar calor de uma das possiveis fontes
térmicas: a fracdo de querosene que sai da coluna de destilacdo dentro da faixa de temperatura

de 105 a 140 °C.

Sung e Kim (2017) propuseram a utilizacdo de vapor e de 4gua quente como fontes de
calor para um ciclo Rankine orgénico, conforme sua disponibilidade na industria. Um sistema
funcionando a R245fa, originalmente projetado para utilizacdo de dgua quente a 140 °C, foi
testado com ambas as fontes e, apesar das diferencas em suas caracteristicas, como
temperatura e coeficiente de transferéncia de calor no evaporador, o sistema apresentou bons
resultados sem necessitar de maiores alteracbes em sua configuracdo; a atencdo ficou por

parte do controle do sistema quando operado em modo de vapor.

Singh e Pedersen (2016) revisaram e compararam diferentes tecnologias para
recuperacdo de calor em aplicacBes navais, considerando faixas da fonte de calor e
combinacdo de diferentes tecnologias, e destacaram o potencial do uso de ciclos Rankine
organico para aumento da eficiéncia energética, principalmente em calor de qualidades baixa
e média; Nielsen, Haglind e Larsen (2014) simularam a adocdo de um ciclo Rankine organico
em um navio tipico de operacBes em areas costeiras, sujeitas a legislagbes mais rigidas
envolvendo emissbes de gases de enxofre, e discutiram os beneficios dessa modificagéo,
concluindo que um ciclo Rankine organico a R245fa poderia produzir 270,1 kW de poténcia,
representando um aumento de 32,9% na poténcia total gerada e uma melhoria de 2,6% na
eficiéncia energética; Grljusi¢, Medica e Raci¢ (2014) modelaram a aplicacdo de um ciclo

Rankine organico a R245fa supercritico em uma instalacdo de poténcia de um navio,
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funcionando em cogeracdo com recuperacdo de calor residual, destacando a economia de

combustivel em relagdo ao mecanismo atual com as tradicionais turbinas a vapor de agua.

De la Fuente, Roberge e Greig (2017), por sua vez, além de destacar as vantagens da
aplicacdo de ciclos Rankine organico em navios em relagédo ao SRC, fizeram um contraponto
em que a seguranca da aplicacdo em que se utiliza hidrocarbonetos como fluido de trabalho
deve ser observada, bem como as regulamentagOes vigentes para 0 setor; entretanto,
explicaram que, de acordo com a revisdo historica realizada pelos autores, a ampla maioria
dos acidentes maritimos relacionados a combustiveis foi causada ndo pela ignigdo de vapores
mas por derramamento de liquido em contato com superficies quentes (acima do ponto de
auto ignigéo). Nesse caso, para prevencdo de acidentes envolvendo o uso de hidrocarbonetos
como fluido de trabalho, os autores expuseram que, aliando condi¢es adequadas de
ventilacdo a sistemas modernos de controle e deteccdo de incéndios e com agentes
combativos de chama, a seguranca da aplicacdo é garantida, de acordo com as

regulamentacoes.

Os estudos envolvendo recuperacdo de calor residual em meios de transporte focam,
principalmente, na frota pesada, em especial, maritma, possivelmente devido a ordem de
grandeza tanto dos montantes envolvidos no gasto com combustivel (diesel) quanto pelas
emissOes gasosas durante a queima de combustiveis fosseis, pelo potencial de recuperacao de
calor e também pela flexibilidade de alteragdo de componentes, sobretudo, devido ao impacto
de adicdo de massa e de volume ao meio de transporte, além do fato de navios ja realizarem

geracdo de poténcia/eletricidade para acionamento de motores e componentes auxiliares.

No entanto, com a tendéncia de automacdo e de eletrificacdo de veiculos terrestres
(KPMG, 2019a, 2019b), inclusive de caminhdes e de maquinas agricolas, é possivel se pensar

em uma aplicacdo de ciclos Rankine organico ndo para aumento de poténcia do motor, mas
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para geracdo de eletricidade para carregar baterias ou acionar motores elétricos auxiliares,
como sistema de ar condicionado ou pneumatico. E importante destacar que, para utilizacéo
da poténcia recuperada por um ciclo Rankine organico com finalidade de aumentar a poténcia
do motor, a velocidade de rotacdo do expansor do ciclo Rankine organico precisa ser a mesma
do eixo do motor, podendo representar uma condicdo de operacdo do ciclo a eficiéncias mais

reduzidas (ZHAI et al., 2016).

Usman et al. (2016) consideraram aspectos positivos e negativos da instalagdo de um
sistema funcionando a ciclo Rankine organico em veiculos da frota leve e concluiram que os
efeitos sdo negativos em velocidades inferiores a 50 km/h, alcangcando melhoria de

desempenho maxima no veiculo de 5,82% a uma velocidade de 100 km/h.

2.4.5 Conversao de Energia Termica dos Oceanos (OTEC)

A temperatura dos oceanos varia ndo apenas de acordo com a latitude, mas também
com a profundidade. A luz solar incidente sobre a superficie sofre espalhamento atenuag¢do no
sentido da profundidade dos oceanos devido a presenca de material particulado; além disso,
os efeitos de circulacdo de 4gua — como vento, marés, correntes maritmas e a inser¢do de agua
doce proveniente dos rios —, gque sd0 menos pronunciados nas aguas mais profundas, ndo
sendo suficientes para misturar agua a diferentes temperaturas e densidades, acabam por criar
camadas estratificadas de temperatura, afetando processos fisicos, quimicos e biologicos dos

oceanos (PAULSON; PEGAU, 2011).

Uma grande quantidade de energia solar é armazenada na forma de calor nas aguas
superficiais dos oceanos — Rajagopalan e Nihous (2013) estimaram capacidade de instalagéo
de 30TW liquidos de poténcia. OTEC € o processo de aproveitamento dessa energia, em que

um motor de calor — mecanismo que converte energia térmica em trabalho mecanico — opera
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entre o gradiente térmico formado entre a agua préxima a superficie, mais aquecida, e a agua

de camadas mais profundas, mais fria, podendo gerar eletricidade (AVERY; WU, 1994).

Charlier e Justus (1993) utilizaram a premissa de que existe consenso entre 0S
estudiosos dessa aplicacdo de que é necessario haver uma diferenca minima de temperaturas
de 20 °C para avaliar as regies mais propicias para 0 aproveitamento dessa energia e
concluiram que as areas entre as latitudes 10°N e 10°S sdo as mais favoraveis, pois as
temperaturas variam de 25-30 °C nas proximidades da superficie até 4-7 °C a 750-1.000
metros de profundidade, e esse gradiente térmico é praticamente constante ao longo do ano.
Essas regides compreendem a zona tropical e representam mais de 30 milhdes de quildmetros

quadrados.

De acordo com Avery e Wu (1994), as plantas OTEC podem ser onshore (montadas
no solo), ou offshore (flutuantes ou plataformas ancoradas); também existem projetos
alternativos, como uma “planta navio” para produzir combustiveis e outros produtos para
navios, a serem distribuidos em portos. Os autores também ponderaram a viabilidade de se
fazer a opcdo pelo tipo de planta OTEC, em que a opcdo offshore pode incorrer em maiores
custos e em dificuldades de transmissdo da eletricidade para o continente, destacando a opcao
pelo armazenamento em forma de energia quimica — hidrogénio, ambnia ou metanol — para
posterior geracdo de eletricidade via combustdo ou célula a combustivel. Wang et al. (2019)
destacaram gque ambas as montagens exigem um caminho de tubulagéo longo para se coletar
agua mais fria em profundidades maiores e leva-la para a planta OTEC, incorrendo em perdas

de carga significantes.

Existem duas arquiteturas béasicas para aproveitamento dessa energia térmica
armazenada nos oceanos: o ciclo aberto, que vaporiza &4gua do mar para mover

turbina/gerador, e o ciclo fechado, que utiliza a expansao de um fluido de trabalho para mover
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turbina/gerador. O ciclo hibrido é uma derivacdo dos ciclos anteriores e combina
caracteristica de ambos (SOTO; VERGARA, 2014). No ciclo aberto, 4gua € o fluido de
trabalho, e € vaporizada com a adocdo de um tanque de flash com vacuo parcial precedido ou
ndo por etapa de desaeracdo; apds a passagem pela turbina, a &gua, livre de sal, pode ser
condensada e utilizada nas cidades ou na agricultura (PELC; FUJITA, 2002); no ciclo
fechado, a &gua aquecida das proximidades da superficie aquece o fluido de trabalho, que
pode ser aménia ou um fluido organico (NITHESH et al., 2016). O ciclo hibrido, por sua vez,
combina a conversdo de poténcia do ciclo fechado com a dessalinizacdo de agua do ciclo
aberto: a 4gua aquecida do oceano, apds trocar calor com o fluido de trabalho passa por um
tanque de flash, no qual o vapor fica livre do sal, e, em seguida, é condensado pela corrente de
agua mais fria das regides mais profundas do mar, apds condensar o fluido de trabalho

(UEHARA; MIYARA; NAKAOKA, 1990).

Aléem dos ciclos Rankine (principalmente com &gua e aménia como fluidos de
trabalho) e Rankine organico para geracdo de eletricidade, também foram propostas
aplicacbes de outras rotas tecnoldgicas, como ciclos Kalina e Uehara (KOBAYASHI;
JITSUHARA; UEHARA, 2004), TEG (JAYADEV; BENSON; BOHN, 1979) e PCM

(WANG et al., 2019).

Zhang et al. (2018) analisaram os problemas envolvidos na ado¢éo de plantas OTEC,
pontuando questes de projeto e de operacdo. As influéncias do clima e forgcas geoldgicas
devem ser levadas em conta: regides tropicais podem ter presenca de efeitos climéaticos como
tufdo e tsunami, podendo prejudicar a operacdo, sobretudo, de plantas flutuantes; plantas
onshore, por sua vez, estdo mais sujeitas a efeitos de terremotos e erupgdes vulcénicas, que
poderiam danificar a tubulacdo de agua mais fria montada sobre o fundo do oceano. A

tubulacdo de &gua fria ndo é preocupacdo apenas das plantas onshore; devido ao longo
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comprimento dessa linha, as for¢as hidrodinamicas podem provocar vibracfes e desgaste por
fadiga em plantas offshore. Em relacdo ao ciclo de poténcia, devido ao pequeno gradiente
térmico e as baixas pressdes e temperaturas envolvidas, a eficiéncia da geracdo é baixa, na
ordem dos 3%; mesmo com essa limitacdo, plantas OTEC sao viaveis por conta de a energia

disponivel nos oceanos ser abundande e livre de custos de aquisicéo.

Além desses problemas, existem questdes ambientais que precisam ser consideradas
ao se avaliar a interagdo com o oceano, incluindo aumento da temperatura local das aguas e
dindmica de correntes maritmas, aumento local de nutrientes — uma vez que as aguas mais
profundas séo ricas em nutrientes como nitratos, fosfatos e silicatos, e, ao serem devolvidas a
regides menos profundas ap6s resfriamento do ciclo de poténcia, podem alterar a composi¢do
fisico-quimica das aguas daquela profundidade —, favorecendo o aumento da concentracao de
fitoplanctons, base da cadeia alimentar marinha, o que pode provocar atragéo e reproducao de
peixes. Atencdo também deve ser dada ao controle quimico e bioldgico, uma vez que
substancias toxicas podem ser incorporadas aos organismos, sendo carregadas e transmitidas
ao longo da cadeia alimentar, e aos riscos de acidentes e vazamentos para o oceano (AVERY;

WU, 1994).

Considerando essas questdes, Soto e Vergara (2014) propuseram a adogdo de uma
planta OTEC hibrida funcionando com aménia em ciclo Rankine para aumentar a geracdo de
termelétricas que utilizam agua do oceano para rejeitar calor em seu ciclo térmico e também
produzir dgua dessalinizada; nesse trabalho, os autores utilizaram uma usina a carvdo que
produz 740 MW — a uma eficiéncia estimada em 34% — como estudo de caso, aumentando a
capacidade de geragdo em 25-37 MW dependendo da estagdo do ano, e diminuindo a
temperatura de retorno da agua ao mar de 25 para 13 °C, mais préxima dos 15 °C da agua da

superficie local. Os autores também destacaram que essa combinacdo entre plantas
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termelétricas e OTEC permite utilizar os beneficios dessa geracdo, inclusive, em locais onde

as temperaturas das aguas superficiais sdo menores.

Em linha semelhante, visando ao aumento da eficiéncia da planta OTEC, Aydin et al.
(2014) analisaram duas possibilidades para o acoplamento de energia solar: preaquecimento
da &gua aquecida da superficie do oceano, antes de trocar calor com o fluido de trabalho, ou
superaguecimento do fluido de trabalho, antes de sua entrada na turbina. O fluido de trabalho
escolhido foi R32, um fluido orgénico, devido a sua caracteristica menos corrosiva, menos
toxica e mais adaptavel a ciclos superaquecidos. Os autores avaliaram a influéncia da
operacdo fora do ponto de projeto e concluiram que ambas as op¢Ges aumentam a poténcia
liquida do ciclo de 20-25% em relacdo ao ponto de projeto da planta OTEC sem acoplamento
de energia solar; no entanto, a opcao pelo superaquecimento do fluido de trabalho € preferivel
devido a menor carga térmica exigida nos coletores solares, uma vez que a vazdo massica de

agua do mar € bastante elevada; essa opcéo eleva a eficiéncia da planta de 1,9% para 3%.

Faizal e Ahmed (2013) realizaram experimentos utilizando um ciclo Rankine organico
funcionando com R134a, obtendo eficiéncias térmicas entre 0,8% e 1,5% a partir de dgua de
24 a 30 °C como fonte de calor e gradiente térmico entre 19,5 e 25,5 °C. Os autores
concluiram que esses resultados estdo de acordo com os apresentados pela simulacdo de

Yamada, Hoshi e Ikegami (2009).

Nithesh et al. (2016) simularam e otimizaram uma turbina para aplicacdo em OTEC,
tendo um ciclo Rankine organico como ciclo de poténcia operando a R22. O projeto é uma
turbina de entrada radial para geracéo de 2 kWe, a partir de &gua aquecida a 29 °C e agua fria

a 7 °C, obtendo eficiéncia tedrica de 2,7%.

A investigacdo de Wang et al. (2018b) incluiu ndo apenas simulacéo e otimizagdo de

um ciclo Rankine organico aplicado em OTEC, mas também aspectos econémicos, avaliando
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0 compromisso entre diminuicdo do custo da eletricidade (LCOE) e aumento da eficiéncia
exergética. No trabalho, os fluidos orgéanicos R717, R152a, R134a R227ea R600a e R601
foram considerados. A temperatura da dgua aquecida foi fixada em 28 °C, enquanto que a
temperatura da agua fria foi considerada uma variavel entre os limites de 6 a 11 °C. Fixando a
vazdo massica da dgua aquecida em 1.500 kg/s, avaliou-se 0 desempenho do ciclo operando
com cada um dos fluidos em questéo, em que os melhores resultados de eficiéncia exergética
e custo da eletricidade (LCOE) foram obtidos para R717 (28,17% e 0,341 $/kWh) e R601
(28,47% e 0,523 $/kwh), em condi¢bes otimizadas. Os autores concluiram que existe um
compromisso entre aumento da eficiéncia e diminuicdo de custo, em que ambos ndo podem

ser maximizados.

2.4.6 Fontes de calor hibridas

Além da combinacdo de ciclos de poténcia na geracdo termelétrica, a combinacéo de
fontes de calor (ou fontes hibridas) pode ser uma boa alternativa para reduzir o consumo de
combustivel (evitando custos operacionais e emissdes de poluentes), para minimizar os efeitos
transientes causados pela intermiténcia de fontes renovaveis, como eo6lica e solar, ou mesmo
complementar a geracdo de poténcia no caso de uma Unica fonte ndo ser suficiente para

fornecer quantidade de calor necessaria.

Powell et al. (2017) destacaram vantagens de se incluir a participacdo de fonte térmica
solar em plantas termelétricas a carvao, gas natural, biocombustiveis e geotérmicas, solar
fotovoltaica e edlica, dentre as quais, a reducdo de custos de capital ao compartilhar
equipamentos entre as fontes de energia, 0 aumento na seguranca do despacho de eletricidade,
a operacdo flexivel e o aumento de sinergia entre as tecnologias pela otimizagédo de projeto e

operagéo.
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Sarkis e Zare (2018) compararam um ciclo Brayton funcionando a partir de biomassa
gaseificada combinado com um ciclo Rankine e propuseram duas modificacfes nesse ultimo:
a adicdo de energia térmica solar para preaquecimento da agua de alimentagdo da caldeira de
recuperacdo e a troca de uma unica turbina por duas turbinas, sendo uma de alta e outra de
baixa pressao, além da adicdo de energia térmica solar entre as duas turbinas para geracao
direta de vapor. O estudo apresentou a conclusdo de que, mesmo com diminuicdo das
eficiéncias energética e exergética, a adicdo de energia solar aumentou a geracdo de poténcia
pelo ciclo Rankine; no entanto, a modificacdo para geracdo direta de vapor resultou em
diminuicdo do custo da geracao de eletricidade (LCOE) para 74,95 $/MWh em relacdo aos
79,34 $/MWh do ciclo combinado funcionando apenas com biomassa, enquanto que a outra

opcao apresentou valor superior, 79,88 $/MWh.

Oyekale et al.(2019), por sua vez, atentaram para beneficios técnicos e econdmicos de
se fazer retrofit em plantas heliotérmica ja existentes — e, portanto, ja& dimensionadas para
condicdo de operacdo apenas com fonte solar —, inserindo biomassa como fonte térmica.
Pardmetros técnicos de uma planta operando na Itélia serviram como referéncia para o estudo;
essa planta funciona com tecnologia de concentradores solares do tipo linear Fresnel, ciclo
Rankine organico com presenca de recuperador de calor, bomba centrifuga multi estéagio,
turbina axial e gerador elétrico assincrono, e sistema de armazenamento de energia, para
entregar poténcia liquida de 629 kWe, com uma eficiéncia de 19,1% (PETROLLESE;
COCCO; CAU, 2017). A analise mostrou que a integracdo da biomassa contribuiria para
minimizar as dificuldades de controles dinamicos com partida e parada da planta, dada a
intermiténcia da fonte solar, aumentar a geracdo anual de eletricidade ao elevar o nimero de
horas de operagédo da planta, e aumentar a eficiéncia da geracdo em 5 pontos percentuais, e

que o investimento se pagaria em 1,4 ano.
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Ao contrario, Zourellis et al. (2018), reportaram a integracdo de energia heliotérmica
em uma planta existente de biomassa, com um ciclo Rankine organico como ciclo de
poténcia, na Dinamarca. Com a tecnologia de coletores do tipo parabolic trough, é esperado
que a planta hibrida seja capaz de fornecer 4 MWe com carga total, além de 2 MWt para um

distrito industrial.

Pantaleo et al. (2017) conduziram investigacdo termoecondmica de uma planta hibrida
solar/biomassa operando em ciclo combinado Brayton/Rankine organico. Uma caldeira a
biomassa e o campo solar fornecem energia a uma turbina a gas de combustdo externa, de
onde o sai ar, ainda quente, para fornecer calor a um ciclo Rankine orgénico e a um distrito de
aquecimento (CHP); o campo solar conta com armazenamento de energia térmica (TSE) e
possui sal liquido como fluido de transporte de calor, capturado por concentradores do tipo
parabolic trough. A modelagem termodinamica foi realizada variando-se tamanho da éarea de
concentracdo solar, niveis de armazenamento de energia e modo de operacéo fixo ou variavel
de combustdo de biomassa. O sistema analisado é composto por 2,1 MWe (sendo 1,4 MWe
vindos do ciclo Brayton e 0,7 MWe, do ciclo Rankine organico) e 0,96 MWt. O ciclo Rankine
organico em questdo apresenta recuperador de calor; entretanto, mais detalhes sobre o ciclo
ndo estdo disponiveis. Os resultados indicaram que, considerando 0s precos e valores
praticados a época, na Italia, tanto para aquisicdo de biomassa e de equipamentos, quanto para
venda de eletricidade por modal energético, isto €, de acordo com cada uma das fontes (no
caso, solar e biomassa), a planta hibrida ndo seria economicamente viavel em relacdo a
plantas operando apenas com biomassa. Entretanto, de acordo com o0s autores, esses
resultados poderiam ser significativamente diferentes caso fossem adotadas politicas de
precificacdo que considerassem o0s beneficios da hibridacdo para insercdo de fontes
renovaveis na matriz elétrica, e mudangas na programacdo e no gerenciamento da rede

elétrica fossem realizadas.
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Bellos e Tzivanidis (2018) apresentaram um ciclo Rankine organico movido por
energia hibrida solar/calor residual e com a presenca de um recuperador de calor. Foram
investigados 4 fluidos organicos: tolueno, ciclohexano, MDM e n- pentano. A modelagem do
campo solar contou com coletores do tipo parabolic trough e tanque de armazenamento de
energia térmica considerando estratificacdo entre zonas térmicas do 6leo, fluido de transporte
de calor. Foram fixados alguns parametros do ciclo de poténcia, como as eficiéncias
isoentropicas do gerador, da turbina e da bomba, a temperatura de condensacdo do fluido
organico, e a vazao massica da fonte de calor residual. Limitando a pressdo maxima do fluido
organico a 90% da pressédo critica, variou-se a temperatura da fonte térmica de calor residual
entre 150 e 300 °C, obtendo a area necessaria para os coletores solares, o desempenho do
ciclo Rankine organico (poténcia elétrica gerada e eficiéncia do ciclo), a eficiéncia do
trocador de calor da fonte de calor residual e a eficiéncia do sistema. Os resultados apontaram
para a maxima geracdo de eletricidade para um ciclo Rankine organico funcionando com
tolueno e temperatura da fonte de calor residual em 300 °C; no entanto, para a menor

temperatura considerada (150 °C), a maxima geracdo foi obtida pelo ciclohexano.

Zhou (2014) simulou e comparou a geracdo termelétrica de ciclos Rankine organico
funcionando a partir de fontes solar, geotérmica e combinacdo entre elas, considerando ciclos
subcriticos e supercriticos. Os resultados indicaram que a eficiéncia da planta hibrida com
ciclo Rankine orgénico supercritico supera a eficiéncia da planta hibrida com ciclo Rankine
organico subcritico se pelo menos 66% do fornecimento de energia for de origem solar,
produzindo de 4 a 17 % mais eletricidade a partir dos mesmos recursos energéticos; alem
disso, as plantas hibridas produziriam um maximo de 15%, utilizando ciclo Rankine organico
subcritico, e 19%, utilizando ciclo Rankine organico supercritico, a mais de eletricidade do
que as respectivas plantas funcionando apenas com fonte solar ou apenas com fonte

geotérmica. O coletor solar é do tipo parabolic trough; o ciclo de poténcia possui recuperador
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de calor e o fluido organico considerado foi o isopentano para produzir um maximo de
poténcia liquida de 4.769 kW, com geracdo de 5.370 kW na turbina e consumo de 601 kW

pela bomba.

2.4.7 Caracteristica das fontes de calor

Zhai et al. (2016) analisaram as caracteristicas de fontes de calor para ciclos Rankine
organico e as classificaram em duas categorias (abertas ou fechadas), dependendo da maneira
como ela se conecta com o sistema a ciclo Rankine organico, e em trés tipos (A, B e C), de

acordo com as caracteristicas da capacidade calorifica e de temperatura de saida.

As fontes de calor abertas sdo aquelas em que ocorre a dissipagéo do calor no ambiente
apos sua utilizagdo; as fontes fechadas ndo rejeitam calor no ambiente, operando em ciclo

fechado. Essa relacdo é esquematizada pela Fig. 2.36.

Figura 2.36 — Diagrama esquematico de fontes de calor (a) aberta e (b) fechada.
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Fonte: adaptado de Zhai et al. (2016).

Fontes do “tipo A” sdo aquelas com capacidade finita de calor e que ndo possuem

limitagdes na temperatura de saida; fontes do “tipo B” possuem capacidade finita de calor e
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limitacdes no valor de sua temperatura de saida, Tyy,; por fim, fontes do “tipo C” possuem

capacidade infinita de calor.

Fluxos de calor que ndo apresentem formacdo de substancias quimicas devido ao seu
resfriamento podem ser considerados fontes de calor do “tipo A”, como agua quente ou
produtos de combustdo livres de gases formadores de &cidos (rever secdo 2.4.2). Séo
exemplos de fontes do “tipo A” 4gua quente oriunda de processos industriais, agua ou ar
provenientes do sistema de resfriamento de motores, produtos de combustdo de gas natural ou

de biogas purificado e reservatérios solares.

LimitacGes na temperatura de saida do calor da fonte quente podem ocorrer devido a
problemas de corroséo ou reatividade quimica, como no caso de alguns gases ou produtos de
combustdo, ou por desempenho do sistema, como no caso de dleo térmico ser utilizado como
fluido intermediario, em que sendo a viscosidade inversamente proporcional a temperatura, 0
trabalho requerido pela bomba de circulagdo desse fluido aumenta. Como exemplos de fontes
do “tipo B” podem ser citados fluxos de gases produtos de combustdo de combustiveis com
presenca de enxofre em sua composicao e 6leo térmico transportando calor de coletores

solares até o sustema de poténcia.

Fontes do “tipo C” podem ser representadas por fluidos em mudanca de fase, como vapor

de 4gua condensando durante transferéncia de calor.

A Fig. 2.37 exibe o perfil de temperaturas da fonte de calor de acordo com seu “tipo” A, B

ouC.
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Figura 2.37 — Categorizagéo termodindmica de fontes de calor dos tipos A, B e C, de acordo com
as definicdes de Zhai et al. (2016).
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Observa-se que a temperatura de saida da fonte do “tipo A” pode ser tdo baixa quanto o
fenomeno de transferéncia de calor permita, diferentemente do perfil da fonte do “tipo B”,
que € restringido por uma temperatura “minima” da fonte térmica; ja o perfil de temperaturas
da fonte do “tipo C” se mantém constante. A Tab. 2.11 exemplifica algumas fontes de calor

de acordo com seus “tipos” A, B ou C.

Tabela 2.11 — Fontes de calor e sua classificagéo.

Fonte de calor Classificacao

Calor residual de processos industriais

Agua quente Tipo A
Fluxo de gas Tipo B-aberta
Vapor de agua Tipo C

Calor residual de sistemas de poténcia

Motor de combustdo interna

Circuito de refrigeracdo Tipo A
Gases de exaustao Tipo B-aberta
Turbinas a gas

Gas natural ou biogéas purificado Tipo A
Oleo leve ou pesado Tipo B-aberta
Geotérmica Tipo B-aberta
Solar

Coletores Tipo B-fechada
Reservatérios Tipo A
Biomassa Tipo B-fechada

Fonte: adaptado de Zhai et al.(2016).

Conhecendo o tipo da fonte de calor, pode-se determinar a quantidade de calor
disponivel para ser convertida em trabalho util, a temperatura maxima em que o fluido de
trabalho pode alcancar e a confiabilidade da geracdo de poténcia/eletricidade baseada na

disponibilidade de calor ao longo do tempo.

O calor pode ser introduzido ao ciclo por meio de convecgéo, radiagdo, ou combinacéo

entre 0s mecanismos de troca térmica, devendo cada aplicacdo ser analisada individualmente.
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No caso de fontes abertas, o calor introduzido no ciclo, a partir da Eq. (2.7), pode ser

calculado como se segue:

Qent — Qsat = Qfonte = Qeonv = Q20 + Q19 (2.9)

em que

Q29 = My * iy ; fonte tipo C (2.10)

. Tsai

Qip = Mg - cp - dT (2.11)
Tent

Se ¢, do fluido apresentar pequena variagdo na faixa de temperaturas considerada, a

Eqg. (2.11) pode ser reduzida para:
Qp = 1iq " Cp * (Tene — Tsas) ; fonte tipo A (2.12a)
Q9 = Mg Cp * (Tene — Trnin) ; fonte tipo B (2.12b)

Fontes fechadas podem fornecer calor através de radiacdo ou da liberacdo de energia

quimica. Dessa maneira, partindo da Eq. (2.8):
Radiacio solar: Q = A,pjeror * | (2.13)
Biomassa: Q = mcombustivel ) PCIcombustivel (2-14)

O poder calorifico superior (PCS) é o valor do poder calorifico inferior (PCI) mais a
energia necessdria para evaporar a umidade presente no combustivel. Em instalaces
industriais, a temperatura dos gases de saida geralmente é maior que a temperatura de
condensacdo; portanto, o calor latente de condensacdo ndo é utilizado nos calculos de
combustio (CORTEZ; LORA; GOMEZ, 2008). Assim, define-se o PCI como métrica para

referéncias de energia liberada pela combustao.
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2.5 Dinamica do sistema e técnicas de controle

Muitos trabalhos concentram-se em modelagens e analises de ciclos Rankine orgéanico
considerando apenas o regime permanente, mas, de acordo com Quoilin et al. (2011b), o
modelo estatico tradicional é incapaz de prever o comportamento transiente em um ciclo com
variacdes nos reservatorios térmicos (fontes quente e fria), operagdo com carga parcial e
procedimentos de partida e de parada; assim, um modelo dindmico se faz necessario para

compreender esse comportamento temporal do ciclo sujeito a perturbagdes.

O fornecimento de calor pela fonte quente pode oscilar em fluxo e temperatura, bem
como a temperatura da fonte fria, influenciando tanto a resposta do ciclo (afetando a
eficiéncia, a energia produzida, o tempo de resposta e a condicdo de regime permanente)
quanto a seguranca de operacdo do sistema (se a temperatura do fluido na saida do evaporador
for alta demais poderia degradar quimicamente o fluido orgéanico e, se for baixa demais,
poderia favorecer a formacdo de liquido durante a expansao, danificando o expansor). Assim,
é importante que a analise dinamica seja feita, pois, uma vez especificados os tipos e as
dimensdes geométricas dos componentes, 0 sistema precisara ser capaz de responder

adequadamente as variacdes dos parametros de operacao.

Além das variacOes térmicas a que um ciclo Rankine organico pode estar submetido,
outra perturbagdo possivel pode ocorrer no caso de o sistema estar conectado a rede elétrica: a

variacdo na carga elétrica (WU et al., 2015).

Durante a operagdo do sistema, pode haver oscilagfes de massa e/ou energia em seus
componentes (volumes de controle); esse comportamento é chamado de regime transiente, em

oposicao ao regime permanente, em que 0s parametros ndo se alteram em funcéo do tempo.
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A modelagem do comportamento transiente do sistema depende das caracteristicas dos
componentes e das hipoteses e condi¢des de contorno assumidas para selecédo e aplicacdo das

correlagfes mais adequadas.

A Fig. 2.38 ilustra a influéncia de disturbios internos e externos em um sistema a ciclo

Rankine organico.

Figura 2.38 — Representacdo esquematica da influéncia de disturbios internos e externos em um
sistema a ciclo Rankine organico.
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Fonte: Adaptado de Zhang et al. (2019).

A presenca de distarbios no sistema pode levar a condi¢Ges de operagdo em pontos
fora de projeto, afetando a seguranca e o desempenho do sistema. Assim, surge a necessidade
de levar o sistema a um novo ponto de operacdo, com base na adogdo de variaveis de
manipulacdo e de variaveis de controle, escolhidas de acordo com o objetivo do sistema
(ZHANG et al., 2019). Apos definida as condicBes de operagdo do ciclo e de fazer a analise

transiente do sistema, é necessario adotar uma estratégia de controle do sistema.
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Quoilin et al. (2011b) propuseram e compararam trés diferentes estratégias de controle,
preferindo o uso de controladores Pl em vez de PID: temperatura de evaporacdo constante,

temperatura de evaporacdo 6tima e ajuste da velocidade da bomba.

Zhang et al. (2012) propuseram uma estratégia de controle baseada em um regulador
quadrético linear com um controlador Pl para promover a operacdo adequada de um ciclo
Rankine organico para recuperacao de calor residual em condi¢des de operacdo transiente e
em regime permanente, modelando e simulando a operagéo de um sistema sujeito a alteragoes

em suas condicBes de operacéo.

Jin, Gao e Zhu (2017) escreveram que a resposta do sistema ndo depende apenas dos
componentes adotados, mas também da atuacdo do sistema de controle. Os autores utilizaram
diferentes formas de controle para analisar a vazdo massica no condensador; as estratégias de
controle utilizadas envolveram modo de controle e pressdo de operacdo. Duas técnicas de
controle foram utilizadas: na primeira, 0 ajuste da temperatura na saida do evaporador é feito
através da variacdo da velocidade do rotor da bomba do fluido de trabalho e a pressdo na
entrada do expansor € regulada pela abertura de uma véalvula localizada na entrada desse
componente; na segunda, a temperatura na saida do evaporador é controlada pela abertura da
valvula localizada antes da entrada do expansor e a pressao na entrada do expansor, pela
velocidade da bomba do fluido de trabalho. Em ambas as estratégias, um controlador do tipo
P1 foi utilizado. Em seguida, os autores combinaram ambas as estratégias com a defini¢do do
controle de pressdo de duas formas, quais sejam, pressdo de operacdo fixada e varidvel,

totalizando a anélise de quatro formas de controlar o sistema.

Badescu et al. (2019) avaliaram a recuperacdo de calor através de um ciclo Rankine
organico a partir dos gases de exaustdo de um motor a combustdo interna a Diesel em

funcionamento variavel e, de acordo com os testes realizados, mantendo-se constante a vazdo
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massica do fluido de trabalho, quando o fluxo de calor no evaporador diminuiu, o sistema de
recuperacdo de calor necessitou ser desligado a fim de evitar a formacéo de liquido na entrada
do expansor e manter a seguranca da operacdo. No entanto, baseado em uma estratégia de
controle, o sistema pOde operar continuamente, variando-se a vazdo massica do fluido de
trabalho ou a vazdo da agua de resfriamento no condensador. De acordo com 0s autores, na

pratica, essa estratégia poderia ser implementada pela ado¢do de controladores PID.

Por sua vez, Jiménez-Arreola, Wiedland e Romagnoli (2019) também analisaram a
influéncia da variacdo da fonte quente a partir de um motor a combustdo interna a Diesel, em
um ciclo Rankine organico para recuperacdo de calor, e concluiram que, se os trocadores de
calor forem bem projetados para englobar a inércia térmica, o sistema pode operar com
evaporacgdo direta do fluido de trabalho — sem a necessidade de um fluido intermediario de
transporte de calor, o que reduz, no caso analisado, 0 peso e o volume do sistema em 88% e
70%, respectivamente — e sem nenhuma atuacao de controle, de modo que o sistema absorva a
variacdo da fonte quente dentro de uma determinada faixa sem afetar a seguranga de

operacao.

Cao et al. (2019) realizaram testes em regimes permanente e transiente em um sistema
gue utilizava um expansor volumétrico (screw) e um gerador sincrono e analisaram o efeito
de variagdes tanto de carga elétrica quanto térmicas nas fontes quente e fria nos parametros de
qualidade da eletricidade, quais sejam, frequéncia e tensdo da geragdo, que dependem da

velocidade angular do eixo do expansor. O controlador utilizado foi do tipo PI.

Em seu trabalho, Zhang et al. (2019) revisaram pesquisas envolvendo distdrbios internos
e externos, destacando as varidveis manipuladas, as variaveis de controle e os objetivos
envolvidos nesse controle, e apontaram desafios envolvendo correlaces de acoplamento entre

as variaveis manipuladas e as variaveis de controle, pois as perturbaces podem acontecer de
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diversas formas, de acordo com a aplicacéo (fonte de calor), e levam o sistema a condicGes de
operacdo fora do ponto de projeto, e, também, que as conclusGes dessas pesquisas Sdo
afetadas significativamente por erros de modelagens e imprecisfes, uma vez que 0s modelos
dindmicos focam nas aplicagdes, e ndo nas validacGes dos modelos. Além disso, os autores
expuseram que 0s experimentos realizados nas pesquisas por eles revisadas foram
insuficientes para indicar o comportamento dindmico e que se concentraram mais em detectar

entrada do sistema em regime permanente e em comparagdes entre algoritmos de controle.

2.6 Comparacéo entre ciclos Rankine convencional e orgénico

As principais diferencas entre ciclos Rankine convencional e organico sdo a

necessidade de superaquecimento, a complexidade de equipamentos e do ciclo, e a eficiéncia.

2.6.1 Necessidade de superaguecimento

O uso de agua (um fluido umido) como fluido de trabalho traz os seguintes problemas:
necessidade de superaquecimento para prevenir condensacdo durante a expansdo, riscos de
erosdo nas pas da turbina, pressdo elevada no evaporador e turbinas complexas e caras
(TCHANCHE et al., 2011). Os fluidos mais indicados para um ciclo Rankine organico sdo do
tipo seco ou isoentropico (rever secdo 2.2), que, ap0s expansdo a partir do estado de vapor
saturado, permanecem no estado de vapor saturado (fluido isoentrépico) ou superaquecido
(fluido seco); assim, ndo necessitando de superaquecimento para evitar a regido bifasica

durante a expansao.
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2.6.2 Complexidade de componentes

Devido as temperaturas e as pressdes praticadas em ciclos Rankine organico serem
substancialmente inferiores aquelas utilizadas em ciclos Rankine convencional, o0s
equipamentos utilizados possuem menores exigéncias em relacdo a especificacdo de materiais
e a seguranca. Além disso, as diferencas de entalpia as quais os fluidos organicos estdo
sujeitos também sdo bem menores que as da agua, assim como as vazfes volumétricas,
permitindo que os equipamentos utilizados em ciclos Rankine organico sejam mais simples e

compactos que os de SRCs.

2.6.3 Complexidade do ciclo

As pressdes de condensacdo usualmente adotadas em SRC sdo subatmosféricas,
necessitando de um sistema de desaeracdo; ciclos Rankine organico, por sua vez, podem ser
projetados com fluidos orgéanicos condensando a pressdes superiores a atmosférica. Além
disso, também é comum a adotacdo de torres de resfriamento ou de piscinas spray em SRC

para rejeitacéo de calor do ciclo (REIN, 2013).

2.6.4 Eficiéncia

A eficiéncia de um ciclo Rankine é proporcional ao “véo térmico” em que opera; ou
seja, depende das temperaturas de evaporacdo e de condensacdo. Como 0s vaos térmicos de
SRCs sdo maiores que os de ciclos Rankine organico, sdo esperadas maiores eficiéncias para

o ciclo Rankine convencional.

Esse fato pode ser verificado qualitativamente através da analise da Eq. (2.15), que
representa o calculo da eficiéncia do ciclo reversivel de Carnot, considerando o “vao térmico”

formado entre a temperatura da fonte fria, T, e a temperatura da fonte quente, T,.
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Ty
Nearnot =1 — 7 [T] =K (2-15)

T,

Tabela 2.12 — Comparacao entre as vantagens de ciclos Rankine organico e ciclos Rankine
convencional.

Vantagens do ciclo Rankine organico Vantagens do ciclo Rankine convencional

Eficiente com fontes de calor de temperaturas baixas e

médias (< 370 °C) ou poténcias baixas e médias (< 2 MW) Maiores poténcias geradas e maior eficiéncia

Fluido de trabalho de alta disponibilidade, baixo custo, ndo
Equipamentos menores e mais simples agride o meio ambiente, quimicamente estavel, ndo toxico e
ndo inflaméavel

Sem necessidade de desaeramento do sistema Baixo consumo de bomba em relacdo a poténcia gerada
Presséo de evaporagdo inferior
Presséo de condensacdo mais elevada
Sem necessidade de superaquecimento
Sistema modular e sem necessidade de operador
Menores custos e necessidades de manutencao

Fonte: o autor.

2.7 Plantas de geracéo a ciclo Rankine organico pelo mundo

Tartiere e Astolfi (2017) coletaram dados de mais de 705 projetos, com 1.754 unidades
baseadas em ciclos Rankine organico instaladas pelo mundo, totalizando uma capacidade de
2.701 MW. Os autores atribuiram esse montante como sendo representativo de 98,1% da
poténcia instalada sob a rota tecnoldgica a ciclo Rankine organico, uma vez que algumas
empresas ndo publicaram seus dados e tampouco quiseram participar da pesquisa realizada

pelos autores.

A Fig. 2.39 traz o levantamento de plantas baseadas em ciclo Rankine organico
instaladas, de acordo com a aplicacdo, considerando as principais fontes. As &reas coloridas
das Figs. 2.39a, 2.39c e 2.39e definem os tamanhos maximo e minimo das unidades instaladas
em cada ano, de 1975 a 2016, enquanto que as linhas do grafico representam a média das
unidades instaladas. Os graficos em barra das Figs. 2.39b, 2.39d e 2.39f mostram a

distribuicdo do numero de plantas de acordo com poténcia instalada.
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De acordo com essa pesquisa, fontes geotérmicas sdo responsaveis pela maior parte da
poténcia instalada de sistemas a ciclo Rankine organico, totalizando 74,8% da capacidade
instalada no mundo (2.021 MW); entretanto, o0 ndmero de plantas instaladas ainda é

relativamente baixo: 337.

Na sequéncia, aparecem as plantas para recuperagdo de calor residual, cujo mercado
ainda esta em estagio inicial, representando 13,9% da poténcia instalada (376 MW), com
1.073 plantas e as plantas a biomassa, respondendo por 11% (301 MW) da poténcia instalada,
e 332 plantas. A participacdo de aplicagdes de sistemas a ciclo Rankine organico com

concentradores solares € desprezivel por conta do alto investimento dos coletores.

Os autores mapearam geograficamente as instalacfes e concluiram que os EUA tém a
maior parte da poténcia instalada devido a participacdo de fontes geotérmicas, também
presentes na Turquia e na Nova Zelandia. EUA, China e Canada se destacam na recuperacao

de calor residual, e Alemanha, Austria, Italia e Canada, em biomassa.

Figura 2.39 — Ao topo, evolucao do tamanho das unidades a ciclo Rankine orgénico, de acordo com a
aplicacgdo: (a) e (b) fonte geotérmica, (c) e (d) calor residual e (e) e (f) biomassa.
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Fonte: adaptado de Tartiére e Astolfi (2017).

2.8 Estimativas de custos

Estimativa de custos € o processo preditivo utilizado para quantificar e precificar os
recursos necessarios para o escopo de uma determinada opcéo de investimento, atividade ou
projeto (Association for the Advancement of Cost Engineering International - AACE
International, 2019). A estimativa de custos de projetos de capital consiste em dois grandes
grupos: custos diretos (como equipamentos permanentes, materiais, mao-de-obra e outros
fatores envolvidos na fabricacdo, construcdo e montagem de uma instalacdo permanente) e

custos indiretos (outros que ndo sdo custos diretos; ou seja, ndo sdo de caracteristica
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permanente, mas sdo necessarios para a viabilizacdo da instalagdo, como gerenciamento do

projeto, taxas, impostos e seguros) (NELSON et al., 1983).

Esta secdo ndo tem por objetivo entrar em detalhes especificos de finangas e
contabilidade, diferenciando termos técnicos, mas de oferecer apenas uma referéncia do custo

de sistemas a ciclo Rankine organico.

Em relacdo a um sistema a ciclo Rankine organico, os custos envolvidos na aquisi¢do
de componentes dependem da tecnologia adotada, dos materiais construtivos, das faixas de
pressdes e temperaturas de operacdo, de parametros caracteristicos, da escala do sistema, e de

outros fatores, como moeda e impostos, como se observa nos trabalhos a seguir.

Schuster et al. (2009) investigaram a aplicacdo de um ciclo Rankine organico a um
sistema de dessalinizacdo de agua por osmose reversa e estimaram que um sistema de 35 kWe
custaria 131 ke€; incluindo custos de manutencdo e de seguro, o custo especifico do sistema

seria de 3.755 €/kWe.

Quoilin et al. (2011a) estimaram o custo de componentes e de sistemas de poténcias
inferiores a 5 kW e que utilizam expansores volumétricos. A estimativa do custo de
expansores considerou o custo de compressores scroll utilizados em refrigeracédo, corrigido
por um fator para englobar a diferenca de maturidade tecnoldgica entre 0os compressores,
amplamente utilizados, e 0s expansores volumeétricos, em desenvolvimento e utilizados em
menor escala. Com isso, 0s autores realizaram andlise termoecondmica para ciclos sob
diferentes fluidos e parametros de operagédo e destacaram que o ponto de operacgéo referente a
méaxima poténcia ndo corresponde ao menor custo especifico de investimento (custo por kW);
0 sistema de custo especifico otimizado foi obtido para o n-butano, produzindo poténcia

liquida de 4,2 kW, com 4,47% de eficiéncia e com custo especifico de 2.136 €/kW.
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Marques (2014) avaliou o potencial de aplicacdo de sistemas a ciclo Rankine organico
na industria portuguesa, e revisou estimativas de investimentos totais em sistemas a ciclo
Rankine organico, reportando valores de 1.650-3.500 €/kW para sistemas de poténcias de até

165 kWe, e 3.000-500 €/kW para sistemas de poténcias entre 165-10.000 kWe.

Gazet et al. (2015) referenciam sistemas de 20-100 kW com custos na faixa de 1800-

3000 €/kW, dependendo do tamanho e dos componentes.

Sotomonte (2015) analisou os custos, no Brasil, de projetos de sistemas a ciclos
Rankine orgéanico aplicados a uma fonre de calor de 200 °C, considerando investimentos,
impostos, custos de operacdo e de manutencao, relatando a dificuldade em encontrar analises
de investimento detalhadas para sistemas térmicos baseados em ciclos Rankine organico na
literatura. Os valores obtidos para capital fixo de investimento (incluindo equipamentos,
materiais e mao-de-obra) de 4,4-9 milhGes de dolares para sistemas de poténcias elétricas
dentro da faixa de 1.490-1.860 kW. Os custos sdo estimados com base em correlacdes
matematicas ndo lineares em funcdo da area de transferéncia de calor, no caso de trocadores
de calor, e de poténcia gerada, no caso de turbinas, ou poténcia consumida, no caso de

bombas.

Panesar (2016) avaliou o custo de sistemas de 10-100 kW, chegando a valores na faixa
1.792-2.906 $/kW (poténcia liquida) para sistemas funcionando com tolueno, MM e suas
misturas, em temperaturas em torno de 200 °C; esses valores, de acordo com o autor,
concordam em 10-20% com os valores referentes a sistemas aplicados a fontes de calor com
temperaturas inferiores a 200°C. O autor indica que 0 parametro poténcia liquida por area de
transferéncia de calor pode ndo ser adequado para indicador de custo para aplicacfes em que
o fluido de trabalho opere em altas temperaturas, sendo mais adequado para sistemas em larga

escala e que utilizem calor de temperaturas inferiores. Os custos do conjunto turbina/gerador e
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do condensador foram os maiores em relacdo ao custo total dos sistemas: 42-51% e 23-29%,

respectivamente.

Moreira e Arrieta (2019) estudaram a aplicacdo de ciclos Rankine organico na
recuperacdo de calor residual de uma industria de cimento, considerando ciclos simples e
regenerativos funcionando com fluidos secos e isoentropicos. Os custos estimados estéo entre
os valores 2.250-4.300 R$/kW referentes a producdo de 4.000-9.000 kW em uma planta com
capacidade de producdo de 3.000-6.000 t/dia de escdria (clinker); os autores reportaram
estimativa de geracdo de 80 MW no setor de cimento do Estado de Minas Gerais, 0 que seria
responsavel pela reducdo de 221.069 kgCO,/ano Os valores foram calculados em Dolar e

convertidos em Real, pela relacdo 3,2585 R$/USS$.
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3 MATERIAIS E METODOS

Esta secdo descreve a metodologia e as equacdes para o0 estudo termodindmico
utilizado como base de deciséo para construcdo de uma bancada experimental de um sistema

para ser avaliado em laboratério.

Tradicionalmente, a eficiéncia energética de ciclos Rankine orgénico é calculada pelo
método numeérico. Esse método é mais preciso; porém, ndo permite comparacdo direta (sem
que se calculem os ciclos individualmente para cada situacdo) entre diferentes ciclos, nem
diferentes condicBes de operacao do ciclo, ou entre diferentes fluidos, uma vez que utilizam
propriedades que sdo funcdo, principalmente, de pressdes e de temperaturas, resultando em

equac0Oes ndo lineares.

Com objetivo de estabelecer essas comparagdes de maneira mais direta e sem precisar
calcular valores caso a caso, foram propostos modelos analiticos para investigar os efeitos
causados na eficiéncia térmica de ciclo pelo superaquecimento do fluido de trabalho, pela
presenca de um recuperador de calor e pelas escolhas tanto de temperaturas de condensacéo e

de evaporacéo, quanto do fluido de trabalho.

Para tanto, um sistema funcionando a ciclo Rankine orgénico foi modelado através de
dois métodos: numérico e analitico. O objetivo é analisar como decisdes sobre os parametros
de operagdo afetam o ciclo. Assim, o sistema foi considerado em regime permanente, com

componentes modelados como volumes de controle e com parametros agrupados.
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O sistema é composto, principalmente, pelos componentes® representados na Fig. 3.1,

e com faixa de operacdo limitada a temperaturas de condensacdo entre 20 °C e 60 °C e

temperaturas de evaporacdo inferiores a temperatura critica do fluido de trabalho (ciclo

subcritico).

3.1

Figura 3.1 — Diagrama esquematico do sistema a ciclo Rankine organico considerado.
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Fonte: o autor.

Modelagem de um sistema a ciclo Rankine organico com solucgdo

numeérica

Para modelagem termodindmica de um ciclo Rankine organico representado pela Fig.

3.1, em regime permanente, as equacdes a seguir foram consideradas a partir da primeira e da

segunda lei da termodinamica.

® para funcionamento tanto de uma instalacdo real quanto de uma bancada experimental, outros

componentes auxiliares, como bombas de agua, filtros, medidores de vazdo, manémetros, termopares e valvulas,
s80 necessarios, mas nao estdo representados na Figura 3.1 nem serdo considerados nesta etapa.
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3.1.1 Bomba

O trabalho introduzido no ciclo pela bomba pode ser determinado por:

mft ) (iZs - i1)

Wb = mft (i —ip) = m (3.1)

3.1.2 Recuperador de calor

Quando houver um recuperador de calor no ciclo, a taxa de calor trocada nesse

componente é dada por:

Qr = gy - (inr — ip) = Mg+ (i — iay) (3.2)
A efetividade do recuperador de calor é calculada como:
O _ Gr

& = = (3.3)

Qméx qméx

em que gmax = Min(iy — i(p=p, r=1,); L(P=P,T=T,) — i2)

3.1.3 Evaporador

A troca térmica entre o fluido de trabalho e a fonte de calor (fonte quente) pode ser

determinada por:
Qe = mft ) (i3 - in) = mq ’ (iq,ent - iq,sai) (3.4a)
Se néo houver recuperador,

lyp =1 = Qr =0, Qe = mft (i3 — i) = mq ’ (iq,ent - iq,sai) (3.4b)
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Qent = Qr + Qe - Qe = Qe,sr=0 - Qr (3.5)

3.1.4 Expansor

O trabalho de eixo produzido durante a expansao pode ser determinado por:

Wt = mft (i3 — i) = mft (i3 — igs) "Mt (3.6)
comn, = %

3.1.5 Condensador

A troca térmica entre o fluido de trabalho e o fluido de refrigeracdo (fonte fria) pode

ser determinada por:
Qc = My (lar — i) = my - (if,sal’ - if,ent) (3.7a)
Se néo houver recuperador,

lyr =1y = Qr =0, Qc = mft (g —ip) = mf ) (if,sai - if,ent) (3.7b)

3.1.6 Gerador

A geracdo de trabalho pelo gerador também apresenta irreversibilidades; assim, a

poténcia produzida por esse componente se escreve como:
Vi(g = Wt "Ng (3.8)

Neste trabalho, ndo serdo abordadas discussfes envolvendo tipos de geradores nem

suas eficiéncias.
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3.1.7 Resolucéo do sistema numerico de equacdes

O sistema de equacdes foi resolvido com auxilio do software EES (versdo 2014), que
utiliza o método de Newton-Raphson na resolucéo de sistemas néo lineares e possui base de

dados interna com propriedades termodinadmicas de diversos fluidos (KLEIN, 2012).

Para solucdo do sistema composto pelas Egs. (3.1) a (3.7), em que propriedades
termodindmicas dos fluidos sdo varidveis do sistema, é necessario fornecer dois parametros de
estado do fluido entre temperatura, pressdo, volume especifico, energia interna especifica,
entropia especifica, entalpia especifica e titulo méssico da mistura bifasica, para que o
programa calcule as propriedades termodinamicas necessarias para a resolucéo do sistema de

equacoes.

3.2 Parametros de desempenho

Dois dos parametros mais utilizados na avaliacdo do desempenho de ciclos
termodinamicos, incluindo ciclos Rankine orgéanico, sdo a eficiéncia energética ou térmica

(primeira lei) e eficiéncia exergética (segunda lei) (BRAIMAKIS et al., 2015).

3.2.1 Eficiéncia Energética

A eficiéncia energética, ou eficiéncia térmica, pode ser calculada através da razdo

entre poténcia liquida gerada e poténcia térmica fornecida ao ciclo:

W - W,
Nen = ——=—— (3.9)
Qe

in—i4)— (i, — 1
non = (i3 f*) .( 2 — 1) (3.10)
l3 = lzr
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Nearnot =1 — 7 [T] =K (2-15)

A Eq. (2.15) representa a eficiéncia de Carnot para um ciclo operando entre dois
reservatorios térmicos, de temperatura quente T, e temperatura fria Tr, idealmente constantes

e uniformes.

Essa eficiéncia é conceitualmente referenciada como a méxima teorica possivel para
um ciclo de poténcia; porém, além das ineficiéncias devido as perdas de calor ou degradacéo
de energia cinética, convertida em calor devido ao atrito, ocorrem ineficiéncias devido ao
processo de transferéncia de calor entre o fluido de trabalho e os reservatorios térmicos, isso
porque, para que a eficiéncia do modelo de Carnot fosse obtida, 0s processos isotérmicos
precisariam ocorrer de maneira infinitamente lenta, de modo que se obtivesse uma diferenca
infinitesimal entre as temperaturas do fluido de trabalho e das fontes térmicas, o que
representaria producdo nula de poténcia, uma vez que um tempo infinio seria necessario para
se realizar um trabalho finito; assim, na pratica, para producdo de poténcia ndo nula, 0s
processos do ciclo séo acelerados, o que requer um gradiente de temperaturas entre o fluido

de trabalho e as fontes térmicas (CURZON; AHLBORN, 1975).

Schuster, Karellas e Aumann (2010) sustentaram que, em ciclos de poténcia, a
temperatura da fonte fria se mantém praticamente constante, mas a temperatura da fonte
guente diminui com o processo de transferéncia de calor para o fluido de trabalho, sendo
necessario levar em consideragdo a temperatura média do calor transferido, o que aproximaria

o ciclo Rankine (tradicional e organico) do comportamento de um ciclo trilateral (TRC).

Lecompte et al. (2015) analisaram essas diferencas entre ciclos ideais e ciclos reais,
equacionando um ciclo reversivel de Carnot acoplado a uma fonte de capacidade calorifica

finita, representados na Fig. 3.2, obtendo, através de metodologia diferente, mesma relacédo
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obtida por Curzon e Ahlborn (1975), representada pela Eq. (3.14). Nesse equacionamento,
assume-se que a eficiéncia do ciclo real ¢ uma fracdo da eficiéncia do ciclo de Carnot,

conforme sequéncia a segui:
A fracdo de calor recuperado da fonte pode ser dada por:

T, - T,
Nfrac,carnot = TZ—_Tf (3.11)

A eficiéncia térmica desse ciclo reversivel de Carnot é, entdo, expressa por:

* Tg— T, Ty
N carnot = Nfrac,carnot * Ncarnot = Tq _ Tf ) (1 - T_2> (3.12)

Derivando a Eg. (3.12) em relacdo a varidvel T, e igualando a zero, obtem-se a

méaxima eficiéncia tedrica do ciclo.

d
d_Tz(n*Carnot) =0Ty = m (3.13)

*
n Carnot,max

1 | 3.14

Figura 3.2 — Ciclo reversivel externo de Carnot acoplado a uma fonte de capacidade calorifica finita.

* 5

Fonte: adaptado de Lecompte et al. (2015).
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Curzon e Ahlborn (1975) avaliaram que o resultado da Eq. (3.14) serve como um guia
preciso para o desempenho observado de boas instalacdes de poténcia. E importante destacar
que esse resultado deve ser entendido como um indicativo, uma vez que a eficiéncia
observada do ciclo real pode ser maior que o resultado dessa equacgdo, conforme referéncias

reportadas por Curzon e Ahlborn (1975).

Contudo, a eficiéncia térmica considera apenas a primeira lei da termodindmica; ou
seja, balanco de energia, sem levar em conta a qualidade da energia e o seu potencial de
conversdo. Para esse fim, adota-se a eficiéncia baseada na exergia, ou eficiéncia da segunda
lei. De acordo com DiPippo (2004), a eficiéncia exergética é o parametro mais adequado para

comparar desempenhos termodinamicos de usinas de poténcia.

3.2.2 Eficiéncia Exergética

Para andlise da eficiéncia exergética e do célculo de irreversibilidades do sistema,
algumas observagdes sdo importantes: definicdo da origem de calor (Unica ou multiplas
fontes), “ponto morto” do sistema (referéncia arbitrada por valores de temperatura e pressao
ambientes) e reversibilidade (ou irreversibilidade) do processo de transferéncia de calor da

fonte quente para o sistema e do sistema para a fonte fria ( WARK JR., 1994).

Define-se a eficiéncia exergética do ciclo como sendo energia recuperada (Util) dividida
pelo fluxo de exergia, ou trabalho em potencial, fornecido ao sistema. Sendo o sistema
considerado apenas com geracao de poténcia, sem utilizacdo de calor em cogeragéo:

W, — W,

E,

(3.15)

Eex=

O fluxo de exergia m&ximo que uma unica fonte de calor a uma temperatura constante e

uniforme T, pode proporcionar € dado por:
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. T . . .
Eq = <1 - T_0> “Qents Qent = Qe (3.16)

q

Substituindo a Equagao 3.16 na Equagéo 3.15:

W, — W, M

— T_O) . Q Ncarnot
T ent
q

€ex,= ( (3.17)
Nota-se, portanto, que a eficiéncia exergética pode ser entendida como o quanto que o

ciclo de poténcia é eficiente em relacdo ao ciclo ideal de Carnot.

No entanto, a fonte de calor possui irreversibilidades e pode ndo transferir calor a
temperatura constante e uniforme. Para tanto, duas modificacdes no célculo da eficiéncia
exergética sdo feitos: utilizando raciocinio analogo aquele utilizado para a eficiéncia de
Carnot modificada, considerou-se, também, neste trabalho a andlise da eficiéncia exergética
modificada, resultando na Eq. (3.18a), e a eficiéncia exergética, sendo definida pela poténcia
util extraida do ciclo dividida pela exergia fornecida ao sistema, Eg. (3.15), resulta na Eq.

(3.18b):

e, = — (3.182)

*
n Carnot,max

W, — W, Ea rot

mq * (€ent — €sar) - Thq * (€ent — €sar)

(3.18b)

Eex=

sendo e a exergia especifica de um fluido, e Ed,tot a taxa de destruicdo total de exergia do

sistema.

A exergia especifica pode ser calculada como:

VZ

enzin—io—To-(sn—so)+7+gz (3.19)
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em que n é um subindice para representar um estado genérico do fluido, i, e s, s&o,
respectivamente, os valores de entalpia e entropia especificas avaliadas para o fluido no
estado de “ponto morto”, T, ¢ a temperatura do “ponto morto” na escala Kelvin [K], V é a
velocidade do escoamento, g, a aceleragdo gravitacional e z a distancia vertical (altura) em

relacdo a um referencial adotado.

Para determinar a taxa de destruicao de exergia total do sistema, somam-se as taxas de

destruicdo de exergia individuais dos componentes:
Eator = ) Ba=Eap+Ear + Eao + Eay + Ea, (3.20)

Diferentemente da energia, que é conservada, a exergia nao se conserva e é destruida
pelas irreversibilidades. Assim, um dos objetivos de se analisar a destruicdo de exergia €
identificar locais em que a exergia é destruida e as perdas ocorrem, a fim de encontrar

oportunidades para melhorias (MORAN; SHAPIRO, 2006).

Moran e Shapiro (2006) sugerem utilizar o conceito de exergia durante a fase de
projeto, valorando cada fluxo de exergia através dos componentes do ciclo para encontrar

solucdes termoeconomicas otimizadas.

Os componentes podem ser analisados como um volume de controle. Em um volume
de controle, o balanco do fluxo exergético é dado por:

dEy. To\ . . A . . ‘
dt - z 1 _F ' Qj - (WVC - PO dt ) +Zm6nt *Cent — sta{ *Csai — Ed (321)

Jj J ent sai

em que j € um subindice para representar uma transferéncia de calor genérica a uma

determinada temperatura na fronteira do volume de controle.

Se o0 volume de controle estiver em regime permanente, a Eq. (3.21) se reduz a:
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Ty . . . . .
0= Z <1 - F) ) Qj — Wy + Z Ment " €ent — Z Msqi* €sai — Eq (3'22)
J

J ent sai

Dessa maneira, modelando os componentes da se¢do 3.1 como um volume de
controle, a destruicdo de exergia pode ser calculada a partir das Egs. (3.19) e (3.22),
respectivamente, para a bomba, o recuperador de calor, o evaporador, 0 expansor e 0

condensador, com o uso das Egs. (3.23) a (3.27) a seguir.

Ed,b = To - My, - (s2 — $1) (3.23)
Ed,r =T 'mft [(s2r — 52) + (S4r — 54)] (3.24)
Ed,e =To- [mft (53— 537) + mg - (Sq,sai - Sq,ent)] (3.25)
Ed,t = To - Myt - (S — S3) (3.26)
Ed,c =Tp- [mft (51— 54) + g (Sf,sal’ - Sf,ent)] (3.27)

3.3 Modelagem analitica da eficiéncia térmica de um ciclo Rankine

organico

Para analisar um ciclo Rankine organico de uma perspectiva geral, um conjunto de
equacdes é proposto para o calculo das eficiéncias térmicas dos ciclos saturado (em que o
estado do fluido de trabalho na entrada do expansor é vapor saturado) e superaquecido (em
que o estado do fluido de trabalho na entrada do expansor é vapor superaquecido), com e sem
recuperacdo de calor. Essas equacgbes sdo uma aproximacgdo para as variacOes do ciclo
Rankine organico consideradas, e, apesar de resultar em menor precisdo no célculo da
eficiéncia térmica do ciclo que o método numérico, permite uma analise de tendéncias da

variacdo da eficiéncia térmica, alterando-se parametros de operacao.
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Partindo da modelagem proposta por Wang et al. (2018a), que considerou uma
aproximacdo para o calculo da eficiéncia de ciclos com eficiéncias isoentrépicas da bomba e
do expansor iguais a 1 e sem perdas de carga, neste trabalho foram incluidos os efeitos das

eficiéncias isoentrdpicas da bomba e do expansor e da efetividade de um recuperador de calor.

A Fig. 3.3 esquematiza os ciclos considerados, para 0s quais, sdo adotadas as
composicoes de tridngulo, Carnot e Brayton para o desenvolvimento do modelo de célculo da

eficiéncia térmica.

Figura 3.3 — Ciclo Rankine organico reversivel para anélise de eficiéncia térmica do ciclo.

>

evap

Trond ]

Trigngulo  Carnot Brayton

Fonte: adaptado de Wang et al. (2018a).

S&o considerados ciclos saturados, em que a expansdo do fluido ocorre a partir do
estado de vapor saturado, e ciclos superaquecidos, em que a expansao do fluido ocorre a partir
do estado de vapor superaquecido, representados, respectivamente, pelos poligonos 5-6-3-4-5

e 5-6-8-7-5 da Fig. 3.3. A Fig. 3.4 ilustra o diagrama T-s para esses ciclos.
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Figura 3.4 — Representacdo de diagramas T-s para ciclos subcriticos (a) saturados e (b)
superaguecidos.

R123 R123
200 T T T 200 T T

@ - (b)

50+ 50+

0,90 1,10 1,30 1,50 1,70 1,90 0,90 1,10 1,30 1,50 1,70 1,90
s [kJ/kg-K] s [kJ/kg-K]

Fonte: o autor.

As nomenclaturas utilizadas para diferenciacéo dos ciclos sdo: ORC para o ciclo
saturado sem recuperacdo de calor, RORC para o ciclo saturado com recuperacéo de calor,
SORC para o ciclo superaquecido sem recuperacdo de calor e SRORC para o ciclo

superaquecido com recuperacao de calor.

3.3.1 Ciclo saturado sem recuperacao de calor (ORC)

A Eg. (3.9) pode ser escrita na forma dos calores trocados no condensador e no

evaporador, considerando um balango energético no ciclo, representado pela Eq. (3.28):
Qe + Wy, = W, + Q. (3.28)

Combinando as Eqgs. (3.9) e (3.28), a eficiéncia térmica do ciclo pode ser escrita da

forma representada pela Eq. (3.29):

Q. qc
np=1—~S=1--C (3.29)
th Qe qe
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Sendo o calor rejeitado no condensador, q. = q4_s, € 0 calor fornecido no evaporador,
de = Qe—2 + q2_3, 0 produto entre temperatura e diferenca de entropias especificas, escritos

de uma maneira mais conveniente:

qc = Ts* (54— 55) = Ts * [(54 — 51) + (51 — 55)] (3.30)

Te + T, Te + T,
Qe = > (52 —S¢) + q2-3 = >

(51— 55) + 23 (3.31)
Substituindo as Egs. (3.30) e (3.31) na Eq. (3.29), escreve-se:

Ts[(s4 —s1) + (51— 55)]
Nenores = 1 — —gm, (3.32)
> (51 —55) + q2-3

Para substituir os termos envolvendo as entropias especificas, as seguintes

consideracdes sdo feitas:

qa-
(54 —s1) =(s3—52) = ; = (3.33)
2
_ . I
(51— 55) = (52 = 56) = Cp* In~ (3.34)
6

em que c,, € o calor especifico a pressdo constante médio obtido para o estado liquido do

fluido de trabalho entre as temperaturas de condensacdo e de evaporacdo a pressdo de

evaporacao. A Eq. (3.34) é obtida a partir da hipotese de escoamento incompressivel.

Substituindo as Egs. (3.33) e (3.34) na Eq. (3.32):

q2-3 , —;. T2
7y [t 4 2tn
51 1, L,

Nth,0RC,s 1 To+Tg —, T,
g g 2tle 6
—C ln—+q -
2 p,l T, 2-3

(3.35)

. ~ T; T¢
Fazendo a aproximacao lnT—2 ~ ( - T—G)
6

2
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s[5+ & (1-2))

Teh,0RC,s = 1= T2+Te —— T, (336)
2 Cpl (1 __52)'+ Gr—sz
Considerando que T; = Tevap: Ts = Tcona € Te = Ts:
Tcon Tcond p,l
Te”a: + Tevas qu_l3 (Tevap - Tcond)
Nenore,s = 1 .

- Tevap+Tcond m
— (T, —-T +1
2Tovap d2-3 ( evap cond)

Fazendo o nimero de Jacob para preaquecimento, relacdo entre calor sensivel e calor
latente, como a Eq. (3.38) e substituindo na Eq. (3.37), obtém-se uma aproximacao para a
eficiéncia de um ciclo Rankine orgénico simples, saturado e sem recuperagédo de calor, com

eficiéncias isoentropicas da bomba e do expansor iguais a 1.

Cp 1T -T
]apre — Cp,l( evap cond) (338)
qz-3
Tcond .
m (1 +]apre)
Menorcs = 1 — 7 — (3.39)
1+ 2Tevap ']apre

Vale observar que as temperaturas da Eqg. (3.39) devem estar na escala Kelvin (K), ndo
na escala de graus Celsius (°C); na Eqg. (3.38), em que a diferenca de temperaturas € utilizada,
é indiferente as temperaturas estarem em Kelvin ou em graus Celsius, pois as diferencas entre

temperaturas nessas duas escalas séo iguais.

Para facilitar a visualizagdo, podem-se reduzir as varidveis da Eq. (3.39), agrupando

alguns parametros e fazendo a substitui¢do de outros.

Seja ;C"—"d = 0, as Egs. (3.38) e (3.39) podem ser reescritas:
evap

T, Cp (106
]apre _ _evap pl ( T) (3.40)
42-3
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6 (14 Japre)
1+%-(1+9T)-]apre

Nthorc,s = 1 (3.41)

Substituindo a Eg. (3.40) na Eqg. (3.41) e manipulando os resultados, pode-se

reescrever a Eq. (3.42) em funcéo de 6;:

k-(1- HT) + Tevap (1 - HT)Z
K+ Topap - (1 — 677)

Nth,0RC,s = (3.42)

q2-3
oL

comk =2

Assim, fixando as temperaturas de condensacdo e de evaporacgdo, a eficiéncia térmica

do ciclo seré funcdo do parametro k.

Para incluir o efeito das eficiéncias isoentropicas da bomba e do expansor no calculo
da eficiéncia do ciclo, retomou-se a Eq. (3.9), relacionando as eficiéncias isoentropicas da

bomba e do expansor com os trabalhos reversiveis (isoentrépicos):

r]tWt,s — b _1Wb,s

Mth,0RC, bt = (3.43)
Qe
Manipulando a Eq. (3.43) ao adicionar e subtrair o termo 1Wbs.
ne(Wes — W) — (np ™ — 0 )W,
Nth,0RC, bt = : = - (3.44)

Qe

Fazendo a aproximagéo W, ; = v, - (Pe,,ap - Pcond), com as pressdes de evaporacéo e

de condensacdo dadas em Pa [N/m?] e eliminando a vazdo méssica m das equages:

-1 Uy Pevap - Pcond)
=, — 0 =)
Nth,0orC,b,t = Mt " Nth,0RC,s Np Ne) "+t

(3.45)

T
C,in=+q,_
p1 T q2-3
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Chamando o termo da Eq. (3.46) de Pump Work to Heat Ratio (PWHR) e

incorporando na Eq. (3.45):

+(Poyap — P
PWHT = [4) ( evap cond) (3.46)
(qe)s

Uyt (Pevap - Pcond) _ v (Pevap - Pcond) _

PWHRORC =

Ale-s % %ln?‘wza
3
- 2 (Pevap - Pcond) (3.47)
Cpl” (Tevap - Tcond)+QZ—3
Nenorch,e = N * Nenorcs — M+ — M) * PWHRope (3.48)

3.3.2 Ciclo saturado com recuperacéao de calor (RORC)

Para incluir o efeito da recuperacdo de calor em um ciclo saturado, parte-se da Eq.
(3.29) subtraindo o calor recuperado internamente dos valores de calor trocado tanto no

condensador quanto no evaporador no mesmo ciclo sem a presenca do recuperador de calor:

Qc e=0 — Qr Qce=0 — qr
Nen, : =1-—-=1-— (3.49)
th,RORC,s Qe’&-:O _ QT- qels:o —q,
Qr = € CpyL” (Tsai,t - Tsai,b) RECpyL” (Tsai,t - Tcond) (3-50)

em que ¢, . € o calor especifico a pressdo constante medio obtido para o estado de vapor do
fluido de trabalho entre a temperatura na saida do expansor e a temperatura de condensacéo,

obtido a presséo de condensacéo.
Aproximando a temperatura de saida do expansor por:

lent,t — lsait Tent,t - Tsai,t

ne = ~ -1 (351)

lent,t — lsait,s Tent,t - Tsal’,t,s
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Fazendo deducdo semelhante a aproximacédo para um ciclo Rankine organico simples,

o0 termo numero de Jacob para recuperacao de calor pode ser definido como:

Ja, = E ' Cpyr” (Tsai,t,s - Tcond) (3.52)
qz-3

Para o ciclo reversivel, a eficiéncia do expansor € igual a 1 e a temperatura da saida do
expansor calculada de acordo com a Eqg. (3.51), com a temperatura do fluido de trabalho na
saida do expansor em expansdo isoentropica determinada pelo estado do fluido (entropia igual
a do fluido em pressdo de evaporacdo e estado de vapor saturado, mas a pressao de
condensacdo), a eficiéncia térmica de um ciclo Rankine organico saturado com recuperacao

de calor pode ser escrita como:

Teond , (1 +]apre) _]as

Tevap

Ntnrore,s = 1 — Tovan+Toom (3.53)
1 +2§~Tpd']apre —Jag
Para reagrupar 0s parametros como na Eq. (3.42), reescrevendo a Eq. (4.53):
Nth,RORC,s = == (3.54)

k+ Topap - (1—07%) —k - Ja,

Incluindo o efeito das eficiéncias isoentropicas da bomba e do expansor, faz-se uma
correcdo semelhante aquela que resultou na Eq. (3.48), e com o célculo da temperatura de
saida do expansor feito de acordo com a Eq. (3.51) com a eficiéncia isoentropica de expansao

igual 1 e o PWHR da Eq. (3.46) modificado para o ciclo RORC:

v (Pevap - Pcond) _

PWHR =
RORC (Qe,s=0 - qr)s

_ v (Pevap - Pcond) (3 55)
m ' (Tevap - Tcond) t g3 — € CpylL " (Tsal’,t,s - Tcond) '
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NenrorC,be = Mt *Menrorcs — Mo~ — M) - PWHRRore (3.56)

3.3.3 Ciclo superaquecido sem recuperacédo de calor (SORC)

Com o auxilio da Fig. 3.3, um ciclo superaquecido pode ser aproximado pela
combinacdo entre um ciclo Rankine orgénico saturado (5-6-3-4-5) e um ciclo Brayton, BC,

(4-3-8-7-4). A partir da Eq. (3.29):

q (i; —iy) + (4 — is)
Mensorcs =1——=1- — (3.57)
de lg — leg

Utilizando a definicdo da Eg. (3.9) para a aproximacdo do ciclo saturado e

reescrevendo de maneira mais conveniente:

h—is . . .
Nenores = 1 — I 2l 5= (1 - Uth,ORc,s) - (i3 — i6) (3.58)

Utilizando a definicdo da Eqg. (3.9) para o calculo da eficiéncia do BC e reescrevendo
de maneira mais conveniente:

(g =) = (s —ia) _

; ; 7 — iy = (ig —i3) " (1 - Uth,Bc,s) (3.59)
lg — 13

NenBC,s =

Manipulando o nimero de Jacob para superaquecimento definido pela Eq. (3.60):

_ i8 - i3 - Cp,‘U,H ' ATH
Jasup =375 " 051 (Tevap — Teona) + G2—3 + Comrr * AT,
8 6 Cp,l evap cond q2-3 T CppH H

(3.60)

em que ¢,z € 0 calor especifico a pressao constante médio obtido para o estado de vapor do
fluido de trabalho entre a temperatura na entrada do expansor e a temperatura de evaporacéo,

obtido a pressdo de evaporacao.

i3 —lg= (1 _]asup) ’ (i8 - i6) (361)
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Substituindo as Egs. (3.58), (3.59), (3.60) e (3.61) na Eq. (3.57) e desenvolvendo os

termos da equacdo, chega-se a Eq. (3.62):

Nensorcs = Nenorcs T Jsup - (Menscs — Nenorc,s) (3.62)

A eficiéncia térmica do ciclo Rankine orgéanico reversivel é calculada pela Eqg. (3.39) e

a eficiéncia do BC reversivel, pela Eq. (3.63), deduzida no Apédice A3:

Tcond + ATH

— 3.63
Tepap + ATy ( )

NewBC,s =

Para incorporar o parametro k na equacdo da eficiéncia térmica para o ciclo SORC,
reescreve-se a Eq. (3.63):

Tevap — Teona _ 1-0r
Tepap + ATy 1 4+ ATH

evap

Nth,Bc,s = (3.64)

Se ATy K Tepgp, 0 termo ATy /Teyq, Se torna bem menor que 1 e pode ser desprezado.

Assim,
Nenpes = 1 — O (3.65)

Substituindo as Egs. (3.38) e (3.65) na Eq. (3.62) e agrupando os termos:

k-(1—-6r)+ Tevap ) (1 +]asup) (1- 9T)2
k + Tevap - (1 - HTZ)

Nth,sorc,s = (3.66)

Repetindo a manipulagdo para inclusdo de eficiéncias isoentropicas da bomba e do

expansor:

(2 (Pevap - Pcond)

m ’ (Tevap - Tcond) t+qz-3+ CpvH" ATy

PWHRSORC = (367)
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Ntn,sorc,b,t = Ne " Nth,SORC,s — (Ub_l —1¢) - PWHRgore (3.68)

3.3.4 Ciclo superaquecido com recuperacao de calor (SRORC)

Para incluséo do efeito da presenca de um recuperador de calor em um ciclo Rankine
organico superaquecido (SRORC), fazem-se as mesmas modificagdes que resultaram nas Egs.

(3.49) e (3.50).

Gce=0 — qr —1— (iy 4) ( 4 5) — qr (3.69)
e,c=0 — qr lg —lg — qr

Nth.srorc,s = 1 —

Seguindo raciocinio analogo ao realizado para equacdo da eficiéncia térmica de um

SORC, chega-se a Eq. (3.70):

_ Menores T JAsup - (Uth,Bc,s - nth,ORC,s)
Nth,SRORC,s = 1—Ja, (3.70)
&

Sendo Jag,, calculado pela Eq. (3.60) e Ja,- definido como a Eq. (3.71):

Ja, = e Cp,v,'L ) (T7 - TZ) ~ E CpplL"” (Tsai,t_,s - Tcond) (3.71)
lg — lg CpvH " ATy +qz-3 + Cp1” (Tevap - Tcond)
Substituindo as Egs. (3.38) e (3.65) na Eqg. (3.70) e agrupando os termos:
k(1=07) + Topap - (14 Jagy) - (1 —07)?
Nth,SRORC,s = = =2 (3.72)

[k + Topap - (1 — 67%)] - (1 = Ja,)

Para incluir o efeito das eficiéncias isoentropicas da bomba e do expansor, basta

utilizar a mesma correcdo feita para os demais casos, com o valor de PWHR adequado:

PWHRsgore =

_ Uyt (Pevap - Pcond) (3 73)
m ' (Tevap - Tcond) +qz-3+ CpvH" ATH — & CpylL’ (Tsal’,t,s - Tcond)
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Ntn,srorc,b,t = Nt * Nth,SRORC,s — (Ub_l —1¢) - PWHRsRoRrc (3.74)

Portanto, as equacgdes podem ser separadas em dois grupos: ciclo saturado e ciclo com
superaquecimento, ja considerando o efeito da presenca ou auséncia de um recuperador de
calor. Para os ciclos saturados, a equacdo da eficiéncia do ciclo pode ser representada de
forma genérica pela Eqg. (3.53), pois, no caso de ndo haver recuperador de calor, a efetividade
€ € igual a 0 e a equacdo da eficiéncia do ciclo se torna a Eq. (3.39); raciocinio analogo pode
ser feito para os ciclos superaquecidos, representados genericamente pela Eq. (3.70), que, na

auséncia de recuperador de calor, se transforma na Eq. (3.62).

Lembrando que as Egs. (3.39), (3.42), (3.62) e (3.70) e seus parametros internos séo
calculados considerando as eficiéncias isoentropicas da bomba e do expansor iguais a 1 e que,
para incluir os efeitos dessas eficiéncias, faz-se a modificacdo resultante nas Egs. (3.48),
(3.56), (3.68) e (3.74). Assim, a equacéo de inclusdo das eficiéncias isoentropicas da bomba e
do expansor pode ser escrita de forma genérica como a Eq. (3.75), inserindo as equacfes

adequadas de eficiéncia térmica do ciclo reversivel e do PWHR para esse ciclo.

< Newpt = Nt " Nehys — (77b_1 —1n¢) - PWHR (3.75)

As Figs. 3.5 e 3.6 resumem as equacOes para 0 modelo analitico proposto para o

calculo da eficiéncia térmica dos ciclos considerados.
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Figura 3.5 — EquacOes dos parametros adimensionais do modelo proposto para calculo das eficiéncias
térmicas de ciclos saturados e superaguecidos, com e sem recuperacao de calor.
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Figura 3.6 — Equagdes do modelo proposto para célculo das eficiéncias térmicas de ciclos saturados e
superaguecidos, com e sem recuperacao de calor.
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3.4 Consideracgoes dos modelos e sistemas simulados

A validacdo do modelo analitico proposto foi feita considerando diferentes fluidos. Para
todas as aplicacdes, as temperaturas de condensacdo foram limitadas ao intervalo de 10 °C a
60 °C ou a Ty cong = 0,4. As temperaturas de evaporacgdo foram variadas de 0,1 a 0,995 da
temperatura critica, ou seja, 0,1 < Ty, o0 < 0,995, obedecendo a condicéo de funcionamento
do ciclo (Tevap > Tcond) e a uma diferenca de, pelo menos, 5 °C entre as temperaturas de

condensacéo e de evaporacao.

As divergéncias entre as eficiéncias térmicas do ciclo calculadas pelas solugdes
numéricas e analiticas sdo exibidas para cada fluido, de acordo com o ciclo (com ou sem
superaguecimento e com ou sem recuperador de calor). A validade do modelo é discutida,

comparando-se as divergéncias entre os modelos.

Com base em uma andlise feita sobre a ordem de grandeza dos parametros do modelo
analitico proposto, discutem-se os efeitos de diferentes condi¢bes de operacdo e das diferentes

configuragdes do ciclo consideradas.

Para a andlise dos efeitos da temperatura da fonte de calor na eficiéncia exergética, o
método de calculo numérico é adotado, utilizando diretamente valores de entalpia e de

entropia.
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

Nesta secdo, sdo discutidos os resultados dos procedimentos executados conforme

exposto no capitulo 3 e condicBes de operacdo especificadas no item 3.4.

Sdo avaliados diferentes fluidos, a influéncia de pardmetros de operagdo, como
definicdo de temperaturas de evaporacdo e de condensacdo, e da temperatura da fonte quente
no desempenho do sistema, considerando as eficiéncias energéticas e exergeéticas; também séo
analisados os efeitos da presenca de um recuperador de calor no ciclo e das eficiéncias

individuais do recuperador de calor, da bomba e do expansor.

O sistema € considerado em regime permanente, as perdas de carga sao
desconsideradas e cada componente é modelado como um volume de controle em que 0s

parametros sdo agrupados.

Duas abordagens sdo utilizadas: 1) sistema de equacdes resolvido numericamente
para célculo de eficiéncias térmicas, exergéticas e geracbes de entropia, e 2) modelo analitico

para célculo de eficiéncia térmica do sistema em funcdo de parametros adimensionais.

4.1 Validagdo do modelo proposto

Foram feitas comparagdes do modelo proposto com o modelo numérico e as
divergéncias percentuais dos valores de eficiéncia térmica do ciclo obtidos através dos dois

modelos sdo apresentadas a seguir, juntamente com as analises.
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4.1.1 Ciclo saturado sem recuperacéao de calor (ORC)

As faixas de divergéncias entre a solugdo numerica e a analitica do modelo proposto
para os resultados de eficiéncia térmica de ciclos saturados e sem recuperador de calor séo

apresentadas na Tab. 4.1.

Tabela 4.1 — Divergéncias percentuais dos resultados do modelo proposto para calculo das eficiéncias
térmicas de ciclos saturados, em comparagdo com os resultados numéricos.

Fluido Divergéncia Divergéncia
minima [%] maxima [%]
Agua -0,9 5,8
Amonia -8,1 1,5
Etanol -4,4 1,8
Propano -10 0,3
Isobutano -7,3 3
N-butano -6,5 2,5
Isopentano -1,6 6,3
N-pentano -1 6,8
N-hexano 0,1 12,4
Ciclohexano 0,1 9,8
N-heptano 0,2 17,9
N-octano -0,7 24,6
N-nonano -0,3 31,8
N-decano -0,3 37
N-dodecano 0,3 48,8
Benzeno -0,6 4,4
Tolueno -0,3 8,5
R11 0,1 4,4
R22 -8,7 -0,1
R113 0,1 8,3
R123 -6,4 2,9
R1234yf 0,4 5,9
R1234ze -9 1,2
R134a -8,3 0,8
R141b 0,1 5,5
R152a -7,7 1
R227ea -6 2,7
R236fa 0,1 8
R245fa -5,2 3,1

Fonte: o autor.
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Os maiores valores de divergéncias sdo observados na aplicacdo do modelo em fluidos
secos, sendo os maiores valores verificados para os fluidos com maiores inclinagdes na curva
de vapor saturado no diagrama T-s, como mostrado na Fig. 4.1, e para temperaturas de
evaporacao mais proximas da temperatura critica.

Figura 4.1 — Diagramas T-s para os fluidos secos n-butano, n-hexano e n-dodecano.
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Fonte: o autor.

Assim, com excecdo dos fluidos secos n-hexano, n-heptano, n-octano, n-nonano, n-
decano, e n-dodecano, a modelagem analitica para o ciclo Rankine organico saturado e sem

recuperador de calor apresenta erros inferiores a +10% em toda a faixa verificada.

Para os fluidos secos em questdo, existem faixas em que o modelo apresenta erros
inferiores a +10%: para o0 n-hexano, temperaturas reduzidas até 0,7 (164,3 °C) e superiores a
0,95 (223 °C), para 0 n-heptano, temperaturas reduzidas até 0,5 (133,5 °C), para 0 n-octano,
temperaturas reduzidas até 0,5 (148,1 °C), para 0 n-nonano, temperaturas reduzidas até 0,4
(128,6 °C), para o n-decano, temperaturas reduzidas até 0,4 (137,8 °C) e para o n-dodecano,

temperaturas reduzidas ate 0,3 (115,5 °C).

Para ilustrar, a Fig. 4.2 mostra os valores de eficiéncias térmicas do ciclo calculados pelo
modelo proposto em fungdo dos valores de eficiéncia térmica do ciclo calculadas
numericamente para os fluidos Umidos agua, amonia, etanol, R134a e R141b, e a Fig. 4.3,

para os fluidos ndo imidos isobutano, isopentano, n-hexano, R123 e R245fa.
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Figura 4.2 — Gréficos de eficiéncias térmicas do ciclo calculadas através de solucédo analitica versus
eficiéncias térmicas do ciclo calculadas atravées de solugdo numérica para os fluidos umidos (a) agua,
(b) amobnia, (c) etanol, (d) R134a e (e) R141b.
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Figura 4.3 — Gréficos de eficiéncias térmicas do ciclo calculadas através de solucéo analitica versus
eficiéncias térmicas do ciclo calculadas atraves de solugdo numérica para os fluidos ndo umidos (a)
isobutano, (b) isopentano, (c) n-hexano, (d) R123 e (e) R245fa.

Fonte: o autor.
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As Figs. 4.4 e 4.5 mostram, para os mesmos fluidos, as dispersdes das divergéncias
percentuais entre os valores de eficiéncias térmicas do ciclo calculados por ambos os

métodos, em funcéo da temperatura reduzida de evaporacao.
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Figura 4.4 — Gréficos de divergéncias percentuais de valores para eficiéncias térmicas do ciclo
calculados através de solugdes numéricas e analiticas, em funcéo das temperaturas reduzidas de
evaporacdo, para os fluidos umidos (a) agua, (b) aménia, (c) etanol, (d) R134a e (e) R141b.

Fonte: o autor.
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Figura 4.5 — Gréficos de divergéncias percentuais de valores para eficiéncias térmicas do ciclo
calculados através de solugdes numéricas e analiticas, em funcdo das temperaturas reduzidas de
evaporagéo, para os fluidos ndo umidos (a) isobutano, (b) isopentano, (c) n-hexano, (d) R123 e (e)
R245fa.

(a) Isobutano (b) Isopentano

. 7
Iy A 9 6 ' x !§ g
= x o . =10°c|| & 5 x . + T_cond=10°C
3 2 R i 2 ; g T_cond 10°C § f : o;g .
3 9 L o b 2% = T_cond=20°C % 4 s X « =T _cond=20°C
£ ] E 3 . 4 .
o X » T_cond=30°C|| @ s x »T_cond=30°C
5 -2 - - 5 2 A o H
] n c * x { PP
o % x T_cond=40°C : 1 — - x " T_cond=40°C
24 2 S | I &
£ % «Tcond=soc| & O T ' ' ' 7 = T_cond=50°C
W 4 g1 :
g * o T_cond=60°C|| S . °T_cond=60°C
a ° [a] 2

-8 3

0 02 04 06 08 1 0 02 04 06 08 1
Trevap Trevap

(c) n-hexano (d) R123

14 — 4

X + 2
—_ * — ] . o
T 12 4 !!. * T_cond=10"C|| & 2 v E ~——4—=— +T_cond=10°C
= . o e B X x x e
g : 3 = T_cond=20°C|| § ¢ -_'_i_g_l_x.' $ox p o * =1 =T _cond=20°C
13 [ 2 =] s ° ’::
£ 8 % 3 + T_cond=30°C € os *T_cond=30°C
g g o H g 2 %
£ 6 H s x T_cond=40°C|| & : * T_cond=40°C
(] * % B v
g 4 — ¥ T cond=50°C| @ 4 ;xT_cond=50"C
[= N x x — -G
«@ x ° x
22 — « T_cond=60°C|| @ -6 =+ T_cond=60°C
2 L § z
8 0 : ; ; ; . g 4
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1 (=) 0 0,2 0.4 0,6 08 1
Trevap Trevap

(e) R245fa

4
S + n « T_cond=10°C
» e B L g -
o 2 " x—am
] s+ ® 4 T 7 X% =T_cond=20°C
g * i E : : : ° .::
b 0 T T =2 4 T_cond=30°C
£ 4
S % = T_cond=40°C
= 2 *
2 & x T cond=50°C
& i
W .4 x
] » °T_con=60°C
ig °

-6

Tr,

evap

Fonte: o autor.



numérico para calculo de eficiéncia térmica do ciclo saturado e sem recuperador de calor

ocorrem, principalmente, para temperaturas de evaporacao superiores a 70% das temperaturas
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Percebe-se, portanto, que as maiores divergéncias entre 0 modelo analitico e 0 modelo

criticas dos fluidos, independentemente das temperaturas de condensacao.

temperaturas em que a divergéncia entre os modelos de calculo para eficiéncia térmica do

ciclo apresenta valores, em mddulo, maiores que 10%, respectivamente, para os fluidos

isobutano, R123, R134a e R245fa.

As Figs. 4.6a, 4.6b, 4.6¢ e 4.6d representam mapas de calor para ilustrar as faixas de

Figura 4.6 — Mapa de calor com faixas de divergéncias de valores de eficiéncia térmica do ciclo
saturado sem recuperacdo de calor em funcdo das temperaturas de condensacao e de evaporacao para
(a) isobutano, (b) R123, (c) R134a e (d) R245fa.
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Fonte: o autor.
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Assim, o modelo pode ser considerado valido e com precisdo satisfatdria, exceto para
os fluidos mencionados anteriormente. Portanto, é possivel utiliza-lo para analisar tendéncias

gerais da eficiéncia térmica de ciclo.

A Fig. 4.7a ilustra a tendéncia da eficiéncia térmica de ciclos Rankine organico
saturados e sem recuperacdo de calor calculadas analiticamente, em funcdo do nimero de
Jacob para preaquecimento, para alguns fluidos, considerando temperaturas de evaporagéo e
de condensacao, respectivamente, 80 e 30 °C, e a Fig. 4.7b apresenta 0s valores do nimero de

Jacob para preaquecimento, Ja,,.., para os fluidos considerados na Fig. 4.7a.

Figura 4.7 — (a) Eficiéncia térmica de ciclos Rankine organico saturados e sem recuperagao de calor
calculadas analiticamente, em fungdo do nimero de Jacob para preaquecimento, para alguns fluidos,
considerando temperaturas de evaporagéo e de condensacao, respectivamente, 80 e 30 °C e (b) valores
do numerode Jacob para preaquecimento para os fluidos nessas condicdes.
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Fonte: o autor.

Percebe-se que a eficiéncia térmica do ciclo é inversamente proporcional ao nimero
de Jacob para preaquecimento do fluido; ou seja, fluidos de trabalho cujo calor latente, g,_5, é

elevado exibem tendéncia de apresentarem maiores eficiéncias térmicas do ciclo.

A influéncia do calor latente na eficiéncia térmica do ciclo também é verificada em

relacdo ao pardmetro k, que é proporcional ao inverso do numero de Jacob para
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preaquecimento, e é ilustrada pela Fig. 4.8, que considera diferentes temperaturas de
condensacdo e de evaporacdo para fluidos em que o valor da eficiéncia térmica do ciclo
calculado através do modelo analitico proposto apresentou divergéncias inferiores a £+10%

em relacdo ao céalculo da eficiéncia pelo método numérico.

A vantagem da analise do parametro k é que as temperaturas de evaporagdo e de
condensacdo ndo sdo variaveis diretas para o calculo dessa variavel, diferentemente do

namero de Jacob para preaquecimento, que utiliza diretamente os valores dessas temperaturas.

Figura 4.8 — Eficiéncia térmica em funcdo do parametro, fixando temperaturas de condensagao e de
evaporacdo, para diversos fluidos.
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Fonte: o autor.

Portanto, fixando as temperaturas de condensacdo e de evaporacdo, a eficiéncia
térmica do ciclo tende a aumentar com o aumento do pardmetro k (inversamente proporcional
ao numero de Jacob para preaquecimento), em que pese, a varia¢do do valor de calor latente,
q,-3, cuja amplitude de variacdo verificada foi superior a 85 vezes (de 27 kJ/kg a 2.360
kJ/kg) enquanto que a amplitude verificada de variacdo do calor especifico médio de liquido,
cp,, Toi de 5 vezes (877 J/kg-K a 5.500 J/kg-K). Essa constatacdo esta de acordo com o

afirmado por Chen, Goswami e Stefanakos (2010), conforme abordado na se¢édo 2.2.1.4.
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Para um mesmo fluido, o valor desse parametro é praticamente constante para uma
mesma temperatura de evaporacdo; ou seja, € praticamente independente da temperatura de
condensacéo e fungdo, predominantemente, da temperatura de evaporacao (ou da temperatura

reduzida de evaporagéo). A Fig. 4.9 ilustra esse comportamento para o fluido R123.

Figura 4.9 — Parametro k do fluido R123 (a) em funcédo da temperatura reduzida de evaporacao
T evap, Para temperaturas de condensacao de 10 a 60 °C, e (b) em funcéo da temperatura de
condensacdo, para diferentes temperaturas reduzidas de evaporagao.

(a) R123 (b) R123 @ Tr_evap=0,1

= Tr_evap=0,2
400
400 ATr_evap=0,3

350 &

X Tr_evap=0,4

350 . « T_cond=10°C

¢ 300
'] = T_cond=20°C

300 X Tr_evap=0,5

-

250 ®Tr_evap=0,6

250

+ Tr_evap=0,7

- @ P Xpw
+ @ K Xk
F @ ¥ X b

] + T_cond=30°C
200 F

200

1 + @ X Xp
p @ XX

=Tr_evap=0,8

[} x =40°
T_cond=40°C 150

Paradmetro k [K]
-»
Parametro k [K]

Tr_evap=0,9
100 . = T_cond=50°C 100

Ne
Be
[ K4
L K4
L 4

@ Tr_evap=0,92
]
50 9 * T_cond=60°C 50

= Tr_evap=0,95

Tr_evap=0,98

0 0,2 04 06 0,8 1 10 20 30 40 50 60 * Tr_evap=0,99

Trevap Toona [°C1 Tr_evap=0,995

Fonte: o autor.

4.1.2 Ciclo saturado com recuperacao de calor (RORC)

Recuperadores de calor s6 funcionam em ciclos em que a temperatura do fluido de
trabalho é maior na saida do expansor que na saida da bomba, o que ndo acontece em fluidos
umidos quando se expandem a partir do estado de vapor saturado (rever se¢do 2.1). Assim,
esse modelo ndo € aplicavel aos fluidos Umidos: agua, amdnia, entanol, propano, R11, R22,

R1234ze, R134a, R141b e R152a.

O modelo, entdo, foi aplicado aos demais fluidos considerados na Tab. 4.1, e os

resultados sdo exibidos na Tab. 4.2.
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Tabela 4.2 — Divergéncias percentuais das eficiéncias térmicas de ciclos saturados com recuperacdo
de calor calculadas através do modelo proposto em comparacdo com os resultados calculados
numericamente.

Fluido Divergéncia Divergéncia
minima [%] maxima [%]
Isobutano -2,5 3
N-butano -3,2 3,5
Isopentano -1,8 9,6
N-pentano -1 9,8
N-hexano 0,1 19,9
Ciclohexano 0,1 15,6
N-heptano 0,3 29,5
N-octano -0,7 43,7
N-nonano -0,2 57,9
N-decano -0,3 69,8
N-dodecano -2 101,7
Benzeno -15,8 0,2
Tolueno -1,6 12,9
R113 0,1 12,4
R123 -6,4 3,8
R1234yf 0,4 4,3
R227ea -4,3 3,7
R236fa 0,1 6
R245fa -4,1 4

Fonte: o autor.

Os dados de temperatura de condensacdo de 30 °C foram excluidos para o caso do
tolueno porque os valores calculados numericamente mostraram-se incoerentes, invalidando a
comparacdo. Dados para o benzeno com temperaturas inferiores a 30°C ndo estavam

disponiveis no software EES e, portanto, ndo foram considerados.

Alguns fluidos apresentaram uma faixa em que o recuperador de calor ndo é aplicavel
porque o valor da temperatura do fluido na saida do expansor € inferior ao da temperatura do

fluido na saida da bomba.

A Tab. 4.3 sintetiza a faixa de restricdo para cada fluido, tanto pelo critério de
funcionalidade do recuperador de calor, quanto pela divergéncia do modelo proposto em

comparagdo com o calculo numérico ser maior, em modulo, que 10%.
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Tabela 4.3 — Faixas de restri¢cGes para aplicacdo do modelo proposto, para cada fluido considerado.

Fluido

Tcrl’t

q,-<0

|divergéncia| > 10%

Isobutano

134,7

Teong = 10°C € Typap > 133°C
Teong = 20°C € Tppap > 132°C
Teong = 30°C € Tppap > 132°C

Teona = 40°C € Tppap > 130,7°C

Teona = 50°C € Topap > 129,6°C

Teond = 60°C € Tppap > 126,9°C

N-butano

152

Typap > 149°C

Isopentano

187,2

N-pentano

196,5

N-hexano

234,7

Teona = 10°C e
Teona = 20°C e
Teona = 30°C e
Toona = 40°C €
Teona = 50°C e
Teona = 60°C e

Tppap > 136,1°C
Typpap > 140,1°C
Topap > 144,4°C
Topap > 149,1°C
Typpap > 154,2°C
Typap > 159,8°C

Ciclohexano

280,5

Teona = 10°C € Topap < 59°C
Teona = 20°C € Topay < 47°C

Teona = 10°C €
Toona = 20°C €
Teona = 30°C e
Teona = 40°C e
Teona = 50°C e
Teona = 60°C €

Topap > 220,6°C
Topap > 212,9°C
Typap > 207,9°C
Typpap > 205,1°C
Toppap > 204,1°C
Typap > 204,4°C

N-heptano

267

Teona = 10°C € Tppqp > 138°C

Teona = 20°C e
Teona = 30°C e
Toona = 40°C e
Teona = 50°C e
Teona = 60°C €

Typpap > 139,5°C
Tppap > 141,7°C
Topap > 144,7°C
Typpap > 148,3°C
Typpap > 152,4°C

N-octano

296,2

Teona = 10°C €
Toona = 20°C €
Toona = 30°C €
Teona = 40°C e
Teona = 50°C e
Toona = 60°C €

Toppap > 137,2°C
Typap > 137,6°C
Typap > 139,1°C
Toppap > 141,4°C
Toppap > 144,7°C
Topap > 149,1°C

N-nonano

3214

Toona = 10°C €
Teona = 20°C e
Teona = 30°C e
Teona = 40°C e
Teona = 50°C e

Topap > 130,7°C
Typpap > 131,2°C
Typpap > 132,6°C
wvap > 134,8°C
wvap > 137,9°C

~

Teona = 60°C € Tppep > 142°C

N-decano

344.,6

Teona = 10°C € Topey > 131°C

Teona = 20°C € Topap > 131,1°C
Teona = 30°C € Typap > 133,7°C
Teong = 40°C € Tppap > 136°C
Teona = 50°C € Topap > 138,8°C
Teona = 60°C € Tppey > 142,4°C

Continua
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Conclusdo
Fluido T erie - <0 |divergéncia| > 10%
Teona = 10°Ce Tevap > 130°C
Teona = 20°Ce Tevap > 133,6°C
T =30°Ce T, > 144°C
N-dodecano 385 - cond € levap

Teona = 40°C € Topap > 147,3°C
Teong = 50°C € Typap > 149,4°C
Teona = 60°C € Tppep > 151,2°C

Teona = 40°C € Tepgp < 176,5°C
Benzeno 288.,9 - Teona = 50°C e Tepap < 159,5°C
Teona = 60°C € Tepgy < 88,6°C

Teona = 20°C € Topay > 289°C
Teona = 10°C € Topgp < 109°C | Tepng = 40°C € Topap > 251,2°C
Teona = 20°C € Topap < 941°C | Tepng = 50°C € Topap > 247°C
Teong = 60°C € Topay > 244,4°C

Tolueno 318,6

Teona = 10°C € Tppep > 170,6°C
Teona = 20°C € Tppap > 172°C
Teona = 30°C € Tppap > 174°C

Teona = 40°C € Tppap > 176,8°C
Teona = 50°C € Tppap > 180°C

Teona = 60°C € Tppap > 183,9°C

R113 214,1 -

R123 1837 | Teona > 40°C € Topay > 182°C -

Teona = 10°C € Topep > 86°C
Teona = 20°C € Topgp > 84,1°C
R1234yf 94,7 | Teona = 30°C € Topgp > 81,6°C -
Teona = 40°C € Tppap > 77,9°C

Teona = 50°C € Topap > 73°C

Teona = 30°C € Tepay > 100,7°C

R227¢a 102,8 h : ;
Toong = 40°C € Ty > 97,7°C
Teong = 10°C € Tepgp > 122,8°C
Toong = 20°C & Topgp > 122,3°C
T.  =30°Ce Ty > 121,5°C
R236fa 1249 | cond € Tevap )

Teona = 40°C € Tppap > 120,3°C
Teong = 50°C € Topap > 118,6°C
Teona = 60°C € Topap > 116,3°C

R245fa 154 | Teong > 40°C € Tppep > 152,5°C -

Fonte: o autor.

Observou-se que as divergéncias entre os valores fornecidos pelos dois modelos
considerados foram, mantendo mesma temperatura de condensacdo, praticamente
independentes do valor de efetividade do recuperador de calor (aumentos inferiores a 1 ponto

percentual) para temperatura reduzida de evaporacdo de até 0,6; a partir desse valor de
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temperatura reduzida, as divergéncias aumentaram entre 1 e 10 pontos percentuais com o
aumento do valor da efetividade, sendo as divergéncias menores com temperaturas reduzidas
superiores a 0,9. No entanto, apesar da variacdo das divergéncias com o aumento do valor de
efetividade do recuperador de calor, as maiores variacfes foram devidas as alteracGes das

temperaturas de condensacéo e de evaporagéo.

As Figs. 4.10a a 4.10f ilustram a dispersao da divergéncia entre modelos em funcéo
da efetividade do recuperador de calor para o fluido n-hexano, de acordo com as temperaturas

de condensacéo e de evaporacéo.

Nota-se que o perfil da distribuicdo das divergéncias entre os modelos considerados €
semelhante para cada uma das temperaturas de evaporacdo (ou temperaturas reduzidas de

evaporacéo), variando ligeiramente de acordo com a temperatura de condensacao.

Figura 4.10 — Gréficos de dispersdo de divergéncias de valores de eficiéncia térmica de ciclos
saturados com recuperacao de calor em funcdo da efetividade do recuperador de calor, para
temperaturas de condensacéo de (a) 10 °C, (b) 20 °C, (c) 30 °C, (d) 40 °C, (e) 50 °C e (f) 60 °C, para
diferentes temperaturas reduzidas de evaporagao, T, ¢,qyp, do fluido n-hexano.
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Divergéncia entre modelos [%]
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(e) n-hexano (T,,4=50°C)
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Fonte: o autor.
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Considerando a efetividade do recuperador de calor igual a 1, plotaram-se os graficos

da Fig. 4.11 em forma de mapas de calor para ilustrar as faixas de temperaturas em que a

divergéncia entre os modelos de célculo para eficiéncia térmica de ciclo apresentam valores,

em modulo, maiores que 10%.
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Figura 4.11 — Mapas de calor com faixas de divergéncias de valores de eficiéncia térmica de ciclos
saturados com recuperacao de calor em funcéo das temperaturas de condensacdo e de evaporagao,
considerando efetividade do recuperador de calor igual a 1, para os fluidos (a) n-hexano, (b)
ciclohexano, (c) n-heptano, (d) n-octano, (e) n-nonano, (f) n-decano, (g) benzeno, (h) tolueno e (i)

R113.
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(g) Benzeno (h) Tolueno
Divergéncias percentuais Divergéncias percentuais
-20--10 [1-10-0 [O0-10 -10-0 00-10 110-20
T_cond=60°C
— T_cond=60°C l
T_cond=50°C
T_cond=50°C
T_cond=40°C
T_cond=40°C
- T_cond=20°C
T_cond=30°C \ ,,/| o
W N WM S MmN A O S W T_cond=10°C
N O oo 9L N g o RN N O MmN O O N A NN S O
n ®© 4 &~ 0 mn Y o~ o YN o M N @ dm < 8 om0 o N NN
I = = N N N N N o~ O OO N 1N O N 1N 0 O O «H o o
I = = N N &N N O N N M
Temperatura de evaporagao [°C] Temperatura de evaporagdo [°C]
(i) R113
Divergéncias percentuais
00-10  10-20
f T_cond=60°C
/ T_cond=50°C
I T_cond=40°C
T_cond=30°C
T_cond=20°C
/ T_cond=10°C
< 00N O = N OOMnN N O < 0 O O
TN ST NOdANNMOD N ™
N < O 0 O N < ~NO OO O o -
N = = = = = NN NN
Temperatura de evaporagao [°C]

Fonte: o autor.

As maiores divergéncias ocorrem, portanto, de maneira geral, para os fluidos mais
Secos, para as maiores temperaturas de evaporagéo e para 0s maiores valores de efetividade do
recuperador de calor. O benzeno apresentou um comportamento particular, em que 0s maiores

erros foram para temperaturas inferiores.

Porém, respeitadas as faixas de restricbes exibidas na Tab. 4.3 e na Fig. 4.11, o

modelo pode ser aplicado com precisdo considerada satisfatoria.

4.1.3 Ciclo superaquecido sem recuperacao de calor (SORC)

Os resultados da simulacdo do modelo analitico proposto para o ciclo superagquecido e

sem recuperador de calor encontram-se compilados na Tab. 4.4.
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Tabela 4.4 — Intervalo de divergéncias de valores de eficiéncias térmicas do ciclo calculadas numérica
e analiticamente, para cada fluido considerado.

Superaquecimento
Fluido 2°C-30°C 50 °C 100 °C
Agua [-4,1;5,8] [-8,4; 3,8] [-17,7; 1,4]
Amobnia [-11,9; 1,3] [-16; -4,35] [-25,7; -13]
Etanol [-7,9; 1,6] [-9,9; -0,9] [-14,9; -6,1]
Propano [-11,2; 0,2] [-11,3; -2,6] [-11,8; -4,5]
Isobutano [-6,9; 4,6] [-0,1; 6] [-0,3; 8,6]
n-butano [-6,8; 7,5] [-0,3; 7,2] [-2,1;9,2]
Isopentano [0,3; 13] [1,7; 16,4] [1; 22]
n-pentano [0,5; 12,1] [1,4; 15] [0,2; 19,7]
n-hexano [0,3; 19,4] [2,1; 23,1] [1,4; 29,3]
Ciclohexano [-1,2; 16,9] [-2,2; 20] [-4,9; 25,6]
n-heptano [0,4; 27,1] [2,5; 31,3] [2,1; 38,6]
n-octano [-0,5; 34,4] [1,7; 38,8] [1,5; 46,6]
n-nonano [0; 41,6] [2,6; 46,2] [2,6; 54,6]
n-decano [0,2; 47,2] [3,5; 52] [3,3; 60,7]
n-dodecano [0,6; 59,1] [4; 63,8] [4,3; 72,8]
Benzeno [-7,1; 6,8] [-2,8; 8,3] [-6,1; 9,8]
Tolueno [-2,4; 12,8] [-4,1;14,7] [-8,2;17,7]
R11 [-2,4; 4,4] [-4,3; 1,5] [-9,3; -1,4]
R22 [-15;-0,2] [-18,2; 7,8] [-23,4; -13,9]
R113 [0,2; 12,6] [0,7; 14,3] [-1,6; 16,7]
R123 [-5,8; 4,3] [-1,8; 4,8] [-5,1; 5,6]
R1234yf [0,5; 7,6] [1,8; 5,5] [0,7; 5,5]
R1234ze [-11; 1,13] [-9,5; 0,2] [-8,9; 1]
R134a [-11,3; 4,2] [-11,8;0,5] [-13;3,1]
R141b [-1,7; 5,1] [-3,3; 5] [-7,4; 4,6]
R152a [-12,1; 0,9] [-13,9; -4,6] [-17,1; -6]
R227ea [-3,5; 7,7] [3,7; 9,6] [7,7; 11,8]
R236fa [-2,2; 11,4] [2,4; 8,9] [1,5; 11,4]
R245fa [-4,7;5,2] [-0,1; 6,1] [-2,4; 7,8]

Fonte: o autor.
Pela analise da Tab. 4.4, nota-se que o valor da eficiéncia térmica do ciclo calculado
pelo modelo proposto divergiu do calculo através do método numérico dentro da faixa de
+10% para isobutano, n-butano, benzeno, R11, R123, R1234yf, R141b e R245fa

independentemente do superaquecimento, em todo o espectro verificado. Os fluidos mais
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secos (n-hexano, n-heptano, n-octano, n-nonano, n-decano, n-dodecano) apresentaram as

maiores divergéncias.

Os demais fluidos apresentaram, no geral, maiores divergéncias, em maodulo, entre

modelos quando submetidos a superaguecimentos mais elevados.

As Figs. 4.12 a 4.15, na forma de mapas de calor, ilustram as divergéncias entre 0s
modelos em funcdo das temperaturas de condensacdo e de evaporacdo, de acordo com 0
superaguecimento, para alguns fluidos que apresentaram divergéncias, em modulo, superiores

a 10%.

Figura 4.12 — Mapa de calor com faixas de divergéncias de valores de eficiéncia térmica do ciclo
superaquecido sem recuperagdo de calor em fungdo das temperaturas de condensagéo e de evaporagdo
para a &gua com 100°C de superaquecimento.

Agua (superaquecimento = 100°C)
Divergéncia percentual
-20--10 [J-10-0 O0-10
T_cond=60°C
T_cond=50°C
T_cond=40°C
T_cond=30°C
T_cond=20°C
T_cond=10°C
<< 0N O N < 0N O = N 1N N
NSNS T w6 o
MmN~ - N O O N < 1N O N~
- N N AN OO O n n nom
Temperatura de evaporagao [°C]

Fonte: o autor.
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Figura 4.13 — Mapa de calor com faixas de divergéncias de valores de eficiéncia térmica do ciclo

superaquecido sem recuperacgdo de calor em funcdo das temperaturas de condensacgéo e de evaporagao

para a aménia com superaquecimento de (a) 30°C, (b) 50°C e (c) 100°C.

(a) Amonia (superaquecimento = 30°C) (b) Amonia (superaquecimento = 50°C)
Divergéncia percentual Divergéncia percentual
-15--10 [1-10--5 O-5-0 0-20--15 1-15--10 [1-10--5 OO-5-0
T_cond=50°C q T_cond=50°C
T_cond=40°C T_cond=40°C
T_cond=30°C T_cond=30°C
T_cond=20°C T_cond=20°C
T_cond=10°C o i B § T_cond=10°C
N O 0N O min A TradLeF IS e Lo A
RRIE-"IEERIBERR RIS TRAEARIBERG
Temperatura de evaporacdo [°C] Temperatura de evaporacdo [°C]
(c) Aménia (superaquecimento = 100°C)
Divergéncia percentual
0-30--25 0-25--20
0-20--15 -15--10
| | q T_cond=50°C
]
BN T_cond=40°C
— T_cond=30°C
—._ll | =
T_cond=20°C
d =
T_cond=10°C
QN QN ® N0 A MmN
NS dang0 S nmood
0N~ < N O O M < n O K~
— N N N N N N nom
Temperatura de evaporagdo [°C]
Fonte: o autor.

Figura 4.14 — Mapa de calor com faixas de divergéncias de valores de eficiéncia térmica do ciclo
superaquecido sem recuperagéo de calor em funcdo das temperaturas de condensacéo e de evaporacéo
para o etanol com 100°C de superaguecimento.

Etanol (superaquecimento = 100°C)
Divergéncia percentual
-15--10 O-10--5
T_cond=60°C
T_cond=50°C
— T_cond=40°C
— T_cond=30°C
— T_cond=20°C
T_cond=10°C
I N NN NN O NN N O N N
¥ 0 N O O o0 &N O — 0 13 g Oy
N < N O N < OO N NN N M
™ = = = N N AN N NN
Temperatura de evaporagao [°C]

Fonte: o autor.
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Figura 4.15 — Mapa de calor com faixas de divergéncias de valores de eficiéncia térmica do ciclo
superaquecido sem recuperacgdo de calor em funcdo das temperaturas de condensacgéo e de evaporagao
para o isopentano com superaquecimento de (a) 30°C, (b) 50°C e (c) 100°C.

(a) Isopentano (superaquecimento = 30°C) (b) Isopentano (superaquecimento = 50°C)
Divergéncia percentual Divergéncia percentual
0-5 O05-10 110-15 0-5 O5-10 110-15 O15-20
— T_cond=60°C T_cond=60°C
— T_cond=50°C \ T_cond=50°C
— T_cond=40°C T_cond=40°C
— T_cond=30°C \ T_cond=30°C
\ T_cond=20°C \ T_cond=20°C
\ / T_cond=10°C \ T_cond=10°C
RN R R SN R I B
EREREAE L A R i AR A B R R e
Temperatura de evaporagdo [°C] Temperatura de evaporagao [°C]

(c) Isopentano (superaquecimento = 100°C)

Divergéncia percentual
0-5 0J5-10 110-15 O015-20 OJ20-25
T_cond=60°C
—g T_cond=50°C
~ — T T_cond=40°C
\ T_cond=30°C
\ T_cond=20°C
T_cond=10°C
N < N O OMm = 0N M O N < M
ON Ot N d 0 NNMLMOE
M 1N N~ O A N < O NN 00 0 0
™ = = o

Temperatura de evaporagao [°C]

Fonte: o autor.

4.1.4 Ciclo superaquecido com recuperacéo de calor (SRORC)

Conforme mencionado na secdo 2.1 e refor¢ado na secéo 4.1.2, o recuperador de calor
sO possui funcionalidade pratica quando a temperatura do fluido de trabalho na saida do

expansor é superior aquela na saida da bomba.

Assim, em ciclos saturados, o recuperador de calor ndo tem utilidade para sistemas
com fluidos Umidos; entretanto, quando o fluido entra no expansor ndo mais no estado de
vapor saturado, mas sim no estado de vapor superaquecido, apos a expansdo, o fluido umido
pode ndo mais apresentar regido bifasica. Nesse caso, o recuperador de calor pode ser incluido

no sistema.
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Conforme abordado na validagdo do ciclo RORC, no item 4.1.2, o aumento da
efetividade do recuperador de calor tem efeito de elevar a divergéncia entre o valor da
eficiéncia de ciclo calculado através do modelo analitico proposto e o valor calculado
numericamente, aumentando o valor da eficiéncia calculada analiticamente; assim, o ciclo
SRORC apresenta limites de divergéncias estabelecidos entre os limites inferiores dados pelas
divergéncias obtidas para o ciclo SORC, que pode ser compreendido como um ciclo SRORC
de efetividade de recuperador de calor igual a 0, e os limites superiores dados pelas

divergéncias obtidas para o ciclo SRORC com efetividade de recuperador de calor igual a 1.

Portanto, deve-se atentar para 0s pontos em que as divergéncias entre os valores de
eficiéncia de ciclo calculados pelos modelos considerados sdo menores que -10%, pois essa
divergéncia pode diminuir, em mddulo (ou seja, ficar “mais positiva”), com a inclusdo do
recuperador de calor e sua efetividade diferente de zero, e 0 modelo analitico proposto

fornecer resultado mais préximo do valor calculado numericamente.

Os pontos em que as divergéncias entre os modelos sdo préximas de 10%, por sua vez,
podem ter a divergéncia aumentada e o resultado fornecido pelo modelo analitico para a
eficiéncia térmica do ciclo apresentar menor precisdo quando comparado com o valor

calculado numericamente.

4.1.5 Considerac0es gerais sobre o modelo proposto

A validade do modelo é verificada para os ciclos considerados, quais sejam, ciclos
saturados com e sem recuperador de calor e ciclos superaquecidos com e sem recuperador de

calor.

A aplicacdo do modelo proposto a alguns fluidos apresentou resultados para o calculo

de eficiéncia térmica de ciclo com divergéncias percentuais consideradas bastante satisfatorias
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(menor que 10%, em modulo) em relacdo aos resultados calculados numericamente em toda a
faixa de aplicacdo considerada (temperaturas de condensagdo de 10 °C a 60°C ou a 40% da

temperatura critica e temperaturas de evaporacdo inferiores a 99,5% da temperatura critica).

J& para os demais fluidos, a faixa de temperaturas em que o modelo é valido precisa

ser considerada na aplicacéo.

De maneira geral, 0 modelo proposto apresentou menores divergéncias percentuais,
em mddulo, para fluidos Umidos e praticamente isoentropicos (ou ligeiramente secos); 0s
fluidos secos apresentaram resultados com maiores divergéncias entre os modelos
considerados, principalmente os fluidos com maior inclinagdo da curva de vapor saturado no
diagrama T-s, com destaque para n-hexano, ciclohexano, n-heptano, n-octano, n-nonano, n-

decano e n-dodecano.

Como as equaces dos ciclos considerados dependem diretamente da equacgdo para o
ciclo saturado e sem recuperacdo de calor (Eq. (3.39)), os fluidos para os quais os limites
inferiores e superiores da faixa de divergéncias percentuais sdo mais extremos tendem a
apresentar maiores divergéncias com a aplicagdo do modelo proposto, sobretudo, quando

submetidos a superaguecimentos mais elevados.

No entanto, apesar das divergéncias entre os modelos verificadas para alguns fluidos,
0 modelo proposto mostrou-se robusto, principalmente para aplica¢bes cujas temperaturas de
evaporacdo sao inferiores a 150°C; para aplicagdes em temperaturas superiores, as faixas de

divergéncias devem ser observadas.
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4.2 Influéncia de diferentes parametros na eficiéncia térmica do ciclo

Com o modelo analitico proposto validado para 0s objetivos deste trabalho,
analisaram-se os efeitos que algumas alteracGes de parametros operacionais e/ou de projeto

tém sobre a eficiéncia térmica do ciclo.

4.2.1 Temperaturas de condensacao e de evaporacao

Conforme a discussdo feita no item 4.1.1, fixada a temperatura de evaporagdo, 0
parametro k sera funcdo do fluido de trabalho; assim, por inspecdo da Eq. (3.38), a eficiéncia
térmica do ciclo saturado e sem recuperacdo de calor tende a diminuir com o aumento da

temperatura de condensacdo, conforme esperado.

Em relacdo a temperatura de evaporacdo, para mesma temperatura de condensacao, a
eficiéncia do ciclo tende a aumentar com o aumento da temperatura de evaporacao até atingir
um valor maximo em temperaturas proximas da temperatura critica, podendo exibir ligeira

queda.

Os demais ciclos (com superaquecimento e/ou recuperacdo de calor) possuem a
mesma tendéncia, ja que suas equacdes dependem diretamente do resultado da equacéo para o
ciclo saturado e sem recuperacdo de calor (Eq. (3.42)) e possuem formatos semelhantes,

conforme inspecéo das Eqgs. (3.42), (3.54), (3.66) e (3.72).

A Fig. 4.16 ilustra o comportamento da eficiénciade ciclo para o caso do fluido R123.



Figura 4.16 — Gréficos de eficiéncias térmicas de ciclos saturados sem recuperagdo de calor,
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considerando eficiéncias isoentropicas da bomba e do expansor iguais a 1, em fungéo da efetividade

do recuperador de calor, para temperaturas de condensagao de (a) 67, (b) Tcong € (C) Tepqap Para o

fluido R123.
(a) R123 —e— Tr_evap=0,2
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—#— Tr_evap=0,98
0 T T r " —aTr_evap=0,99
0,6 0,7 0,8 0,9 1
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Fonte: o autor.
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4.2.2 Superaquecimento

As Egs. (3.42) e (3.66) expressam, respectivamente, a eficiéncia térmica de ciclos
saturados (ORC) e superaquecidos (SORC) sem a presenca de recuperador de calor, em
funcdo do parametro k, da temperatura de evaporagdo e da razdo entre temperaturas de
condensacéo e de evaporacéo.

k - (1 - HT) + Tevap ’ (1 - HT)Z
K+ Topap - (1 — 677)

TNth,0RC,s = (3.42)

k- (1 - HT) + Tevap ' (1 +]asup) ' (1 - HT)Z
k + Topap - (1 — 677)

Ntn,sorc,s = (3.66)

A variacdo na eficiéncia térmica do ciclo ao se adotar superaquecimento pode ser

obtida através da subtragdo das Egs. (3.66) — (3.42):

~ Ja ] Tevap ’ (1 - HT)Z
"kt Topep - (1— 677)

ANtn sorc-0RC,s (4.1)

A analise da ordem de grandeza dessa variacdo de eficiéncia térmica pode ser

compreendida por meio da analise da ordem de grandeza dos termos da Eq. (4.1).

Topap - (1 — 67)?
O(Anth,SORC—ORC,s) =0 (]asup : 2 +e;ap _ (1 Te 2)> (4.2)
evap —Ur
0 (]a . Tevap - (1 = 67)° ) = 0(Jasp) - O(Tevap - (1 = 61)%) (4.3)
ket Tevap - (1 — 61°) "o (k + Tovap - (1 = HTZ))
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O(Tevap ’ (1 - BT)Z)
0 sup )’ =
(]a p) 0 (k + Tevap . (1 _ HTZ))

O(Tevap) -0((1 - QT)Z)

= 00asw) - 0(k) + 0(Tongy) - 0(1 — 6,7) (4
em que:
Tovap > 283 [K] = 0(Topap) = 102 (4.5)
0<6;<1-0(6;) =101 (4.6)

Para determinar a ordem de grandeza de k e de Jag,,, analisam-se, respectivamente, a

ordem de grandeza dos termos das Eqgs. (3.42) e (3.66).

Partindo da Eq. (3.38):

O(k -(1-07) + Tevap -(1- BT)Z)

0(Menorcs) = p (k T (1 HTZ)) 4.7)
) 203 0 0
em que:

O0(Nenorc,s) = 1071 (4.9)
0(1—6,)=0(1—10"1) = 101 (4.10)
0((1—67)%) =101 (4.11)
Lg-1 - 0001071 +10%- 107 (412)

0(k) + 102 - 101
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= 0(k) = 102 (4.13)

Continuando o raciocinio para a Eq. (3.66):

O(Uth,SORC,s) =

_ O(k) ' 0(1 - eT) + O(Tevap) ) 0(1 +]asup) ) 0((1 - QT)Z)

4.14
0(k) + 0(Topap) - 0(1 — 67%) 19
102-1071 + 102 - 0(1 + Jag,,) - 1071
-1 _ D
107 = 102 + 102 - 1071 (+15)
2 0(Jasup) < 0(1) - 0(Jasy,,) < 1071 (4.16)

Assim, substituindo as Egs. (ou inequacdes) (4.3), (4.4), (4.5), (4.6), (4.10), (4.11),

(4.13) e (4.16) na Eq. (4.2):

O(Tevap) ’ 0((1 - 9T)2)

O(Anth,SORC—ORC,s) = 0(]asup) ) 000 + O(T ) _ 0(1 — 9T2) (4.17)
evap
10%2-1071 1
O(Anth,SORC—ORC,s) = 0(]asup) ' 10Z + 102 - 10-1 ~ 0(]asup) ' m (4'18)
= O(Anen,sorc-orcs) < 1073 (4.19)

O resultado da Eq. (4.19) é importante na medida em que fornece indicativo de ndo é
esperado grandes alteracdes na eficiéncia termica do ciclo com o superaquecimento do fluido
de trabalho em alguns graus quando o recuperador de calor estiver ausente, pois, a variacao de
eficiéncia tem uma ordem de grandeza, aproximadamente, 10 vezes menor que a da eficiéncia
térmica do ciclo, e essa variagdo de eficiéncia térmica € tdo menor quanto menor for o

superaquecimento, uma vez que 0 Ja,,, também é menor, e quanto maior for o fator k.
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Portanto, se o fluido de trabalho ndo for imido, do ponto de vista da eficiéncia térmica

do ciclo, o superaquecimento do fluido ndo exibe beneficios.

A Fig. 4.17 ilustra a variacdo da eficiéncia térmica do ciclo, para os fluidos R123,
R245fa, isobutano e agua, em funcdo do superaquecimento, considerando temperatura de
condensacéo de 30 °C, temperatura de evaporacdao de 100 °C e eficiéncias isoentropicas da

bomba e do expansor iguais a 1. Nos casos ilustrados, a variacdo da eficiéncia térmica foi

inferior a 1%.

Figura 4.17 — Eficiéncia térmica do ciclo em funcdo do superaquecimento do fluido de trabalho,
considerando R123, R245fa, isobutano e agua evaporando a 100 °C e condensando a 30 °C e
eficiéncias isoentrépicas da bomba e do expansor iguais a 1.

Teona=30°C; Tevap=100 °C
= n,=n=1
< 0,18
2
2}
R = R123
é 0,17
< —— R245fa
2 0,16
= Isobutano
-
& 0,15 ]
3} Agua
=
<«
2 0,14 ; ; .
= 0 10 20 30
Superaquecimento, AT, [°C]

Fonte: o autor.

4.2.3 Presenca de recuperador de calor

Para analisar o efeito da presenca de um recuperador de calor em um ciclo saturado na

eficiéncia térmica do ciclo, raciocinio analogo ao realizado no item 4.2.2 € utilizado.

Aplicando a anélise de ordem de grandeza na Eqg. (3.41), do ciclo ORC:
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Or - (14 Japre) —1
0 )=01)-0 =10 4.20
(renones) = 01 (1 + % 1+ HT)]apre> 20
o (L+)apre) ) _ o (4.21)
1+ 3 (1 + QT)]apre
0(91T) -0(1+ Jayre) _ 10t (4.22)
0(1)+0(3)-0(1+67) - 0(Jayye)
-1,
107 -0(1 +/apre) _ oy 0(Japre) < 10-1 (4.23)

1+1071-1-0(Jayre)

Seguindo a mesma ldgica para a Eg. (3.53), do ciclo RORC, com a substituicdo

Tcond _ 9 .
— = 0Or:
Tevap

0r - (1+Jaye) —Ja
O(Ntnrorcs) =0(1) — 0 1T (1 +/apr) ~Ja =107" (4.24)
1 +E' (1+067) ']apre —Ja.
o 2 (L+)apre) =Jae |\ _ oo (4.25)
1+ E (1 + GT)]apre _]as
0(9 ) o(1 +Jja re) — OUaS)
- ( pre) = 107! (4.26)
0(1)+0(5)- 01+ 67) - 0(Jayre) — 0Ua,)
-1.1 _
10~ 1~ 00a.) — 107! (4.27)
1+1071-1-0(Jayre) — 0(a,)
-1 _
10 OUa.) _ 1071 - 0(Ja,) < 107! (4.28)

1- OUas)
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A variacdo da eficiéncia térmica do ciclo ao se adicionar um recuperador de calor pode

ser calculada pela subtracdo da Eqg. (3.39) da Eqg. (3.53), (3.53) — (3.39), que resulta em:

Jag - (1 - nth,ORC,s)
1
1 +E' (1+67) ']apre —Ja.

ANth roRC-0RC,s =

Aplicando a anélise da ordem de grandeza na Eq. (4.29):

O(Aﬂth,RORC—ORc,s) =

0(Ja,) - 0(1 - Uth,ORc,s)

S0 +0(2) 00 +6;) - 0(Japre) - 0Ua,)

0(Ja,) 1071
1+1071-1-0(Jayre) — 0(a,)

O(Aﬂth,RORC—ORc,s) =

_ 0(Ja,) 107
" 14+102-0(a,)

O(ANen,roRC—0RC,S) ~ 0(Ja,) 1071

O(Anth,RORC—ORC,s) = 1072

(4.29)

(4.30)

(4.31)

(4.32)

(4.33)

O resultado da Eq. (4.33) indica que, diferentemente da variacdo de eficiéncia térmica

de ciclo resultante de um superaquecimento do fluido de trabalho, a variacdo de eficiéncia

térmica de ciclo resultante da inclusdo de um recuperador de calor pode ser relevante, pois é

da mesma ordem de grandezado parametro Ja,, que, a depender das caracteristicas do fluido e

do valor da efetividade do recuperador de calor, pode ser da mesma ordem de grandeza da

eficiéncia térmica de ciclo, qual seja, 1072.

4.2.4 Presenca de recuperador de calor e superaquecimento

Para analisar se o superaquecimento do fluido de trabalho em um ciclo com presenca

de recuperador de calor possui efeito positivo, inspecionou-se o sinal da diferenca entre as
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eficiéncias térmicas de ciclo SRORC e RORC, ou seja, se AN srorc—rorc,s € Maior ou
menor que zero e se a ordem de grandeza dessa equacdo é relevante frente a ordem de

grandeza das eficiéncias térmicas do ciclo.

Fazendo subtracdo da Eq. (3.54) da Eq. (3.70), (3.70) — (3.54):

ANth srRorRC-RORC,s =

_ Nth,0RC,s +]asup ) (nth,BC,s - nth,ORC,s)
1—-Ja,

_k' (1-#67) + Tevap - (1 _HT)Z
K+ Topap - (1 — 67°) — k- Ja,

(4.34)

Reorganizando os termos da Eq. (4.34) e colocando a Eq. (3.54) em fungdo de

Ntn,0RC,s: 182€NdO Nep rorc,s = Mtn,orc,s T ANtn,RORC—0RC,s

ANth srRoRC-RORC,s =

_ (M% .(/asup >_
Nth,0RC,s 1—Ja, Nth,BC,s 1—Ja, Nth,0RC,s

.<1+ k-ja. ) 4.35
k+ Topap (1—672) —k-Ja, (4.35)

ANth srRoRC-RORC,s =

= Nth,0RCs " <—1 —Jasup -1- k-Ja. ) + Ntn,BC
SRS\ 1= Jag k + Topap - (1 — 672) =k * Ja, s
]asup
. 4.36
(1 —]ag') ( )

Desenvolvendo a Eqg. (4.36), chega-se a Eq. (4.37):
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ANth sRORC-RORC,s =

] Asup ) (] Asup — ] ag
—MNthorcs "\~ 7.

= Nth,Bc,s " (1 ~Ja, 1—Ja, ) " Mth,RORC,s

1-J as“”) (4.37)

— An¢n,rorc-0RC (W
&

Aplicando a anélise da ordem de grandeza na Eq. (4.37):

O(An¢n,sroRC-RORC,s) =

Ja Jagy, — Ja,
= O(Uth,Bc,s) -0 (1_;]”28,) - O(Uth,ORc,s) -0 (%) ) O(Uth,RORc,s)

M) (4.38)

+ O (A rorc-ore) " O ( 1—Ja,

A ordem de grandeza do termo Ja,, — Ja, € menor que a ordem de 1, bem como a

do termo Ja,,,. Assim:

O(Anth,SRORC—RORC,s) =10"" '% -1071 %j 1071 - 1072+ 18:1 (4.39)
O(Anth,SRORC—RORC,s) ~ 0(]asup) 1071 (4.39)
O(Anth,SRORC—RORC,s) <1072 (4.40)

Além disso, ANy, srorc—rore,s > 0, UMa vez que 0 termo M pes * (1]:17;’;) que é o

termo de maior ordem de grandeza, é positivo. Esses resultados mostram que a presenca do
superaquecimento em um ciclo recuperativo pode promover um aumento relevante na

eficiéncia térmica do ciclo.

A Fig. 4.18 ilustra a variacdo da eficiéncia térmica do ciclo, para os fluidos R123,

R245fa, isobutano e agua, em funcdo do superaquecimento em ciclos que apresentam
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recuperador de calor, considerando temperatura de condensacdo de 30 °C, temperatura de
evaporacdo de 100 °C e eficiéncias isoentrépicas da bomba e do expansor iguais a 1, e
efetividade do recuperador de calor igual a 0,9. Nos casos ilustrados, a variacdo da eficiéncia

térmica foi na ordem de 20%.

Figura 4.18 — Eficiéncia térmica do ciclo em funcéo do superaquecimento do fluido de trabalho,
considerando R123, R245fa, isobutano e 4gua evaporando a 100 °C e condensando a 30 °C e
eficiéncias isoentrépicas da bomba e do expansor iguais a 1 e efetividade do recuperador de calor igual
a0,9.

Teona=30°C; T¢,5,=100 °C
n,=1=1; £=0,9
E 019
k)
9
) e R123
2 018
]
‘g e R245fa
E 0,17 -
E Isobutano
=
9
5§ 0,16 7 n-hexano
Q
=
=
0,15 T T T T )
0 10 20 30 40 50
Superaquecimento, AT, [°C]

Fonte: o autor.

4.2.5 Eficiéncias isoentropicas da bomba e do expansor

As analises efetuadas nos itens 4.2.1 a 4.2.4 foram feitas com base no ciclo com
eficiéncias isoentropicas da bomba e do expansor iguais a 1. Entretanto, na préatica, as
eficiéncias isoentropicas desses componentes sdo menores que 1 devido a presenca de perdas

por irreversibilidades.

A Eqg. (3.75) representa uma aproximacgdo deduzida para a inclusdo do efeito das
eficiéncias isoentropicas da bomba e do expansor na eficiéncia térmica do ciclo; assim, com

os valores apropriados para eficiéncia térmica do ciclo reversivel, n, s, e utilizagéo do valor
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de PWHR adequado para cada configuracdo de ciclo, o perfil da equacdo devera ser 0 mesmo,

independente do ciclo.

Nenpt = Nt " Nens — (Ub_l —n¢) - PWHT (3.75)

Por inspegdo da Eq. (3.75), percebe-se que as eficiéncias isoentropicas da bomba e do
expansor ndo influenciam a eficiéncia térmica de maneira igualitaria. Além disso, influenciam
diferentemente dependendo das caracteristicas do ciclo e do fluido, uma vez que o volume
especifico, a diferenca entre pressdes de evaporacdo e de condensacdo e a energia térmica

especifica no evaporador sdo consideradas.

Dada configuragdo de ciclo, fixando fluido de trabalho, pressdes e temperaturas de
trabalho e presenga ou auséncia de recuperador de calor, as derivagdes parciais da Eq. (3.75)

podem ser escritas como:

OMNtnp _

~2.PWHT 4.41
s Mp ( a)
d
Nth,b,t _ + PWHT 4.41b
an r]th,S
t

A influéncia da eficiéncia isoentropica da bomba, portanto, varia de acordo com a prépria
eficiéncia isoentropica da bomba; ja a influéncia da eficiéncia isoentropica do expansor,
definida a configuracéo do ciclo, € constante e ndo depende nem da eficiéncia isoentrdpica da

bomba nem da eficiéncia isoentropica do expansor.

Visando a ilustrar as aplicagdes enquadradas nos objetivos deste trabalho, que incluem o
projeto de uma bancada experimental que simule sistemas de baixa poténcia (10 kWt)
acoplados a fontes de calor de baixa temperatura (inferiores a 200 °C), definiram-se duas

fontes de calor: agua quente a 95 °C e gas a 200 °C, e plotaram-se os graficos das Figs. 4.18 a
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4.22, considerando temperaturas de evaporacao inferiores as temperaturas das fontes de calor

e temperaturas de condensagéo de 30 °C.

A Fig. 4.19 ilustra a diferenca das influéncias das eficiéncias isoentrdpicas da bomba e do
expansor na eficiéncia térmica de um ciclo saturado sem recuperacdo de calor funcionando
com R123 a Typgp = 90 °C € Teong = 30 °C, em que a curva azul foi gerada comn, = 1 en,

variavel e a curva vermelha, com n,, = 1 e n, variavel.

Figura 4.19 — Eficiéncia térmica de um ciclo saturado e sem recuperacédo de calor funcionando com
R123 a Tepap = 90 °C € Teong = 30 °C, em fungdo da variagdo da eficiéncia da bomba e do expansor.

R123

o
[
w

Vans //
i / —o— nth=F(nb)
/

—=— nth=f(nt)
0,03 /

0 0,2 0,4 0,6 0,8 1
Np, Nt

o
=
N

Eficiéncia térmica do ciclo, n,
o
o
[}

Fonte: o autor.

As Figs. 4.20 e 4.21 representam as eficiéncias térmicas do ciclo calculadas pelo modelo
analitico proposto, de acordo com as eficiéncias isoentropicas da bomba e do expansor, para
um ciclo saturado sem recuperacdo de calor funcionando a R123 com temperaturas de
evaporagéo, respectivamente, de 90°C e 150°C, e temperatura de condensacdo de 30°C; as
Figs. 4.22 e 4.23 comparam os valores de eficiéncias térmicas do ciclo obtidos por calculos

analiticos e numeéricos, destacando as divergéncias percentuais entre os métodos de calculo.
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Figura 4.20 — Eficiéncia térmica de um ciclo saturado e sem recuperagéo de calor funcionando com
R123 a Tepap = 90 °C € Teong = 30 °C, em fungdo da eficiéncia da bomba, para diferentes valores de
eficiéncia isoentrdpica do expansor.

Eficiéncia térmica do ciclo [%]-analitico

16
14
12
10

o N B~ OO

R123 (T,,,,=90°C; T,,,4=30°C)

0o 010203040506 070809 1

Eficiéncia isoentrdépica da bomba, 1,

—#—nt=0,8
nt=0,5

——nt=0,3

Fonte: o autor.

Figura 4.21 — Eficiéncia térmica de um ciclo saturado e sem recuperagédo de calor funcionando com
R123 a Tepgp = 150 °C e Teong = 30 °C, em funcao da eficiéncia da bomba, para diferentes valores
de eficiéncia isoentropica do expansor.

Eficiéncia térmica do ciclo [%]-analitico

25

20

15

10

R123 (T,,,,=150°C; T ,,,=30°C)

evap

+—nt=1
—#—nt=0,8

nt=0,5

0o 010203040506 070809 1

Eficiéncia isoentrépica da bomba, 1,

nt=0,3

Fonte: o autor.
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Figura 4.22 — Eficiéncias térmicas de um ciclo saturado e sem recuperagdo de calor funcionando com
R123 a Toyqp = 90 °C € Teonqg = 30 °C, calculadas pelos métodos analitico e numerico, em fungéo da
eficiéncia da bomba, e divergéncias entre os valores fornecidos por esses modelos, para eficiéncias
isoentropicas do expansor de (a) 1, (b) 0,8, (¢) 0,5 ¢ (d) 0,3.
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Fonte: o autor.
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Figura 4.23 — Eficiéncias térmicas de um ciclo saturado e sem recuperacdo de calor funcionando com
R123 a Tpqp = 150 °C € Teong = 30 °C, calculadas pelos métodos analitico e numérico, em fungéo

da eficiéncia da bomba, e divergéncias entre os valores fornecidos por esses modelos, para eficiéncias
isoentropicas do expansor de (a) 1, (b) 0,8, (¢) 0,5 ¢ (d) 0,3.

(a) R123 (T,,,,=150°C; T ,,=30°C) (b) R123 (T,,,,=150°C; T 4,¢=30°C)
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Fonte: o autor.

Observa-se que a eficiéncia isoentropica do expansor exerce maior influéncia sobre a

eficiéncia téermica do ciclo e, conforme esperado pela analise das Egs. (4.41a) e (4.41b), com

perfil de variagdo linear e proporcional; a eficiéncia isoentropica da bomba, por sua vez,

apesar de representar menor influéncia sobre a eficiéncia térmica do ciclo em comparacao

com a eficiéncia isoentropica do expansor, nao deve ser negligenciada, pois, quando apresenta

valores reduzidos (inferiores a 0,3), diminui a eficiéncia térmica do ciclo de maneira mais

acentuada.
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Isso posto, é fundamental para a obtencdo de um ciclo mais eficiente, em que os esfor¢cos
na otimizacdo do expansor sejam aumentados, sem, no entanto, desprezar a especificacao de

uma bomba adequada.

4.2.6 Efetividade do recuperador de calor

Conforme abordado nos itens 4.2.3 e 4.2.4, a presenca de um recuperador de calor no
sistema pode representar um aumento significativo na eficiéncia térmica do ciclo, dependendo

das caracteristicas do fluido e das temperaturas (pressdes) de condensacgdo e de evaporacao.

Para ilustrar esse efeito, as Figs. 4.24 a 4.31 a seguir sdo utilizadas. As Figs. 4.24 e 4.26
representam as eficiéncias térmicas do ciclo calculadas analiticamente para ciclos saturados
com recuperacdo de calor, funcionando com o fluido R123 evaporando, respectivamente, a 90
°C e a 150 °C, variando de 0 a 1 a efetividade do recuperador de calor, e considerando a
eficiéncia isoentropica da bomba igual a 1, para eficiéncias isoentrépicas do expansor iguais a
1, 0,8, 0,5 e 0,3; as Figs. 4.25 e 4.27 comparam as eficiéncias térmicas do ciclo calculadas
analitica e numericamente, para as situacdes das Figs. 4.24 e 4.26. As Figs. 4.28 a 4.3 repetem

para o isopentano o mesmo procedimento realizado para o R123.



Figura 4.24 — Eficiéncia térmica de um ciclo saturado com recuperagdo de calor funcionando com
R123, Tepap = 90 °C € Tonqg = 30 °C, em fungdo da efetividade do recuperador de calor, para

diferentes valores de eficiéncia isoentrépica do expansor, considerando eficiéncia isoentrdpica da
bomba igual a 1.
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Fonte: o autor.
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Figura 4.25 — Eficiéncias térmicas de um ciclo saturado com recuperagéo de calor funcionando com
R123, T,pqp = 90 °C € Teong = 30 °C, calculadas pelos métodos analitico e numeérico, em fungéo da
efetividade do recuperador de calor, e divergéncias entre os valores fornecidos por esses modelos, para
eficiéncias isoentropicas do expansor de (a) 1, (b) 0,8, (c) 0,5 e (d) 0,3, considerando eficiéncia
isoentropica da bomba igual a 1.
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Figura 4.26 — Eficiéncia térmica de um ciclo saturado com recuperagdo de calor funcionando com
R123, Tepap = 150 °C € Teonq = 30 °C, em fungdo da efetividade do recuperador de calor, para

diferentes valores de eficiéncia isoentrépica do expansor, considerando eficiéncia isoentrdpica da
bomba igual a 1.
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Figura 4.27 — Eficiéncias térmicas de um ciclo saturado com recuperagéo de calor funcionando com
R123, Tepap = 150 °C € Tonq = 30 °C, calculadas pelos métodos analitico e numeérico, em fungéo da
efetividade do recuperador de calor, e divergéncias entre os valores fornecidos por esses modelos, para
eficiéncias isoentropicas do expansor de (a) 1, (b) 0,8, (c) 0,5 e (d) 0,3, considerando eficiéncia
isoentropica da bomba igual a 1.
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Fonte: o autor.



Figura 4.28 — Eficiéncia térmica de um ciclo saturado com recuperagdo de calor funcionando com
isopentano, Ty, = 90 °C € Teong = 30 °C, em fungdo da efetividade do recuperador de calor, para
diferentes valores de eficiéncia isoentrépica do expansor, considerando eficiéncia isoentrdpica da

bomba igual a 1.
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Fonte: o autor.
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Figura 4.29 — Eficiéncias térmicas de um ciclo saturado com recuperagéo de calor funcionando com
isopentano, Teyqp, = 90 °C € Teong = 30 °C, calculadas pelos métodos analitico e numérico, em
funcgéo da efetividade do recuperador de calor, e divergéncias entre os valores fornecidos por esses
modelos, para eficiéncias isoentropicas do expansor de (a) 1, (b) 0,8, (¢) 0,5 e (d) 0,3, considerando

eficiéncia isoentrdpica da bomba igual a 1.
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Fonte: o autor.
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Figura 4.30 — Eficiéncia térmica de um ciclo saturado com recuperagdo de calor funcionando com
isopentano, Teyqp = 150 °C e Tiong = 30 °C, em funcdo da efetividade do recuperador de calor, para

diferentes valores de eficiéncia isoentrépica do expansor, considerando eficiéncia isoentrdpica da
bomba igual a 1.
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Fonte: o autor.

Figura 4.31 — Eficiéncias térmicas de um ciclo saturado com recuperagéo de calor funcionando com
isopentano, Teyqp = 150 °C € Teong = 30 °C, calculadas pelos métodos analitico e numérico, em
funcgéo da efetividade do recuperador de calor, e divergéncias entre os valores fornecidos por esses
modelos, para eficiéncias isoentropicas do expansor de (a) 1, (b) 0,8, (¢) 0,5 e (d) 0,3, considerando
eficiéncia isoentrdpica da bomba igual a 1.
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Fonte: o autor.
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Observa-se, portanto, que o efeito do recuperador de calor mostrou-se mais pronunciado

no isopentano, um fluido seco, do que no R123, um fluido praticamente isoentrépico,

aumentando mais a eficiéncia térmica do ciclo. Nota-se, também, que o aumento na eficiéncia

térmica do ciclo foi maior para as temperaturas de evaporacdo mais elevadas, e,

percentualmente, foi maior para menores eficiéncias isoentropicas do expansor.

4.3 Influéncia da temperatura da fonte de calor

Para analisar a influéncia da temperatura da fonte de calor na eficiéncia exergética do

ciclo, as seguintes equacgdes foram utilizadas:

c W =W, e
ex,Tg — K -
1 ( — E) . Q Ncarnot
T ent
q
. Nth _ N
€ ex— & - T
Y Carnot,max 1-— S
Tq
W, — W,
Eex=

mq ) (eent - esai)

(3.17)

(3.18a)

(3.18b)

A fim de deixar a Eq. (3.18b) em funcéo da eficiéncia térmica, do ciclo e de eliminar a

vaz&do maéssica do fluido de transporte de calor da fonte quente, as Eqgs. (3.4) e (3.9b) foram

substituidas na Eq. (3.18b), resultando em:

lent — lsai)

€ent — €sai q

€ex=MNtn " (

(4.42)

Apesar de a escolha do fluido de transporte de calor para o ciclo e as temperaturas das

fontes quentes e frias ndo influenciar diretamente a eficiéncia térmica de ciclo, o acoplamento

do sistema as fontes quente e fria implicard comportamentos interdependentes, uma vez que
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as variacOes de entalpias especificas, de exergias especificas, de pressdes e de temperaturas,
tanto do fluido de trabalho quanto dos fluidos de transporte de calor, dependem das vazdes
massicas, das propriedades termofisicas dos fluidos e da dindmica dos escoamentos nos

trocadores de calor.

Assim, para analise dos indicadores de eficiéncia exergética em funcdo da temperatura da
fonte quente, considerou-se um ciclo saturado simples (ORC) funcionando a R123 em trés
situacbes para o fluido de transporte de calor: dgua entrando a 95°C, vapor de agua
superaguecido entrando a 200 °C, ambos a pressdao ambiente ao nivel do mar (101 kPa), e

vapor de agua saturado condensando a 200 °C.

As variacdes de temperaturas adotadas para esses casos foram, respectivamente, 5 °C, 70
°C e 0 °C (condensacdo); em todos 0s casos, consideraram-se as perdas de carga despreziveis
e as areas de transferéncia de calor grandes o suficiente para a transferéncia térmica. Os

resultados sdo exibidos nas Figs. 4.32 a 4.34.

Figura 4.32 — Eficiéncias térmicas e exergeticas de ciclos saturados e sem recuperagdo de calor
funcionando com R123 condensando a 30°C, acoplados a agua liquida como fonte térmica, entrando a
100 °C e saindo a 90 °C, em func¢do da temperatura de evaporacao, para eficiéncias isoentropicas do
expansor de (a) 1, (b) 0,8 e (¢) 0,5, considerando eficiéncia isoentrépica da bomba igual a 1.
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Fonte: o autor.
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Figura 4.33 — Eficiéncias térmicas e exergeticas de ciclos saturados e sem recuperagdo de calor
funcionando com R123 condensando a 30°C, acoplados a vapor superaguecido de dgua como fonte
térmica, entrando a 200 °C e saindo a 130 °C, em funcéo da temperatura de evaporacéo, para
eficiéncias isoentropicas do expansor de (a) 1, (b) 0,8 e (¢) 0,5, considerando eficiéncia isoentrdpica
da bomba igual a 1.

(a) R123 (T,,4=30°C; n:=1; n,=1) (b) R123 (T,,4=30°C; 1,=0,8; n,=1)
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Fonte: o autor.
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Figura 4.34 — Eficiéncias térmicas e exergeéticas de ciclos saturados e sem recuperagdo de calor
funcionando com R123 condensando a 30°C, acoplados a vapor saturado de &gua como fonte térmica,
condensando a 200 °C, em funcéo da temperatura de evaporacdo, para eficiéncias isoentropicas do
expansor de (a) 1, (b) 0,8 e (c) 0,5, considerando eficiéncia isoentropica da bomba igual a 1.
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Fonte: o autor.

Conforme esperado, considerando as discusses anteriores envolvendo a eficiéncia
térmica do ciclo e a inspecdo das Egs. (3.17), (3.18a) e (4.42), quanto maior a temperatura de
evaporacao do fluido de trabalho, maior a eficiéncia térmica do ciclo e, consequentemente,
maior a eficiéncia exergética, ou, em outras palavras, a eficiéncia exergética serd maior

quanto mais proxima a temperatura de evaporacao for da temperatura da fonte de calor.

A eficiéncia exergética com base no ciclo reversivel de Carnot (Eq. (3.17)) apresentou 0s
menores valores entre os indices de eficiéncia de 22 Lei, comparando com o indice baseado na
eficiéncia de Carnot modificada (Eg. (3.18a) e no fluxo de exergia fornecida ao ciclo (Egs.

(3.18b) ou (4.42)). Quando a variacdo entre as temperaturas de entrada e de saida da fonte
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guente € pequena, os indices de eficiéncia de 22 Lei baseados no ciclo reversivel de Carnot e

no fluxo de exergia fornecida ao ciclo se aproximam, como se observa na Figs. 4.32 e 4.34.

Percebe-se que a eficiéncia exergética baseada no ciclo de Carnot modificado, nos casos
em que a eficiéncia isoentropica do expansor € mais elevada pode superar os 100%. Esse fato,
apesar de termodinamicamente impossivel, pode ser interpretado como uma boa operacdo do
ciclo de poténcia, uma vez que o ciclo é tratado como reversivel (eficiéncias isoentropicas de
bomba e de expansor iguais a 1, desprezando as perdas de carga e de calor, ndo incluindo
bombas auxiliares e desprezando ineficiéncias mecanicas), conforme sustentado por Curzon e

Ahlborn (1975).

A eficiéncia exergética baseada no fluxo de exergia fornecida ao sistema, por sua vez,
guando utilizado em conjunto com a eficiéncia exergética baseada no ciclo de Carnot
modificado, fornece boa avaliacdo sobre o aproveitamento da exergia da fonte de calor. 1sso
pode ser concluido a partir da constatacdo de que a observacdo da temperatura de saida do
fluido de transporte de calor da fonte quente, por si s6, ndo permite afirmar se o ciclo Rankine
organico estd ou ndo bem dimensionado, pois, em teoria, ainda existe exergia no fluido de

transporte e que poderia ser convertida em poténcia Gtil.
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5 PROJETO DE BANCADA EXPERIMENTAL

Este capitulo descreve as premissas e 0s métodos utilizados para o projeto da bancada

de testes proposta, bem como detalhamento de alguns de seus principais componentes.

5.1 Premissas consideradas para escolha do fluido de trabalho

Por simplicidade de equipamentos, decidiu-se que, inicialmente, 4gua quente seria a
fonte de calor e que a pressdo de condensacdo deveria ser, preferencialmente, superior a

pressdo atmosférica.

Em Séo Carlos-SP, cidade onde esta localizada a Escola de Engengenharia de Séao
Carlos da Universidade de Sao Paulo, a pressdo atmosférica média € em torno de 920 hPa (92
kPa)*, pressdo para a qual a temperatura de saturacdo da agua é préxima de 97 °C. Dessa
forma, essa é a temperatura tedrica maxima de projeto para a temperatura de evaporacao do

fluido organico da bancada experimental do sistema proposto.

A temperatura ambiente média considerada foi de 25 °C; assim, fluidos cuja pressao
de saturacdo a 30°C (considerando temperatura de condensacéo de, pelo menos, 5°C acima da
temperatura ambiente) for inferior a pressdo atmosférica média de 92 kPa foram
desconsiderados. As Tabs. Al e A2 dos Apéndices fornecem os valores de pressdes e

temperaturas dos fluidos considerados.

Com base nessas premissas e nos conceitos abordados nos capitulos anteriores, alguns

fluidos foram desconsiderados com base em critérios destacados na Tab. 5.1. Assim, 0S

4 Dados do INMET, em consulta realizada através do site
http://www.inmet.gov.br/sonabra/pg_dspDadosCodigo_sim.php?QTcxMQ==
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fluidos que ndo foram desconsiderados de acordo com esses critérios foram isobutano, n-

butano, isopentano e R123.

Tabela 5.1 — Critérios para desconsiderar candidatos a fluido de trabalho para a bancada de testes de
um ciclo Rankine orgénico.

Fluido P_sat@30°C <92 kPa | GWP >150 | ODP >0,03 | P_sat@90°C > 20 bar
Agua X
Aménia X
Etanol X
Propano X

Isobutano

n-Butano

Isopentano

n-Pentano

n-Hexano

Ciclohexano

n-Heptano

n-Octano

n-Nonano

n-Decano

n-Dodecano

Benzeno

XX X X [ X [ X [X [X | X |X

Tolueno
R11 X X
R22

R113 X X
R123
R1234yf X
R1234ze
R134a X X
R141b X X
R152a X
R227ea X X
R236fa X

R245fa X
Fonte: o autor.

X
X

X
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5.2 Descricdo da bancada e dos componentes

O projeto da bancada de testes partiu da definicdo de que o fornecimento de calor ao
ciclo seria de até 10 kWt. Inicialmente, essa poténcia serd fornecida por uma resisténcia
elétrica, que aquece a agua, fonte de calor para o ciclo, a temperatura proxima, mas inferior, a
temperatura de evaporacdo a pressdo atmosférica em Sdo Carlos-SP, em torno de 95°C,

evitando ebulicdo da &gua para ndo danificar a bomba circuladora de 4gua quente.

Apesar de inicialmente a bancada ser definida para o acoplamento com agua quente
como fonte de calor, ja foi considerada a possibilidade de se acoplar gas (ou vapor de agua)
como fonte alternativa de calor e, também, futuramente, a operacdo de fluido de trabalho em
regides supercriticas. Para tanto, tubulac6es, valvulas e conexdes, ja foram especificadas para
resistir a pressdes mais elevadas, superiores as pressdes esperadas na operagdo com agua

guente como fonte de calor.

Assim sendo, com base nas premissas do item 5.1, optou-se por incluir um
recuperador de calor no ciclo, com possibilidade de bypass, a fim de comparar 0 desempenho
de ciclos com e sem recuperacdo de calor. Optou-se, também, por adotar os trocadores de
calor principais (evaporador, condensador e recuperador de calor) como sendo tubo em tubo
enrolados, trocadores de calor secundarios como tubo em tubo retos (trocador de calor da
valvula de expansao e sub-resfriador) ou em serpentina (trocadores de calor do tanque pulméo
e dos tanques de agua quente e fria), e dgua originaria de uma torre de resfriamento como

fonte fria.

Conforme abordado nos capitulos anteriores, 0 expansor é um equipamento de suma
importancia no ciclo e deve ser projetado de acordo com cada aplicacdo; ou seja, para cada
fluido e condigdes de operacdo do ciclo, existe um projeto otimizado de expansor, que

implicard maiores eficiéncias térmicas de ciclo. Dessa maneira, a bancada sera dotada de uma
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simulacdo de expansdo, composta por expansao em uma valvula mais um trocador de calor
(descrita no item 5.2.2), e uma possibilidade de conexdo, em paralelo, de um (ou mais)

equipamento de expansao.

O fluido de trabalho serd4 armazenado em um tanque pulméo, cujas finalidades, além
do armazenamento, sdo controlar a pressdo baixa (condensacdo do fluido de trabalho) do

sistema e fazer operacGes de carga/descarga de fluido na bancada.

Isso posto, o diagrama esquematico do aparato experimental proposto neste estudo é

exibido, esquematicamente, pelas Figs. 5.1 a 5.4.

A Fig. 5.1 representa a vista superior da bancada de testes proposta, destacando seus
principais componentes (aqueles relacionados diretamente com o fluido de trabalho e suas
alteracdes de estados térmicos). As Figs. 5.2 e 5.3 exibem, esquematicamente, as vistas
laterais da bancada, destacando as linhas de agua quente e de agua fria, e as Figs. 5.4a e 5.4b,

as vistas superiores dessas linhas de agua.

A linha de 4gua quente fornece agua apenas para o evaporador: dgua aquecida pela
resisténcia elétrica sai do tanque de agua quente atraveés de uma bomba circuladora de &gua,
passa pelo evaporador e retorna para o tanque de agua quente, onde € reaquecida, reiniciando

o ciclo.

A linha de agua fria fornece agua para condensador, tanque pulméo, trocador de calor
da expansdo e sub-resfriador: adgua fria sai do tanque de agua fria através de uma bomba
circuladora de agua, sendo uma parte do fluxo direcionado para o condensador e outra parte,
menor, para a manutencdo da temperatura do tanque pulméo e do sub-resfriador; a parte do
fluxo de &gua fria desviada, apds passagem pelo trocador de calor do tanque pulméo e do sub-

resfriador, se junta a outra parte do fluxo, que segue para o condensador e, apds a passagem
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por esse trocador de calor, parte do fluxo € desviada para o trocador da expansao, e, em
seguida, ocorre 0 encontro das duas correntes, seguindo para o tanque de agua fria, cuja agua

é resfriada pela torre de resfriamento.

Figura 5.1 — Representacdo esquematica da vista superior da bancada de testes e de seus principais
componentes.

Tol
QL

°0 © 5

Fonte: o autor.
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Figura 5.2 — Desenho esquematico em vista lateral da bancada de testes, com destaque para 0s
elementos da linha de agua quente.

@

R
) @ @ ®
Fonte: o autor.

Figura 5.3 — Desenho esquematico em vista lateral da bancada de testes, com destaque para 0s
elementos da conexdo do tanque pulméo.

T

Fonte: o autor.
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Figura 5.4 — Linhas de fornecimento de 4gua para a bancada: (a) linha de 4gua quente e (b) linha de
agua fria.

.

Fonte: o autor.

A Fig. 5.5 exibe os nimeros que referenciam os componentes da bancada de testes

ilustrados nas Figs. 5.1 a 5.4.
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Figura 5.5 — Lista dos principais componentes da bancada de testes, referentes a nomenclatura das
Figs.5.1a5.4.

Estrutura da bancada Manémetro

Bomba para fluido de trabalho Medidor de vazdo

| ®@©

Recuperador de calor Linha 1: liquido ou vapor a alta pressdo

Evaporador —— Linha 2:vapor a baixa pressao
Trocador de calor para a valvula de expans3o + Conexdo tanque pulmao
Condensador Linha 3: dgua quente

Viélvula esfera Linha 1 Linha 4: agua fria

Viélvula agulha Linha 1
Viélvula agulha Linha 2
Valvula esfera Linha 2
T Linhal

T Linha2

Tanque de dgua quente
Resisténcia elétrica
Bomba de dgua

Tanque pulmdo

OIONCIONGIONGIONOIONOIONORCIOIONC

Subresfriador

Fonte: o autor.

5.3 Especificacdo de componentes

Para os fluidos considerados com base nos critérios da Tab. 5.1, quais sejam,
isobutano, n-butano, isopentano e R123, determinaram-se os estados termofisicos dos fluidos
em pontos localizados na entrada e na saida de cada componente. Com isso, calcularam-se as
vazOes massicas do fluido de trabalho, de 4gua quente e de agua fria, bem como as poténcias

nos trocadores de calor e na expanséo.
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5.3.1 Trocadores de calor principais

Por simplicidade, optou-se por especificar trocadores de calor tubo em tubo. Para 0s
trocadores de calor principais (evaporador, condensador e recuperador de calor), os tubos

seriam enrolados em forma de bobina para economia de espago.

Para o projeto dos trocadores de calor, o seguinte procedimento foi adotado: o trocador
de calor foi dividido em zonas. Utilizando o software EES (verséo 2014), entrando com 0s
valores de didmetro dos tubos e os valores pretendidos de temperaturas e pressoes de entrada
e de saida dos fluidos, a partir das equacbGes adequadas, o célculo foi feito de maneira
iterativa, de modo que, até que as temperaturas calculadas ndo fossem iguais as fornecidas na
entrada do programa, os célculos eram refeitos, adicionando mais uma zona ao trocador de

calor. Ao fim do procedimento, o tamanho do trocador de calor era determinado.

A Fig. 5.6 exibe a divisdo do trocador de calor em zonas para 0 caso do evaporador,
em que agua quente circula pelo tubo interno e o fluido de trabalho, pelo duto anular formado
entre os tubos; para o condensador, a configuracdo é a mesma: agua fria escoando pelo tubo

interno e fluido de trabalho, pelo duto anular.
Figura 5.6 — Representacdo da divisdo em uma zona genérica j de um trocador de calor com funcédo de
evaporador.

Zonaj

Ag o

T dL j+1

Fonte: o autor.
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Em uma zona j genérica do trocador de calor:
Q=0 A (T = Ts7) (5.1)

em que Q é a poténcia térmica trocada, U é o coeficiente global de transferéncia de calor e A

é a area superficial de troca de calor.

. 1
Ui = _ (5.2)

1 )
W"’(Di —2'3291')'%

1
+ —
he!

em gue h; € o coeficiente de transferéncia de calor associado ao tubo interno, D; é o didametro
externo do tubo interno, ep; € a espessura de parede do tubo interno, k; € a condutividade
térmica do material do tubo interno e h, € o coeficiente de transferéncia de calor associado ao
tubo externo. A resisténcia térmica de deposicdo (fouling) ndo foi incorporada nesse célculo,

uma vez que os tubos sao novos.
Ag = m-D;-dL (5.3)
Lior = j - dL (5-4)

Outro pardmetro importante para se avaliar em um trocador de calor é a perda de
carga, principalmente, quando ocorrer mudanga de fase, como no caso do evaporador e do

condensador.

Quando n&o houver mudanca de fase, a perda de carga AP, € calculada da seguinte

maneira:

AP, = j " (dp) dL (5.5)
10 o dL 10 3
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em que L, é o comprimento da regido do trocador de calor em que ocorre 0 escoamento

monofasico.

(dP) B V2 c e
dL 1®_f1®p2_Dh ()

fio = [0,79 - In(Rep, ) — 1,64] (5.7)

em que fip € o fator de atrito em escoamento monofasico, V é a velocidade média do

escoamento e Dy, é o diametro hidraulico.

O célculo do didmetro hidraulico é feito de acordo com a Eq. (5.8), que, aplicada, aos
escoamentos interno no tubo e externo ao tubo (regido anular entre os tubos), resulta,

respectivamente, nas Eqgs. (5.9a) e (5.9b).

4 - irea transversal

Dn = perimetro aquecido 8)
Dy tupo = D; — 2 - ep; (5.9a)
Dnanutar = (De — 2 - €p,) — D; (5.9D)
Rep, = ¢ '#D" (5.10)

em que Rep, € 0 nimero de Reynolds baseado no diametro hidraulico e u € a viscosidade

dindmica do fluido.

Para o célculo da perda de carga em escoamentos com mudanca de fase dentro de
canais com didmetro hidraulico na faixa de poucos milimetros, o0 método proposto por

Tibirica et al. (2017) foi utilizado.



234

AP,y = f N (dp) dL (5.11)
20 o dL 20 .

em que L, € o comprimento da regido do trocador de calor em que ocorre 0 escoamento

bifasico.

(dP) iy G? (5.12)
dL/)2s "** 2" prom Dn '

em que f,, é fator de atrito para escoamentos bifasicos, G é o fluxo massico e ppom € a
densidade homogénea.
Phom = Anom " Py + (1 —X) - py (5.13)

em que ap,, € a fracdo de vazio homogénea, p, e p, sdo densidades do fluido,
respectivamente, no estado de liquido saturado e de vapor saturado, e x é o titulo massico de

vapor na mistura bifasica.

-1

1—x
Thom = (1 + x %) (5.14)
—-0,3263 — 6,0858
foo = 0,364 - <%)  Repyy, 2342 - (%) (5.15)
v
em que Rey,m € 0 NUmero de Reynolds homogéneo.
G " Dh
Repom = . (5.16)
om

em que Upom € a viscosidade dindmica homogénea.

Hhom = Xty + (1 — %) - g (5.17)
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A variacdo de pressao aceleracional foi desprezada nestes dimensionamentos. Calculos
preliminares indicaram que a parcela aceleracional, na evaporacdo e na condensacao, seria em

torno de 10% da parcela de queda de presséo por atrito.

A seqguir, sdo detalhadas as hip6teses, metodologias e algumas equacgdes para o calculo

de comprimento de tubo e de perda de carga para cada trocador de calor.

5.3.1.1 Evaporador

O acoplamento do sistema de poténcia a fonte de calor exige uma analise do “ponto de
estrangulamento” que ocorre no evaporador quando o fluido de trabalho é um fluido puro
(rever itens 2.1 e 2.3.3). Essa andlise considera as temperaturas de evaporacdo e de
condensacao do fluido de trabalho, bem como sua vazdo massica (fungdo da poténcia térmica
que se pretende fornecer ao evaporador), para determinar a vazao massica minima do fluido

de transporte de calor (fonte quente, no caso do evaporador).

A Fig. 5.6 ilustra um perfil de temperaturas para um acoplamento do fluido de trabalho
do sistema de poténcia com o fluido de transporte de calor da fonte quente, em funcédo da
porcentagem de calor transferido, em que o ponto de estrangulamento esta localizado entre a

entrada e a saida do trocador de calor, conforme recomendacao de Xu e Liu (2013).

Figura 5.7 — Diagrama esquematico de perfil de temperaturas para um acoplamento do fluido de
trabalho com o fluido da fonte quente em funcéo da porcentagem de calor transferido.

Temperatura

Tq,ent

Tq,pinch -------
T,

q,sai

AT'pi nch

Te vap

Tfr,ent ~ Tcand.

0 Porcentagem de calor 100
transferido

Fonte: o autor.
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Para haver transferéncia de calor, a temperatura do fluido da fonte quente deve ser
maior que a temperatura do fluido de trabalho no ponto de interface entre os fluidos; assim,
para um ponto de estrangulamento localizado entre a entrada e a saida do evaporador, como o
ilustrado pela Fig. 5.7, separando o evaporador em dois trechos, antes e depois do ponto de

estrangulamento:
mq ' (iq,ent - iq,pinch) = mft ’ (ift,sai - ift,pinch) (5'18)
mq ’ (iq,pinch - iq,sai) = mft ) (ift,pinch - ift,ent) (5.19)

Dividindo a Eq. (5.18) pela Eq. (5.19):

(iq,ent - iq,pinch) _ (iftlsaf B ifr,pinch) (5.20)

(iq,pinch - iq,sal’) - (ift,pinch - ift,ent)

Reescrevendo a Eq. (5.20):

i _ lgpinch” (lft,sal’ - lft,ent) — lgent "’ (lft,pinch - lft,ent)
q,sai —

; . (5.21)
(lft,sai - lft.pintch)

A soma das Egs. (5.18) e (5.19) resulta na equacdo do evaporador como volume de
controle, semelhante a Eq. (3.4a), que, reescrita para explicitar a vazdo massica do fluido de

transporte de calor da fonte quente, resulta em:

(ift,sai - ift,ent) (5_22)

(iq,ent - iq,sai)

mq = mft )

No limite da ocorréncia de transferéncia de calor no ponto de estrangulamento, a
vazdo massica minima do fluido de transporte de calor da fonte quente é aquela para a qual as
temperaturas dos fluidos no ponto de estrangulamento sejam muito proximas, o que resulta,

também, para a mesma poténcia térmica, na menor temperatura de saida do fluido de
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transporte de calor da fonte quente. Nessa situacdo, resolve-se o sistema composto pelas Egs.

(5.23a), (5.23b) e (5.23c):

Tq,pinch = Tft,pinch (5.23a)

, _ lgpinch” (lft,sai - lft,ent) —lgent”’ (Lft,pinch - lft,ent)
lq,sai,ml’n -

: : (5.23b)
(lft.sai - lft,pintch)

(ift,sal’ - ift,ent)

mq'ml'n = mft ' (523C)

(iq,ent - iq,sal’,min)

A vazdo massica do fluido de trabalho é calculada a partir da definicdo das condic6es

de operacdo do ciclo.

Considerando a premissa de que a poténcia térmica fornecida ao ciclo seria de até 10
kWt, o evaporador precisaria ter capacidade para transferir essa poténcia ao fluido de

trabalho. O controle seré feito com base nas vazdes de agua quente e de fluido de trabalho.

A presenca de um recuperador de calor, fixando os parametros de operacao do ciclo,
diminui a poténcia necessaria no evaporador; além disso, para 0 mesmo fornecimento de
energia no evaporador, a vazdo massica de fluido de trabalho é menor quando ha
superaquecimento. Assim, as analises serdo feitas para 0s casos mais criticos, que Sd0 0S

ciclos saturados e sem recuperador de calor.

A Fig. 5.8 ilustra a vazdo massica minima de agua quente para os fluidos a serem
utilizados na bancada de testes, considerando a temperatura de condensacgéo igual a 30 °C e a

temperatura de evaporacéo de 90 °C (5 °C inferior a temperatura de entrada da dgua quente),
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para um ciclo saturado e sem recuperagdo de calor, com fornecimento de 10 kWt no

evaporador; a Fig. 5.9 ilustra a vazéo de fluido de trabalho para as mesmas condicdes.

Figura 5.8 — Gréafico de vazdo massica minima de agua quente em funcdo da temperatura de entrada
da agua quente, para ciclos saturados e sem recuperacao de calor funcionando a isobutano, n-butano,
isopentano e R123, considerando temperatura de evaporacao 5 °C inferior a temperatura de entrada da
agua quente, com fornecimento de 10 kWt no evaporador.

Vazdao massica minima de agua quente
- o . - o
° 04 (Tcong=30°C; Tevap=Tg,ed C)
c ’ )L\
g 0,38 —&— |sobutano
3 ,
o 0,36 < \
~§’ — 0,34 - —— n-butabo
T ¥ 032
© ‘-E' 7] \‘
£ 03 \0\\.\- —A— Isopentano
E ) \
E o2 o R123
N 026 ; ; ; ; .
= 70 75 80 8 90 95
Temperatura de entrada da fonte quente (T, ) [*C]

Fonte: o autor.

Figura 5.9 — Grafico de vazao massica de fluido de trabalho em funcdo da temperatura de entrada da
agua quente, para ciclos saturados e sem recuperacgdo de calor funcionando a isobutano, n-butano,
isopentano e R123, considerando temperatura de evaporacao 5 °C inferior a temperatura de entrada da
agua quente, com fornecimento de 10 kWt no evaporador.

0,06
0,05
0,04
M Isobutano
0,03 M n-butano

M [sopentano
W R123

0,02 -

0,01 -

Vazdo massica de fluido de
trabalho [kg/s]

70 75 80 85 90 95
Temperatura de entrada da agua quente [°C]

Fonte: o autor.

Nota-se que, para a mesma poténcia fornecida ao ciclo no evaporador, o ciclo
funcionando a R123 apresenta vazfes massicas de fluido de trabalho e vazdes minimas de

agua gquente mais elevadas que os ciclos funcionando a isobutano, n-butano e isopentano. Isso
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porque 0 R123 apresenta menores diferencas entre as entalpias na saida e na entrada do
evaporador e menores entalpias de evaporacdo, em comparacdo com os outros fluidos em

questéo.

Utilizando o modelo descrito no item 5.3.1, as seguintes equagdes foram utilizadas

para o dimensionamento do evaporador:

)J
it = i)+ L (5.24)
mq
yJ
it =i + Q— (5.25)
mft

Para implementacdo do modelo descrito no item 5.3.1, é necessario calcular os

coeficientes de transferéncia de calor.

Quando ndo ha mudanga de fase, o coeficiente de transferéncia de calor, hyy, foi
calculado utilizando a equacgdo proposta por Gnielinski (1976) para obtencdo do nimero de

Nusselt baseado no diametro hidraulico, Nup,, para escoamentos turbulentos.

Nup, - D
hig = D+h (5.26)

em que k € a condutividade térmica do fluido.

_ (f/8) - (Rep, — 1000) - Pr
14127 (f/8)Y2 - (Pr2/3 — 1)

Nup (5.27)

em que Pr é o numero de Prandtl para o fluido.

Durante a evaporacdo do fluido de trabalho, o coeficiente de transferéncia de calor,

h2¢ evap, TOi calculado de acordo com o método de Tibirica et al. (2017):
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k
h2g.evap = (DL,:) .0,68 - Prlo,5414 . Lal°’1942 ,Relo,5873 - (1 — x)702446 . 03544 (5 2g)

em que k. € a condutividade térmica do fluido de trabaho, La € o nimero de Laplace, Re € 0
namero de Reynolds, e Bo é 0 numero de Boling, sendo o subindice “I” indicativo de que 0s
namero adimensionais em questdo devem ser calculados utilizando as propriedades do fluido

no estado de liquido saturado.

G'Dh

Re; = 5.29
l My ( )
-o-D
La, =22 n (5.30)
H
em que o é a tensdo superficial do fluido.
Qll
Bo = 5.31
TG i 531

em que Q" é o fluxo de calor e i}, é a entalpia de vaporizacdo do fluido.

De acordo com Tibirica et al. (2017), o efeito de “secagem” durante a evaporagdo

deve ser considerado. Para incluir esse efeito, avalia-se o titulo massico de secagem, x ;-

Xdry = min(xd,ijxcrit'xdry,méx) (5.32)

em que x,; € o titulo massico de insercdo de secagem, x.. € O titulo massico critico e

Xarymax € O titulo massico critico maximo, fixado em 0,95.

o) 0,07149
_) . BOO,04786 . (1 _ xent)—0,3378 (533)

Xq; = 0,6827 - EOAP0’07395 ) (
Py

em que Eopp € 0 nimero de Eotvos e x,,,; € 0 titulo méassico na entrada do trocador de calor.
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. — - D, 2
Eoap _9 (p1 apv) h (5.34)

¢ (Py) 005981 —1,4632
Xerie = 4+ Bo - |Bo - 4,124 - We, %% - (p—) (1 = Xope) 08809 . Lq, 0712
l

+ Xent (5.35)

Se x > xg4,, 0 coeficiente de transferéncia de calor € uma interpolacdo linear entre o
valor do coeficiente de transferéncia de calor calculado pela Eq. (5.28) com x = x4y,

(h2g evap;x=x dry) e 0 valor do coeficiente de transferéncia de calor para x = 1 (h,):

h =h —(n —h.)- X~ Xary 5.36
20,evap;x>xqry — '20,evap;x=xqry 20,evap;x=xqry v 1—x, ( . )
ry

ky 0,8 2
h, = 0,023 - (D—) -Re,%® - Pr,3 (5.37)
h

Conforme discutido no item 4.2.1, a eficiéncia térmica do ciclo tende a ser maior
guanto mais alta for a temperatura de evaporacdo; assim, definiu-se que como ponto de

projeto agua entrando no evaporador a temperatura maxima de 95 °C.

Considerando os dados de tubos comerciais presentes na Tab. 5.2 e o ciclo saturado e
sem recuperador de calor e agua entrando no evaporador a temperatura de 95 °C e a pressdo
ambiente fornecendo poténcia de até 10 kWt, os comprimentos minimos para transferéncia de
calor, para cada fluido, de acordo com a vazdo massica de 4gua quente, séo representados pela

Fig. 5.10.

Tabela 5.2 — Dados de tubos comerciais para projeto de trocador de calor para fungéo de evaporador.
Tubo interno 7/8”
Tubo externo 1.1/8”
Espessura de parede dos tubos| 1 mm

Fonte: o autor.
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Figura 5.10 — Gréficos de comprimento dos tubos do trocador de calor em funcéo da vazdo méssica
de &gua quente para (a) isobutano, (b) n-butano, (c) isopentano e (d) R123, considerando agua quente
entrando no trocador de calor a temperatura de 95 °C, com transferéncia de 10 kWt.

(a) ) Isobutano —o—T_evap=90°C;|| (b) i n-butano —o—T_evap=90°C;
_ Agua: T, .,=95°C T_cond=30°C || _, Agua: T, .,,=95°C T_cond=30°C
g 30 E 40
£ =
§ <§l —a—T_evap=90°C;|| § 30 L —a—T_evap=90°C;
220 T_cond=40°C || 2 1 T_cond=40°C
§ \l%. S 20 -
g 10 —a—T_evap=80°G;|| £ —A—T_evap=80°C;
é Hﬁﬁ T_cond=30°C || g 10 T_cond=30°C
EF O T § 0- *. *. *. A
§ 035 04 045 05 055 06 —x—l_evazﬁooc; § 035 04 045 05 055 06 _x_l_evazzig‘%
Vazéo massica de dgua quente [kg/s] —cond=40°C Vazdo massica de dgua quente [kg/s] ~cona=

(c) . Isopentano —o—T_evap=90°C;|| (d) i R123 ——T_evap=90°C;
— Agua: T, .,.=95°C T_cond=30°C || _, Agua: T, .,=95°C T_cond=30°C
% 40 E5p

wv
S 30 L —a—T_evap=90°C;|| 8 40 —&—T_evap=90°C;
2 4 T_cond=40°C || 2 TN T_cond=40°C
8 5% %
- 20 °
g —4—T_evap=80°C;|| 2 20 1 —a—T_evap=80°C;
g 10 T_cond=30°C || & 10 T_cond=30°C
A — *. *. *. ‘. B0+
§ 035 04 045 05 055 06 V=BG & 035 04 045 05 055 06T evap=80'C

Vazdo massica de agua quente [kg/s] T_cond=40°C Vazdo massica de agua quente [kg/s] T_cond=40°C

Fonte: o autor.

Da observacdo da Fig. 5.10, percebe-se que ha grande diferenca nos comprimentos de
tubos necessarios para que se evaporem os fluidos a 90 °C em comparacdo com oS
comprimentos necessarios para evaporar os fluidos a 80 °C, pois as diferengas entre as
temperaturas do fluido de trabalho e do fluido de transporte de calor da fonte quente (agua
quente) sdo pequenas; além disso, os comprimentos de tubo tendem a ser ainda maiores para

as menores vazBGes massicas de agua quente, nesse caso vazdes massicas inferiores a 0,5 kg/s.

Esse comportamento se repete, também, em relacdo as perdas de carga, com maior
destaque para as perdas de carga dos fluidos de trabalho, uma vez que hd mudanca de fase, e

sdo representados pelas Figs. 5.11 e 5.12.
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Figura 5.11 — Perda de carga do fluido de trabalho, APs, em fun¢éo da vazdo massica de dgua quente
para (a) isobutano, (b) n-butano, (c) isopentano e (d) R123, considerando dgua quente entrando no
trocador de calor a temperatura de 95 °C, com transferéncia de 10 kWt.

(a) . Isobutano —e—T_evap=90°C; || (b) B n-butano —o—T_evap=90°C;
- Agua: T, ,=95°C T_cond=30°C Agua: T, .=95°C T_cond=30°C
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20 —=—T_evap=90°G; | _ 25 ] —a—T_evap=90°C;
© —A0° © R —-40°
1] e I e
< =15 —
2 10 —&— T_evap=80°C; 2 10 —A—T_evap=80°C;
5 T_cond=30°C 5 %ﬁﬁ T_cond=30°C
0 T T T T T 1 ' ' ' ' ' !
——T_evap=80°C; —»—T_evap=80°C;
035 04 045 05 055 06 T_conz=40°C 035 04 045 05 055 06 T_conZ=40°C
Vazdo massica de agua quente [kg/s] - Vazdo massica de dgua quente [kg/s] -
(©)  Isopentano — T evap=90°C; || (d) . R123 —+—T_evap=90°C;
Agua: T, ,,=95°C T_cond=30°C Agua: T ,=95°C T_cond=30°C
50 80
— 40 +T_evap=90°C; 60 1:\\.\ +T_evap=90°c;
T T_cond=40°C || § CTT——S—%—=  T_cond=a0C
2 30 ] =
- = 40
2 20 —a—T_evap=80°C; || & —a—T_evap=80°C;
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' ' ' ' ' ' —%—T_evap=80°C; ' ' ' ' ' | —x—T_evap=80°C;
035 04 045 05 055 06 T‘Conzﬂmac 035 04 045 05 055 06 T_conz=40°C
Vazdo massica de agua quente [kg/s] - Vazdo massica de dgua quente [kg/s] -

Fonte: o autor.

Figura 5.12 — Perda de carga da agua quente, APy, em fun¢do da vazéo massica de agua quente para
(a) isobutano, (b) n-butano, (c) isopentano e (d) R123, considerando agua quente entrando no trocador
de calor a temperatura de 95 °C, com transferéncia de 10 kWt.

(a) i Isobutano —o—T_evap=90°G;|| (b) i n-butano —e—T_evap=90°C;
Agua: T, ,,=95°C T_cond=30°C Agua: T, .,=95°C T_cond=30°C
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. L. . T_cond=40°C . .. . T_cond=40°C
Vazdo massica de dgua quente [kg/s] Vazdo massica de dgua quente [kg/s]
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Fonte: o autor.
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Para mitigar os efeitos de perda de carga, tanto para os fluidos de trabalho quanto para
a agua quente nos casos de temperaturas de evaporacao de 90 °C seria necessario aumentar 0s
diametros dos tubos do trocador de calor; entretanto, como o objetivo é projetar uma bancada
de testes versatil e que possa ser utilizada em outras aplicacfes, optou-se por manter essas
medidas de tubo e diminuir a pressdo e a temperatura de evaporacdo do ciclo saturado e sem
recuperacdo de calor, limitando a temperatura de evaporacdo dos fluidos a 80 °C, nessas

condigdes.

As Figs. 5.13, 5.14 e 5.15 ilustram, respectivamente, os comprimentos dos tubos, a
perda de carga do fluido de trabalho e a perda de carga da agua quente para o caso de uma
vazdo massica de 0,5 kg/s de &gua quente, em funcdo da poténcia fornecida ao evaporador,

considerando temperatura de evaporacdo de 90 °C.

Figura 5.13 — Comprimentos de tubos em funcéo da poténcia no evaporador para os fluidos de
trabalho da bancada de testes, considerando temperatura de evaporacgdo de 90°C, vazao massica de
agua quente de 0,5 kg/s para temperaturas de condensagdo de (a) 30°C e (b) 40 °C.

(a) Comprimento de tubos (b) Comprimento de tubos
— (Tevap=90°C, Teona=30°C; m,=0,5 kg/s) (Tevap=90°C, Teona=40°C; m,=0,5 kg/s)
£ E 20
F M |sobutano @ M [sobutano
2 5
7] L
8 M n-butano § 10 M n-butano
2
£ 2
g Hisopentano|| £ 5 M [sopentano
é g 0
mR123 mR123

S 5 6 7 8 9 10 E 5 6 7 8 9 10

Poténcia no evaporador [kWt] o Poténcia no evaporador [kWt]

Fonte: o autor.
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Figura 5.14 — Perda de carga para os fluidos de trabalho da bancada de testes em funcéo da poténcia
no evaporador, considerando temperatura de evaporagdo de 90°C, vazdo massica de agua quente de
0,5 kg/s para temperaturas de condensacéo de (a) 30°C e (b) 40 °C.

(a)  Perdade carga para os fluidos de trabalho (b) Perda de carga para os fluidos de trabalho
(Teyap=90°C, T,,,4=30°C; m=0,5kg/s) (TeyaP=90°C, T,,,;=40°C; m_=0,5 kg/s)
60 20
misobutano || _ 45 H Isobutano
T ©
i:': M n-butano = 10 B n-butano
= S
< 20 -
W Isopentano 5 H Isopentano
0" ®R123 0 = R123
5 6 7 8 9 10 5 6 7 8 9 10
Poténcia no evaporador [kWt] Poténcia no evaporador [kWt]

Fonte: o autor.

Figura 5.15 — Perda de carga para a 4gua quente em funcéo da poténcia no evaporador para os fluidos
de trabalho da bancada de testes, considerando temperatura de evaporagdo de 90°C, vazdo massica de
agua quente de 0,5 kg/s para temperaturas de condensacdo de (a) 30°C e (b) 40 °C.

(a) Perda de carga para a d4gua quente (b) Perda de carga para a d4gua quente
(Teyap=90°C, T,,,4=30°C; m,=0,5kg/s) 20 (Teyap=90°C, T,,,4=40°C; m,=0,5kg/s)
25
M Isobutano M Isobutano
M n-butano

M n-butano

M [sopentano M [sopentano

5 6 7 8 9 10 MRI23 s 6 7 8 9 10 ™WR123

Poténcia no evaporador [kWt] Poténcia no evaporador [kWt]

Fonte: o autor.

As Figs. 5.16, 5.17 e 5.18 representam as mesmas analises das Figs. 5.13, 5.14 e 5.15,

mas para temperaturas de evaporacao de 80 °C.
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Figura 5.16 — Comprimentos de tubos em func¢éo da poténcia no evaporador para os fluidos de
trabalho da bancada de testes, considerando temperatura de evaporagdo de 80°C, vazao massica de
agua quente de 0,5 kg/s para temperaturas de condensagdo de (a) 30°C e (b) 40 °C.

(a) Comprimento de tubos (b) Comprimento de tubos
_ (Teyap=80°C, T ;,¢=30°C; m=,5 kg/s) _ (Teyap=80°C, T (,g=40°C; m,=0,5 kg/s)
E 6 E s
2 ® Isobutano 8 ® Isobutano
5 5
*E M n-butano o M n-butano
o o
g M Isopentano ; M Isopentano
E [=
g mR123 £ mR123
s s
£ £
S 5 6 7 8 9 10 S 5 6 7 8 95 10
Poténcia no evaporador [kWt] Poténcia no evaporador [kWt]
Fonte: o autor.

Figura 5.17 — Perda de carga para os fluidos de trabalho da bancada de testes em funcéo da poténcia
no evaporador, considerando temperatura de evaporagdo de 80°C, vazdo massica de agua quente de
0,5 kg/s para temperaturas de condensagdo de (a) 30°C e (b) 40 °C.

Figura 5.18 — Perda de carga para a 4gua quente em funcdo da poténcia no evaporador para os fluidos

(a) Perda de carga para os fluidos de trabalho (b) Perda de carga para os fluidos de trabalho
(Tevap=80°C, Teona=30°C; mq=0,5kg/ s) . (Tevap=80°C, Teong=40°C; m=0,5 kg/s)
20
M Isobutano
— 15 - H Isobutano
s H n-butano S 4 -
= 10 = B n-butano
oF H Isopentano || &
< % 2 M [sopentano
5 = R123
0 W R123
5 6 7 8 9 10 0~
5 6 7 8 9 10
Poténcia no evaporador [kWt] Poténcia no evaporador [kWt]
Fonte: o autor.

de trabalho da bancada de testes considerando temperatura de evaporacéo de 80°C, vaz&o méssica de
agua quente de 0,5 kg/s para temperaturas de condensacdo de (a) 30°C e (b) 40 °C.

(a) Perda de carga para a agua quente (b) Perda de carga para a agua quente
(Tevap=80°C, T 4,4=30°C; mq=0,5kg/s) (Teyap=80°C, T;,,q=40°C, mq=0,5kg/s)
6
8 M Isobutano M Isobutano
= 6 H n-butano = 4 H n-butano
g 4| g
= M Isopentano o 2 M Isopentano
o
< 2 A ER123 < mR123
0 - 0
5 6 7 8 9 10 5 6 7 8 9 10
Poténcia no evaporador [kWt] Poténcia no evaporador [kWt]
Fonte: o autor.
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Assim, foi especificado um trocador de calor tubo em tubo em espiral com as
especificacbes exibidas na Tab. 5.3. Esse trocador de calor possui area de transferéncia de
calor suficiente para que a condicdo de saida dos fluidos de trabalho seja no estado de vapor
saturado em vazfes massicas correspondentes a transferéncia de 10 kWt, com excecdo do
fluido R123, cujas vazOGes massicas correspondentes as poténcias térmicas fornecidas no

evaporador superiores a 8 kWt nédo serdo suportadas.

Tabela 5.3 — Especifica¢fes do trocador de calor para funcdo de evaporador.

Tubo interno 7/8”
Tubo externo 1.1/8”
Espessura de parede dos tubos| 1 mm
Comprimento de tubos 5m
Numero de voltas 55

Fonte: o autor.

Para um trocador de calor com as dimensdes especificadas na Tab. 5.3, 0 escoamento
que apresenta maior perda de carga é o R123. Para esse fluido, as Figs. 5.19, 5.20, 5.21 e 5.22
representam, respectivamente perfil de temperatura, perfil de pressdo, coeficiente de
transferéncia de calor e fluxo de calor ao longo do trocador de calor, para uma poténcia de 8
kWt fornecida no evaporador, com &gua quente entrando a 95 °C e com vazdo massica de 0,5

ka/s.

Figura 5.19 — Perfil de temperatura para o escoamento de R123 em um trocador de calor com as
especificagdes conforme Tab. 5.3, trocando calor com 0,5 kg/s de &gua quente entrando no trocador de
calor a 95 °C, em funcéo da posicdo do escoamento no trocador de calor.

R123
(m;=0,04 kg/s)

70 —

60 /

wl

40 /

0 1 2 3 4 5
Posi¢do no trocador de calor, z [m]

Fonte: o autor.
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Figura 5.20 — Perfil de presséo para o escoamento de 0,04 kg/s de R123 em um trocador de calor com
as especificacdes conforme Tab. 5.3, trocando calor com 0,5 kg/s de dgua quente entrando no trocador
de calor a 95 °C, em funcéo da posicdo do escoamento no trocador de calor.

R123
m.=0,04 kg/s
192 (my g/s)
490 —
488 \\
T 486
3 N\
< 484
ot N\
482 \C
480 .
478 . . . . .
0 1 2 3 4 5

Posi¢do no trocador de calor [m]

Fonte: o autor.

A Fig. 5.20 indica que a perda de carga no evaporador é maior na regido bifasica do
fluido do que na regido monofasica, devido a presenca de vapor, cuja densidade é menor, 0
que implica maiores velocidades do escoamento e, portanto, maiores perdas de carga por

atrito com as paredes dos tubos.

Figura 5.21 — Valor do coeficiente de transferéncia de calor para o escoamento de 0,04 kg/s de R123
em um trocador de calor com as especificagfes conforme Tab. 5.3, trocando calor com 0,5 kg/s de
agua quente entrando no trocador de calor a 95 °C, em func&o (a) da posi¢do do escoamento no
trocador de calor, e (b) do titulo massico da mistura bifasica.

(a) R123 (b) R123
w000 (mg=0,04 kg/s) 2000 (mg=0,04 kg/s)
< 6000 A < 6000 A\
S, 4000
% 4000 r \ < \
< iy
2000 \ < 2000 \
0 T T T T | 0 T T T T |
0 1 2 3 4 5 0 0,2 0,4 0,6 0,8 1
Posicdo no trocador de calor [m] X

Fonte: o autor.
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Figura 5.22 — Valor do fluxo de calor para o escoamento de 0,04 kg/s de R123 em um trocador de
calor com as especificagdes conforme Tab. 5.3, trocando calor com 0,5 kg/s de 4gua quente entrando
no trocador de calor a 95 °C, em funcéo da posi¢do do escoamento no trocador de calor.

R123

(mg=0,04 kg/s)
81000

61000 /A\
41000
21000 \ \

0 1 2 3 4 5
Posi¢do no trocador de calor [m]

q" [W/m?]

1000

Fonte: o autor.

Os valores do coeficiente de transferéncia de calor exibiram pequenas alteracdes
durante o escoamento monofésico em relacéo as alterac6es verificadas durante a evaporacéo,
conforme se observa na Fig. 5.21a. O valor do coeficiente de transferéncia de calor apresenta
um salto no inicio da mudanca de fase e aumenta até que os efeitos da secagem sejam
relevantes, quando o valor do coeficiente de transferéncia de calor decai devido a falta de

liquido em contato com as paredes do trocador de calor (TIBIRICA et al., 2017).

O fluxo de calor, por sua vez, apresentou queda na regido monofasica do escoamento,
pois o coeficiente de transferéncia de calor ndo se altera de maneira significativa, mas a
diferenga entre as temperaturas do fluido de trabalho e da 4gua quente diminui, & medida que
calor é trocado ao longo do trocador de calor. Durante a mudanga de fase, o fluxo de calor
aumenta, pois o coeficiente de transferéncia de calor aumenta, enquanto que a diferenca de
temperaturas se altera de maneira mais discreta em relacdo as alteracdes do coeficiente de

transferéncia de calor, conforme se observa na Fig. 5.22.
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5.3.1.2 Condensador

Para o projeto do condensador, também & necessario fazer uma analise de vazao
massica minima do fluido de transporte de calor da fonte fria. Utilizando raciocinio analogo

ao feito para o evaporador:

(ift,ent - ift,sal’)
(if,sai - if,ent,min)

My min = My - (5.34)

Utilizando o modelo descrito no item 5.3.1, as seguintes equagdes foram utilizadas

para o dimensionamento do condensador:

Y
i =i -5 (5.35)
T

lftj+1 = lft] —m—ft (536)

Além disso, a analise de perda de carga, sobretudo, para o fluido de trabalho é
essencial, pois, com a diminuicdo da pressdo, a temperatura de saturacdo do fluido tende a
diminuir, dificultando a condensacdo do fluido de trabalho. Como a velocidade do
escoamento no estado de vapor é maior que a velocidade no estado liquido a mesma presséo,
é necessario que o tamanho do trocador de calor seja compativel com as condicdes de

operacéo adotadas.

A Fig. 5.23 ilustra o efeito acentuado da perda de carga para o caso de um escoamento
de R123, sem transferéncia de calor, em um duto anular de 1 m de comprimento, como aquele
utilizado na analise do evaporador, cujas dimensbes estdo presentes na Tab. 5.2. Foi
considerada uma temperatura de 55 °C na entrada do tubo e uma vazdo massica de 0,0515

kg/s, condicédo para absorver 10 kWt no evaporador, variando a temperatura de 35 °C a 80 °C,
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entrando no expansor em estado de vapor saturado e saindo a 55 °C (eficiéncia isoentrépica

de 55%).

Nessas condicdes, a velocidade média do escoamento no trocador de calor é de 40 m/s,

0 que implica grande perda de carga friccional.

Figura 5.23 — Grafico representando perda de carga em um escoamento monofasico de R123 atraves
de um duto anular de diametro hidréaulico de 0,0435 m e 1 m de comprimento, com vazao massica de
0,0515 kg/s e temperatura de entrada no duto de 55 °C, e temperaturas de saturagéo referentes a
pressdo do escoamento em cada posi¢do do duto anular.

R123
(Ten=55°C, m=0,0515 kg/s)
140 35

130 33

120

-2
d — T_sat

Pressdo [kPa]

110

- 27

100

25

[2.] oeSeunies ap eanjesadway

0 0,2 0,4 0,6 0,8 1

Posicdo no duto, z [m]

Fonte: o autor.

Para implementacdo do modelo descrito no item 5.3.1, é necessario calcular os
coeficientes de transferéncia de calor simultaneamente com a perda de carga dos

escoamentos.

Quando a transferéncia de calor ndo envolve mudanga de fase, os coeficientes de
transferéncia de calor sdo calculados conforme descrito no item 5.3.1.1, utilizando as Egs.

(5.20) a (5.23), e a perda de carga, as Egs. (5.6) e (5.7).

Durante a condensacéo, o coeficiente de transferéncia de calor, h,g cong, foi calculado

de acordo com o método de Shah (1979):

3,8 . X0’76 . (1 _ x)0,04—

0,38
P

hog,cona = hy - [(1— %)% + (5.37)
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em que h; é o coeficiente de transferéncia de calor calculado como se o fluido estivesse no
estado de liquido saturado, conforme a Eq. (5.30), x é o titulo massico de vapor na mistura

bifasica e B., a pressao reduzida.

Durante 0 escoamento bifésico, a perda de carga durante a condensacéo € calculada da
mesma forma que na evaporacdo: método de Tibirica et al. (2017), representado pelas Egs.

(5.12) a (5.17).

O condensador deve dissipar o calor introduzido ao sistema menos o calor extraido
pelo trabalho e, eventualmente, menos o calor recuperado no recuperador. Assim, é

importante analisar a eficiéncia isoentropica do expansor para dimensionar o condensador.

Com objetivo de preparar a bancada de testes para permitir o acoplamento de turbinas
de entrada radial, o condensador foi dimensionado considerando eficiéncias estimadas para a

expansdo, de acordo com a equacdo proposta por Mounier, Olmedo e Schiffmann (2018).

ne = 0,45 + 1,64 - N, — 0,05- RP — 2+ N;* + 0,15 N, - RP + 0,63 - N;*> — 0,07 - N;* - RP

— 0,003 - N, - RP? (5.38)

em que N, é a velocidade especifica dada pela Eq. (2.5), e RP € a razdo de pressdes de na
entrada e na saida do expansor, idealmente, as pressdes de evaporacdo e de condensacéo,

respectivamente.

w* /vsai,exp 27N /2

(Ais)3/4 ~ 60 psai,expl/2 ) (Ais)3/4

N, = (2.5)

A aplicacdo da Eq. (5.38) para razbes de pressoes iguais a 2, 4 e 6 resulta nas curvas

exibidas na Fig. 5.24.
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A velocidade especifica, expressada pela Eq. (2.5), depende da rotacdo de eixo da
turbina, da vazdo massica do fluido, do fluido e de suas propriedades em funcéo de estados na
entrada e na saida da turbina; assim, € importante observar a compatibilidade da rotacdo de

eixo com o projeto mecénico da turbina, além do projeto térmico.

Por inspecdo da Eq. (2.5), para mesmas condic¢des de entrada e de saida do fluido de
trabalho na turbina, vazdes massicas menores necessitam que as velocidades do eixo da

turbina sejam maiores, para obter a mesma eficiéncia isoentrépica da turbina.

Assim, para obter eficiéncias isoentropicas de turbinas radiais mais elevadas com
rotacbes de eixo moderadas (limitadas, inicialmente, a 50.000 rpm), as vazdes massicas

devem ser as maiores possiveis dentro dos limites dos equipamentos da bancada de testes.

Figura 5.24 — Eficiéncia isoentropica (n,) de turbinas radiais em funcdo da velocidade especifica (N;),
de acordo com equacéo de Mounier, Olmedo e Schiffmann (2018), para razdes de pressdes (RP)

iguaisa 2, 4 e6.
0,9
y /ﬂ%
0,7

06 /:///‘ —+—RP=2
05 </ //‘-/ —8—RP=4

.// —a— RP=6
(

4

0,4

Eficiéncia isoentrdpica, 1,

0,3 T T T T T T T T \
01 02 03 04 05 06 07 08 09 1
Ns

Fonte: o autor.

A Fig. 5.25 representa as curvas de eficiéncia isoentropica para turbinas radiais
calculadas através da Eq. (5.38) para o isobutano, considerando pressdo na saida da turbina
igual a 404,5 kPa (pressdo de saturagdo referente a temperatura de 35 °C) e ciclo saturado sem
recuperacdo de calor para o calculo das vazdes massicas em duas situagfes: fornecimento de

10 e 5 kWt no evaporador, em funcéo da velocidade de eixo.
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Figura 5.25 — Eficiéncia isoentropica (n,) de turbinas radiais em funcéo da rotagdo de eixo (N), de
acordo com equacao de Mounier, Olmedo e Schiffmann (2018), para o isobutano, considerando
pressdo de condensacdo de 404,5 kPa, razdes de pressdes (RP) iguais a 2, 4 e 6, para fornecimento de
(a) 10 kWt e (b) 5 kWt no evaporador.

(a) Isobutano (b) Isobutano
(Q.=10 kWt; P, ,=404,5 kPa) (Q.=5 kWt; P, ,=404,5 kPa)
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[*] ‘S

S 05 4 —=—RpP=4|| § 05 —a—RP=4

K] 'S /

= 04 T T T 1 &=

w w 04 T \

0 200.000 400.000 600.000 800.000 0 500.000 1.000.000
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Fonte: o autor.

Considerando temperatura de evaporacao de 80 °C e temperatura de agua fria a vazéo
de 0,8 kg/s entrando a 20 °C no condensador, os comprimentos de tubos necessérios para
condensagdo dos fluidos de trabalho foram investigados, mantendo as dimens@es dos tubos

especificados para o evaporador (presentes na Tab. 5.2).

Foram consideradas as temperaturas de condensacéo de 30 °C e 40 °C, comparando-se
os valores obtidos para os comprimentos dos tubos e as perdas de carga dos fluidos de

trabalho e da agua fria.

Avaliando os valores de comprimentos de tubos e das perdas de carga, optou-se por
definir em projeto a temperatura de minima de condensagdo igual a 35 °C. Para essa
temperatura, os valores de comprimentos de tubos s&o ilustrados pela Fig. 5.26 e as
respectivas perdas de carga para o fluido de trabalho e para a 4gua fria sdo exibidas nas Figs.

5.27 e5.28.
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Figura 5.26 — Comprimentos de tubos para o condensador em funcéo da poténcia fornecida ao ciclo

no evaporador para os fluidos de trabalho a serem utilizados na bancada de testes, considerando
temperatura de evaporacdo de 80°C, vazdo massica de agua fria de 0,8 kg/s, para a temperatura de

condensagéo de 35 °C.

Comprimento dos tubos [m]

Comprimentos de tubos
(T ona=35°C; m=0,8kg/s)

M Isobutano

M n-butano

O R, NWRAULIONO®
}

M Isopentano

mR123

5 6 7 8 9 10
Poténcia no evaporador [kWt]

Fonte: o autor.

Figura 5.27 — Perda de carga para os fluidos de trabalho a serem utilizados na bancada de testes em

fungéo da poténcia fornecida ao ciclo no evaporador, considerando temperatura de evaporacéo de
80°C, vazdo massica de &gua fria de 0,8 kg/s para a temperatura de condensagéo de 35 °C.

Perda de carga para o fluido de trabalho
(Teong=35°C; m;=0,8kg/s)

60

50 M Isobutano
40 M n-butano
30 M Isopentano
20

mR123

5 6 7 8 9 10
Poténcia no evaporador [kWt]

Fonte: o autor.
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Figura 5.28 — Perda de carga para a agua fria em funcéo da poténcia fornecida ao ciclo no evaporador,
considerando temperatura de evaporacdo de 80°C, vazdo massica de agua fria de 0,8 kg/s para a
temperatura de condensacéo de 35 °C.

Perda de carga para a agua fria
(T.ona=35°C; m=0,8kg/s)
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40 M n-butano
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10 A

AP; [kPa]

H Isopentano

mR123

5 6 7 8 9 10
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Fonte: o autor.

Nota-se, portanto, que, os comprimentos de tubo necessarios para o condensador séo
inferiores a 5 metros para ampla faixa de operacdo de um ciclo saturado e sem recuperacao de

calor funcionando com os fluidos orgénicos considerados.

Isso posto, por motivo de simplicidade de equipamento, optou-se por manter as
especificacbes do trocador de calor com funcdo de evaporador, também, para o trocador de

calor com func¢éo de condensador, cujas caracteristicas estdo presentes na Tab. 5.3.

Para 0 R123, as Figs. 5.29, 5.30, 5.31 e 5.32 representam, respectivamente, perfil de
temperatura, perfil de presséo, coeficiente de transferéncia de calor e fluxo de calor ao longo
do trocador de calor, para uma vazdo massica de 0,025 kg/s de R123 entrando no condensador

a 55 °C e 130,7 kPa, com agua fria entrando a 20 °C e com vazao massica de 0,8 kg/s.



Figura 5.29 — Perfil de temperatura para o escoamento de R123 em um trocador de calor com as
especificagdes conforme Tab. 5.3, trocando calor com 0,8 kg/s de agua fria entrando no trocador de
calor a 20 °C, em func¢do da posicdo do escoamento no trocador de calor.
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Fonte: o autor.

Figura 5.30 — Perfil de presséo para o escoamento de R123 em um trocador de calor com as
especificagdes conforme Tab. 5.3, trocando calor com 0,8 kg/s de agua fria entrando no trocador de
calor a 20 °C, em func¢&o da posi¢do do escoamento no trocador de calor.
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Fonte: o autor.

Figura 5.31 — Valor do coeficiente de transferéncia de calor para o escoamento de R123 em um
trocador de calor com as especificagdes conforme Tab. 5.3, trocando calor com 0,8 kg/s de agua fria
entrando no trocador de calor a 20 °C, em funcéao de (a) posicdo do escoamento no trocador de calor e

(b) titulo méssico da mistura bifésica.
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Figura 5.32 — Valor do fluxo de calor para o escoamento de R123 em um trocador de calor com as
especificagdes conforme Tab. 5.3, trocando calor com 0,8 kg/s de agua fria entrando no trocador de
calor a 20 °C, em func¢do da posicdo do escoamento no trocador de calor.
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Fonte: o autor.

No condensador, diferentemente do evaporador, a maior perda de carga ocorre para o

escoamento de vapor, devido as velocidades mais elevadas do escoamento.

O valor do coeficiente de transferéncia de calor ndo se altera de maneira significativa
durante o escoamento monofasico, mas, apresenta um salto no inicio da condensacdo e

diminui durante a mudanca de fase.

O valor do fluxo de calor diminui ao longo do escoamento monofasico pelo mesmo
motivo da diminuicdo do fluxo de calor do escoamento monoféasico no evaporador, e
apresenta um salto no inicio da mudanca de fase, diminuindo ao longo do processo de

condensacao.

5.3.1.3 Recuperador de calor

Para a funcéo de recuperador de calor, foi especificado um trocador de calor tubo em
tubo enrolado, semelhante ao evaporador e ao condensador, mas com 2,5 voltas, e

comprimento de tubos de, aproximadamente, 2 metros.
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5.3.2 Expansao

Como a bancada de testes tem objetivo de permitir ensaios experimentais com
diferentes fluidos e condi¢cdes de operacdo, optou-se por adotar a estratégia de simulagéo de

um processo de expansdo através de uma valvula.

No entanto, a expansdo por meio de valvula pode ser considerada como sendo
praticamente isoentalpica, conforme ilustrado na Fig. 5.33. Para a simulacdo ser

representativa, é necessario remover do fluido a energia equivalente ao trabalho de eixo de um

equipamento expansor (AQexpansao)-

Figura 5.33 — Representacéo de expansoes isoentélpica (vermelho), isoentropica (azul) e com
eficiéncia n; entre 0 e 1 (verde) em diagrama T-s e em detalhe ampliado.
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Fonte: o autor.

Dessa maneira, um trocador de calor tubo em tubo sera utilizado em conjunto com a
valvula para simulagdo do processo de expansdo. A “eficiéncia isoentrdpica” da expansio
pode ser ajustada por meio do controle da vazdo de agua fria que retira calor do fluido através

desse trocador de calor tubo em tubo.
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Conforme discutido no item 4.2.5, a eficiéncia isoentrépica do expansor influencia
significativamente a eficiéncia térmica do ciclo. Porém, como a aplicacdo de turbinas de
entrada radial na pequena escala impbe rotacbes de eixo mais elevadas para maiores
eficiéncias isoentropicas (devido a baixa vazdo massica de fluido de trabalho), deve-se

observar o limite de projeto mecénico e de operacédo de turbinas radiais.

Nesse caso, é necessario avaliar a relacdo entre diminuicdo da rotacdo de eixo da

turbina e diminuicéo da eficiéncia térmica do ciclo.

A Fig. 5.34 ilustra a eficiéncia isoentrdpica de turbinas radiais de acordo com equacéo
de Mounier, Olmedo e Schiffmann (2018), e a eficiéncia térmica de um ciclo Rankine
organico saturado e sem recuperacdo de calor em funcédo da velocidade especifica e da rotagédo
de eixo, para um escoamento de R123 com vazdo massica de 0,025 kg/s, considerando
pressdes na entrada e na saida da turbina, respectivamente, iguais a 489,9 kPa e 130,7 kPa, e

eficiéncia isoentrdpica da bomba igual a 0,6.

Figura 5.34 — Eficiéncia isoentropica () de turbinas radiais de acordo com equacgao de Mounier,
Olmedo e Schiffmann (2018), e eficiéncia térmica do ciclo (n.,) em funcéo (a) da velocidade
especifica (N;) e (b) da rotacdo de eixo (N), para vazao massica de 0,025 kg/s de R123, considerando
pressOes na entrada e na saida da turbina, respectivamente, iguais a 489,9 e 130,7 kPa.
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Fonte: o autor.

Nota-se que, com 50.000 rpm, a eficiéncia isoentropica da turbina €é de,

aproximadamente, 0,56 e a eficiéncia térmica do ciclo é de 0,06. Reduzindo a rotacdo da
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turbina para 30.000 rpm, a eficiéncia isoentrépica da turbina passaria para valor proximo de

0,44 e a eficiéncia térmica de ciclo, 0,047.

5.3.3 Tanques de 4gua

Para fornecimento de &4gua quente e de agua fria a bancada de testes, definiu-se que
seriam utilizados dois tanques de &gua: o tanque para dgua quente seria aquecido por uma
resisténcia elétrica de 10 kWe, e o tanque de agua fria seria resfriado por meio de uma torre
de resfriamento, que forneceria agua resfriada ao trocador de calor em serpentina localizado

dentro do tanque de &gua fria.

Durante a operagdo, 0 evaporador precisa de agua quente; o trocador de calor da
expansdo, o condensador e o tanque pulmdo, de &gua fria. No entanto, em situacdes
transitorias, quais sejam, partida e parada do sistema, ou carga de fluido na bancada e

realizacdo de manutencdes, algumas manobras com agua serdo necessarias.

Para fazer a carga de fluido de trabalho no sistema, via tanque pulmdo, € necessario
que este esteja a uma temperatura inferior a do fluido a ser transferido para o sistema da
bancada; isso € obtido por meio da circulacdo de agua fria pelo trocador de calor interno ao
tanque pulmdo. Em seguida, quando o tanque estiver carregado com fluido de trabalho, é
necessario que esse fluido preencha os demais componentes da bancada. Isso € feito por meio
da circulacdo de agua quente pelo trocador de calor do tanque pulmao, tendo como objetivo

aumentar sua pressdo, atraves da evaporacao do fluido.

Para realizar alguma manutencdo de componentes da bancada, em que haja
desconexdo de componentes ou de tubulagdo da linha de fluido de trabalho, é necessario que
se recolha esse fluido no tanque pulmdo a fim de se evitar vazamentos para 0 ambiente.

Assim, resfria-se o tanque pulméo e se aquecem 0s demais componentes.
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A Tab. 5.4 sintetiza as manobras de fornecimento de 4gua na bancada de acordo com

as situacdes discutidas.

Tabela 5.4 — Suprimento de agua para os componentes da bancada de acordo com as diferentes
situacOes: 1) operacdo, 2) carga de fluido e startup, 3) parada/manutencéo.

Evaporador Trocad?r Condensador Tanqtje
expansao pulmao
1) Operagao AQ AF AF AF
2) Carga de fluido e startup AF AF AF AF e AQ
3) Parada/Manutengio AQ AQ AQ AF

Fonte: o autor.

Ambos os tanques de agua foram projetados para servir tanto a operacdo do sistema
guanto para as manobras de startup e paradas para eventuais manutencdes, conforme
explicado anteriormente; ou seja, ambos precisariam ser capazes de fornecer agua quente e
fria, de acordo com a situacdo desejada. Assim, ambos o0s tanques contardo com resisténcia
elétrica e, posicionado em seu interior, um trocador de calor em formato de serpentina,

conectado a linha de &gua fria proveniente da torre de resfriamento.

5.3.4 Tanque pulméo

O tanque pulméo, além de armazenar o fluido de trabalho e de permitir as operacbes
de carga/descarga de fluido na bancada, tem os objetivos de controlar variacGes na pressao da
linha e de definir a pressdo de condensacdo; no entanto, como a bancada de testes foi
concebida para receber diversos fluidos, o projeto do tanque contemplou o uso de altas

pressdes, sendo projetado para suportar pressao de ate 20 bar.

O corpo cilindrico do tanque foi feito em aco inox a partir de uma chapa de espessura
%/16” e, fazendo uso de uma calandra, fabricou-se cilindro de diametro interno 200 mm. O
fundo e a tampa/flange foram feitos utilizando chapa de espessura 74”; a soldagem do fundo

foi feita internamente, e do flange, externamente. A tampa é fixada por 8 parafusos M8.
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Uma serpentina (feita a partir de tubo de didmetro externo de %4”) para troca de calor
foi incluida; sua finalidade é controlar a temperatura dentro do tanque, a partir de uma tomada

regulavel de agua fria.

5.3.5 Bomba

Por inspecao da Eq. (3.4a), para a mesma poténcia térmica fornecida ao ciclo, a maior
vazdo massica de fluido de trabalho ocorrera para o ciclo saturado e com menores
temperaturas de evaporacdo. Assim, estabelecendo temperatura minima de evapora¢do como
sendo 5 °C superior a temperatura de condensacdo, considerando a temperatura maxima de

condensacdo de 60 °C, as vazdes volumétricas foram calculadas e sdo exibidas na Tab. 5.5.

Para garantir que liquido saturado (ou subresfriado) entre na bomba, um trocador de
calor (sub-resfriador) sera instalado entre a saida do condensador/tanque pulméo e a entrada
da bomba, a fim de evitar a presenca de vapor de fluido de trabalho na entrada da bomba, o

que poderia provocar cavitacdo e danos ao equipamento.

Tabela 5.5 — Vazdes volumétricas (I/min) calculadas para os fluidos a serem utilizados na bancada de
testes em funcdo da temperatura de condensacao, considerando ciclo saturado, fornecimento de 10
kWt ao ciclo e temperatura de evaporagao 5 °C superior a temperatura de condensacao.

Temperatura de condensagdo [°C]
30 40 50 60
Isobutano 3,3 3,6 3,8 4,1 S
n-butano 2,9 3,1 3,3 35 |55%
Isopentano 2,8 2,9 3,1 32 |5 §8
R123 2,4 2,5 26 | 28 8

Fonte: o autor.

Foi especificada uma bomba de deslocamento positivo, semelhante a utilizada por Liu
et al. (2019), com capacidade para bombear 4,1 litros por minuto. A vazdo de fluido de

trabalho pode ser controlada por um inversor de frequéncias e/ou por um sistema de bypass,
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em que parte do escoamento do fluido de trabalho segue para o recuperador e a outra parte,

para a entrada da bomba, como se observa na Fig. 5.1.

5.3.6 Medidor de vazao do fluido de trabalho

Um medidor de vazao do tipo Coriollis foi especificado para medir a vazdo do fluido

de trabalho.

5.4 Procedimentos prévios

Quoilin  (2011) recomenda que algumas medi¢bes redundantes, como pressoes,
temperaturas e vazbes massicas de fluidos secundarios, sejam adotadas como medida para
minimizar possiveis maus funcionamentos de sensores, calibra¢fes incorretas ou erros de
operacdo, gerando dados que tornem possivel o confronto de medidas, verificando eventuais

incoeréncias nos valores adquiridos.

Além disso, os instrumentos de medicdo devem ser calibrados para eliminacdo de erros
sistematicos, e testes de estanqueidade do sistema devem ser realizados antes de o sistema

receber a carga de fluido de trabalho.

5.5 Descricao dos testes

Para o estudo de ciclos Rankine orgéanico, duas configuracdes foram propostas:
auséncia ou presenca de um recuperador de calor, em que um circuito de bypass define a

utilizagdo ou ndo desse trocador de calor.

O fluido de trabalho é bombeado desde a pressdo de condensacdo até a pressdo de

evaporacdo. Um sub-resfriador foi adicionado antes da entrada da bomba para que o fluido de
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trabalho entre na bomba no estado de liquido levemente subresfriado, evitando cavitacdo na

bomba.

Ao ser pressurizado, o fluido de trabalho passa pelo recuperador de calor, que pode ou
ndo estar sendo utilizado; através das valvulas de bypass, o fluido, apés expansdo, pode
sequir pela tubulacdo que vai direto para o condensador, ou passar pelo recuperador,

preaquecendo o fluido antes de sua entrada no evaporador.

O ciclo terd sua operacdo em diferentes faixas de temperaturas. Os pontos
experimentais aferidos fornecerdo dados para calculos dos indicadores de desempenho de
cada componente, conforme modelagens abordadas no capitulo 3. Por fim, os resultados

experimentais poderdo ser comparados com 0s modelos teoricos.

Serdo alvos de investigacdo experimental os efeitos que 0s seguintes parametros

operacionais tém sobre o desempenho e o projeto do ciclo:

- Caracteristicas termofisicas de fluidos de trabalho;

- Pressdes de evaporacao e de condensacao dos fluidos de trabalho;

- Estados termofisicos dos fluidos de trabalho na entrada do expansor;

- Eficiéncia isoentrépica da bomba e do expansor;

- Presenca de um recuperador de calor no ciclo;

- Efetividade do recuperador de calor.

Além disso, a bancada de testes podera ser utilizada para outras investigacoes
experimentais, como a medicdo de coeficientes de transferéncia de calor, fluxos de calor e

propriedades termofisicas de possiveis fluidos de trabalho (puros ou misturas).
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A Fig. 5.35 representa a vista isométrica do desenho em CAD da bancada de testes
proposta. A Fig. 5.36, também imagem de desenho em CAD, mostra o detalhe do aparato para

simulacdo de uma expansao do fluido de trabalho.

Figura 5.35 — Desenho em CAD da bancada de testes proposta.

Fonte: o autor.

Figura 5.36 — Imagem de desenho em CAD do detalhe do aparato para simula¢do de uma expansao
por meio de valvula e trocador de calor.

Trocador de calor da expanséo

Fonte: o autor.

A Fig. 5.37 ¢ uma fotografia da bancada de testes projetada em fase inicial de

montagem.
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Figura 5.37 — Foto da bancada de testes projetada, em fase inicial de montagem.

Fonte: o autor.

Considerando as perdas de carga, é esperado que os ciclos saturados e sem
recuperacgdo de calor apresentem um diagrama T-s como o da Fig. 5.38, que ilustra o diagrama

para 0 R123, cujos parametros de operacdo sao resumidos nas Tabs. 5.6 e 5.7.

Figura 5.38 — Diagrama T-s para ciclo saturado e sem recuperacao de calor funcionando a R123.
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Fonte: o autor.



Tabela 5.6 — Resumo das condicdes de operacdo do ciclo Rankine orgéanico representado pela Fig.

5.38.
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Fluido de trabalho R123
Vaz&do massica 0,025 kg/s
Pressdo na entrada do evaporador 489,8 kPa
Temperatura na entrada do evaporador 30,3 °C
Pressdo na saida do evaporador 486,6 kPa
Temperatura na saida do evaporador 79,7 °C
Poténcia fornecida no evaporador 5 kWit
Efetividade do evaporador 0,94
Perda de carga do fluido de trabalho no 3.2 kPa

evaporador

Tipo de expansor

Turbina de entrada radial

Rotacéo de eixo do expansor 50.000 rpm
Eficiéncia isoentropica do expansor 0,56
Poténcia de eixo da turbina 0,31 kW
Pressdo na entrada do condensador 130,7 kPa
Temperatura na entrada do condensador 54,8 °C
Pressdo na saida do condensador 109,8 kPa
Temperatura na saida do condensador 30 °C
Efetividade do condensador 0,95
Perda de carga do fluido de trabalho no 20.9 kPa
condensador

Poténcia rejeitada no condensador 4,7 kKW
Eficiéncia isoentropica da bomba 0,6
Poténcia de eixo da bomba 0,01 kW
Poténcia liquida do ciclo 0,3 kW
BWR 0,03
PWHR 0,02
Eficiéncia térmica do ciclo 0,06

Fonte: o autor.
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Tabela 5.7 — Eficiéncias exergéticas e destrui¢do de exergia do ciclo Rankine orgéanico representado
pela Fig. 5.38 nas condicdes de operacdo da Tab. 5.6.

Temperatura de entrada da fonte fria 20 °C
Vaz&do massica da fonte fria 0,8 kg/s
Temperatura de saida da fonte fria 21,4°C
Temperatura de entrada da fonte quente 95 °C
Vazao massica da fonte quente 0,5 kals
Temperatura de saida da fonte quente 92,6 °C
Destruicéo de exergia da fonte quente 0,94 kW
Eficiéncia de Carnot, §carnot 0,19
Eficiéncia de Carnot modificada, 9carnot” 0,10
Eficiéncia exergética fonte ideal, €., r, 0,31
Eficiéncia exergética fonte ndo ideal, €., 0,32
Eficiéncia exergética modificada, €,," 0,60
Destruicdo de exergia no evaporador 0,24 KW
Destruicéo de exergia na turbina 0,22 KW
Destruicdo de exergia no condensador 0,23 KW
Destruicédo de exergia na bomba 0,004 kKW
Destruicao de exergia total 0,7 KW

Fonte: o autor.

Os dados presentes nas Tabs. 5.6 e 5.7 mostram que a destruicdo de exergia na bomba
€ muito menor que nos demais componentes, mesmo considerando a eficiéncia isoentrdpica
da bomba igual a 0,6. 1sso se deve aos valores mais baixos de entalpia na entrada e na saida da

bomba.

Para essas condigcdes de pressdes e temperaturas de operagdo, fixando a energia
fornecida ao ciclo no evaporador e a vazdo massica do fluido de trabalho, a destruicdo de
exergia na turbina poderia ser menor no caso de a eficiéncia isoentropica do expansor ser
maior. No caso do evaporador e do condensador, a destruicdo de exergia poderia ser
minimizada diminuindo-se as vazfes massicas da agua quente e da agua fria; no entanto,
conforme discutido na se¢édo 5.3.1, para as dimensdes especificadas no projeto dos trocadores
de calor, a diminuicdo das vazGes massicas de agua implicaria necessidade de maior
comprimento de tubos dos trocadores de calor, prejudicando o processo de transferéncia de

calor e, eventualmente, alterando os pontos de operacédo do ciclo Rankine organico.
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A utilizacdo do recuperador de calor no ciclo saturado reduz a destruicdo de exergia
total do ciclo. Apesar haver destruicdo de exergia no recuperador de calor, esse valor é bem
menor que os Vvalores de destruicdo de exergia nos demais trocadores de calor, e as
diminuicdes da destruicdo de exergia, tanto no evaporador quanto no condensador, sao
maiores que o valor da destruicdo de exergia adicionado ao sistema pela inclusdo do

recuperador de calor, como mostra a Fig. 5.39%.

A Fig.3.39a ilustra a destruicdo de exergia em cada componente de um ciclo Rankine
organico saturado funcionando a R123 e a Fig. 3.39b, as eficiéncias térmicas e exergéticas,
ambas em funcdo da efetividade do recuperador de calor. Foram considerados os seguintes
parametros: temperatura de evaporacdo igual a 80°C, temperatura de condensacdo igual a
30°C, vazdo massica de fluido de trabalho igual a 0,025 kg/s, eficiéncias isoentropicas da
bomba e da turbina, respectivamente, iguais a 0,6 e 0,56, temperatura de entrada e vazéo
massica de dgua quente iguais a 95°C e 0,5 kg/s, temperatura de entrada e vazdo massica de
agua fria iguais a 20°C e 0,8 kg/s, e as perdas de carga nos trocadores de calor ndo foram

consideradas.
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Figura 5.39 — (a) Destruigdo de exergia total e em cada componente de um ciclo Rankine organico
saturado, funcionando a R123 e (b) Eficiéncias energéticas e exergéticas, em fungéo da efetividade do
recuperador de calor, considerando Teyqp, = 80°C, Teong = 30°C, iy, = 0,025kg/s, n, = 0,6,

ne = 0,56, my; = 0,5kg/s, Tgene = 95°C, iy = 0,8kg/s, Tf ene = 20°C € desprezando perda de
carga nos trocadores de calor.
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Fonte: o autor.

Assim, a utilizacdo de um recuperador de calor no ciclo Rankine organico saturado a
R123 considerado aumentou as eficiéncias exergéticas do ciclo, bem como reduziu a

destruicdo de exergia total no sistema.

A Fig.5.40 ilustra o efeito do superaquecimento do fluido de trabalho na presenca de
um recuperador de calor no ciclo, considerando as mesmas temperaturas e caracteristicas de

fontes quente e fria utilizadas na analise feita para o ciclo saturado e ilustrada pela Fig. 5.39.
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Figura 5.40 — (a) Destruigdo de exergia total e em cada componente de um ciclo Rankine organico
superaquecido e com recuperacao de calor, funcionando a R123 e (b) Eficiéncias energéticas e
exergéticas, em funcdo do grau de superaquecimento do fluido de trabalho, considerando T,,q, =
80°C, Teong = 30°C, mypy = 0,025kg/s, np = 0,6, 7, = 0,56, & = 0,94, iy = 0,5kg/s, Ty ent =
95°C, my = 0,8kg/s, Ty ene = 20°C € desprezando perda de carga nos trocadores de calor.
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Fonte: o autor.

O superaquecimento do fluido de trabalho sem a presenca de recuperador de calor, por
sua vez, ndo promoveu alteracfes significativas em relagdo as eficiéncias exergéticas e a

destruicdo de exergia total do sistema, conforme verificado na Fig. 5.41.
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Figura 5.41 — (a) Destruigdo de exergia total e em cada componente de um ciclo Rankine organico
superaquecido, funcionando a R123 e (b) Eficiéncias energéticas e exergéticas, em funcdo do grau de
superaquecimento do fluido de trabalho, considerando T, = 80°C, T¢onq = 30°C, My, =
0,025kg/s, n, = 0,6, n; = 0,56, &, = 0,94, my = 0,5kg/s, Ty ene = 95°C, My = 0,8kg/s,

Tf ene = 20°C e desprezando perda de carga nos trocadores de calor.

(a) R123 (ciclo superaquecido): Q.=5kWt; T,,,,=80°C; T,,4=30°C
1,=0,6; n,=0,56; AP,.=AP_=0
my=0,5kg/s; T,,=95°C; m=0,8kg/s; T;,=20°C
E. 300 670,0
2 - 6690
g 20 - 6680 §
< =
- c

2 200 - 667,0 5
E - 6660 ©
e g
g 150 - - 6650 ©
c x
® - 6640 @
[ 4 oq
5] 100 - 6630 o
s g
3 50 - - 662,0 Sa_'
!& - 661,0 E
g 0 - 660,0
‘g‘ 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
e Superaquecimento, AT, [C]

s bomba s evaporador . turbina s condensador e tOtal

(b) R123 (ciclo superaquecido): m=0,025 kg/s; T,,,,=80°C; T,,,=30°C
n,=0,6; n,=0,56; AP .=AP =0

m_=0,5kg/s; T, ,=95°C; m=0,8kg/s; T;.=20°C

0,75 0,070
*Wé
g L 0,069 m
& 0,65 =
o o
2 - 0,068 .
~g,° Q
E’ 0,55 f"_.:.
3 - 0,067 3.
S 8
& 0,45 =
3 - 0,066 =
9
&
w

0,35 . . . . . . . . . 0,065

0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Superaquecimento, AT, [°C]
€ex e*ex nth

Fonte: o autor.

Conclui-se, entdo, que a presenca de um recuperador de calor no ciclo promoveu
aumento nos valores de eficiéncia térmica, mas ndo necessariamente nos valores de

eficiéncias exergéticas, o que esta de acordo com Maraver et al. (2014).
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Um ciclo a R123 sem recuperacdo de calor, desconsiderando as perdas de carga nos
trocadores de calor e fixando temperaturas de evaporacao e de condensacao, respectivamente,
em 80 e 30 °C teria uma eficiéncia térmica de ciclo de 6,81% de acordo com a solucéo
numérica do sistema de equacGes; para as mesmas condi¢des, utilizando a solucéo analitica, a
eficiéncia térmica seria de 6,85%, uma divergéncia de 0,5% em relacdo ao calculo numeérico.
Nessas condicdes, utilizando as andlises realizadas com auxilio do modelo analitico proposto
para célculo de eficiéncia térmica de ciclos, seria possivel aumentar a eficiéncia térmica do

ciclo superaquecendo o fluido de trabalho e utilizando um recuperador de calor.

Para os mesmos valores considerados para as eficiéncias isoentropicas da bomba e da
turbina, e para as temperaturas de evaporacdo e de condensacao, a eficiéncia térmica do ciclo
pode ser aumentada em, aproximadamente, 12% se o fluido de trabalho for superaquecido a
90 °C e um recuperador de calor de efetividade igual a 94% (valor igual a efetividade do
evaporador) for utilizado, o que aumentaria a eficiéncia térmica do ciclo para valor préximo

de 7,6%.

Para ilustrar essa situacdo, a Fig. 5.42 exibe as eficiéncias térmicas de ciclos saturados
sem recuperacdo de calor (ORC), saturados e com recuperacdo de calor (RORC),
superaquecidos e sem recuperagdo de calor (SORC) e superaquecidos com recuperagdo de
calor (SRORC), calculadas pelo método numeérico, em funcéo do superaquecimento do fluido

de trabalho.
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Figura 5.42 — Eficiéncias térmicas para ciclos Rankine organicos funcionando a R123, com
temperaturas de evaporacdo 80°C e de condensacao a 30°C, em funcédo do superaquecimento do fluido
de trabalho, considerando calculo pelo método numérico.
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Fonte: o autor.

Observa-se da Fig. 5.42 que o superaquecimento do fluido de trabalho sem o uso de
um recuperador de calor praticamente ndo alterou a eficiéncia térmica do ciclo, ao passo que 0
superagquecimento do fluido de trabalho na presenca de um recuperador de calor aumentou a

eficiéncia térmica do ciclo, o que esta de acordo com as discuss@es realizadas na se¢édo 4.2.

Portanto, se a temperatura (ou pressao) de evaporacdo do fluido de trabalho ndo puder
ser aumentada, mas ainda houver calor na fonte quente o suficiente para superaquecer o fluido
de trabalho (e area suficiente para transferéncia de calor no evaporador), é possivel aumentar
a eficiéncia térmica do ciclo com a utilizagdo de um recuperador de calor, mantendo-se 0s

demais parametros de operacao do ciclo.
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6 CONCLUSOES E SUGESTOES PARA

TRABALHOS FUTUROS

O ciclo Rankine organico € uma rota tecnoldgica com grande potencial de crescimento de
aplicacdo, e que vem se consolidando em um contexto em que preocupacdes ambientais e
energéticas ganham cada vez mais destaque, em que pesem a diminuicdo do uso de

combustiveis fosseis e 0 aumento na utilizagdo de fontes renovaveis de energia.

Para a complexa tarefa de escolher o fluido de trabalho do sistema de poténcia, devem ser
analisados tanto as caracteristicas termofisicas dos fluidos quanto os seus efeitos sobre o0 meio
ambiente e sobre a saude ocupacional das pessoas envolvidas na operacdo, a seguranca na
aplicacdo e os custos envolvidos. Os fluidos secos e isoentropicos apresentam vantagens
sobre os fluidos imidos, uma vez que dispensam o superaquecimento para evitar condensacgéo

durante a expansao.

Para avaliacdo mais precisa do desempenho do ciclo de poténcia, as métricas de

eficiéncia energética, exergética e exergética modificada devem ser avaliadas em conjunto.

Assim, foram considerados os ciclos saturados e os ciclos superaquecidos, com e sem
recuperacdo de calor, e para cada um deles, um modelo analitico foi deduzido e sua aplicacdo

foi verificada e validada.

Os modelos propostos forneceram resultados mais precisos para os fluidos umidos e os

praticamente isoentropicos na faixa de temperaturas consideradas; para os fluidos secos, a
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aplicacdo dos modelos com precisdo satisfatoria se restringe a temperaturas mais moderadas

(até em torno de 100°C).

As comparacges entre os ciclos evidenciaram, conforme esperado, que, quanto menor a
temperatura de condensacdo do fluido de trabalho, maior a eficiéncia térmica do ciclo.
Evidenciaram, também, que a eficiéncia térmica do ciclo tende a aumentar com o aumento da
temperatura de evaporacdo do fluido de trabalho até temperaturas proximas a temperatura
critica do fluido, regido em que as propriedades termofisicas podem sofrer alteracdes, e a

eficiéncia térmica do ciclo pode sofrer ligeira queda.

A relacdo entre o calor latente de evaporacao e o calor especifico sensivel de liquido (a
pressdo de evaporacdo) do fluido influencia diretamente no calculo da eficiéncia térmica de
ciclo. Essa relacdo é expressa tanto pelo adimensional nimero de Jacob para preaquecimento,
Jayre, quanto pelo parametro k. Assim, a escolha do fluido de trabalho e a busca por novos

fluidos, possivelmente incluindo as misturas de fluidos, devem considerar essa constatagao.

A inclusdo de um recuperador de calor pode promover um aumento na ordem de 10% na
eficiéncia térmica do ciclo tanto para os ciclos saturados quanto para os ciclos com
superaguemento, desde que a temperatura do fluido de trabalho na saida do expansor seja
superior a temperatura do fluido na saida da bomba, sendo os efeitos da inclusdo do
recuperador de calor mais pronunciados em fluidos secos e/ou em temperaturas de evaporagéo

mais elevadas.

Em ciclos que ndo possuem recuperador de calor, 0 superaquecimento em poucos graus
ndo altera significativamente a eficiéncia térmica do ciclo. Portanto, se o fluido ndo for
umido, que necessita de superaquecimento para prevenir formacdo de liquido durante a

expansdo, do ponto de vista da eficiéncia térmica do ciclo, ndo vale a pena impor
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superaguecimento ao fluido de trabalho; no entanto, para definir o projeto de um ciclo, outros
aspectos além da eficiéncia térmica também devem ser analisados, como vazdo massica do
fluido de trabalho, complexidade e areas superficiais de trocadores de calor e especificacdo de

bomba, expansor, tubulagéo e outros componentes do ciclo.

Em ciclos que possuem recuperador de calor, por sua vez, o superaquecimento do fluido

de trabalho pode promover um aumento na ordem de 20% na eficiéncia térmica de ciclo.

Independentemente da configuracdo do ciclo, as eficiéncias isoentropicas da bomba e do
expansor influenciam diferentemente a eficiéncia térmica do ciclo; a eficiéncia isoentrdpica
do expansor influencia a eficiéncia térmica do ciclo de maneira aproximadamente linear,
enquanto que a eficiéncia isoentrépica da bomba, se ndo for inferior a valores em torno de
30%, ndo influencia tanto quanto a eficiéncia isoentropica do expansor. Apesar de a eficiéncia
isoentropica do expansor exercer maior influéncia sobre a eficiéncia térmica do ciclo, a

eficiéncia isoentropica da bomba ndo deve ser negligenciada.

A revisdo e os resultados da avaliacdo térmica tedrica deste trabalho serviram como base
para 0 projeto de uma bancada de testes para avaliagdo experimental de ciclos Rankine
organico em pequena escala. No projeto da bancada de testes, destacam-se 0
dimensionamento dos trocadores de calor principais e a analise de pré-projeto do expansor,

neste caso, visando a utilizagdo futura de uma turbina de entrada radial.

Os valores das temperaturas das fontes quente e fria na entrada dos trocadores de calor
sdo fundamentais para a definicdo das condi¢des de operacdo de um ciclo Rankine organico e
para o dimensionamento dos trocadores de calor, uma vez que a transferéncia de calor é

proporcional a diferenca de temperaturas entre os fluidos.
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A andlise de perda de carga para os trocadores de calor é importante, sobretudo, para o
condensador, uma vez que uma perda de carga excessiva pode dificultar o processo de

condensacéo do fluido de trabalho.

A eficiéncia isoentrépica de uma turbina de entrada radial é dependente da rotacdo de
eixo da turbina e influencia diretamente na eficiéncia térmica do ciclo. As rotacdes de eixo
sdo elevadas para a pequena escala porque a vazdo massica de fluido de trabalho é pequena, e
o limite construtivo e de operacdo da méaquina rotativa (turbina de entrada radial) deve ser
considerado, tanto para o projeto desse equipamento, quanto para a definicdo dos parametros

de operagéo do ciclo Rankine organico.

Dentro das condicdes de operacdo dos ciclos Rankine organico propostos na bancada de
testes, sdo esperadas eficiéncias térmicas do ciclo entre 4 e 6% para ciclos saturados e sem
recuperacdo de calor, valores que podem ser aumentados para cerca de 7% com
superaguecimento do fluido de trabalho até temperatura proxima da fonte de calor e utilizacdo
do recuperador de calor, e de 10% com a utilizacdo de expansores volumétricos, que possuem
maiores eficiéncias isoentrépicas para aplicagdes em que as vazdes massicas de fluido de
trabalho sejam mais reduzidas (como na operagdo da bancada de testes em pequena escala

abordada neste trabalho).

Como sugestdes para futuros trabalhos, destacam-se:

- Investigacdo de propriedades termofisicas e de coeficientes de transferéncia de calor de

candidatos a fluido de trabalho, puros ou misturas de fluidos;

- Comparacdo de resultados experimentais com modelos teoricos, considerando

operacdes tanto em regime permanente, quanto em regime transiente;
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- Modelagem teorica e realizacdo de testes para ciclos operando em regides transcriticas

ou supercriticas;

- Projetos e ensaios de expansores, com destaque para turbinas e maquinas do tipo screw;

- Otimizacédo de trocadores de calor para aplicagdes em ciclos Rankine organico.
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Apéndice Al - Pressoes de saturacao de fluidos selecionados

Tabela A.0.1 — Pressoes de saturacéo de varios fluidos, de acordo com a temperatura de saturag&o.

Pressdo de saturagdo [kPa]
Temperatura
[’C]| 20 25 30 35 40 45 50 55 60
Fluido

Agua 2,34 3,17 4,25 5,63 7,38 9,59 12,34 15,75 19,93
Amonia 857,8 1003 1167 1351 1555 1782 2033 2310 2614
Etanol 5,86 7,87 10,46 13,75 17,89 23,07 29,48 37,35 46,93
Propano 836,6 952,2 1079 1218 1369 1534 1713 1907 2117
Isobutano 302 350,4 404,5 464,5 530,9 604 684,4 772,4 868,4
N-butano 208 243,7 283,9 329 379,2 435 496,6 564,6 639,3
Isopentano 76,59 91,69 109 128,8 151,3 176,7 205,2 237,1 272,7
N-pentano 57,08 68,92 82,62 98,35 116,3 136,7 159,8 185,7 214,8
N-hexano 16,28 20,26 25 30,59 37,14 44,77 53,6 63,75 75,38
Ciclohexano 10,35 13,02 16,24 20,08 24,63 29,98 36,24 43,5 51,89
N-heptano 4,721 6,09 7,78 9,83 12,32 15,31 18,88 23,09 28,04
N-octano 1,377 1,843 2,437 3,186 4,12 5,274 6,688 8,40 10,47
N-nonano 0,423 0,584 0,797 1,073 1,427 1,878 2,443 3,147 4,015
N-decano 0,13 0,18 0,26 0,36 0,49 0,66 0,88 1,17 1,53
N-dodecano 0,012 0,018 0,027 0,04 0,058 0,083 0,118 0,164 0,227
Benzeno 10,03 12,69 15,92 19,79 24,39 29,83 36,21 43,64 52,25
Tolueno 2,911 3,794 4,893 6,249 7,907 9,916 12,33 15,22 18,63
R11 88,35 105,6 125,3 147,9 173,4 202,2 234,6 270,7 311
R22 910,3 1044 1192 1355 1534 1730 1943 2176 2428
R113 36,5 44,64 54,17 65,26 78,08 92,81 109,6 128,8 150,4
R123 75,71 91,48 109,7 130,7 154,7 181,9 212,7 247,4 286,3
R1234yf 591,8 682,6 783,4 894,9 1018 1153 1301 1464 1641
R1234ze 429,1 500,1 579,7 668,5 767,3 876,7 997,4 1130 1276
R134a 572,1 665,8 770,6 887,5 1017 1161 1319 1492 1683
R141b 64,93 78,47 94,16 112,2 | 132,9 | 156,4 | 182,9 | 212,9 | 246,4
R152a 513,6 597,2 690,7 794,8 910,3 1038 1179 1333 1502
R227ea 387,6 453 526,5 608,7 700,3 802 914,5 1039 1175
R236fa 229,6 272,3 320,9 375,7 437,5 506,6 583,7 669,3 764,2
R245fa 122,4 147,8 177,2 211 249,6 293,5 343,2 399,2 461,9

Fonte: o autor.
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Apéndice A2 - Temperaturas de saturagdo a pressao atmosferica da cidade

de Séo Carlos — SP (92 kPa)

Tabela A.0.2 — Temperaturas de saturacao referentes a pressao atmosférica da cidade de S&o Carlos —
SP (92 kPa), de acordo com o fluido.

Fluido T@92 kPa [°C]
Agua 97,32
Amonia -35,23
Etanol 75,85
Propano -44,26
Isobutano -14,11
N-butano 3,03
Isopentano 25,1
N-pentano 33,06
N-hexano 66,19
Ciclohexano 77,57
N-heptano 95,13
N-octano 122
N-nonano 147,4
N-decano 170,5
N-dodecano 212,3
Benzeno 76,96
Tolueno 107
R11 21,12
R22 -42,85
R113 44,74
R123 25,15
R1234yf -31,7
R1234ze -21,47
R134a -28,18
R141b 29,35
R152a -26,21
R227ea 18,46
R236fa -3,73
R245fa 12,8

Fonte: o autor.
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Apéndice A3 - Equacao para o Ciclo Brayton reversivel

' s

8_-
. 2 3 o,

VP hecccncccacaa edeaa-

cond J- - -~

Brayton

Considerando o “ciclo Brayton” representado pelo poligono 4-3-8-7-4 e calor

espefifico ¢, constante e uniforme nas condices de pressdes e temperaturas de operagao:

n _(i8_i7)_(i3_i4)NCp'(TS_T7)_Cp'(T3_T4)
fhBCs lg — I3 cp (Tg — T3)

(To =T~ (Ts=T) _ T, =T,

th,BCs = (Tg — T3) Tg — T

T.
T7'(1_ 4/T7

Nthpes = 1 —
T

Considerando 0s processos isoentropicos,




T
T, -[1-— 4/
’ ( T7>_ T,

Nthpes = 1 — =1- T
Ty 8
TS * 1 - /T8
. _, T+AT
Sendo AT, =~ ATy,
Tcond + ATL

r]th,BC,S - - Tevap + ATH




