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Resumo

CABALLERO, G. E. C. (2018), Modelagem do Comportamento Integrado de um Sistema
de Coletor Cilindrico Parabdlico Operando com Ciclo Rankine Organico e Armazenamento
Térmico de Dois Tanques, 224p. Tese (Doutorado em Térmica, Fluidos e Maquinas de
Fluxo) - Instituto de Engenharia Mecanica, Universidade Federal de Itajuba.

O objetivo principal desta tese é desenvolver a modelagem matematica de um sistema de
Coletores Cilindricos Parabdlicos integrado a um Ciclo Rankine Organico, com
armazenamento térmico, como uma opc¢do de pequenas e médias capacidades, que
consigam responder a intermiténcia das fontes de energia renovavel, como é o caso da
energia solar. Para desenvolver os modelos matematicos foi utilizada a ferramenta
computacional Matlab.

Foram analisados diferentes fluidos de transferéncia de calor (Agua, Donwtherm A,
Donwthwer Q e Syltherm 800) e fluidos de trabalho (R-245fa, R-141b e 0 R-123), com 0
propdsito de determinar a influéncia destes sobre o aproveitamento da energia térmica, a
eletricidade gerada pelo sistema e sobre o comportamento da turbina. Também, foi
desenvolvido o projeto preliminar de uma turbina radial para o Ciclo Rankine Orgéanico,
para trés fluidos de trabalhos. Para isto, foi elaborado um modelo matematico
unidimensional da turbina em Matlab, para diferentes condicdes de operacdo. O modelo
unidimensional é Gtil para determinar os parametros geométricos e de projeto, e representa
a base para desenvolver a anélise 3D da turbina, com o uso do programa CFX-ANSYS. A
analise 3D da turbina permite determinar os perfis de pressdo, de velocidade e de
temperatura de cada uma das geometrias obtidas para cada fluido de trabalho, além de
permitir determinar o comportamento da turbina no ponto de projeto e fora deste ponto.
Condicdes a partir da qual se desenvolve a analise do comportamento integrado do sistema

proposto nesta tese.



Da andlise do comportamento do sistema de Coletor Cilindrico Parabdlico integrado ao
Ciclo Rankine Organico, com armazenamento térmico de dois tanques foi possivel
determinar para as condicdes e parametros definidos nesta tese, que um par de tanques com
didmetro de 4 m, altura de 4,55 m e utilizando o Downtherm A como fluido do sistema,
permite garantir a geracdo de aproximadamente 7,4 kWe durante um periodo de
3 horas 26 min. Ademais se determino que para o dia analisado, o sistema de Coletor
Cilindrico Parabolico contribui com 63,6 % da energia fornecida ao sistema Ciclo Rankine
Organico, enquanto gque o sistema de armazenamento contribui com o 36,4 %.

A abordagem do projeto 3D da turbina radial apresentada nesta tese permitiu determinar
que a eficiéncia da turbina varia em funcdo da condicdo de operacgéo e o fluido de trabalho,
os resultados mostram que para a analise do comportamento do Ciclo Rankine Organico é
importante determinar o valor da eficiéncia para a condicdo analisada, e ndo deve ser

definido como um valor constante.

Palavras-chave: Energia Solar, Sistema de Coletor Cilindrico Parabdlico, Ciclo

Rankine Organico, Armazenamento Térmico, Turbina Radial, Exergia.



Abstract

CABALLERO, G. E. C. (2018), Modeling the Integrated Behavior of a Parabolic
Cylindrical Collector operating with an Organic Rankine Cycle and Thermal Storage of
Two Tanks, 224p. Thesis (PhD in Thermal, Fluids and Flow Machines) - Mechanical
Engineering Institute, Federal University of Itajuba.

The main objective of this thesis was to develop a mathematical modeling of a Parabolic
Cylindrical Collector System integrated to an Organic Rankine Cycle with Thermal Storage
as an option to generate electricity of both low and medium capacity, friendly to the
environment and that is able to respond to the intermittence of the renewable energy
sources, as is the case of solar energy. Matlab was used as the computational tool to
develop the mathematical models.

Different heat transfer fluids (Water, Donwtherm A, Donwthwer Q e Syltherm 800) and
working fluids (R-245fa, R-141b and R-123) were analyzed in order to determine the
influence of these on the use of thermal energy, the electricity generated by the system and
on the behavior of the turbine. In addition, the preliminary design of a radial turbine for the
Rankine Organic Cycle was developed for three work fluids. For this, a mathematical
model of the turbine was elaborated in Matlab, for different operating conditions. The one-
dimensional model is useful for determining the geometric and design parameters; it also
represents the basis for developing the 3D analysis of the turbine using the program
CFX-ANSYS. The 3D analysis of the turbine aims to analyze the pressure, velocity and
temperature profiles of each of the geometries obtained for each working fluid, besides
allowing to determine the behavior of the turbine at the design point and out this point.
Conditions from which the analysis of the integrated behavior of the system proposed in
this thesis is developed.



From the analysis of the integrated behavior of a Parabolic Cylindrical Collector operating
with an Organic Rankine Cycle and Thermal Storage of Two Tanks, it was possible to
determine for the conditions and parameters defined in this thesis that a pair of tanks with a
diameter of 4 m, height of 4,55 m and using the Downtherm A as the system fluid, ensures
generation of approximately 7,4 kWe over a period of 3 hours 26 min. In addition, it was
determined that for the analyzed day, the Parabolic Cylinder Collector system contributes
with 63,6 % of the energy supplied to the Organic Rankine Cycle system, while the storage
system contributes with 36,4 %.

The approach of the 3D design of the radial turbine presented in this thesis, allowed to
determine that the efficiency of the turbine changes as a function of the operating condition
and the working fluid. These results show that for the analysis of Organic Rankine Cycle
behavior, it is important to determine the efficiency value for the analyzed condition, and

should not be defined as a constant value.

Keywords: Solar Energy, Parabolic Cylindrical Collector System, Organic Rankine
Cycle, Thermal Storage, Radial Turbine, Exergy.
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1. INTRODUCAO

1.1 Justificativa e Motivacéao

A melhoria da qualidade de vida e o desenvolvimento de alguns paises tem elevado o consumo
de energia. Mas também trazendo consequiéncias como o efeito nocivo sobre o ambiente em
varias formas que conduz ao aquecimento global, as mudancas climaticas e a polui¢do do ar. Por
outro lado, a obrigacdo de reduzir as emissdes de CO; e outros gases de efeito estufa € a principal
causa para que alguns paises venham desenvolvendo pesquisas e projetos em fontes de energia
renovavel, como a energia solar. Ou seja, ha uma urgente necessidade de reduzir a dependéncia
de geracdo de eletricidade a partir dos combustiveis fésseis, médiante o uso de tecnologias que
usam fontes renovaveis para gerar eletricidade.
Esta crescente preocupacdo com os problemas ambientais tem estimulado o desenvolvimento e
utilizacdo de tecnologias que funcionam a partir de energias renovaveis, como a energia solar, o
vento, 0 mar, etc.
Neste sentido, a energia solar pode ser a melhor op¢do por varios motivos, tais como:
v" A energia solar é a fonte de energia renovavel mais abundante. O sol emite energia a uma
taxa de 3,8x10% kW, dos quais aproximadamente 1,8x 10'* kW s&o interceptados pela
Terra [1];
v’ Estudos revelaram que a demanda mundial de energia pode ser suprida de forma

satisfatoria através da utilizacdo de energia solar [2].
Estudos recentes mostram que a energia solar pode também ser uma fonte de calor promissora
para a geracdo de eletricidade utilizando o sistema CRO, uma vez que as usinas térmicas de alta
temperatura que trabalham baseadas no Ciclo Rankine convencional ndo sdo viaveis em
aplicacbes de pequena capacidade. Para capacidades inferiores a 1IMWe, determinou-se que a
eficiéncia do Ciclo Rankine convencional € muito menor, em comparagdo a um Ciclo Rankine
Organico [3]. Neste caso, o sistema CRO é uma tecnologia que pode ser utilizada para a geragéo
de eletricidade em pequena e média capacidade (1 kwW-5 MW). O Ciclo Rankine Orgéanico (CRO)
oferece ainda uma alternativa interessante para aquelas fontes de energia térmica de baixa
qualidade [4].



Embora, ha pesquisas na &rea de sistemas de concentragdo solar com Coletores Cilindricos
Parabdlicos para a geragdo de eletricidade, poucos sao as investigacdes nas quais se analisam este
tipo de sistemas trabalhando com Ciclo Rankine Organico integrado ao armazenamento térmico.
O armazenamento de energia neste tipo de sistemas pode trazer vantagens importantes, como: a
capacidade de controlar o tempo de operagéo do sistema e a quantidade de eletricidade gerada, o
controle do sistema durante condigdes meteoroldgicas transitorias, aumento do fator de
capacidade anual e uma distribuicdo mais uniforme da geracéo de eletricidade.

Diante deste cenario este trabalho busca desenvolver um modelo matematico para a analise de
um sistema de geracdo de eletricidade a partir da energia solar, que seja capaz de responder a

intermiténcia desta fonte renovavel.
1.2 Objetivos

Objetivo Geral
O objetivo principal deste trabalho € efetuar a anélise do comportamento integrado de um sistema
Ciclo Rankine Organico (CRO) com Coletores Cilindricos Parabdlicos e Armazenamento

térmico de dois tanques, atraves da modelagem dos componentes do sistema.
Objetivos Especificos

v’ Estudar e caracterizar o comportamento térmico de um sistema de Coletores Cilindricos
Parabdlicos trabalhando com diferentes fluidos de transferéncia de calor, através da
modelagem matematica desta tecnologia;

v Estudar e caracterizar o comportamento térmico do Ciclo Rankine Organico (CRO)
operando com diferentes fluidos de trabalho, a partir da modelagem matematica deste
sistema;

v Analisar e caracterizar o comportamento do sistema de armazenamento térmico de dois
tanques, através da modelagem matematica deste tipo de tecnologia;

v' Determinar 0 maximo potencial para entregar energia ou realizar trabalho dos
componentes do sistema, através da analise exergética;

v Determinar as caracteristicas geométricas dos componentes da turbina do Ciclo Rankine
Organico para diferentes fluidos de trabalho, através do desenvolvimento do projeto

unidimensional e 3D da turbina, visando sua operacdo fora do ponto de projeto;



1.3 Contribuictes

A revisdo bibliografica realizada neste trabalho mostra que existem poucas pesquisas ou
trabalhos focados na analise e caracterizacdo de sistemas de Coletores Cilindricos Parabdlicos
operando com Ciclo Rankine Organico integrado ao sistema de armazenamento térmico de dois
tanques, incluindo a analise do expansor do ciclo de poténcia. Igualmente, é importante destacar
que, ademais de esse ser um dos objetivos deste trabalho, esta tese focard na avaliacdo de
diferentes fluidos de transferéncia de calor e fluidos de trabalho. Assim, a principal contribuicéo
deste trabalho consiste na elaboragdo de um modelo matematico que pode ser utilizado como
uma ferramenta para analisar o comportamento integrado dos sistemas propostos nesta tese,
analise desenvolvida a partir das ferramentas computacionais Matlab e CFX-ANSYS.

Para o sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos foi considerado de forma detalhada o efeito
da irradiacdo solar sobre a superficie do receptor do sistema, com o propésito de obter um
modelo matematico que caracterize este tipo de tecnologia da maneira mais proxima da realidade
No caso do sistema de armazenamento térmico de dois tanques foram consideradas e analisadas
detalhadamente as perdas térmicas, uma vez que na literatura cientifica, com freqiiéncia, séo
realizadas simplificacGes em relacdo a este calculo.

Também é proposta a modelagem unidimensional de uma turbina radial em Matlab, como a base
para desenvolver o projeto 3D da turbina do Ciclo Rankine Organico. A partir da analise 3D sao
determinados o tamanho e os perfis de pressdo, temperatura e velocidade para cada umas das
turbinas projetadas para os fluidos R-245fa, R-141b e 0 R-123. O projeto da turbina tem como
principal objetivo permitir determinar o comportamento deste componente fora de condig¢Ges de
projeto e, fornecer os parametros necessarios para desenvolver analise da operacdo integrada do
sistema na configuracdo definida nesta tese.

Outro aporte desta tese € obtido a partir da analise exergética proposta para a configuragdo do
sistema definido, e as consideracdes do efeito ndo uniforme da irradiacdo solar sobre o tubo
absorvedor do sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos. A revisdo bibliografica mostra que
ndo h& publicacdes sobre a analise exergetica da configuragdo do sistema definida nesta tese. Esta
analise também, permite identificar oportunidades de melhoras nos componentes do sistema

analisado.



A metodologia proposta nesta tese pode ser utilizada para dimensionar um sistema na
configuracdo definida nesta tese, para qualquer faixa de poténcia elétrica e periodo de

armazenamento.



1.4 Estrutura do Trabalho

O presente trabalho esta dividido em cinco capitulos, com a seguinte estrutura:

Capitulo 1 apresenta a proposta da tese, a justificativa e a motivacdo para o desenvolvimento
deste trabalho, assim como os objetivos e o conteudo do trabalho. Neste capitulo também é
apresentada a importancia das energias renovaveis e dos sistemas de geracdo de eletricidade a

partir da energia solar.

Capitulo 2 apresenta um resumo dos trabalhos desenvolvidos sobre o Ciclo Rankine Organico
com Coletores Cilindricos Parabolicos e armazenamento térmico, visando a geracdo de

eletricidade.

Capitulo 3 apresenta os conceitos, consideracdes, parametros e as equacles utilizadas para
modelar cada um dos componentes do sistema proposto nesta tese, como:

v Os Coletores Cilindricos Parabdlicos.

v O sistema de Armazenamento Térmico de Dois Tanques.

v O Ciclo Rankine Organico (CRO).

v A Turbina Radial.
Neste capitulo mostra-se também a validacdo realizada para cada um dos modelos matematicos

propostos.

Capitulo 4 apresenta os resultados obtidos e as analises destes resultados.

Capitulo 5 apresenta as conclusdes, recomendacdes e propostas de pesquisas futuras a partir da

experiéncia obtida no desenvolvimento da presente tese.



2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

Neste capitulo, apresenta-se uma revisdo bibliogréfica sobre os temas abordados nesta tese. A
parte inicial deste capitulo é dedicada a utilizacdo do sistema de Coletores Cilindricos
Parabolicos acoplados a um Ciclo Rankine Organico para a geracdo de eletricidade. Sao
apresentadas as diferentes configuracbes, alguns conceitos sobre estes sistemas e as
caracteristicas dos fluidos usados em cada sistema. Além disso, apresentam-se estudos
desenvolvidos sobre este tipo de sistema disponiveis na literatura cientifica.

Em outra secdo deste capitulo sdo apresentados os conceitos e fundamentos dos sistemas de
armazenamento térmico, as configuracdes utilizadas e os estudos existentes sobre estes sistemas e
sua aplicagéo aos sistemas definidos nesta tese.

Finalmente sdo apresentados os fundamentos tedricos para projetos de turbina radial operando
com fluidos organicos e alguns estudos disponiveis na literatura cientifica referentes a este

equipamento.

2.1 Sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos

Na atualidade o uso da energia solar se tem incrementado consideravelmente, tanto no setor
doméstico, como no setor industrial. Neste sentido o interesse deste trabalho € estudar a
utilizacdo de Coletores Cilindricos Parabdlicos nas usinas de geracao de eletricidade. Em alguns
paises, estes sistemas ja sao utilizados em aplicacGes de geracdo de poténcia elétrica, pelos altos
valores de sua relacdo de concentracdo e a capacidade de atingir altas temperaturas [5]. Este tipo
de sistema transforma a irradiacdo solar em calor, que em seguida é utilizada para gerar
eletricidade ou calor de processo. Uma usina com Coletores Cilindricos Parabolicos, consiste
principalmente de 4 componentes: o sistema de concentragdo solar (os coletores), o receptor
(cobertura de vidro e tubo absorvedor), o sistema de armazenamento térmico e o ciclo de
poténcia para gerar a eletricidade. Outros componentes destes sistemas sdo 0 sistema para gerar
vacuo no receptor, a bomba para movimentar o fluido de transferéncia de calor (FTC), o sistema
de rastreamento do sol e o trocador de calor (se a troca de calor com o bloco de poténcia for
indireta) [6].

Segundo Ho e lverson [7], a maxima quantidade de irradiacdo que o receptor pode suportar,

depende dos materiais deste elemento e da forma como a energia solar é transferida ao fluido. A



absorcdo da energia no receptor é considerada indireta, ou seja, a irradiagdo solar, inicialmente é
absorvida por um corpo sélido opaco antes de ser transmitida ao fluido de transferéncia de calor.
Por esta razdo, o limite de temperatura € definido pelo tubo absorvedor, e a quantidade de calor
extraida ou aproveitada € limitada pelo fluido no interior do receptor. Segundo Kuravi et al. [8], 0
fluido de transferéncia de calor deve ser compativel com o meio de armazenamento, com 0S
materiais da tubulacdo e equipamentos em contato. Deve também ser capaz de operar na faixa de
temperatura requerida, receber e transferir calor facilmente e se movimentar bem em espaco
confinado. Para garantir uma boa eficiéncia e as caracteristicas ja descritas, o fluido de
transferéncia de calor deve possuir as seguintes caracteristicas [7], [9]:

v Ampla faixa de temperatura de trabalho e alta estabilidade térmica. Isto significa um ponto
de fusdo baixo para reduzir o uso de sistemas de controle de temperatura (o sistema de
controle de temperatura é utilizado para evitar a solidificacdo do fluido de transferéncia de
calor), e um limite de temperatura superior elevado, o que permite aumenta a eficiéncia
dos ciclos termodinamicos;

v' Boas propriedades de transferéncia de calor para diminuir a diferenca de temperatura entre
o0 tubo absorvedor e o fluido, permitindo atingir altas temperaturas. Nesta ordem de ideias
é desejada uma alta condutividade térmica, baixa viscosidade para ter menos perdas de
pressao, e elevado calor especifico;

v'Baixas pressoes de trabalho, pois isto permite usar tubulacGes com paredes finas e reduzir a
diferenca de temperatura entre o tubo absorvedor e o fluido;

v’ Baixo coeficiente de expansdo, para evitar grandes variacdes de volume do fluido durante
as diferentes condi¢Oes de operacao;

v’ Aspectos operacionais, como a seguranca e a baixa corrosdo sdo caracteristicas
importantes. Recomendam-se fluidos com baixa inflamabilidade, toxicidade limitada,
amigaveis com 0 ambiente e que sejam compativeis com o material dos diferentes
componentes do sistema;

v'Baixo custo e de facil disponibilidade no mercado.

O tipo de fluido de transferéncia de calor a ser usado em um sistema de Coletores Cilindricos
Parabdlicos € um aspecto muito importante, uma vez que este define a maxima temperatura de
operacdo do sistema, o tipo de material a ser utilizado no tubo absorvedor do receptor e a
facilidade para integrar o sistema de armazenamento [10]. A Tabela 2.1 apresenta um resumo dos



fluidos utilizados nos sistemas de Coletores Cilindricos Parabdlicos e em alguns sistemas de
concentragéo solar [6], [10]:

Tabela 2.1.Caracteristicas de alguns fluidos de transferéncia de calor.

tra:s}#elgé?lgiz de Tipo de fluido Composicéo Lem ﬁﬁ ;a(tolg; K&F;;a(tf S‘
calor
Syltherm 800 Oleo Térmico NA -40 400
Agua H,0 0 400
Therminol VP-1 Oleo Térmico NA 12 400
Dowtherm A Oleo Térmico NA 15 405
Hitec sais fundidos (7 OGS, i?\l"‘gg’“a“% 140 530
Hitec XL Sais fundidos o, K(IZI \ON: %38'\'\/?,';;/?3&;?\' 09) 130 550
Sal solar Sais fundidos (60wt NaNOs, 40wt% 260 600
KNO3)
Na Metal liquido Na 98 883
LBE (Lead—
Bismuth Eutectic) Metal liquido (44.5 wt% Pb, 55.5 wt% Bi) 125 1670
»

wt %: Percentagem de peso.

NA: Néao Aplica.

A eficiéncia térmica dos coletores depende significativamente das condi¢fes de operacdo e do
receptor do sistema, com valores tipicos na faixa de 30% até 70%. Os Coletores Cilindricos
Parabdlicos atingem valores de concentracdo solar na faixa de 15-100 e temperaturas do fluido de
transferéncia de calor até de 400 °C. No caso de campos solares pequenos, podem ser utilizados
sistemas de rastreamento do sol de dois eixos para reduzir as perdas Oticas [11].

Na maioria dos casos de sistemas de Coletores Cilindricos Parabélicos é usado como bloco de
poténcia um Ciclo Rankine a vapor, tecnologia que requer gerar uma poténcia minima de alguns
MWe, afim de ser competitiva. Particularmente no caso de sistemas de pequena capacidade o
Ciclo Rankine Organico pode apresentar uma série de vantagens sobre o ciclo a vapor. No caso
de sistemas com geracdo de vapor direta (GVD), o fluido trabalho € evaporado dentro do tubo
absorvedor e este € enviado para a turbina, onde é expandido, gerando trabalho de eixo e
posteriormente eletricidade no gerador. Na saida da turbina o fluido é condensado no
condensador, e em seguida volta para os coletores, para repetir o ciclo. A Figura 2.1 apresenta um
esquema desta configuracédo [11].
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Figura 2.1. Configuracdo do sistema com geracdo direta de vapor [10].

A configuracdo (GVD) evita o custo de utilizar um trocador de calor entre o campo solar e o
bloco de poténcia e as perdas associadas a bomba de circulacdo de um fluido secundario. Esta
configuracdo é comum em sistemas de micro capacidade e é pouco usada em Ciclos Rankine
Organico de média e grande capacidade, devido a:

v" Elevados custos causados pela grande quantidade de fluido organico requerido para encher

0 tubo absorvedor dos coletores do campo solar;

v'Elevados valores de pressao de operacao nos coletores do sistema;

v" Projetos de coletores mais caros.
A segunda configuracdo utilizada é conhecida como sistema com geracao intermediaria de vapor,
um fluido de transferéncia de calor € usado para transportar o calor coletado nos coletores. E em
seguida, um trocador de calor é implementado entre o campo solar e o bloco de poténcia, com o
objetivo de transferir calor desde o fluido de transferéncia de calor para o fluido de trabalho no
bloco de poténcia, e desta forma evaporar este Gltimo fluido. A Figura 2.2 mostra a configuracdo
de um campo solar com geracdo intermediaria de vapor. A operacao deste sistema, inicia quando
a irradiacdo solar atinge a superficie dos coletores e esta é concentrada sobre o tubo absorvedor
localizado no ponto focal. O fluido de transferéncia de calor é aquecido e enviado até o
evaporador, onde transfere energia para o fluido de trabalho. No CRO, o fluido de trabalho é

transportado até a turbina onde é expandido, gerando trabalho de eixo e logo depois eletricidade
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no gerador elétrico; em seguida, no condensador, o fluido € condensado completamente para

voltar até o evaporador e repetir o ciclo.
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Figura 2.2. Configuracéo do sistema com geragdo intermediério de vapor [10].

Na préxima secdo serdo apresentados alguns conceitos e consideracdes do Ciclo Rankine

Organico, ciclo térmico utilizado nesta tese como op¢do para o0 bloco de poténcia.

2.2 Ciclo Rankine Organico

O ciclo Rankine convencional usa agua como fluido de trabalho, porém néo € viavel utilizar d4gua
como fluido de trabalho para aplicacdes com fontes de energia de baixa temperatura, devido a
alta temperatura de vaporizacao a pressdes baixas. Portanto, no Ciclo Rankine Organico (CRO),
fluidos orgéanicos com baixa temperatura de vaporizacdo sdo usados [12]. O principio de
operacdo deste ciclo é semelhante ao ciclo Rankine a vapor, pelo qual pode ser representado
esquematicamente na Figura 2.3.
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Figura 2.3. (a) Ciclo Rankine Orgénico (CRO) (b) Diagrama T-S do sistema CRO, adaptado de [13].
E possivel dizer que os principios de funcionamento do Ciclo Rankine convencional a vapor e o
Ciclo Rankine Orgénico sdo semelhantes, onde a principal diferenca consiste no fluido de
trabalho utilizado em cada um. Os processos ideais apresentados na Figura 2.3 sdo descritos a
sequir:
v’ Processo de expansdo isentropica através da turbina desde o ponto 1 (alta pressao) até o
ponto 2s (pressdo mais baixa do ciclo), para obter trabalho do eixo. Para o processo real
de expansdo, e para o processo real de expansao desde o ponto 1 até o ponto 2;
v" Processo de rejeicdo de calor a pressdo constante no condensador do ponto 2s até o ponto
3. Na saida da turbina o fluido esté totalmente ou parcialmente no estado de vapor, sendo
necessario rejeitar calor através do condensador, para retornar ao estado de liquido
saturado e ser novamente comprimido;
v'Processo de compressdo isentropica do fluido de trabalho do ponto 3 ao ponto 4s
(idealmente numa forma adiabética) e do ponto 3 ao 4 para o0 processo real, do nivel de
baixa pressdo ao nivel de alta presséo;
v" O processo 4 — 1 representa a adi¢do de calor a pressdao constante no evaporador, desde a
fonte de calor para o fluido de trabalho.
A temperatura da fonte de calor é o indicador principal e indispensavel para escolher entre um
Ciclo Rankine a vapor e um Ciclo Rankine Organico. Geralmente as diferencas nas propriedades

do fluido de trabalho fazem o sistema CRO viavel para fontes de calor com média (150-250 °C) e
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baixa (<150 °C) temperaturas, enquanto o Ciclo Rankine convencional ¢ a melhor opcdo para
fontes de calor de médias e altas (>250 °C) temperaturas. Algumas fontes de calor comuns usadas
nos Ciclos Rankines convencionais podem ser: Carvédo, derivados de petroleo, etc., as quais
podem fornecer temperaturas acima de 500 °C.

Na Figura 2.4 sdo apresentadas algumas fontes de calor e configurac6es onde pode ser utilizado o
Ciclo Rankine Organico [11]:

SOLAR
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GEOTERMICA |-
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H PROCESSO
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{ Energia primaria

Figura 2.4. Algumas fontes de calor utilizadas com o Ciclo Rankine Organico[11].

O Ciclo Rankine Organico apresenta vantagens e desvantagens sobre o ciclo Rankine
convencional, como [14], [15]:
v'Os fluidos organicos normalmente tém temperatura critica inferior (<300 °C) a da agua
(373,95 °C), tornando-se adequados para a recuperacdo de calor de fontes de baixa e
média temperatura. Na atualidade, este tipo de ciclo é utilizado principalmente para
recuperar energia em processos com calor residual;
v' A inclinagdo da curva de vapor saturado no diagrama T-S (curva a direita a partir do ponto
critico) é negativa para a agua, enquanto que para alguns fluidos organicos, como 0s
fluidos isentrépicos a inclinacdo da curva a direita a partir do ponto critico tende ao

infinito e para os fluidos secos a inclinagdo € positiva. Assim, a limitacdo do titulo do
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vapor no final do processo de expansdo do CRO para esses fluidos organicos desaparece,
motivo pelo qual ndo é necessario superaquecer o vapor na entrada da turbina;

v'Para fontes de calor com temperaturas médias e baixas, os CRO sédo capazes de obter maior
eficiéncia térmica que o Ciclo Rankine a vapor para uma mesma poténcia elétrica;

v'Os sistemas CRO sdo menos complexos que os sistemas de Ciclo Rankine a vapor em
processos de conversdo de calor de baixa qualidade. Nos ciclos de vapor de agua, a
relacdo de pressdo e a queda de entalpia na turbina sdo altas, isso envolve o uso de
turbinas com varios estagios de expansdo. Nos CRO, a queda de entalpia € muito menor e
turbinas de um ou dois estagios sdo geralmente usadas, o que reduz seu custo. Efeitos
adicionais de baixa entalpia incluem menores velocidades de rotagdo. No caso de menor
velocidade de rotacdo permite-se o acionamento direto do gerador sem sistema de
engrenagem de reducdo (isto é especialmente vantajoso para usinas de baixa poténcia),
enquanto a baixa velocidade diminui a tensdo sobre as pas da turbina e facilita o seu
projeto;

v"Nos sistemas CRO, o processo de expansdo acontece a menor pressdo e temperatura em
comparacdo ao ciclo a vapor convencional, para uma mesma capacidade. Devido a baixa
temperatura de evaporacdo dos fluidos organicos, € possivel recuperar calor de fontes de
baixa temperatura;

v'Pequena diferenca entre a temperatura de evaporacdo e de condensacdo do fluido de
trabalho no sistema CRO.

v' A relacdo de queda de pressdo nestes sistemas é pequena, 0 que permite utilizar turbinas de
simples estagio;

v'O vapor produto da expansdo dos fluidos organicos secos se mantém superaquecido na
saida da turbina, evitando os riscos de erosao das pas da turbina;

v'No ciclo de vapor convencional, sdo requeridas em alguns casos temperaturas superiores
aos 450 °C na entrada da turbina, para evitar a formacao de goticulas durante a expanséo,
causando maior fadiga térmica no evaporador (caldeira) e eroséo sobre as pas da turbina;

v'As fontes de calor de alta temperatura podem causar decomposi¢do da maioria dos fluidos
organicos, causando mudancas de suas propriedades;

v'A diferenca de entropia entre o liquido saturado e o vapor saturado é menor para o fluido

organico, o que implica que a entalpia de vaporizagdo também é menor. Para uma mesma
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poténcia térmica no evaporador, o fluxo massico do fluido organico é maior do que da
agua, levando a um maior consumo de poténcia elétrica na bomba;
As principais vantagens do ciclo Rankine Organico sobre o ciclo Rankine a vapor convencional
sdo a alta eficiéncia da turbina, os baixos custos de operacdo e manutencdo, procedimentos
simples de arranque e operacdo completamente automaética [16]. Os custos nestas usinas podem
ser reduzidos melhorando-se o desempenho do sistema. A escolha do fluido de trabalho e as
condicdes de operacdo tém um efeito importante sobre a eficiéncia do sistema e o0 impacto que

este tem sobre o ambiente.

2.2.1 Fluidos de Trabalho do Ciclo Rankine Organico

Dependendo da inclinacdo da curva de vapor saturado no diagrama de temperatura-entropia, 0s
fluidos de trabalho podem ser classificados em isentropicos, se a inclinacdo da curva é vertical,
secos, se a inclinacdo da curva é positiva, e imidos, se a inclinacdo da curva é negativa (ver
Figura 2.5). Os fluidos secos e isentrépicos sdo 0s mais apropriados para os sistemas CRO [17].
700
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Figura 2.5. Classificacdo dos fluidos de trabalho, adaptado de [18].

Como o valor de (dT/ds) para os fluidos isentrépicos tende ao infinito, o inverso da inclinacéo da
curva (§ = ds/dT) ¢é usado para quantificar se um fluido é seco ou imido. Se & é maior que zero, o
fluido é seco, isto significa que depois do processo de expansdo isentropica na turbina, o fluido
sai como vapor superaquecido. Se & ¢ proximo de zero, o fluido ¢ isentropico, isto significa que o
processo de expansdo isentropica acontece ao longo da curva de saturacdo ou em paralelo, isto

quer dizer que o vapor saturado na entrada da turbina permanece saturado até a saida da turbina.
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Se & ¢ menor do que zero, o fluido é timido, e a expansdo ocorre na zona de vapor Umido, sendo
necessario efetuar o superaquecimento do fluido na entrada da turbina a fim de evitar possiveis
danos no equipamento, como a erosdo das pas da turbina [18].
Um Ciclo Rankine Organico Solar pode ser projetado usando diferentes fluidos de trabalho,
condicdo que resulta favoravel para que este tipo de sistema possa trabalhar com diferentes fontes
de calor. Por outro lado, isto dificulta a resolugéo dos problemas de otimizacdo deste tipo de
sistemas. Os fluidos organicos podem ser escolhidos entre varias classes quimicas, como:
hidrocarbonetos (alcanos, alcenos, etc.), fluidos refrigerantes (compostos parcialmente fluorados
e perfluorados) e siloxanos. Apenas um pequeno numero de fluidos puros (tolueno, pentano,
butano, R134a, R245fa e alguns siloxanos) é utilizado em sistemas comerciais, principalmente
porque os fabricantes tendem a usar fluidos bem conhecidos e ja utilizados em outras instalacdes,
mas ndo existem razdes para excluir da analise outros fluidos menos conhecidos [11].
Dependendo da aplicacdo, o numero de fluidos de trabalho a avaliar pode ser reduzido,
considerando as propriedades termodindmicas e as seguintes orienta¢Ges e indicadores [18], [19]:
v Desempenho termodinamico: a eficiéncia e a poténcia de saida devem ser a maior possivel
para uma dada fonte de calor e um dado sumidouro de calor. Assim, conhecendo-se as
temperaturas da fonte e do sumidouro de calor, a eficiéncia e a poténcia dependerdo de
algumas propriedades termodindmicas do fluido de trabalho, como o ponto critico, o calor
especifico, a densidade, etc.;
v'Alta Densidade: ja que uma baixa densidade do fluido na fase liquida e vapor, resulta em
um fluxo massico inferior em relacdo a um fluido com maior densidade. Assim, sera
necessario aumentar a quantidade de fluido no ciclo e, em conseqiiéncia as dimensdes dos
trocadores de calor como uma forma de limitar a perda de pressao;
v’ Baixas viscosidades na fase liquida e na fase vapor resultam em altos valores do
coeficiente de transferéncia de calor e baixas perdas por atrito nos trocadores de calor;
v'Pressdes de evaporacdo aceitaveis, pois altos valores de pressdo levam a maiores custos de
investimento e maior complexidade do sistema;
v'Pressdo de condensacdo positiva: a minima pressdo deve ser maior que a pressao
atmosférica afim de evitar a infiltragdo de ar no ciclo;
v’ Estabilidade a temperaturas elevadas e compatibilidade com os materiais dos

equipamentos;
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v A maxima temperatura da fonte de calor é limitada pela estabilidade quimica do fluido de
trabalho;

v"O ponto de fusdo deve ser inferior a minima temperatura ambiente durante o ano para evitar
a solidificacdo do fluido de trabalho;

v'Alto nivel de seguranca: a seguranca envolve dois parametros, a toxicidade e a
inflamabilidade;

v'Baixo potencial de destruicdo da camada de 0z6nio;

v'Baixo potencial de aquecimento global;

v'Boa disponibilidade e baixo custo: os fluidos usados na refrigeracao e na industria quimica
sdo de mais facil obtencao e de menor custo.

2.3 Coletores Cilindricos Parabolicos Acoplados ao Ciclo Rankine Orgéanico

Nos ultimos 25 anos tem-se desenvolvido usinas térmicas de geracdo de eletricidade baseadas na
tecnologia de Coletores Cilindricos Parabolicos, mas s6 nos Gltimos anos vem se utilizando estes
coletores acoplados a Ciclos Rankines Organicos, principalmente para aplicagdes na industria
[20]. A fim de melhorar o desempenho das usinas de concentracdo solar, diferentes configuracbes
utilizando sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos tém sido reportadas na literatura
cientifica [16]. Quoilin et al. [15] desenvolveram um modelo matematico de um Ciclo Rankine
Organico acoplado a Coletores Cilindricos Parabdlicos. Este modelo tem como objetivo
reproduzir o comportamento de uma usina instalada em Lesoto (Africa Austral). O sistema esta
constituido por Coletores Cilindricos Parabdlicos, um tanque de armazenamento e um Ciclo
Rankine Orgéanico, o qual utiliza expansor Scroll. Os autores fizeram uma andlise energética e a
modelagem dos diferentes componentes do sistema, o fluido de transferéncia de calor usado foi
monoetileno glicol, enquanto os fluidos de trabalho utilizados foram R134a, R245fa, SES36 € 0
n-pentano. Para o sistema usando o SES36 como fluido de trabalho, os autores obtiveram uma
eficiéncia méxima do CRO de 13,1 % e uma eficiéncia méaxima do sistema de 7,9 %. A maxima
eficiéncia do campo solar foi de 65,1 %, utilizando como fluido de transferéncia de calor o
monoetileno glicol e como fluido de trabalho do CRO o R134a. O sistema de armazenamento
modelado foi de um tanque, e foi analisada a operagéo do ciclo de poténcia com expansor Scroll.
O diferencial desta tese é o desenvolvimento da modelagem de um sistema de armazenamento de

dois tanques e o projeto de trés turbinas radiais operando no ponto de projeto e fora deste ponto.
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He et al. [21] apresentaram um modelo de um sistema de geracdo a partir de Coletores
Cilindricos Parabdlicos utilizando como ciclo de poténcia um Ciclo Rankine Organico. Para isso
0s autores usaram o software TRNSY'S. Os autores desenvolveram um modelo para caracterizar o
sistema integrado a um sistema de armazenamento de um tanque, a configuracdo do CRO usado
foi do tipo regenerativo. O fluido de transferéncia de calor utilizado no sistema foi 6leo (HTO),
enquanto os fluidos de trabalho usados foram o R113, R123 e 0 pentano. As capacidades do
sistema de armazenamento definidas foram de 50 m3, 100 m?, 150 m®. Para irradiag&o solar entre
800 e 1200 W/m? foi obtida uma eficiéncia térmica dos coletores de 71,8 %, para uma
temperatura do fluido de transferéncia de calor de 120 °C. O sistema apresentou uma maxima
eficiéncia de 15,4 % e uma minima eficiéncia de 10,4 %, para uma maxima capacidade do
sistema de armazenamento de 150 m®. No caso do CRO foi obtida uma méaxima eficiéncia
térmica de 22,56 %, para uma temperatura de entrada na turbina de 190 °C, utilizando como
fluido de trabalho o pentano. Os autores ndo modelaram o sistema de armazenamento de dois
tanques e o expansor do ciclo de poténcia, analises que séo realizadas nesta tese.

Chacartegui et al. [22] analisaram uma usina de 5 MW com Coletores Cilindricos Parabdlicos
integrados a um Ciclo Rankine Organico com armazenamento térmico. Os autores avaliaram o
comportamento do sistema utilizando duas configuragdes do sistema de armazenamento com dois
tanques. Em uma configuracdo é utilizado o sistema de armazenamento térmico indireto, na qual
os fluidos de transferéncia de calor usados foram Therminol VP-1 e o Hitec-XL. Na outra
configuracdo foi usado o sistema de armazenamento térmico direto de dois tanques, neste caso o
fluido de transferéncia de calor usado foi o Hitec-XL. O comportamento do Ciclo Rankine
Organico foi avaliado para 13 diferentes fluidos de trabalhos. Entre os fluidos avaliados e para as
condicBes consideradas, o melhor comportamento foi obtido para o tolueno, com uma maxima
eficiéncia do bloco de poténcia de 31,5 %. Das andlises realizadas, o sistema de armazenamento
indireto de dois tanques apresentou os resultados mais interessantes para uma capacidade de 10 h.
Os autores ndo consideraram as perdas de calor nos tanques do sistema de armazenamento,
aspecto considerado e analisado nesta tese.

Borunda et al. [20] apresentaram uma anéalise de um sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos
trabalhando com um Ciclo Rankine Organico com armazenamento térmico de um tanque, que
tem como objetivo a geracdo de eletricidade e de calor. Os autores desenvolveram uma analise

energética e exergética do campo solar, do bloco de poténcia e do sistema de armazenamento
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térmico. Para desenvolver as simulagGes, os autores utilizaram o software TRNSYS como
ferramenta computacional. O fluido de transferéncia de calor usado foi Therminol-55 e como
fluido de trabalho o n-butano. Os autores ndo analisam as perdas de calor no tanque do sistema de
armazenamento, aspecto considerado e analisado no presente trabalho de pesquisa.

A Tabela 2.2 mostra um resumo de alguns trabalhos publicados sobre sistemas de Coletores
Cilindricos Parabdlicos acoplados a um Ciclo Rankine Orgéanico instalados em diferentes partes

do mundo [11].

Tabela 2.2. Caracteristicas de alguns sistemas CCP acoplado a CRO instalados no mundo.

Area do Fluido de Poténcia | i Armazenamento
Localizagdo Coletor transferéncia de saida A Referéncia
5 trabalho térmico
(m?) de calor (kW)
Willard, NM- . . Thermocline-
USA (1979) 1276 Oleo mineral 19 R113 Direto [23]
Vignola, . A Thermocline-
France (1982) 1176 Oleo térmico 100 FC75 Direto [24]
Perth,
Australia - Oleo térmico 35 CsF1s - =2l [P
(1984)
Red Rock, )
AZ-USA 10340  Oleo mineral 1x106 n-pentano Nenhum [27]
(2006)
Newcastle, )
Australia 132 Oleo mineral 6 HFE 7100 Nenhum [28]
(2006)
Almeria, )
Espanha - Oleo térmico 5 SES36 Nenhum [29]
(2007)
Morphou, <
Chipre (2010) 216 Agua 18 R245fa Nenhum [30]
Berea,
Lesotho 75 Glicol 3/25 R245fa Nenhum [31]
(2012)
Crowley, LA- :
USA 1051 Agua 50 R245fa Buffer [32]
(2013)
Tampa, FL- < . Material de
USA (2013) Agua / etileno 50 R245fa mudanca de fase [33]
Cadarache, A Thermocline-
Franca (2013) 550 Agua 10 R245fa Direto [34]
Ait-Baha, Leito de
Marrocos 6159 Ar 3x10° - armazenamento [35]
(2014) sensivel
Fallon, NV- < 6
USA (2015) 656 Agua 33x10 Isobutano Nenhum [36]
Liege, Belgica 78 Oleo sintético 3 R245fa Nenhum [371, [38]
(2015)
ltajuba, MG- 44, Agua 5 R245fa Nenhum NEST-UNIFE

Brasil (2015)
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Da Tabela 2.2 e da revisdo da literatura apresentada nesta secdo é possivel concluir que a
configuragdo proposta nesta tese (Sistema com Coletores Cilindricos Parabdlicos,
Armazenamento Térmico e Ciclo Rankine Organico, incluido a analise da turbina do CRO) néao
tem sido estudada em trabalhos de pesquisa, e até 0 momento ndo existe um sistema operado
nesta configuracdo. A Tabela 2.2 também, mostra que na configuracdo do sistema de Coletor
Cilindrico Parabolico com Ciclo Rankine Orgéanico dos sistemas instalados no mundo, o tipo de
sistema de armazenamento utilizado é do tipo térmico. A revisdo bibliografica permitiu
determinar que no caso do sistema de armazenamento, ndo sdo consideradas as perdas térmicas
do sistema, ou sdo implementados outros sistemas de armazenamento, como 0 armazenamento
com material de mudanca de fase, de um tanque, leito de armazenamento sensivel e sistemas
thermocline-direto de um tanque. Com relacdo ao expansor do ciclo de poténcia encontrado na
revisao da literatura, ndo existe trabalhos sobre a modelagem da turbina radial, componente
estudado para a configuracdo analisada nesta tese, como pode se observar no trabalho de Quoilin
et al. [15], onde é modelado um expansor tipo Scroll, e os resultados sdo validados em base a

dados experimentais de testes desenvolvidos pelos autores.

2.4 Sistema de Armazenamento Térmico

No cenario atual e considerando as previsdes sobre a geracdo e consumo da energia, sempre
aparece como tbnica importante enfrentar os problemas relacionados com as mudancas
climaticas, a seguranca e a qualidade da energia, através da implementacdo de sistemas que
utilizem fontes de energia renovaveis e sistemas de armazenamento. Para preencher a enorme
lacuna existente entre o fornecimento e a demanda de energia, 0 conceito de armazenamento
energético tornou-se importante nos Gltimos anos. Alguns aspectos importantes do sistema de
armazenamento térmico sdo [39]:
v'Fornecer energia durante a falta ou flutuacéo de irradiacéo solar;
v'Reduzir a necessidade de utilizar os sistemas de geracdo de energia de emergéncia ou a
operacdo das usinas em carga parcial;
v'Redistribuir a energia necessaria durante os picos de demanda, usando a energia gerada e
armazenada durante as horas fora do pico;
v" Utilizar a energia gerada a partir de sistemas que utilizam fontes de energia renovaveis,

para fornecer energia durante a flutuacdo da demanda de energia;
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v" Fornecer seguranca energética com 0 menor impacto ambiental;

v"Melhorar o desempenho operacional dos sistemas.
Existem diferentes formas ou tecnologias para armazenar energia, cada uma das quais tem sido
desenvolvida com o objetivo de responder a uma necessidade em especifico. Segundo a forma de
armazenar a energia, estes sistemas podem ser classificados em: mecénicos, eletromagnéticos,

quimicos, bioldgicos e térmicos, tal como se apresenta na Figura 2.6 [40], [41].

Classificacdo dos sistemas de
armazenamento de energia

Mecénicos Quimicos Térmicos Eletromagnéticos Biologicos
4 . r A 4 c A 4 . < A 2 L 4
Potencial: Armazenamento de calor Supercondutores

S Bateria convecional ;
Ar comprimido sensivel:
Bombeado hidrelétrico Liquido ou Solido

magnéticos Membranas

celulares

Bateria electroquimica N

Capacitor

sletroquimic Moléculas ricas

Bateria de fluxo Armazenamento de calor eletroquimico R
Cinético: latente:

Volante de inéreia (Flywheel) Material de mudanca de fase | |Capacitor eletrostatico

em energia

Molécular organica

de baixa velocidade , ‘ padrio
Volante de inéreia (Flywheel) Armazenamento de calor
de alta velocidade termoquimico

Figura 2.6. Classificacdo dos sistemas de armazenamento de energia.

As usinas de concentracdo solar podem ser utilizadas para complementar a operacdo de outras
usinas que usam energia renovavel, como as construidas a partir de turbinas edlicas ou células
fotovoltaicas. Os sistemas de armazenamento térmico desempenham um papel decisivo nas
usinas de concentracdo solar. O principal objetivo do sistema de armazenamento nestas usinas é o
armazenamento eficiente, para o qual é necessario a minimizacdo da entropia durante o
carregamento e descarregamento do sistema de armazenamento utilizado. A entropia é gerada
durante os processos de transferéncia de calor e a perda de pressao no sistema de armazenamento
(em tanques, tubulagdes, valvulas, etc.) [11].

Os sistemas de armazenamento térmico podem ser classificados em relacéo a localizagédo do meio
de armazenamento dentro do sistema e a maneira como a energia chega até o mesmo. Esta
classificacdo envolve sistemas de armazenamento ativo, passivo e hibrido [42].

No sistema de armazenamento ativo, 0 meio de armazenamento circula atraves de um trocador de

calor e este e carregado ou descarregado por conveccdo forcada. Estes sistemas podem ser
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divididos em sistemas diretos e indiretos. No sistema de armazenamento passivo, 0 meio de
armazenamento ndo circula atraves do sistema, mas sempre permanece no mesmo local. O fluido
de transferéncia de calor neste sistema é responsavel por transportar a energia através do sistema.
Durante o processo de carregamento, o fluido de transferéncia de calor transporta a energia
recebida desde a fonte de calor até 0 meio de armazenamento e recebe a energia do meio de
armazenamento durante a descarga. Este tipo de sistema usa principalmente um meio sélido para
armazenamento de calor, tal como concreto e materiais que mudam de fase. Os sistemas hibridos
misturam o conceito do sistema ativo e passivo tentando melhorar as caracteristicas dos sistemas
de armazenamento. Baseados na revisdo bibliografica sdo apresentados na Tabela 2.3 dados de
alguns sistemas de armazenamento de energia térmica utilizados em usinas com Coletores

Cilindricos Parabdlicos instalados em diferentes partes do mundo [8].

Tabela 2.3. Usinas de Coletores Cilindricos Parab6licos com armazenamento térmico.

Temperatura . A .
Projeto Meio de arm. °C) Conceito de Poten}ua Capacidade Ref.
. arm. de saida de arm.
Fria | Quen.
SSPS-DES | o otherm 55 | 225 | 295 Ltanque o we | s Mwht | [43],[44]
Almeria, Espanha thermocline
Nevada Solar f::r:]eedr:trg edscl)
One Dowtherm A | 318 393 64 MWe 0,5h [45],[46]
campo de
Nevada, USA x
tubulacdo
Holaniku at
Keahole Point, Agua - | 200 | Armazenam | 2 MWL, 2h [47],[48]
.. ento indireto | 500 kWe
Hawaii, USA
La Florida . 2-tanques [45],
Badajoz, Espanha Sal fundido 292 386 indireto 50 MWe 7,5h [49]
Andasol-1
. 2-tanques 7,5h /1010 [45],
Granada, Sal fundido 292 386 indireto 50 MWe MWht [49] [50]
Espanha
Andasol-2
Granada, Sal fundido | 292 | 386 2-tanques | 5o e | 70 h/1010 | [45][49]
indireto MWht ,[50]
Espanha
Extresol-1 . 2-tanques 7,5h /1010 [45],
Badajoz, Espanha Sal fundido 292 386 indireto 50 Mwe MWht [49]
Manchasol-1 D-tanqUes [45]
Ciudad Real, Sal fundido | 292 | 386 -ang 50 MWe 7.5h ’
indireto [49]
Espanha
Manchasol-2
Ciudad Real, | Salfundido | 292 | 386 | 2.3N9US | somwe | 75h [45],
indireto [49]
Espanha
La Dehesa . 2-tanques [45],
Badajoz, Espanha Sal fundido 292 386 indireto 50 MWe 7,5h [49]
Archimede . 2-tanques 8h /100
Sicilia, Italia | >4 fundido | 290 | 550 indireto. | > MWe | Mwnht [4]
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Da Tabela 2.3 é possivel concluir que entre as usinas comerciais, o sistema de armazenamento de
energia térmico mais utilizado é indireto do tipo 2-tanques, usando como meio de
armazenamento sal fundido (Molten salt). Diante deste fato, nesta pesquisa se opta por utilizar o
sistema de armazenamento térmico indireto de 2-tanques.

A Figura 2.7 apresenta a configuragdo de uma usina com Coletores Cilindricos Parabolicos com
armazenamento indireto do tipo 2-tanques. A operagdo deste sistema inicia quando a irradiagéo
solar direta atinge a superficie dos coletores, e logo esta é concentrada e direcionada sobre o tubo
receptor do sistema (localizado no ponto focal), com o propdsito de aquecer o fluido de
transferéncia de calor no interior do tubo absorvedor.

Segundo a estratégia de operacdo do sistema definida, podem-se ter duas opgfes para a operacao
do sistema. Na primeira forma de operacdo, o fluido quente na saida do campo solar vai para o
trocador de calor do Ciclo Rankine Organico (CRO), onde transfere energia para o fluido de
trabalho do CRO. O fluido de trabalho é expandido na turbina com o objetivo de gerar
eletricidade (na capacidade definida), depois da turbina este fluido é condensado e transportado
novamente até o trocador de calor, para repetir o ciclo. No caso do fluido de transferéncia de
calor, uma vez este transfere a energia ao fluido de trabalho, ele é transportado novamente ao
campo solar, para ser aquecido e retomar o ciclo de transferéncia de calor. Quando ha excesso de
energia térmica no campo solar, parte do fluido de transferéncia de calor na saida do campo solar
é enviado para o CRO, e a outra porcentagem do fluido sera direcionada para o trocador de calor
do sistema de armazenamento, para aquecer 0 meio de armazenamento deste sistema, e desta
forma ter energia térmica de respaldo para a operacdo do sistema, durante a falta de energia solar
ou durante flutuacOes de geracéo de eletricidade.

A segunda forma de operacdo é baseada no redimensionamento do campo solar como uma forma
de gerar a quantidade de energia térmica para alimentar o sistema CRO e o sistema de
armazenamento de forma simultdnea. Neste caso, o fluido quente na saida do campo solar é
enviado para 0 CRO e o sistema de armazenamento. Depois de transferir energia, este volta ao

campo solar para ser aquecido novamente.
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Figura 2.7. Esquema simplificado de um sistema de armazenamento indireto do tipo 2-tanques acoplado a um
sistema Cilindrico Parabdlico, adaptado de [11].

Os sistemas de dois tanques do sal fundido, direto ou indireto, sdo as abordagens que tém sido
preferidas até agora em projetos comerciais para minimizar o risco financeiro. Embora esta
tecnologia represente o estado da arte, o potencial para futuras reducdes de custos é limitado
devido ao papel dominante do sal fundido na estrutura de custos destes sistemas. A Figura 2.8
apresenta a composicdo de custos associados a configuracdo do sistema de armazenamento

indireto do tipo 2-tanques [11].
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Figura 2.8. Estrutura de custos do sistema de armazenamento indireto de sal fundido de dois tanques para uma
usina de Coletores Cilindricos Parabolicos.

A Figura 2.8 mostra 0 impacto que tem os custos do meio (sal fundido) e dos tanques em relacéo
ao custo total do sistema de armazenamento, representando o 65% do custo para a configuracédo
apresentada pelo autor.

Até agora foram apresentados alguns sistemas que estdo em operacdo em diferentes partes do
mundo ou estdo sendo utilizados para realizar testes de pesquisas. De igual forma, serdo
apresentados alguns trabalhos de pesquisa desenvolvidos sobre as tecnologias de armazenamento
térmico, utilizadas para a configuracdo definida nesta tese ou configuragdes similares.

Kopp [51], estudou o desempenho de uma usina com Coletores Cilindricos Parabolicos com
armazenamento térmico, utilizando como ciclo de poténcia o Ciclo Rankine convencional a
vapor. O sistema de armazenamento utilizado foi o de 2-tanques usando sal fundido. Este sal
interage com o fluido de transferéncia de calor do campo solar através de um trocador de calor.
Outra configuracdo foi proposta para o sistema de armazenamento, na qual o sal fundido foi
utilizado como fonte para gerar vapor. O fluido de transferéncia de calor utilizado no campo solar
para a primeira configuracdo foi o Therminol VP-1, enquanto o sal utilizado foi sal de nitrato,
com a seguinte composicdo 60% KNO3 (nitrato de potassio) e 40% NaNOs (nitrato de sédio). O

autor utilizou o software Matlab como ferramenta computacional para escrever o codigo de
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programacéo das configuracGes do sistema analisadas e o software SAM (System Advisor Model)
para obter as propriedades dos diferentes fluidos considerados. Os autores ndo consideram as
perdas térmicas, aspectos abordados nesta presente tese.

Carrasco [52] realizou uma andlise do sistema de armazenamento térmico, baseado no sistema
termoquimico e por calor latente para aplicacfes de alta temperatura. O autor apresenta
generalidades e caracteristicas dos dois sistemas analisados. Analisa diferentes aplica¢fes para as
quais pode ser usado o sistema de armazenamento termoquimico, a saber: dissociacdo de
amoniaco usando sistemas de Disco parabolico ou Coletores Cilindricos Parabdlicos, sistemas de
reforma do vapor e dioxido de carbono a partir do metano, Ciclos de desidratagdo/hidratacao.
Também € projetado um sistema de armazenamento térmico latente para um equipamento de
laboratdrio [52]. O autor foca seu trabalho na utilizacdo de Coletores Cilindricos Parabdlicos
visando uma aplicacdo diferente de geracdo de eletricidade, onde ndo leva em consideracdo o
sistema de armazenamento térmico de dois tanques.

Suresh et al. [53] apresentaram um procedimento para determinar a geragdo de eletricidade anual
obtida a partir de uma usina baseada na tecnologia de Coletores Cilindricos Parabolicos, para um
local escolhido (Jodhpurv-India), uma dada entrada de irradiacdo solar, horas de armazenamento,
utilizando 2-tanques de sal fundido e uma fracéo especificada de hibridizacdo usando gas natural.
O tamanho do campo solar é otimizado para maximizar a conversao anual de energia solar em
eletricidade usando o conceito de multiplo solar. O bloco de poténcia utilizado foi o Ciclo
Rankine a vapor convencional, 0 que mostra o interesse dos autores em analisar e estudar o
potencial de geracdo de eletricidade para a localidade definida, baseados na configuracdo mais
utilizada nas usinas de Coletores Cilindricos Parabolicos existentes comercialmente.

Simone [54] desenvolveu um modelo matematico para caracterizar um sistema de
armazenamento térmico por calor latente para processos industriais, onde é requerido calor, e
para a geracdo de eletricidade, para aplicag0es de temperatura entre 150-250 °C. S&o avaliados
modelos 2D e 3D com a ferramenta computacional COMSOL. Para simular o comportamento do
sistema de armazenamento baseado em material com mudancga de fase, foram avaliadas de forma
separada duas abordagens. Na primeira sO se considera a transferéncia calor por conducéao
durante o processo completo, até quando o meio de armazenamento vira liquido. Na segunda
abordagem séo analisadas, as equacgdes de energia, considerando conducao e conveccdo natural,

as quais sdo resolvidas para prever o comportamento do meio de armazenamento (material de
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mudanga de fase). Diferentes materiais do meio de armazenamento, geometrias e configuracées
foram consideradas e testadas.

Da revisdo da literatura do sistema de armazenamento é possivel concluir que a principal
aplicacdo deste tipo de sistema na area solar, é a sua utilizacdo na configuracdo tradicional de
usinas comerciais operando com Coletores Cilindricos Parabdlicos e Ciclo Rankine convencional
a &gua, para a geracgdo de eletricidade. Esta revisdo, também mostra que ndo existe uma analise
das perdas de calor no sistema de armazenamento térmico e desenvolvimento do projeto de
turbina radial para o bloco de poténcia (Ciclo Rankine Organico), dando oportunidade a esta tese
de realizar contribui¢cbes na &rea cientifica e apresentar uma metodologia para analisar a

configuracdo definida nesta pesquisa.
2.5 Expansor utilizado para o Ciclo Rankine Organico

A escolha do fluido de trabalho tem uma forte relacdo com o tipo de maquina de expansao a
utilizar em um sistema Rankine Organico. Para algumas condig¢des, quando o fluido de trabalho é
escolhido, nem todas as maquinas de expansdo sdo apropriadas para as condi¢cdes de operacao
impostas, caso em que € necessario projetar o expansor para essa aplicacdo em especifico. Ao
limitar a eficiéncia do sistema CRO, o0 expansor € um componente critico e, em geral, pode ser
classificado em dois tipos: em turbomaquinas, como sdo as turbinas axial e radial, em expansores
volumétricos ou de deslocamento positivo, como sdo 0s expansores de parafuso, expansores
scroll e expansores de pistdo alternativo. Os expansores de deslocamento positivo sdo uma boa
opcao para aplicacbes de baixa poténcia. Os expansores scroll podem tolerar liquido durante o
processo de expansao [15], [55].
Devido as grandes diferencas entre as propriedades térmicas e fisicas do fluido organico e do
vapor de agua, as turbinas que usam fluido organico tém algumas caracteristicas especiais [55]:
v'Os fluidos organicos tém maior massa molecular que o vapor de agua, fazendo com que a
velocidade do som destes fluidos seja menor que a do vapor, motivo pelo qual deve se
evitar o comportamento supersénico na saida do bocal das turbinas no CRO, para evitar
perdas por choque;
v'Os fluidos organicos tém alta densidade, permitindo projetar as passagens para escoamento

do fluido com menores dimensdes (area);
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As turbinas axiais de um estagio sdo comumente utilizadas em sistemas com alta vazdo e baixa
relacdo de pressdo, enquanto as turbinas radiais de um estagio sdo vidveis para sistemas com
baixa vazdo e alta relacdo de pressdo, pelo que estas Ultimas sdo preferidas para os Ciclos
Rankine Organico. Algumas das vantagens das turbinas de entrada radial s&o:
v'A partir de pequenas modificagdes, estas turbinas podem ser otimizadas para diferentes
fontes de calor de baixa temperatura;
v Estas turbinas podem manter niveis de alta eficiéncia durante a operacdo fora das condicdes
de projeto, através do uso de palhetas guia de entrada moveis;
v'As turbinas de entrada radial sdo menos sensiveis as imprecisdes do perfil das pas, ao
contrario das turbinas axiais, 0 que permite manter eficiéncias elevadas a medida que o
tamanho da turbina radial diminui;
v Estas turbinas sdo mais robustas ao longo do comprimento da péa, devido a alta densidade
dos fluidos organicos nas condic¢des subcriticas e supercriticas;
v Estas turbinas sdo mais faceis de fabricar em relacéo as turbinas axiais.
A Figura 2.9 mostra o esquema de uma turbina axial e de uma turbina de entrada radial. Para

cada um destes equipamentos séo identificados 0s principais componentes.

(@) (®)

Palheta guia
de entrada

Figura 2.9. Esquema simplificado de uma turbina axial (a) e de uma turbina de entrada radial (b), adaptado de
[56], [57].

Os expansores Scroll “expansores de deslocamento positivo” tem uma relagdo volumétrica fixa, e
podem apresentar perdas significativas [58]. Estas perdas podem afetar consideravelmente a

eficiéncia do processo de expansdo, como consequéncia, 0s expansores volumétricos geralmente
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sdo menos usados em aplicagdes com alta relacdo de pressdo. Em compara¢do com 0s outros
dispositivos de expansdo de deslocamento positivo, 0 expansor scroll tem a geometria mais

complicada [55]. Na Figura 2.10 é apresentado o0 processo de expansdo em um expansor Scroll.

Scroll

Mbvel Fluido
-p ) -@ -
Scroll Fixo %%Trzcciiae

Figura 2.10. Esquema simplificado do processo de expansdo em um expansor scroll, adaptado de [15].

Os expansores de parafuso sdo uma boa solucdo para sistemas industrias de grande porte. Mesmo
assim, para a aplicacdo em automoveis, 0s expansores de parafuso ndo sdo utilizados por causa de
seu tamanho, peso e capacidade de geracdo. Estes expansores de deslocamento positivo tém sido
utilizados como dispositivo de expansdo em usinas de Ciclo Rankine convencional,
especialmente para aplicacGes de fonte geotérmica e recuperacao de calor [55]. Na Figura 2.11 é

mostrado de forma simplificada o processo de expansao em um expansor de parafuso.

Rotor Macho

Entrada do Fluido Expansdo do Fluido Descarga do Fluido

Figura 2.11. Esquema simplificado do processo de expansdo em um expansor de parafuso, adaptado de [11].

Em aplicacGes de recuperacédo de calor do motor de carros e caminhdes utilizando sistemas CRO,
0s expansores de pistdo alternativo “expansores de pistdo axial” sdo equipamento de interesse,
pois sdo compactos [55]. Os expansores de pistdo apresentam perdas consideraveis por atrito
devido ao grande numero de superficies em contato. Nos sistemas CRO o impacto destas perdas
pode ser reduzido, adicionando 6leo no fluido de trabalho [55]. Na Figura 2.12 apresenta-se um

expansor de pistdo axial de dupla acéo.
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Figura 2.12. Expansor de pistdo axial de dupla acéo, adaptado de [11].

Os expansores alternativos tém algumas desvantagens, a saber [55]:

v" Torque ndo continuo devido ao nimero finito de pistdes;
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v A confiabilidade também é um problema associado com as maquinas de deslocamento

positivo devido ao grande nimero de pecas moveis;

v Dificuldades de lubrificacdo, quando o sistema opera com vapor de agua como fluido de

trabalho;
v'Custos de fabricacéo elevados.

Os expansores de palheta rotativa tém tolerancia a presenca de liquido durante o processo de

expansao, possuem poucas pegas mecanicas e mecanismos simples [58]. A peca mais complexa é

0 mecanismo da palheta. Estes dispositivos podem funcionar em presenca de liquido ou vapor

umido e sdo exigidas poucas operacdes de manutencdo. Outras caracteristicas positivas sdo o

baixo ruido, vibracdo e a alta relacdo volumétrica obtida nestes expansores [55]. A Figura 2.13

descreve os principais componentes de um expansor de palhetas.
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Figura 2.13. Representacdo esquematica de um expansor de palhetas, adaptado de [11].

A velocidade de rotacdo dos expansores de palheta rotativa é fortemente afetada pela pressdo e
vazdo do vapor. Além disso, este tipo de equipamento é limitado pela temperatura de operacédo
(inferiores a 140 °C). A expansdo térmica torna-se predominante, e a friccdo nas palhetas
aumenta significativamente e pode levar ao travamento das palhetas, que na maioria das vezes
termina com sua destruicdo [55]. Este limite de temperatura resulta em um limite na relacdo de
pressdo, por este motivo € um equipamento pouco utilizado em aplicacfes de geracdo de
eletricidade a partir de um Ciclo Rankine Organico.

Baseados na revisdo apresentada sobre as caracteristicas dos expansores utilizados em algumas
aplicacdes de sistemas CRO, e no fato que as turbinas de entrada radial sdo as que usualmente se
utilizam em aplicagdes de Ciclo Rankine Organico, este trabalho focara neste tipo de turbina. A
seguir serdo apresentados alguns trabalhos desenvolvidos sobre este tipo de equipamento.
Glassman [59] apresentou um programa em FORTRAN para o projeto de turbinas de entrada
radial. Os parametros de projeto considerados foram o angulo na saida do estator, a relacdo de
raios entre a entrada do rotor e topo da pa na saida do rotor, a relacdo de raios entre a raiz e o
topo da pé na saida do rotor, a magnitude e a distribuicdo radial da velocidade tangencial na saida
do rotor. Também sdo apresentadas as expressdes utilizadas para determinar as perdas no estator,
no rotor, as perdas causadas pelas folgas, por atrito do disco e as perdas causadas pela velocidade
de saida. As saidas do programa proposto pelo autor sdo: o diametro do rotor, a eficiéncia total e
estatica, as temperaturas estatica e absoluta, as pressdes, velocidades, angulos na entrada e na
saida do rotor e do estator.
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Atkinson [60] desenvolveu um modelo matemético para caracterizar o comportamento de
turbinas radiais para gases, de forma que fossem eficientes para aplicagcdes de baixa poténcia. O
autor apresentou o procedimento para projetar o rotor, as palhetas guias de entrada e a voluta,
mostrando os parametros calculados, as variaveis definidas e os critérios considerados para
realizar estes calculos. O autor desenvolveu o projeto unidimensional do rotor e oprojeto 3D em
CFD (Computational Fluid Dynamics) do rotor. A partir do modelo definido pelo autor, foram
fabricadas e testadas duas turbinas para gases. A primeira turbina foi fabricada para gerar 96 kW
com o objetivo de pesquisas, enquanto a segunda turbina foi fabricada para gerar 3,2 KW para um
turbo-alternador de alta velocidade para ser utilizado em um carro hibrido elétrico.

Salih [61] introduziu um procedimento para projetar uma turbina de entrada radial, e a partir
deste, realizou simula¢Ges numéricas e otimizou a turbina para recuperar energia em aplicacdes
automotivas. A geometria da turbina inicialmente foi projetada para o ponto de operacéo,
utilizando valores recomendados de pardmetros adimensionais, como a velocidade especifica, o
didmetro especifico, o coeficiente de carregamento, o coeficiente de vazdo, o nimero de Mach e
outras correlacdes geométricas. O fluido de trabalho utilizado para as diferentes analises da
turbina foi o Etanol (C2Hs-OH), uma vez que este fluido tem propriedades que se encaixam aos
requisitos da aplicacdo, sendo apropriadas para uso nas condi¢fes de operagédo da turbina (baixa
temperatura de evaporacao e baixo ponto critico). A analise e calculo dos parametros do projeto
preliminar da turbina foram feitos em Matlab, enquanto a analise 3D do rotor e da passagem do
bocal da turbina foi realizada em ANSYS-CFX 14,5. Os modelos de turbuléncia implementados
neste trabalho foram o modelo SST K-w e k-e. Na otimizagdo numérica da turbina, o autor
utilizou o algoritmo genético MOGA, enquanto a superficie de resposta dos parametros de
entrada e saida foi criada usando rede neural artificial e outras técnicas como Kriging e regressao
ndo paramétrica.

Miranda [62] apresentou um projeto preliminar de turbina radial subsénica operando com fluidos
organicos, tais como: R123, R134a, R141b e 0 R152a e considerando as propriedades reais destes
fluidos. Para desenvolver estas andlises o autor utilizou FORTRAN como ferramenta para
desenvolver o algoritmo de célculos dos parametros e CFD (Computational Fluid Dynamics)
para realizar a analise 3D da turbina (rotor, bocal e voluta). O programa desenvolvido em
FORTRAN para a analise unidimensional da turbina permite determinar as caracteristicas do
escoamento ao longo da linha de corrente média para as condi¢des de ponto de projeto em regime



32

permanente. Os pardmetros calculados da andlise unidimensional s&o utilizados como entradas
para o projeto 3D da turbina em ANSYS. Na metodologia desenvolvida pelo autor, s&o avaliadas
as diferentes perdas presentes no bocal, no rotor e na voluta da turbina. Também séo consideradas
as perdas devido aos rolamentos e a selagem. Ao finalizar este trabalho o autor obteve como
resultado, para as condigdes avaliadas, que a turbina de maior tamanho foi obtida com o R141b,
com dimenséo do rotor de 114,144 mm de raio e uma eficiéncia total de 70,504 %. Avaliando o
desempenho da turbina em relacdo a folga no topo da pa e a folga na placa traseira do rotor, foi
determinado que o efeito causado por esta ultima tem maior influéncia sobre a operacdo e
poténcia gerada pela turbina.

As pesquisas realizadas e apresentadas sobre a modelagem de turbina radial para aplicacdes de
Ciclo Rankine Organico, mostram que o desenvolvimento deste tipo de projeto requer uma
analise complexa do modelo unidimensional e 3D da turbina, representando em muitos casos
trabalhos de doutorado, uma vez que a caracterizacdo deste tipo de componente requer uma
abordagem detalhada de cada um dos componentes da turbina. Com o prop6sito de obter um
modelo que seja capaz de caracterizar este equipamento de forma confiavel. Além disto, esta
revisdo permitiu determinar as metodologias, parametros e ferramentas utilizadas para a
elaboracdo do modelo e analise deste tipo de equipamento, como sdo Fortran, Matlab, CFX-
ANSYS, etc. As metodologias apresentadas pelos autores dos trabalhos mostrados na reviséo
bibliogréafica foram de grande utilidade para o desenvolvimento e configuracdo de cada projeto
unidimensional e 3D da turbina radial desenvolvido nesta tese. A revisdo bibliografica permitiu
determinar que os projetos desenvolvidos sobre turbina, analisam este tipo de maquina de forma
isolada, sem considerar os parametros de projeto e operacdo do sistema geral. Nesta analises, 0s
autores ndo determinaram o comportamento para a turbina em condicOes fora do ponto de

projeto. Aspetos considerados e estudados na presente tese.
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3. MODELAGEM DOS COMPONENTES DO CICLO
RANKINE ORGANICO (CRO) COM COLETORES
CILINDRICOS PARABOLICOS E ARMAZENAMENTO
TERMICO

Para analisar o comportamento deste sistema € preciso modelar cada um dos seus componentes: 0
sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos, o Ciclo Rankine Organico e o Sistema de
Armazenamento Térmico. Nesta secdo é apresentada a sequéncia de célculo elaborada para
modelar o comportamento de uma central solar térmica na configuracdo de Coletores Cilindricos
Parabolicos (CCP) acoplada a um Ciclo Rankine Organico (CRO), para isso foi elaborado um
algoritmo e um cadigo de programacdo na plataforma de Matlab. Na Figura 3.1 apresenta-se a
configuracdo do sistema proposto e modelado nesta tese.

Tubo
Absorvedor

Coletores Cilidrico

e —— Fluido de Transferéncia de Calor
Parabélico

—— Fluido de Trabalho
T s 6
) .
S | Turbina
B3 =~
g5 2 CRO Gerador
- g
e g Mcro Condensador
2 1S
= u>_] Tm'a_m
.0
Py tl 4
g
& ; Bomba
2 The fin
. Q e

Bomba

Figura 3.1. Configuracéo do sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos acoplando a um Ciclo Rankine
Organico, adaptado de [63].

A partir do modelo elaborado para a configuragdo definida na Figura 3.1, sdo obtidos pardmetros
como:

v’ Temperatura do fluido de transferéncia na saida do campo solar (Tcoi s);

v Temperatura do fluido de transferéncia de calor na saida do evaporador (T fin);

v Temperatura do fluido de trabalho na saida do evaporador (Tcro);
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v'Vazéo massica do fluido de transferéncia de calor (1),

v"Vazdo massica do fluido de trabalho (m,.,);

v Eficiéncia do campo solar;

v Eficiéncia e poténcia elétrica gerada pelo CRO;

v Eficiéncias do sistema CCP-CRO;
Para determinar os parametros de saida do sistema de Coletores Cilindricos Parabodlicos
acoplados ao Ciclo Rankine Organico foi necessario definir parametros geométricos e oticos do
sistema CCP e alguns parametros do sistema CRO, além de condigdes, como: temperatura
ambiente, velocidade do vento, temperatura do fluido de transferéncia de calor na entrada do
concentrador, o fluido de transferéncia de calor estara no estado liquido a diferentes temperaturas,
0s quais serdo apresentados ao longo desta secdo. Na Figura 3.2 é apresentado o fluxograma do

algoritmo de calculo da operacdo integrada do sistema de CCP-CRO.

INICIO

Pardmetros Geométricos e Oticos do Sistema CCP,

A 4

Parametros do Sistema CRO e Condi¢des Iniciais

v

Vetor Irradiacdo Solar

v

Condicdo de
Operacdo

v

4

b Erro_cs<=0.05

Célculo do balanco térmico no
Novo Val(ér llie lrradiagdo Caleulo do Erro_cs receptor e a temperatura na saida
o do Coletor

A A ’

A
Erro _cro<=0.05

Cilculo do balango

Célculo do Erro_cro

térmico no CRO

4

Resultados do Modelo
CCP-CRO

Figura 3.2. Fluxograma da operacéo integrada do sistema CCP-CRO.
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O algoritmo apresentado na Figura 3.2 mostra de forma geral o procedimento implementado para
determinar cada um dos parametros requeridos para a caracterizagdo do sistema. Esta sequéncia
inicia com a definicdo dos parametros do sistema de Coletores Cilindricos Parabolicos, do Ciclo
Rankine Organico e as condic@es iniciais. Em seguida € definido o vetor de irradiacdo solar e as
condigdes de operacgdo, parametros usados para desenvolver os balangos no tubo receptor e no
sistema CRO. Atingidos os critérios ou condi¢do de parada do algoritmo, o modelo é capaz de
imprimir os resultados, e continuar o processo de forma iterativa para todos os valores do vetor
de irradiacdo solar. Para determinar as propriedades dos fluidos de transferéncia de calor foram
criadas diferentes bases de dados a partir de informacdes de empresas e trabalhos publicados.
Para determinar as propriedades dos fluidos de trabalho foi, utilizado o software CoolProp [64].

Para a caracterizacdo das tecnologias de concentracdo solar é necessario conhecer ou determinar
a componente direta da irradiacdo solar, parametro importante na fase da modelagem deste tipo
sistema. Além disso, algumas estagdes meteoroldgicas ndo tém equipamentos disponiveis para
medir este parametro, pelo qual € necessario desenvolver modelos matematicos que permitam
determinar os valores horarios da componente direta da irradiacdo solar e de outros parametros

requeridos para analise do sistema.

3.1 Componente Direta da Irradiacdo Solar

Quantificar a irradiacdo solar de uma localidade é uma das etapas mais importante para avaliar o
potencial heliotérmico deste lugar. Esta avaliacdo pode ser realizada através de dados de estacbes
meteoroldgicas que podem fornecer estas informacdes atraves de paginas web, como da INMET
no Brasil e da NASA em USA, ou através da medicdo da irradiacdo solar no local de interesse.
Este Gltimo método é o mais indicado uma vez que fornece dados mais precisos da irradiacdo
solar do local onde sera instalado o sistema de coletores. No presente trabalho sera analisado o
potencial do sistema de concentracdo para a geracéo de eletricidade. Os dados de irradiagdo solar
da cidade de Itajuba, Minas Gerais, foram obtidos da estacdo meteoroldgica instalada na
Universidade Federal de Itajuba (UNIFELI).

A estacdo meteorologica da UNIFEI fornece dados de irradiacdo solar global sobre uma
superficie horizontal, expressa em termos de poténcia por unidade de area W/m?. Porém, para a
modelagem do sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos é necessario conhecer a componente

direta (este tipo de sistema de concentracdo solar trabalha com a componente direta da
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irradiacdo), pelo qual esta devera ser calculada. Diferentes sdo as metodologias encontradas na
literatura para o célculo da irradiacdo solar direta a partir da irradiacdo global no plano
horizontal. A irradiacdo global instantdnea no plano horizontal é definida pela equacéo (3.1), a

qual leva em consideragédo as componentes direta e difusa da irradiacdo global [65].

Ig =Ib+1d (31)

Onde, I, é a componente direta da irradiacdo solar global (W/m?) e I4 é a componente difusa da
irradiaco solar global (W/m?). Na anélise desenvolvida nesta tese, o valor da irradiacio solar
global serd& um parametro conhecido (informacdo fornecida pela estacdo meteorologica da
UNIFELI).

A irradiacéo difusa pode ser calculada com a equacéo (3.2), (3.3) ou (3.4), de acordo com o valor
de kr [66]:

Para kT < 0,22
Iy = I,(1— 0,09kr) (3.2)
Para 0,22 <k7< 0,80
I = 15(0,9511 — 0,1604k + 4,388k7 — 16,638k} + 12,336k7) (3.3)
Para kt>0,8
I, = 0,165I, (3.4)

Onde kr € o indice de claridade, que € a relagdo entre a irradiacdo solar global na superficie da
terra (lg) e a irradiacdo extraterrestre (lo) em qualquer instante. Assim, o indice de claridade é

calculado conforme a equagdo (3.5) [66]:

1

A irradiacdo solar extraterrestre é dada pela equacéo (3.6) [66]:

360n
I, = Gy, <1 + 0,033c05( 365 )) (cos® cosé cosw + sind sind) (3.6)
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Onde, G € a constante solar (1367 W/m?); @ latitude do local (°); & declinagéo solar (°), w € o
angulo horério e n € o nimero do dia analisado.

A declinacgdo solar pode ser calculada com a equacdo (3.7) [66]:

8 = 23,45 sin (360 28;6; n) 3.7)
O angulo horério é definido pela equacdo (3.8) [67]:
w = 15(TS — 12) (3.8)
TS é o tempo solar, e pode ser calculado utilizando-se a equacao (3.9) [67]:
TS =SDT + 4(Lg — Lipe) + E (3.9)

Onde, "SDT" ¢ a hora local (h); Lst € o meridiano padrédo para o fluxo horario local (°); Lioc € @

longitude (°), e "E" a equacdo do tempo, definida pela equacéo (3.10) [67]:

E =229,2(7,57° + 1,863 cos B

—3,207772sin B — 1,461572 cos 2B — 4,089 sin 2B) (3.10)
_360(n—1) 1D
365

Conhecida a irradiacdo solar global e sua componente difusa, é possivel calcular a componente
direta da irradiacéo, a partir da equagéo (3.1).
Determinada esta componente da irradiacdo solar, a proxima etapa na modelagem do sistema, €

caracterizar e modelar o sistema de Coletores Cilindricos Parabélicos.

3.2 Coletores Cilindricos Parabolicos

Os sistemas de concentracdo solar convertem a irradiacdo solar em energia térmica. De acordo
com o foco geométrico, estes sistemas sdo classificado sem concentradores de foco pontual
(sistemas Dish Stirling e Torre Central) e em concentradores de foco linear (Sistema Linear de
Fresnel e Coletores Cilindricos Parabdlicos). O sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos (ver
Figura 3.3) € formado principalmente por um tubo receptor (um tubo de aco protegido por uma

cobertura de vidro), por espelhos refletores suportados por uma estrutura metalica, por um
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sistema de rastreamento, um sistema de vacuo, por trocadores de calor e bombas. Os espelhos
refletores possuem um sistema de rastreamento solar em um eixo, o qual tem como objetivo
garantir que a componente direta da irradiacdo solar atinja a superficies dos espelhos de forma
perpendicular. A energia solar é entdo concentrada no receptor do sistema e é absorvida pelo
fluido de transferéncia de calor, que escoa no interior do tubo absorvedor. O fluido de
transferéncia de calor transporta esta energia térmica até o evaporador, onde é transferida para o
sistema de geracdo de vapor ou para o fluido de trabalho do bloco de poténcia (para o caso de

geracdo de eletricidade) [68].

Tubo
Absorvedor

Coletores Cilidrico
Parabodlico

Campo Solar

Figura 3.3. Esquema de um sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos [69].

Na Figura 3.3, mostra-se o receptor deste tipo de sistema e 0s componentes que 0 constituem
[70].

Tubo Absorvedor com Vacuo entre a Cobertura de
Foles de Expansio Revestimento Seletivo Vidro e o Tubo Absorbedor Cobertura de Vidro
.. \ \ /
o —~ T ) ) \ N1
LALAAAL \\ // WA AAAAS

Figura 3.4. Receptor do sistema Cilindrico Parabdlico e seus componentes.
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O tubo absorvedor é de agco com um revestimento especial, utilizado para minimizar as perdas de
calor por radiacdo e aumentar a absortividade do tubo, o qual ¢ montado sob vacuo no interior de
um tubo de vidro anti-refletivo. Selos de vidro-metal e fole metalico sdo utilizados para atingir e
manter 0 vacuo necessario no sistema e para proteger o tubo absorvedor contra a oxidacao e
reduzir as perdas térmicas. Além disso, os foles metélicos permitem controlar as diferencas de

expansdo térmica entre o tubo de aco e a cobertura de vidro [68].

3.2.1 Analise Térmica do sistema de Coletores Cilindricos Parabolicos

Nesta secdo sera descrito um modelo matematico, que tem como objetivo avaliar o desempenho
de um sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos. O modelo matematico foi desenvolvido em
Matlab e utiliza equacGes de balango de massa e energia para calcular o ponto de operacdo em
regime permanente do campo solar.

O modelo do sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos desenvolvido neste trabalho considera
a ndo uniformidade do fluxo de calor ao longo do tubo absorvedor. Este modelo n&o uniforme de
transferéncia de calor baseia-se no balanco energético entre a irradiacdo solar que atinge a
superficie dos espelhos refletores, o calor absorvido pelo fluido de transferéncia de calor, pelo
tubo absorvedor, pela cobertura de vidro e pelo calor perdido ao ambiente. Todo o tubo receptor é
dividido em duas metades lineares. Na Figura 3.5 mostra-se um diagrama do receptor do sistema,

apresentando-se o esquema definido para analise deste componente [71].

Lado mais longe do coletor

(Lado Ceu)
» Fhiido de transferéncia —
. . deCaor ] lado 1 | S
— - Lado 2 — -

Lado mais perto do coletor

Figura 3.5. Esquema a ser utilizado na andlise do receptor do sistema de Coletor Cilindrico Parabdlico.

O lado 2 do receptor, lado mais perto do espelho refletor (coletor), recebe mais fluxo solar que o

lado 1, j& que a irradiagdo solar concentrada s6 atinge o lado 2 do receptor. Na Figura 3.6,
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mostra-se a se¢do transversal do receptor e 0 modelo de transferéncia de calor desenvolvido no
presente trabalho. Esta metodologia seré a base para definir o equacionamento a ser utilizado pelo

modelo de Coletor Cilindrico Parabélico.

Céu-s

([as—cond

qcv-cond

Figura 3.6. Modelo de transferéncia de calor utilizado para caracterizar as perdas térmicas do receptor,
adaptado de [71].

A irradiacdo solar que atinge o lado 1 do receptor é diretamente absorvida pela parte superior do
tubo absorvedor e pela parte superior da cobertura de vidro, (Qai-so1) € (Qevi-sol), respectivamente,
enquanto a irradiacdo solar que atinge o lado 2, é absorvida pelo tubo absorvedor (qaz-sol) € pela
cobertura de vidro (qev2-so1). A maior parte da energia radiante absorvida pelos dois lados do tubo
absorvedor é transferida através do tubo de aco (Qacond) €, posteriormente esta energia é
transferida por conveccdo ao fluido de transferéncia de calor (gac). A energia restante é
transferida de volta para a cobertura de vidro por radiacdo térmica (Qacv-r) € por conveccao (Qacv-c),
no caso de ndo ter vacuo no espaco anular entre o tubo receptor e a cobertura de vidro. Ha
também perdas térmicas por condugdo (Qas-cond) atraves dos suportes que fixam o receptor a
estrutura do sistema. A perda de calor desde o tubo absorvedor atinge a cobertura de vidro e
passa através desta por conducdo (Qev-cond). ESta energia € entdo transferida ao ambiente por
convecgao (gev-c) € ao céu por radiacdo (Qev-r).

Aplicando balanco térmico sobre a se¢cdo mostrada na Figura 3.6 é possivel obter as equacdes
utilizadas no algoritmo de célculo desenvolvido neste trabalho para o lado 1 e 2 do receptor
(equagdes 3.12 - 3.21) [70] e [72].



Para o lado 1 do receptor:

da1-c = 9a1-cond
da1-sol = Qacvi-c + Qacvi-r + da1-cond
dai-cond = Qacvi-c T Gacvi-r

dcvi-cond + dcvi-sol = Qevi-c + Qevi-—r

Onde a perda de calor no receptor no lado 1 pode ser calculada com a equacéo (3.16):

Qperda—calorl = anl—c + Qgsl—r
Para o lado 2 do receptor:

daz2-c = 9a2—cond
Gaz2-sol = 9acvz—c T Qacv2—r T Qaz—cond T Qas—cond
qaz-cond = acvz—c T Gacve-r

Acv2—cond T devz—sol = Qevz—c T Qeva—r

Onde a perda de calor no receptor no lado 2 pode ser calculada com a equagéo (3.21):

Qperda—calorz = qcv2-c + Qev2-r + Qas—cond
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(3.12)
(3.13)
(3.14)
(3.15)

(3.16)

(3.17)
(3.18)
(3.19)
(3.20)

(3.21)

O desenvolvimento de cada uma destas relacbes e consideracdes definidas para o modelo

matematico do sistema serdo apresentados ao longo deste capitulo.

Como mostra a Figura 3.7, o receptor (cobertura do vidro e tubo absorvedor) do sistema é

discretizado em varios segmentos na direcdo axial, utilizando o método de volumes finitos. Em

seguida efetua-se o balan¢o térmico sobre cada volume ou elemento diferencial do tubo,

considerando regime permanente.

Figura 3.7. Discretizacdo na diregdo axial do tubo absorvedor do sistema de Coletores Cilindricos Parabolicos,

adaptado de [11].
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A andlise de transferéncia de calor no receptor foi desenvolvida para cada uma das sec¢Oes
definidas no tubo (1, 2, 3,..., N). Assim, a temperatura do fluido na saida do primeiro volume
(ou primeiro no) de controle é usada como a temperatura de entrada para o segundo volume de
controle (ou segundo nd). A analise térmica do tubo foi desenvolvida de forma sequencial até o
ultimo volume de controle definido sobre o receptor [11]. Para uma se¢do em particular do
receptor, é possivel representar os volumes de controle e os diferentes didmetros do tubo

absorvedor e da cobertura de vidro através da Figura 3.8.

Cobertura de vidro Tubo absorvedor

| | | |

: 1 | |

! : | I Lado 1
Ll 5 Y-m —1————'———0————:———0 . ___:____“ - L
Al Al AR | i-1 I i I i+1 | Lado 2

| ; | |

: ' I !

Ax Espaco anular

Figura 3.8. Representacdo da discretizacdo sobre uma se¢do do receptor do sistema.

A Figura 3.9 apresenta o modelo de resisténcias térmicas utilizado para anlise de transferéncia
de calor [71].

SUPORTE
~ AN —{(a)AR
E‘ou:jug:'-io -
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ANULAR VIDRO Radiagio
_ f Ic ~ AGO /s AVAV = ~ Condugdio g :j\r:_: CEU
”f‘: s f mj A 1’ fav:\\ Rar:iia.q;éo 1\1..1| \ f".f:\J; ?
- Conveccdo * Condugo J \~ } - r —\af AR
Conveccdo Q'g_.-sm' Conveccio
f z.50!

Figura 3.9. Resisténcias térmicas na se¢do transversal do receptor do sistema de Coletores Cilindricos
Parabdlicos, adaptado de [71].

Na Figura 3.9 mostra-se de forma sequencial a resisténcia térmica que se tem desde o fluido de
transferéncia de calor no interior do tubo absorvedor, até o ar no exterior da cobertura de vidro.

Como se pode observar, inicialmente ha uma resisténcia no fluido de transferéncia de calor por
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convecgdo, seguida por uma resisténcia por conducdo desde a parede interna até a parede externa
do tubo de aco (tubo absorvedor). O espaco entre a superficie externa do tubo de aco e a parede
interna da cobertura de vidro é chamado de espaco anular, e neste se tem uma resisténcia por
radiacdo, e uma resisténcia por conveccao, no caso de ndo ter a condicdo de vacuo neste espaco, e
uma resisténcia térmica por conducéo, devida ao um suporte metalico que fixa o tubo absorvedor
a estrutura do coletor solar. Em seguida hd uma resisténcia por conducéo desde a parede interna
até a parede externa da cobertura de vidro; e uma resisténcia térmica por radiacdo ao céu e por
conveccao ao ambiente no exterior da cobertura de vidro.

A irradiacdo solar absorvida na cobertura de vidro e no tubo absorvedor é determinada pelos
sequintes parametros: irradiacdo solar, angulo de declinacdo solar, angulo hora solar,
propriedades Oticas e pelas imperfeicbes dos Coletores Cilindricos Parabolicos e dos
componentes do receptor [69]. Para diferentes angulos solares, durante um dia ou um ano, o
parametro chamado angulo modificado (Ke) pode ser usado para calcular as perdas Oticas e
geométricas quando o angulo de incidéncia (angulo entre o feixe da irradiacdo solar sobre a
superficie do coletor e a normal desta superficie) é diferente de zero [73]. Enquanto as
imperfeicdes nos espelhos refletores (ou coletores) sdo definidas pelo fator de interceptacao (ysi),
o qual define a porcentagem de irradiacdo solar concentrada pelo coletor que atinge a superficie
do receptor [69].

O receptor sera analisado como duas metades, o lado 2 é a metade do receptor mais proxima do
coletor, que recebe a irradiacdo solar concentrada pelo coletor [71]. Enquanto o lado 1é a metade
do receptor mais longe do coletor, que é atingida pela irradiacdo solar global. A Figura 3.10
mostra, de forma simplificada, o lado 1 do receptor e a forma que a irradiacdo solar direta e
difusa atingem esta superficie. Como é possivel observar na Figura 3.10 a irradiagdo solar direta
se considera gque atinge quase toda a superficie do lado 2 do receptor (o sistema de rastreamento
do sol, instalado nos coletores tem como objetivo diminuir a diferenca entre os raios do sol e a
normal a superficie do receptor). No caso da irradiacdo solar difusa, esta atinge o lado 1 do
receptor desde diferentes direcdes sobre toda a superficie, com valor inferior ao da irradiacao
solar direta. Para determinar a energia absorvida pelo tubo absorvedor e pela cobertura de vidro
no lado 1, num instante do tempo, deve-se considerar as areas apropriadas: para o calculo com a
irradiacdo solar difusa utiliza-se a area superficial do semicirculo, e no calculo com a irradiacéo

solar direta, utiliza-se a area da projecdo do semicirculo. Esta consideracdo permite realizar um
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calculo mais préximo da realidade. Porém, a mesma nao é levada em conta na literatura cientifica
e publicacbes nesta area (os diferentes autores encontrados realizam o célculo de forma
simplificada).

Irradiagdo Solar
~—7 Direta

Irradiagdo Solar
Difusa

Geometria Simplificada
do Receptor

Lado 1

Lado 2

Irradiagdo Solar
™ Concentrada

Figura 3.10. Esquema da distribuicdo da irradiacdo solar direta e difusa sobre o lado 1 do receptor.
Com o proposito de calcular a energia absorvida pelo tubo absorvedor e pela cobertura de vidro
no lado 1 num instante do tempo, serdo utilizadas as relacdes apresentadas nos trabalhos de [74],
[75] e [76], e a estas serdo aplicadas as consideracOes anteriormente definidas, com o propdsito
de realizar um célculo mais detalhado e perto da realidade do fenémeno fisico que acontece no
sistema, obtendo desta forma as equagdes (3.22) e (3.23), respectivamente:

D Id
da1-sol = (Daelb + %) Tev®a (322)

D Id
dcvi-sol = (Dvelb + ;e )acv (323)
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O lado 2 do receptor é aparte submetida a irradiacdo solar concentrada. Assim, a energia
absorvida pelo tubo absorvedor e pela cobertura de vidro neste lado é calculada com a equacao
(3.24) e (3.25):

daz2-sol = (VfipColKBIb)[a L e (324)

Qcv2—sol = (VfipColKBIb)[a - Dve]acv (325)

Onde “a” é a largura da abertura do espelho refletor, Dse € 0 didmetro externo do tubo
absorvedor, Dve é 0 didmetro externo da cobertura de vidro, l4 e Ip sdo a irradiacdo solar difusa e
direta, respectivamente, pcol € a refletividade do espelho refletor, ocv e tov absorbancia e a
transmitancia da cobertura de vidro e do tubo absorvedor ¢ aa € a absorbancia do tubo
absorvedor. Assume-se que todas as propriedades Oticas sdo independentes da temperatura. O
angulo de incidéncia modificado é calculado com a equacdo (3.26). O qual é utilizado para

quantificar as perdas Oticas e geométricas devido a angulos de incidéncia maiores que 0° [21]:

Kg = cos(9) = 0,0035126 — 0,0000313762 (3.26)

O angulo de incidéncia (6) é dado com a equacdo (3.27) [66]:

6 = cos~(cos?6, + cos?8 sin®w)'/? (3.27)

Onde 6, é o angulo de Zenith, § € a declinacao solar e w é o0 angulo horério. O angulo de Zenith
é determinado com a equacdo (3.28) [77] e [66]:

6, =90 — aj (3.28)
O parametro a, é conhecido como angulo de altura solar e é dado pela equacéo (3.29) [77]:

a; = sin"1(sin§sin® + cos & cos w cos @) (3.29)

Uma vez definidos os parametros que permitem determinar a energia absorvida pela cobertura de
vidro e pelo tubo absorvedor no lado 1 e 2 do receptor, na proxima se¢do serdo definidas as
relages requeridas para calcular os mecanismos de perdas de calor no receptor do sistema, e
desta forma obter cada termo das equacdes de balango téermico (equacdes 3.12-3.21) apresentadas

anteriormente.
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3.2.1.1 Transferéncia de calor desde o tubo absorvedor para o fluido de transferéncia de

calor

Para esta analise assume-se regime permanente e fluido incompressivel [78]. A energia térmica
atil do fluido de transferéncia de calor (FTC) obtida desde a superficie interna do tubo absorvedor
por unidade de comprimento pode ser calculada através da Lei de Resfriamento de Newton
aplicada a cada um dos lados do receptor, equacdo (3.30) para o lado 1 e (3.31) para o lado 2
[79]:

Para o lado 1, tem-se:

nD,;

da1-c1 = Talhftcl (Tail - Tf) (3.30)
Para o lado 2:

D, ;

qaz-c2 = Talhftcz (Taiz - Tf) (331)
Nupgirk
hyter = —uDgT o (3.32)
at

Onde D.i € o diametro interno do tubo absorvedor, hs..1€ hs, S30 0s coeficientes de
transferéncia de calor por conveccdo, Nupgi; € Nupg;, $80 0s NUmeros de Nusselt, kgq€ k¢, sdo
a condutividade térmica do fluido de transferéncia de calor. O céalculo de cada um destes
parametros é realizado considerando as condi¢fes do lado 1 e 2 do receptor, respectivamente,
T, é a temperatura interna do tubo absorvedor no lado 1 e T,;, é a temperatura interna do tubo
absorvedor no lado 2.

O numero de Nusselt Nup,i; € Nup,;, depende do comportamento do fluido no interior do tubo
absorvedor, este parametro é determinado a partir do nimero de Reynolds e Prandlt. Para fluxo
laminar Re<2300, o numero de Nusselt € constante e igual a 4,34. Para escoamento transitorio
totalmente desenvolvido ou turbulento com Re>2300, 0s nimeros de Nusselt sdo calculados com
as equagcdes (3.33) e (3.34) [80]:

NuDail =

(f/8)(Res — 1000)Pr; (ﬁ)orn (3.33)

1+12,7(f,/8)2 (Pr}/* — 1) \P1a
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T (f,/8)(Res — 1000)Pr; (

1+12,7(f,/8)/2 (Pr}* — 1)

0,11
ﬁ)

Pry (3.34)

f e o fator de atrito na superficie interna do tubo absorvedor, calculado com a equagédo (3.35)
[81]:

fr = (1,82 In(Ref) — 1,64) " (3.35)
O numero de Reynolds poder ser calculado com a equacéo (3.36):

_ Vftc(Dai)
vc_ftc

Re; (3.36)

Onde Re; € 0 nimero de Reynolds do fluido de transferéncia de calor, Pry € o nimero de Prandtl
avaliado a temperatura Tr, temperatura do fluido de transferéncia de calor, valor considerado
como a temperatura média das temperaturas 1 e 2 na saida de cada volume de controle, obtidas
do balango térmico para o lado 1 e 2, Pr, é o nUmero de Prandtl avaliado a temperatura interna
do tubo absorvedor T4, € Ty, no lado 1 e 2, respectivamente, V.. € a velocidade do fluido de
transferéncia de calor e v, s € a viscosidade cinematica do fluido de transferéncia de calor a T+.

Uma vez estabelecidas as relacdes necessarias para determinar o calor transferido desde a
superficie interna do tubo absorvedor até o fluido de transferéncia de calor, a proxima etapa é
definir as equagdes e pardmetros requeridos para calcular a transferéncia de calor através do tubo
de aco.

3.2.1.2 Transferéncia de calor através do tubo absorvedor

A transferéncia de calor através da parede do tubo absorvedor (tubo de aco) por unidade de
comprimento € determinada a partir da Lei de Conducdo de Calor de Fourier, num cilindro oco
[80], conforme a equacéo (3.37) para o ladol e a equacdo (3.38) para o lado 2:

Para o lado 1:

Dy, 2k,

a1-cond = Dae
2 Dae In (D_

ai

) (Tael - Tail) (337)
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Para o lado 2:

Dy, 2k,
qaz2-cond = 2

Dy, In (%) (Tan - Taiz) (338)

at

Onde ka é a condutividade térmica do material do tubo absorvedor a temperatura média
(Tae-ai=(TaetTai)/2), para o lado avaliado, Tae1 € Taiz S80 as temperaturas externa e interna do tubo
absorvedor no lado 1, enquanto Tee € Tai2 SA0 as temperaturas externa e interna no lado 2 do tubo
absorvedor, respectivamente.

A condutividade térmica ka do tubo absorvedor depende do tipo de material e da sua temperatura.
Algum dos materiais utilizados na literatura cientifica para este tipo de sistema sdo: aco
inoxidavel 304L, 316L e 321H [70], [73]. Se o0 aco 304L ou 316L sdo escolhidos como material
do tubo absorvedor é possivel determinar a sua condutividade térmica com a equagéo (3.39):

K, =0,013T g + 15,2 (3.39)

Se 0 aco 321H é escolhido, a condutividade térmica é dada com a equacéo (3.40):

kg = 0,0153T40_q; + 14,775 (3.40)

Uma vez analisada a transferéncia de calor através do tubo absorvedor até o fluido de
transferéncia de calor, também sera de interesse apresentar 0s parametros e critérios considerados

para avaliar a transferéncia de calor desde o tubo absorvedor até a cobertura de vidro.

3.2.1.3 Transferéncia de calor desde o tubo absorvedor até a cobertura de vidro

A perda de calor desde o tubo absorvedor é definida como a soma das perdas de calor por
conveccdo e radiacdo para a cobertura de vidro, e a perda de calor que se tem através dos suportes
metalicos que fixam o tubo receptor a estrutura do sistema de Coletores Cilindricos Parabolicos
[82]. A perda de calor por convecgdo depende da pressdo no interior do espago anular (espaco
entre o tubo absorvedor e a cobertura de vidro). Para valores de pressdes inferiores a 0,13 kPa, a
transferéncia de calor é dada por conducdo molecular, enquanto para pressdes maiores do que
0,13 kPa a transferéncia de calor é por conveccdo natural [69]. A seguir serdo descritos 0s

critérios considerados para a condi¢éo de vacuo e de pressdo no espaco anular do receptor.
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Pressao no espaco anular superior a 0,13 kPa (1 Torr)

Na operacdo de usinas solares, a condi¢do de vacuo no espaco anular pode se alterar devido a
selos quebrados, a penetracdo de gases ou por algum tipo de problema no sistema de vécuo [83].
Para uma pressdo no espaco anular superior a 0,13 kPa, o mecanismo de transferéncia de calor
acontece no espaco anular por convecgdo natural, sendo possivel utilizar relacbes dadas pela
equacéo (3.41) e (3.42) para determinar a perda de calor por unidade de comprimento, para cada
um dos lados do receptor [84].

Para o lado 1:
D
Qacvi-c = (%) ha—cvl(Tael - Tm’l) (3-41)
Para o lado 2:
D
Qacv2—c = (%) ha—cv2 (Taez - Tviz) (342)

Onde Tviz1 e Tvi2 S80 as temperaturas no interior da cobertura de vidro no lado 1 e no lado 2, h,_.,
é o coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo avaliado em cada um dos lados do
receptor. Este coeficiente de transferéncia de calor pode ser determinado conforme as equacdes
(3.43) e (3.44), respectivamente [70], [85].

Para o lado 1:

2,425k R 025/((0,861 + P 0,25
Ry ooy = acv1 (Rapge1) ™/ (( - Tacv1) =) (3.43)

((G+39")

Para o lado 2:

2,425k g0y (Rapge2)¥?° /((0,861 + Pryey) %))
ha—cvz — acv2 Dae?2 /( — acv2 ) (344)

(G+39")

Onde kacvi € kacv2 S80 0s coeficientes de transferéncia de calor por conducdo do gas no espaco

anular do receptor avaliados a temperatura média (Taevi= (TaetTvi)/2) para o lado 1 e 2,

respectivamente, Rapae1 € Rapae2 80 0 nimero de Rayleigh avaliado para Dae no lado 1 e 2, Pracv1
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e Pracv2 S80 0s nimeros de Prandtl avaliados para Teevi N0 lado 1 e 2 respectivamente e Dyi é 0
diametro interno da cobertura de vidro.

De forma geral o nimero de Rayleigh é dado pela equacéo (3.45) [85]:

(3.45)

g.B(Tae - Tvi)Dge>

RaD = (
e ater—aevivc_

Onde g é a aceleracdo da gravidade, g coeficiente de expansédo térmica do gas no espago anular a

Tae-vi para o lado 1 e 2 respectivamente, a;q,r—qepi € vV S0 a difusividade térmica e a viscosidade

cinematica do gas no espaco anular avaliados a T, respectivamente.

Vacuo no espaco anular devido a pressoes inferiores a 0,13 kPa

O objetivo do vacuo no espaco anular do receptor € tornar as perdas de calor por conducéo e
convecgdo insignificantes. Quando o espaco anular do receptor estd submetido a vacuo de
aproximadamente 0,13 kPa ou menor, o coeficiente de transferéncia de calor por convecgédo pode

ser avaliado com a equacao (3.46) [86]:

ha-con = pas (3.46)
T \B)nE) (G ))
(2 - am)(gym - 5)
b= ( 2am(rm + 1) > (347
— Tae—vil
A =2,331x1020 (W) (3.48)

Onde “b” € o coeficiente de interacdo, y,, € a razdo de calores especificos para 0 gas no espaco
anular, P valor do vacuo no espaco anular, ém € o didmetro da molécula do gas no espaco anular,
T.e—vi1 € @ temperatura média entre a superficie externa do tubo absorvedor e a cobertura do
vidro no lado 1 e a,, € o coeficiente de acomodagéo, com valor entre [0,01-1,00] [87].

A perda de calor por radiacdo desde a superficie externa do tubo absorvedor até a superficie
interna da cobertura de vidro acontece pela diferenga de temperatura entre estes componentes. O
calculo deste mecanismo de transferéncia de calor é realizado utilizando-se algumas

simplificagOes [63]:



o1

v O gas no espaco anular do receptor foi assumido como ndo participante (quando a troca

de energia radiativa entre superficies é virtualmente ndo afetada pelo meio que as separa

[88]);

v As superficies sdo cinzentas;

v" A cobertura de vidro é opaca a radiacdo infravermelha;

Assim, a transferéncia de calor entre a superficie externa do tubo absorvedor e a superficie

interna da cobertura de vidro por unidade de comprimento € estimada para o lado 1 com a

equacao (3.49) e para o lado 2 com a equacéo (3.50) [71]:

Para o lado 1:

Para o lado 2:

Com:

D
dacv-r1 =T (%) O&qcv1 [T;el - Tfu

D
Qacv-r2 =T (%) O&qcv2 [T;ez - T1§i2

1
acvl =
€ae1

1
Eacv2 =
€ae2

-1
D 1—¢y
+ ﬁ( m)
Dvi Evi

-1
D 1—¢y

+ ﬁ( m)
Dvi Evi

(3.49)

(3.50)

(3.51)

(3.52)

Onde o ¢é a constante de Stefan Boltzmann (5,67 x 108 W/m? K?#), £,4.1 € €40, S0 a emissividade

do revestimento seletivo na superficie externa do tubo absorvedor no lado 1e 2, respectivamente,

&,; € a emissividade da superficie interna da cobertura de vidro (considerada constante, e igual a

0,9).

A seguir serdo definidas as correlages que podem ser utilizadas para determinar a emissividade

do revestimento seletivo em funcdo da temperatura na superficie externa do tubo absorvedor e do

tipo de revestimento utilizado [70]. Para o revestimento seletivo do tipo Luz Black Chrome,

utiliza-se a equacéo (3.53):
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€40 = 0,0005333T,, — 0,0856 (3.53)

Para o revestimento seletivo do tipo Luz Cermet, utiliza-se a equacéo (3.54):

€40 = 0,000327T,, — 0,065971 (3.54)

Para o revestimento seletivo do tipo Solel UVAC Cermet avg, utiliza-se a equacéo (3.55):

€g0 = (1,907°7)T2, + (1,208™4)T,, + 6,28272 (3.55)

O célculo da emissividade do revestimento no lado 1 (g4.1) OU 2 (£4.2), CONSiste simplesmente
em substituir o valor da temperatura na superficie externa do tubo absorvedor no lado 1 ou 2 nas
equacOes (3.53), (3.54) e (3.55) definidas para os diferentes revestimentos. O valor da
temperatura, para estas equacOes deve estar em kelvin (K).

Definidas as relagdes utilizadas para determinar a transferéncia de calor desde a superficie
externa do tubo absorvedor até a superficie interna da cobertura de vidro, a proxima etapa é
definir a relacdo requerida para calcular a transferéncia de calor atraves da cobertura de vidro.

3.2.1.4 Transferéncia de calor através da cobertura de vidro

Para esta analise assume-se que o tratamento anti-reflexo nas superficies internas e externas da
cobertura de vidro ndo introduz resisténcia térmica ou ndo afeta a emissividade do vidro [73]. A
conducdo de calor através da cobertura de vidro por unidade de comprimento é tratada da mesma
maneira que para o tubo absorvedor, e esta pode ser definida com a Lei de Fourier, como as

equacoes (3.56) e (3.57) para o lado 1 e 2, respectivamente [89]:

Para o lado 1:
D 2k
Acvi-cond = Zve acgve (Tyer — Tir) (3.56)
Dve In (D_m)
Para o lado 2:
D 2k
Qcv2—cond = = aczve (Tyez — Tyiz) (357)
Dve In (D_m)

Onde Dy é 0 diametro externo da cobertura de vidro, Tver € Tve2 S80 as temperaturas na superficie

externa da cobertura de vidro, no lado 1 e 2 respectivamente, k., é a condutividade térmica do
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vidro da cobertura, considerada constante com valor de 1,04 W/m °C (para o vidro Pyrex,
material utilizado em alguns trabalhos da literatura cientifica e publicagdes sobre este tipo de
sistema) [70].

Uma vez que o calor passa através da cobertura de vidro, este é transferido ao ambiente por
convecgdo e por radiacdo. Assim, na proxima secdo serdo estudados estes mecanismos de

transferéncia de calor.

3.2.1.5 Transferéncia de calor desde a superficie externa da cobertura de vidro

A transferéncia de calor por conveccdo apresenta duas situacdes: a conveccdo forcada, para a
condicgéo de vento ao redor da cobertura de vidro, e a conveccao natural, para a condi¢do na qual
ndo ha vento. Enquanto a transferéncia de calor por radiacdo esta dada entre a superficie externa
da cobertura de vidro e o céu ou a superficie do coletor [90].

A transferéncia de calor no exterior da cobertura de vidro no lado 1 e no lado 2 pode ser

calculada com as equacdes (3.58) e (3.59), respectivamente:

Para o lado 1:
evice = (75%) hevs (Tyes = Tams) (358)
Para o lado 2:
devr-c = (5% e (Tyez = Tam) (359
heps = (M‘D—lkl) (3.60)
ve

Onde Dve € 0 diametro externo da cobertura de vidro, Tamb € a temperatura do ambiente, Tve €
Tve2 € a temperatura da cobertura de vidro no lado 1 e no lado 2, respectivamente, k., é a
condutividade térmica do ar, avaliada a temperatura (Tvear=(Tver*+Tamb)/2), hevi € heve S0 0S
coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo avaliado no lado 1 e 2, respectivamente. O
coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo natural pode ser avaliado utilizando a
correlagédo desenvolvida por Churchill e Chun [69], [73], [91] para um cilindro horizontal. Assim,

é possivel determinar o nimero de Nusselt com a equacdo (3.61):

veal

(1 + (0,559/Pryeq1)®/1€)8/27

0,387Ra’®
: ) (3.61)

Ntyey = Q6+<
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Ra — gﬁveange(Tvel - Tamb) (362)
veat Xye—ar1Vve—ar1
1
Bvea1 = (T ) (363)
ve—arl
Vv
Pryeq1 = (0( el ) (3.64)
ve—arl

Ondeg é a aceleracdo da gravidade, Nu,.; € 0 numero de Nusselt, Ra,.,; € 0 numero de
Rayleigh para 0 ar, Byea; € 0 coeficiente de expansdo, Pr,.,; € 0 nimero de Prandtl do ar,
Vye—ar1 € @ Viscosidade cinematica do ar, aye_, € a difusividade térmica do ar. Os parametros
definidos anteriormente sdo todos avaliados a temperatura Tvea1. Para calcular o valor de h,,,,
deve-se avaliar as equacdes (3.61), (3.62), (3.63) e (3.64) nas condicoes de (Tvea2=(Tvez+Tamn)/2).
Para a condicdo de conveccdo forcada, o nimero de Nusselt é calculado com a equacao (3.65)
[69], [70], [73]:

1/4

P
Niye; = CRevemPramb"< r‘”””) (3.65)
Pryer
O numero de Reynolds é determinado com a equagao (3.66):
Vor(Dye/2
Re,, = ari ve/ ) (366)
c_ar

Onde Re,, € Prym, € 0 numero de Reynolds e o numero de Prandlt avaliados & temperatura do
ambiente, Pr,., € 0 nimero de Prandlt avaliado a temperatura externa da cobertura de vidro no
lado 1, V,, € a velocidade do ar no exterior da cobertura de vidro e v, 4 € a viscosidade
cinematica do ar a temperatura do ambiente. C, m e n sdo constantes apresentadas na Tabela 3.1
[70]:

Tabela 3.1. Parametros para a condi¢ao de conveccdo forcada.

Re C m
1-40 0,75 0,4

40-1000 0,51 | 0,5
1000-200000 | 0,26 | 0,6
200000-1000 | 0,076 | 0,7
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Se Pr <10, n é igual a 0,37. No caso de Pr > 10, o valor de n € 0,36. Para calcular o nimero de
Nusselt no lado 2, é necessario avaliar na equacéo (3.65) o valor de Pr,,,.
Para a andlise de transferéncia de calor por radiacdo desde a superficie externa da cobertura de

vidro séo consideradas as seguintes hipoteses [90]:

v" A cobertura de vidro e o tubo absorvedor sdo considerados como pequenos objetos
convexos cinzentos, emissores e refletores difusos;

v O céu é considerado como uma grande cavidade do corpo negro a temperatura Ts;

Nesta analise assume-se que a temperatura da superficie dos espelhos refletores esta
aproximadamente a temperatura ambiente [92]. Assim é valido considerar que a cobertura de
vidro esta totalmente rodeada pelo céu. Portanto, a transferéncia de calor causada pela diferenca
de temperatura entre a superficie externa da cobertura e o céu, pode ser calculada com a equacao
(3.67) para o lado 1 e com a equacéo (3.68) para o lado 2 [80]:

Para o lado 1:

evior = (525 g6uel () = (7] (367)
Para o lado 2:

Gevrer = (152) 084 [(Tier) — (T (3.68)

Onde ¢, é a emissividade da superficie externa na cobertura de vidro, que é considerada igual a
0,9 [69], Ts € a temperatura do céu, a qual pode ser calculada como a correlacdo de Swinbank

[93], de acordo a equacéo (3.69):

T, = 0,0553T,%° (3.69)

Da equacéo (3.69), é possivel observar que o célculo da temperatura do céu esta influenciado pela
temperatura no exterior da cobertura de vidro. Assim, tem-se Ty, e Ts,, para cada um dos lados
definidos no receptor do sistema de Coletor Cilindrico Parabdlico.

Outro mecanismo de transferéncia de calor avaliado neste trabalho é a transferéncia de calor

desde os suportes metalicos, que fixam o tubo absorvedor, até a estrutura do sistema de coletores.
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3.2.1.6 Transferéncia de calor através dos suportes do tubo absorvedor

Os suportes metalicos sdo os elementos encarregados de manter o receptor do sistema na linha
focal do espelho refletor. As perdas térmicas desde os suportes sdo aproximadas, uma vez que 0s
suportes sdo tratados como aletas infinitas [94]. Segundo Forristall [70], a temperatura na base
dos suportes é considerada como a temperatura no exterior do tubo absorvedor menos 10°C.
Assim a perda de calor nos suportes pode ser calculada pela equacéo (3.70):

Qas—cond = (hasPaskasAb—as)O'S(Tb - Tamb)/(ZLr) (370)

Como material do suporte foi utilizado o0 aco carbono, o valor da condutividade térmica k,; € h,g
coeficiente médio de transferéncia de calor por conveccao do suporte foram determinados com as

equacoes (3.71) e (3.72), respectivamente [95]:

ks = —0,0419T, + 73,2357 (3.71)
Nuk

as = a (3.72)
Lt

Onde o nimero de Nusselt é calculado pela equacéo (3.73) [95]:

Nu = 0,14Re%066 (3.73)

Como simplificacdo, tem-se que o coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo €
calculado para o tubo quadrado (se¢do chamada suporte na Figura 3.11), porque esta parte do
suporte tem mais de 99 % da area exposta para o ambiente [69]. O parametro L., é 0
comprimento (diametro) caracteristico de um tubo quadrado e L,- € o0 comprimento do receptor do
sistema.

Considerando a configuracdo apresentada na Figura 3.11 e baseado nas metodologias de célculo
de [69] e [70], é possivel utilizar as conexdes da base do suporte como as se¢Oes de referéncia
para determinar a area de transferéncia de calor A,_,; € 0 perimetro dos mesmos P, pelas

equac0es (3.74) e (3.75), respectivamente:
Ap_qs = 2[(1'%) - (L%)] (374)

Py = 4Ly (3.75)
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Onde T,, € a temperatura da base do suporte (T, = T, — 10).
A Figura 3.11 apresenta uma das configuragdes do suporte do receptor utilizado em sistemas de

Coletores Cilindricos Parabolicos.

| Ls
Conexdo da%e Suporte Li~ *—L=H ILS
Base do == ___'/ N (
suporte )
— — l\
= )i
Tubo
Absorvedor
Coletor <
Qas-cond N
=
Ar | ]]
Tamb

Figura 3.11. Suporte do receptor do sistema de Coletores Cilindrico Parabélico, adaptado de [69].

Nesta secdo foram apresentadas as relaces e conceitos requeridos para o balanco energético do
sistema de Coletores Cilindricos Parab6licos necessarios para desenvolver o algoritmo de célculo
que permite dar solucdo ao modelo proposto, o qual foi desenvolvido em Matlab. O algoritmo da
Figura 3.12 apresenta a sequéncia de calculo implementada neste trabalho, com o objetivo de
determinar de forma iterativa a temperatura do fluido de transferéncia de calor na saida do coletor

e demais parametros requeridos para avaliar o desempenho deste tipo de sistema.
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Defir: Dados geométricos,
Parametros oticos, Condicdes de
contorno

v
Condigdes Iniciais:
Tamb,Tf Tail . Tai2,Tael ,Tae2,Tvil,

Tvi2, Tvel , Tve2
v
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Determinar de forma Discretizada:
propriedades dos materiais, propriedades
do fluido de transferéncia de calor, Numero
de Nusselt, Reynolds, Prandlt, etc.

Determinar: Resisténcias Térmicas

v

Determinagdo das Temperaturas na forma
Discretizada:
TfN.TailN,Tai2N,TaelN,Tae2N, Tvil N, Tvi2N,
TvelN,Tve2IN

|

Temperatura na saida do coletor,
Eficiéncia coletor, Fluxo massico

Voltar ao Programa
Principal

Figura 3.12. Fluxograma do algoritmo e sequéncia de calculo do sistema de Coletores Cilindricos Parabélicos
desenvolvido em Matlab.

\ 4

A sequéncia de célculo das temperaturas nos diferentes componentes do sistema de Coletores
Cilindricos Parabolicos foi desenvolvida com base na metodologia utilizada pelo programa de
simulacdo SAM (Solar Advisor Model), software utilizado como ferramenta para a analise deste

tipo de sistema de concentracdo solar [96]. A sequéncia de célculo inicia definindo pardmetros
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geométricos do tubo receptor, da cobertura de vidro e do coletor, além de pardmetros 6ticos da
cobertura de vidro, do coletor e de um valor de um elemento diferencial, para realizar a anélise do
sistema de forma discretizada. Logo, sdo determinados os valores iniciais da temperatura do
fluido de transferéncia de calor na entrada do coletor e as temperaturas em cada uma das partes
do receptor (parede interna e externa do tubo absorvedor e da cobertura de vidro para o lado 1 e 2
do receptor), com o objetivo de inicializar o algoritmo de calculo [96]:

Para o lado 1:
Toin = T + 2 (3.76)
Toer1 =Tain +5 (3.77)
Tyi1 = Taer = (0,8(Taer — Tamp)) (3.78)
Tyer = Tpir — 2 (3.79)
Para o lado 2:
Tan =Ty +2 (3.80)
Taez = Taiz +5 (3.81)
Tyiz = Taez = (0,8(Taez = Tamp)) (3.82)
Tyez = Tyiz — 2 (3.83)

Com os valores iniciais destas temperaturas, as relacdes do balanco térmico estabelecidas no
inicio do capitulo, os valores de propriedades e parametros para o fluido de transferéncia de calor,
para o tubo absorvedor e a coberturas de vidro, sdo entdo calculados os valores iniciais dos fluxos
de calor e as perdas térmica através do receptor. Estes valores sdo necessarios para a sequéncia
definida no algoritmo apresentado na Figura 3.12. A etapa seguinte foi estabelecer as relagdes
para o calculo das resisténcias térmicas através do receptor [96]:

Para o lado 1:

Racvl_c = 7p. N 3.84
Paeor (222) (3.84)

R acvlr —

Dae) - (3.85)

Y acvi_rad (T



(Tael + Tvil)
1 Dae (1—5,”-))
Eae1 Dy Evi

In (Dve /Dm’)
nkacv

Yacvir = O'(Tc%el - Tvzil) (

R cvl_cond =

R =
cvlr Dye

Y cvi_rad (T) T

(Tyer + Ts1)
Yevir = U(lezel - Tszl) ( = >

(€ve)
Para o lado 2:
Racvzc = ;
) ha—cv2 (%) T
1

R acv2.r — Dae
Y acv2_rad ( 2 )77:

(Taez + Tviz)
1, Dae (1—51”-)
€ae2 Dyi Evi

In (Dve /Dvi)
nkacv

Y acver = O-(thez - T172i2) (

R cv2_cond =

Revzc =
- DUE
hev (%)

1

Revar = D
—ve
ycvz_rad ( 2 )T[

(Tyez + T52)>

Yevzr = 0(Toez = Ts) (
cv2_r ve2 s2 (Sve)
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(3.86)

(3.87)

(3.88)

(3.89)

(3.90)

(3.91)

(3.92)

(3.93)

(3.94)

(3.95)

(3.96)

(3.97)
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Definidas as relagcBes das resisténcias térmicas, € possivel definir as equagbes usadas para
calcular os novos valores das temperaturas nas paredes internas (Ty;1n, Tqizn) € €xternas (Tgeqn,
T,e2n) do tubo absorvedor e as temperaturas interna (Tyiin, Tyizn) € €xterna (Tye1n, Tyezn) da

cobertura de vidro para o lado 1 e 2 do receptor, respectivamente [96]:

Para o lado 1:
_ —Ada1-cond
Touun =Tf + (—nNuDai ) (3.98)
—qq1- D
Taein = Taiin + (%) (ln (D—“"’)> (3.99)
a ai
Tyitn = Taern — [(Qacv—rl)(R acvl_r)] (3.100)
TvelN = TvilN - [(QCvl—cond)(R cvl_cond)] (3101)
Para o lado 2:
—Qgo-
Taion =Ty + (#) (3.102)
_ —da2—-cond %
Taeon = Taion + ( Tk, )(ln (Dai)) (3103)
Tyion = Tae1in — [(qacv—rz)(R acvz_r)] (3.104)
TveZN = TviZN - [(qcvz—cond)(R cv2_cond)] (3105)

A partir das equacgdes do calculo das temperaturas (3.98 - 3.105) através do receptor do sistema
de Coletores Cilindricos Parabolicos, é possivel calcular o pardmetro chamado Erro (Figura 3.12)
para o balanco térmico do lado 1 e 2 do receptor. A convergéncia ou parada da iteragdo do
algoritmo ¢é atingida quando o valor deste parametro é inferior 0,05 [96].

Para o lado 1:
TvilN - Tvil 2 TaelN - Tael 2
Erro = (—) + (—) (3.106)
Tvil Tael
Para o lado 2:
TviZN - Tviz 2 TanN - Taez 2
Erro = (—) + (—) (3.107)
Tviz Taez

Uma vez determinados e atingidos os valores de Erro do algoritmo de célculo apresentado

anteriormente, a proxima etapa de calculo consiste em determinar o valor da temperatura na saida
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de cada volume de controle e finalmente na saida do coletor, para cada um dos lados do receptor,
e posteriormente determinar um valor medio a partir das duas temperaturas [96].

Para o lado 1:

da1-sol + Qcvi-sol — 9evi-c — Gevi-r
O,SmftCCp_ftC

Tcot-saiaar = Tr + [ ] (Elemento Diferencial)  (3.108)

Para o lado 2:

daz2-sol + Qcv2-sol — 9evz—c — Qeve—r
o,smﬂccpﬂc

Teot-saidaz = Tr + [ ] (Elemento Diferencial)  (3.109)

Tcoi—sai + Tepi—sai
TCal—saida :( Col-saidal : Col saldaz) (3.110)

Onde s, € 0 fluxo massico do fluido de transferéncia de calor (parametro de entrada ao
algoritmo) e C, . € 0 calor especifico do fluido de transferéncia de calor, calculado a
temperatura Tr . A partir das relagGes j& definidas e a temperatura na saida do coletor é possivel

determinar o desempenho deste componente "Eficiéncia do coletor"” pela equagéo (3.111):

NeecC. Tcoi—saida — T;
Neotetor = mftc p_ftc( Col-saida f) (3111)

Ib DcoletorLColetor

A partir dos pardmetros calculados e consideracdes definidas nesta secédo, € possivel desenvolver
a analise exergética do sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos, etapa a ser desenvolvida na

seguinte secdo.

3.2.2 Analise Exergetica do Sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos

A andlise exergética de um sistema ndo s6 permite determinar magnitudes, localizacdo e causas
de irreversibilidades no sistema, mas também fornece uma avaliacdo mais significativa da
eficiéncia individual dos componentes. Assim, pode-se dizer que a analise exergética e a analise
energética podem dar uma descricdo completa das caracteristicas do sistema [97]. Atraves desta
analise exegética se tem como objetivo estudar as principais causas das irreversibilidades no
receptor do sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos e os parametros que mais influenciam
nas mesmas. Para esta finalidade se utilizara a metodologia proposta por Padilla et al. [98]. Na
Figura 3.13 apresenta-se um esquema simplificado do receptor do sistema.
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Figura 3.13. Receptor do sistema Cilindrico Paraboélico e seus componentes.

Aplicando balanco exergético sobre o receptor do sistema (Figura 3.13), para regime permanente,

é possivel obter de forma geral a equacéo (3.112) [99]:

z qu - I/ch + Z me_ftceftc_Ce - Z 7'hs_ftceftc_Cs - Ed - Eperd =0 (3112)
j e S

O primeiro termo da equagdo (3.112) representa a soma de todos os fluxos de exergia por
transferéncia de calor. Para cada fluxo em particular pode-se utilizar a equacdo (3.113) para
determinar o valor de exergia:
B = (1 _;_) 0, (3.113)
Onde T, € a temperatura de referéncia, T;€¢ a temperatura da fonte na posicéo j e Q',- fluxo de calor
na posicao j.
Para o célculo da exergia especifica do fluxo utiliza-se a equacéo (3.114):
V2

erte =h—hy — To(s —so) + - + gH (3.114)
Neste tipo de sistema € possivel considerar que a velocidade do fluido de transferéncia de calor é
a mesma na entrada e na saida do coletor (V¢ ce = Vtc ¢s), 0 fluido se mantém na mesma altura
(H = 0) e ndo ha nenhum tipo de trabalho, assim que W,. = 0. Onde Mg frc € Mg g fluxos
massicos na entrada e na saida dos coletores, respectivamente, e ce € efc cs SA0 as exergias
especificas do fluido de transferéncia de calor na entrada e na saida dos coletores,
respectivamente, £, é a taxa de destruicdo de exergia, Eperd ¢ a taxa da exergia devida a perda
Otica e perdas de calor no receptor do sistema, h é a entalpia a temperatura de interesse, h, € a
entalpia a temperatura e pressao de referéncia, s é a entropia a temperatura de interesse, s, € a
entropia a temperatura de referéncia. Na Figura 3.14 apresenta-se de forma simplificada o

esquema do conjunto Coletor-Receptor utilizado para aplicar o balanco exergético.
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Figura 3.14. Esquema simplificado do conjunto Coletor-Receptor do sistema de Coletores Cilindricos
Parabdlicos, adaptado de [100].

A anélise desenvolvida neste conjunto € realizada considerando a exergia da irradiacdo solar, a
producédo de exergia Util, as perdas e a destruicdo de exergia. Para um processo ideal, 0 maximo
potencial (y) de trabalho Gtil disponivel a partir da radiacdo pode ser calculado com a correlacdo
de Petela [101], equacdo (3.115):

4

4T, 1/T,
1 z 3.115
l/) ! 3Tso1 i 3 (Tsol> ( )

T,,; € a temperatura equivalente do sol como corpo negro (~5800 K).
Aplicando a metodologia de Bellos e Tzivanidis [100] a configuracdo do receptor definida neste
trabalho e a condigdo de discretizacdo definida no inicio deste capitulo, é possivel determinar a

exergia da irradiacdo solar para o lado 1 e 2 do receptor pelas equacdes (3.116) e (3.117):

Fer = (Daely + D ;e’d)q, (3.116)
Es, = (Ib(a - Dae))lp (3117)

Onde "a" € a largura da abertura do coletor.
A exergia total da irradiagdo solar num elemento diferencial é dada pela equagéo (3.118):

E, = Ey; + Es (3.118)



65

A exergia do fluido de transferéncia de calor no lado 1 e 2 em cada elemento diferencial do

receptor (até a saida do tubo receptor) pode ser calculada pelas equagdes (3.119) e (3.120):

3 Tcol-saida . AP

Eftcr = Qai—c — mftcTambLn[ < le 4 1]'"lftcTamb [W] (3.119)
3 Tcol-saida . AP

Eftcz = da2-c — mftcTambLn[ < le 4 2]'mftcTamb [W] (3120)

A exergia total da corrente do fluido de transferéncia de calor num elemento diferencial é dada
pela equacdo (3.121):

Eftc = Efter + Efte (3.121)

As equacoes (3.119) e (3.120) podem ser aplicadas para fluidos em estado liquido e gasoso, no
caso de fluido em estado liquido, o ultimo termo da equacdo pode ser desconsiderado, uma vez
que o valor de AP é pequeno [100].

Como foi apresentado no balanco geral do receptor (equacdo 3.112), na analise exergética do
conjunto Coletor-receptor deve ser determinado o valor de diminuicdo da exergia por perdas de
calor, perdas Gticas e a exergia destruida para o lado 1 e 2 do receptor. Para calcular a diminuicéo
da exergia devido as perdas de calor sdo utilizadas as equacbes (3.122) e (3.123) [100],

respectivamente:

T,

Eperd-_terl = {perd—calori (1 - T 0_1) (3122)
ai
T,

Eperd-_ter2 = Aperd—calor2 (1 T (?2) (3.123)
ai

O calculo da diminuicdo de exergia devido as perdas 6éticas é realizado sobre o lado 2 do
receptor, uma vez que este é o Unico lado que recebe a irradiacdo solar concentrada pelo coletor,
para isso utiliza-se a equagéo (3.124) [100]:

Ep-erd_éticaz = (1 - nética)Esz (3124)
Onde a eficiéncia otica é dada pela equacdo (3.125) [70]:

Notica = YfiPerKoTcev®q (3.125)

Desta forma € possivel expressar a diminuicéo total de exergia por perdas com a equacao (3.126):
Eperd = Eperd-_terl + Eperd-_terz + Eperd-_éticaz (3126)

No caso da exergia destruida devido as irreversibilidades durante transferéncia de calor,

apresentam-se duas formas de destruicdo de exergia neste tipo de sistema. A primeira forma é
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entre o sol e o tubo absorvedor (Ey, so; 4), durante o processo de absor¢éo da irradiagéo solar pelo
tubo absorvedor. A segunda forma de destruicdo de exergia € entre tubo absorvedor e o fluido de
transferéncia de calor (Eg qf). Para determinar a destruicdo de exergia entre o sol e tubo

absorvedor no lado 2 utiliza-se a equagéo (3.127) [100]:

T‘”"”) (3.127)

Eqr sot-az = NoticaE's2 = qaz-sot (1 - Toiz
No caso da destruicdo de exergia entre o tubo absorvedor e o fluido de transferéncia de calor, este
parametro pode ser calculado pela equagéo (3.128) e (3.129) para o lado 1 e 2 do receptor,
respectivamente [100]:

T, b
Eqraf1 = Qai—c (1 - 7‘3",11 ) — Efeer (3.128)
at
T, b
Eqrafz = Qaz—c (1 - 7‘3",11 ) — Efeer (3.129)
at

Assim é possivel expressar a destruicdo total de exergia no receptor do sistema de Coletores
Cilindricos Parabolicos pela equacéo (3.130):

Edestruigio = Edr_sol—rz + Edr_af1 + Ed/_afz (3130)

De forma especifica e para a configuracdo do receptor definida neste trabalho, o balango
exergético pode ser expresso pela equacao (3.131):

Esor = Eftc + Eperd + Eq (3131)

A eficiéncia exergética é definida como a razdo entre a exergia recuperada pelo sistema a partir

da exergia da irradiacdo solar [98]. Este parametro pode ser calculado com a equacao (3.132):

E
Nexer = (Efti) (3132)
s0

Com a equacdo (3.132) pode-se avaliar a capacidade que o sistema de Coletores Cilindricos
Parabolicos tem para aproveitar de forma util a irradiacdo solar para uma dada condi¢do. Além
disto, a analise exergética permitird identificar as oportunidades de obter melhorias, através da
comparagéo dos resultados obtidos com os resultados de usinas similares.

Como foi apresentado ao longo desta se¢do, o desenvolvimento de uma analise exergética requer
0 conhecimento de diferentes parametros de projeto, de operagéo, condicdo de referéncia, além
de uma série de parametros calculados a partir do balanco térmico, como foi descrito neste

capitulo. Neste sentido pode-se observar a importancia do balanco térmico e da confiabilidade
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nos resultados obtidos com o modelo matematico elaborado. Uma forma de garantir a utilidade
do modelo matemético desenvolvido, é médiante a implementac&o da etapa de validacéo, a qual
tem como principal objetivo mostrar as diferencas entre os resultados do modelo elaborado e
resultados de sistemas existentes no mundo ou trabalhos cientificos que permitam ser
comparados. Por isso, na proxima secdo apresentam-se 0s resultados obtidos da validacéo
realizada para 0 modelo de Coletores Cilindricos Parabolicos apresentado neste capitulo.

3.3 Validacéo do Modelo Matematico de Coletores Cilindricos Parabdlicos

Para validar o modelo matematico de Coletores Cilindricos Parabolicos apresentado nesta tese foi
utilizado o trabalho de Khaled [102]. Este trabalho fornece dados experimentais sobre a operagao
de um sistema instalado na Jordania. O sistema encontra-se instalado sobre o teto do prédio
chamado “Dead Sea Medical Resort”, que estd localizado a uma latitude de 31,714 °N e uma
longitude de 35,586°L. O campo solar consiste em trés fileiras de coletores conectado em série,
com um nudmero total de catorze coletores. O tipo de coletor instalado é PTC-1800,
desenvolvidos pela empresa alema SOLITEM GmbH [102]. Os dados dos testes do sistema de
Coletores Cilindricos Parabdlicos apresentado no trabalho de Khaled [102] correspondem ao dia
12 de Junho de 2010. Na Tabela 3.2 se apresentam as caracteristicas dos coletores instalados no

predio “Dead Sea Medical Resort”.
Tabela 3.2. Caracteristicas do coletor PTC-1800.

Componente Parametro Valor
Angulo de borda (°) 69
Distancia focal (m) 0,78
Comprimento (m) 5,09

Refletor Largura da abertura (m) 1,8

Altura (m) 0,26
Revestimento de aluminio (m) 5E-4
Refletancia 0,85
Material Aco inoxidavel

Revestimento

Black Chrome

Tubo absorvedor Diametro externo (m) 0,038
Espessura da parede (m) 15E-3
Absorbancia 0,94
Diametro externo (m) 0,065
Cobertura de vidro Espessura da parede (m) 2,2 E-3
Transmitancia 0,92

A Tabela 3.3 mostra o desvio obtido entre a temperatura de saida da agua dos testes

experimentais e a temperatura obtida com o modelo desenvolvido nesta tese (modelo NEST).
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Tabela 3.3. Validagdo do modelo matematico do Coletor Cilindrico Parabdlico.

Irradiagédo FIu?<o . Temp. Velocidade ;igga Tecrglp;tzari’da Te(r;:)étz?fda Diferenca
(33;2:2) VOIE“::;%;ICO am(lzg:)n te d(zr\r/j:)to coletor Experimental Modelo NEST (%)
(°C) (°C) (°C)
984,2 3,77 40,3 3 57,2 67,3 66,5 1,1
983,8 3,77 39,2 1,9 60,2 69,8 69,6 0,3
983,7 3,77 38,7 2.1 67,2 76,1 76,5 0,6
83,7 3,77 39,3 0,8 69,7 78,5 79,1 0,8
984,6 3,77 39,2 2,1 70,9 79,3 80,4 1,4
986,0 3,77 38,9 1,1 75,9 83,6 85,3 2,0
985,9 3,77 39.2 0,4 76,5 84,3 85,9 1,9
988,0 3,77 38,7 1,5 79,0 86,45 88,5 2,3
990,1 3,77 39,4 0,7 84,7 91,3 93,7 2,6
991,4 3,77 39,2 1,99 84,6 91,4 94,0 2,9
989,9 3,77 38,5 2,8 88,2 94,5 97,6 3,3
989,8 3,77 37,9 2,1 88,5 94,7 97,9 34
990,1 3,77 38,8 1,6 91,9 97,8 1014 3,7
989,9 3,77 37,4 1,1 97,7 102,5 107,2 4,7
989,7 3,77 37,4 1,9 98,2 102,56 107,7 4,9

A partir da Tabela 3.3 é possivel concluir que o modelo matemético de Coletor Cilindrico
Parabdlico desenvolvido neste trabalho, é uma ferramenta Util para caracterizar o comportamento
deste tipo de tecnologia, uma vez que, para as condi¢des e parametros avaliados, 0 maximo erro
obtido entre os dados experimentais e 0s obtidos com o0 modelo NEST foi de 4,9 %, enquanto que
a minima diferenca foi de 0,3 %. Com o propdsito de avaliar o comportamento do modelo
matematico de Coletor Cilindrico Parabolico em uma faixa mais ampla de operacéo, foi realizada
a comparacdo do comportamento da eficiéncia do coletor entre os resultados apresentados por
Kalogirou [103] e os resultados obtidos como o modelo desenvolvido nesta tese (Figura 3.15).



69

69

—=—Referéncia
—Modelo

67

65

63

61

59

Eficiéncia do Coletor (%)

57
48 68 88 108 128 148 168 188 208

Temperatura na Saida do Coletor (°C)

Figura 3.15. Comparacéo do comportamento da eficiéncia do coletor entre resultados da literatura cientifica e
0s resultados do modelo matematico.

Na Figura 3.15 se mostra o comportamento da eficiéncia do coletor obtida por [103] e os
resultados obtidos como o modelo matematico elaborado nesta tese em funcéo da temperatura do
fluido de transferéncia de calor na saida do campo solar. A partir desta comparacdo foi possivel
determinar uma maxima diferenca de 6,3 % e uma minima diferenca de 1 %.

As diferencas obtidas na validagdo sdo causadas principalmente pelo desconhecimento de alguns
parametros ndo fornecidos pelas referéncias, como sdo: o fator de interceptacdo, o diametro
interno e externo da cobertura de vidro, a emissividade e condutividade térmica da cobertura de
vidro, além de algumas simplificacOes, restricbes e a metodologia utilizada para implementar o
algoritmo de calculo do sistema de Coletor Cilindrico Parabolico desenvolvido nesta tese. A
partir dos resultados obtidos na validagdo do modelo, e os fatores que contribuem com as
diferengas obtidas, é possivel concluir que o modelo desenvolvido pode ser utilizado como uma
ferramenta para caracterizar este tipo de tecnologia, e estudar a influéncia de alguns parametros
sobre o comportamento do sistema. Na Tabela 3.4 se apresentam os parametros de projeto

fornecidos pelo trabalho de Kalogirou [103].
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Tabela 3.4. Parametros de projeto do sistema de Coletor Cilindrico Parabdlico.

Parametro Valor Parametro Valor
Ndmero de coletores 6 PIEIISIT0 GAETO ¢6 0,028
tubo absorvedor (m)
Comprimento do coletor 1,993 Diametro interno do 0,025
(m) tubo absorvedor (m)
Transmitancia da
Largura do coletor (m) 1,208 cobertura de vidro 0,89
Diametro externo do
Distancia focal 47 2
istancia focal (m) 0,6 tubo absorvedor (m) 0,028
Refletividade do 0.935 Ab§orban0|a do_ 0,93
espelho revestimento seletivo
Material do tubo Aco inoxidavel 304 L Emitancia re_vestlmento 0.18
absorvedor seletivo

Na presente secdo foi realizada uma comparacdo entre dados experimentais e 0s resultados
obtidos com o modelo NEST, como uma forma de determinar se 0 modelo desenvolvido permite
caracterizar o sistema de Coletor Cilindrico Parabolico. Porém, devido & intermiténcia do recurso
solar, é importante que este tipo de sistema esteja acompanhado de um sistema de
armazenamento térmico para garantir as condicGes requeridas pelo bloco de poténcia para a

geracdo de eletricidade.
3.4 Sistema de Armazenamento Térmico

O armazenamento térmico é necessario em qualquer aplicacdo onde a fonte basica de energia
fornecida a um sistema seja intermitente. O objetivo do sistema de armazenamento é aumentar a
disponibilidade da energia térmica durante os periodos de demanda pico, e flexibilizar a
operacdo, 0 que muitas vezes € a chave para o bom funcionamento de um sistema térmico,
permitindo projetar equipamentos de menor tamanho [104]. O sistema de armazenamento
térmico € o melhor dos métodos aplicado a usinas solares; sendo que existem principalmente trés
formas para armazenamento térmico de energia: sistemas de armazenamento latente, sistema de
armazenamento quimico e sistema de armazenamento sensivel [40].

Neste trabalho sera modelado o sistema de armazenamento sensivel, especificamente o
armazenamento de dois tanques, composto de um tanque com fluido quente e um tanque com
fluido frio [105]. A abordagem de armazenamento sensivel é baseada numa tecnologia bastante

madura que tem sido aplicado com sucesso em todo o mundo, resultando em sistemas simples,
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confidveis, mais faceis de operar e menores custos que qualquer outro sistema de armazenamento
térmico de energia [106], [107]. A Figura 3.16 apresenta uma usina solar de geracdo de
eletricidade integrada a um sistema de armazenamento indireto de dois tanques, nesta

configuracdo sao identificados os principais componentes da usina.

Turbina

Gerador

Tanque com
Fluido Quente

Evaporador

Coletores Cilindrico Parabolico

Condensador

Sistema de
Resfriamento

Tanque com
Fluido Frio

Campo Solar Mﬁﬁgﬁiﬁl&to Bloco de Poténcia

Figura 3.16. Configuracéo de um sistema de armazenamento indireto de dois tanques integrado a uma usina
solar, adaptado de [102].

Baseados no esquema mostrado na Figura 3.16 foi desenvolvido um algoritmo de calculo (ver
Figura 3.17) com o propdsito de projetar os tanques do sistema, e determinar o comportamento
do fluido ou meio de armazenamento durante as etapas de carga, armazenamento e descarga do
sistema. Nesta sequéncia de calculo sdo descritos, de forma resumida, os principais parametros
calculados e considerados no modelo. Inicialmente, nesta sequéncia de célculo, sdo considerados
alguns parametros de operacdo, como a poténcia elétrica gerada pelo Ciclo Rankine Organico e
sua eficiéncia, uma vez que os sistemas de armazenamento tém como objetivo garantir a geracao
continua durante as flutuacdes ou falta do recurso solar, nas condi¢bes de projeto especificadas.
Outros parametros requeridos sdo o fluxo massico e a temperatura desejada no bloco de poténcia,
a velocidade do vento, temperatura ambiente, irradiagcdo solar, além da quantidade minima de
fluido em cada tanque. Nesta fase inicial é necessario definir a altura do tanque, o fluido a ser
utilizado e o nimero de pares de tanque a ser utilizados pelo sistema. A partir destes parametros,
executa-se uma primeira etapa de calculo para determinar a capacidade total de armazenamento e
o diametro do tanque (os dois tanques terdo a mesma geometria). Em seguida, no algoritmo de

calculo, verifica-se o tipo de fluido utilizado, e assim é definida no algoritmo a minima e méaxima
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temperatura de operacdo do fluido. Em seguida é calculado o nivel ou volume no interior do
tanque, com o propoésito de determinar o tipo de operagdo a ser realizada pelo sistema de
armazenamento (carga, armazenamento ou descarga do tanque). Identificada o tipo de operacéo
do sistema de armazenamento, o algoritmo determina as propriedades do fluido, o gas da
atmosfera de controle entre a superficie interna do tanque e a superficie superior do fluido,
propriedade e parametros do isolamento térmico e propriedades do material do tanque. A partir
destes parametros, sdo determinadas as perdas térmicas, para finalmente, através da solugédo de
uma equacdo diferencial, determinar o comportamento da temperatura do fluido no tanque de
armazenamento como funcéo das perdas térmicas, do tempo, das condi¢des de operacao e demais
parametros do sistema, etc.

y Defir: Ltanque. )
/ Fluido. N. Pares Determinar: Capacidade total
de armazenamento, Volume
fluido. Dtanque

Condigdes de Operagio:
Poténcia Eletrica. Eficiéncia do
Ciclo, mf, Tf, Min. Fluido.
| Vvento. Tamb. Irradiagad Solar

v
Tipo de Fluido |

v

Vol(t) < Vol(max) N:\OF Tangue Cheio

!

SIM

‘ Iniciar Carregamento Tanque ‘

 —
v

Fungiio Matlab:
Calcular propriedades Fluido, Gas, Isolamento,
Tanque

v

‘ Perdas Térmica no Tanque

v

Calcular: Tt f(Perdas. t. Parimetros tanque,

Propriedades fluido. Condigdes de operagio, etc) ZEungaoMatabs

Fungdo Matlab
< Fungdo Matlab<
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[ Tanque ‘1'
| Cheio |

Figura 3.17. Fluxograma do algoritmo e sequéncia de calculo do sistema de armazenamento térmico
implementado no Matlab.

A seguir serdo estabelecidas em detalhe as relacdes e consideragdes requeridas para dar solugéo
ao algoritmo de calculo apresentado na Figura 3.17. Para o dimensionamento do sistema de
armazenamento de dois tanques, um tanque para fluido quente e outro para o fluido frio, seréo

definidos uma séria de critérios de projeto, [53], [108], a saber: o numero de horas de
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armazenamento térmico (tsat), a altura do tanque L: e a capacidade térmica do sistema de
armazenamento, definida como a quantidade total de calor requerida para garantir a operagao do
sistema durante o periodo de tempo definido para o projeto. Este Gltimo parametro pode ser

determinado com a equacao (3.133):

Esat = (u) (3.133)

Nero
Onde Q. € a poténcia térmica fornecida pelo fluido de transferéncia de calor para que o sistema
possa operar nas condi¢cdes de projeto definidas, n.., é a eficiéncia de projeto do ciclo de
poténcia.
Em seguida, é calculado o volume de fluido necessario para poder armazenar Eg,;. Este volume
corresponde ao minimo volume requerido pelos dois tanques de armazenamento [108]. Para
determinar o volume do fluido é utilizada a equacao (3.134):

Esa
Veat = < ‘ ) (3.134)

pftccp_ftc(TCol_S - Tftc_fin)

Onde pg € Cp, frc S0 a densidade e o calor especifico a pressdo constante do fluido utilizado no
sistema de armazenamento a Ty, s5¢ (temperatura media entre a entrada e saida do fluido no
campo solar), T s € a temperatura de saida do campo solar, Tg. g, € & temperatura de entrada
ao campo solar.

Finalmente, a partir dos valores da altura do tanque, do volume do fluido, da capacidade de
armazenamento do sistema e dos valores de densidade e temperatura, pode se determinar o
diametro do tanque e o fluxo massico de fluido requerido do sistema de armazenamento, para a
condicdo do projeto do sistema de armazenamento [108], através das equacoes (3.135) e (3.136),

respectivamente:

Vsat

= 3.135
D=2 | (3.135)

. Esat )
m = 3.136
fsat (Cp_ftc(TCol_S - Tftc_fin) ( )

A partir destas equacOes € possivel caracterizar a geometria dos tanques requerida para cumprir
com os requerimentos do sistema, e poder garantir o fornecimento de poténcia térmica, durante a

flutuacdo ou falta do recurso solar. Apds esta etapa é necessario definir o tipo de operagdo a ser
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realizada pelo sistema de armazenamento, e estabelecer alguns conceitos requeridos para definir
as sequéncias de célculo do algoritmo matematico. Para a realizacdo desta analise serdo
considerados 0s processos de carga, armazenamento e descarga do fluido nos dois tanques do
sistema de armazenamento. A seguir se apresentam as diferentes relacdes utilizadas para analisar

estes processos [109]:

Para o tanque de fluido quente

Para o tanque com fluido quente serdo apresentadas as equacdes que descrevem o fluxo de calor
para cada uma das etapas, isto com o proposito de estabelecer parte das relacbes requeridas no
algoritmo de célculo implementado no Matlab.

Carga: A taxa na qual a energia térmica entra no tanque de armazenamento € dada pela equacéo
(3.137):

Qq_sat = ch - Qperd_sat (3-137)

Qq.sac 'EPreEsenta a energia que realmente se tem no tanque, uma vez que este termo leva em
consideracdo as perdas térmicas. Q. € a energia térmica no fluido que sai do campo solar e entra
no tanque, Qperd_sat é a perda de calor do tanque de armazenamento. Assim, o calor total perdido

no tanque com o fluido quente é calculado com a equacao (3.138):
Qperd_sat = Qperd_sat Atq (3138)

A temperatura do fluido neste tanque é determinada usando a equacéo (3.139):

2 Q sa
Tt-;q_c =Tifqc— (Cp—qu}v[t]t‘q> (3.139)

Onde At, € o tempo total requerido para carregar o tanque com fluido quente, M., € Cy, ¢4 € @
massa total e o calor especifico do fluido no tanque, respectivamente.

Armazenamento: A variacdo de temperatura no tanque ao longo do tempo pode ser determinada,
pela equacdo (3.140):

+ Atq .
Tirq = Terq — m Qperd_sat (3.140)



75

A equacdo (3.140) quantifica a diminuicdo do valor da temperatura do fluido no interior do
tanque durante o processo de armazenamento como funcéo das perdas térmicas. Neste sentido, a

perda total de calor durante o armazenamento térmico € calculada com a equacao (3.141):
Qtfqpera = Cp_ec Mesq (thq - th‘q) (3.141)

Descarga: A energia térmica total do fluido durante a descarga pode ser calculada utilizando a

equacao (3.142):
thfq = Z Qq_sat - Qtfq_perd (3142)

Atraveés da equacdo (3.143) determina-se o valor na energia térmica na etapa de descarga, como o
valor da energia total no tanque até o final do processo de carregamento, menos as perdas

térmicas durante toda etapa do processo de armazenamento.
Para o tanque de fluido frio

De forma similar & metodologia definida no tanque de fluido quente, para o tanque do fluido frio
serao definidas as relacfes que descrevem o comportamento do fluxo de calor em cada etapa.
Armazenamento: A energia térmica total armazenada no tanque de fluido frio durante esta etapa

é determinada pela equacéo (3.143):

Qa_trr = Cprr Mes(Tepr — Ti'ry) (3.143)

Como a equagdo (3.143) é possivel determinar a variacdo da energia térmica do fluido durante o
periodo de armazenamento como func¢édo da variacdo da temperatura devido as perdas térmicas. A
variacdo de temperatura no tanque de fluido frio ao longo do tempo pode ser determinada com a
equacao (3.144):

Aty

Tt-l_—ff = Tt_ff - (C ) Qper_tff (3144)

prf Me rr

A temperatura do fluido neste tanque é determinada coma equagéo (3.145):

Qper tff >
T — s 3.145
T (Cp_ff M g5 ( )
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A perda total de calor no tanque Qperq stf5 € calculada através da equacéo (3.146):

Qperd_tff = Qper_tffAtf (3.146)

Onde Aty € o tempo total do periodo de armazenamento do fluido no tanque.

Descarga: A taxa de descarga de energia térmica neste tanque pode ser calculada com a equacédo
(3.147):

Qatrr = Qa_trr — Qpera_trr (3.147)

Neste caso € possivel expressar a energia térmica entregue pelo sistema durante o periodo de
descarga do tanque como a diferenca entre a energia térmica disponivel no final do periodo de
armazenamento e as perdas totais durante todo o periodo.

Definidos cada um dos processos a serem considerados no algoritmo de célculo do sistema de
armazenamento de dois tanques, a proxima etapa neste trabalho consiste em analisar as diferentes
formas pelas quais se perde calor nos tanques de armazenamento térmico para 0 ambiente, com o
objetivo de determinar os mecanismos de perdas térmica a ser consideradas durante a modelagem

do sistema.

3.4.1 Analise das Perdas de Calor no Tanque de Armazenamento

Para a analise e modelagem das perdas de calor nos tanques de armazenamento térmico sera
utilizada a metodologia estabelecida por Zaversky et al. [110]. Como ja foi definido
anteriormente, neste trabalho considera-se que os dois tanques tém as mesmas geometrias e
dimensdes, assim a anélise de transferéncia de calor que sera desenvolvida é valida para os dois
tanques. A Figura 3.18 apresenta o esquema dos tanques de armazenamento térmico modelados
neste trabalho, além da configuracdo e parametros de operacdo considerados na andlise de
transferéncia de calor. A transferéncia de calor por conducgdo na parede, no teto e no fundo dos
tanques é analisada como um modelo unidimensional com varias camadas (ago-isolamento). O
teto e fundo dos tanques sdo modelados como duas placas planas, enquanto a parede € modelada
separadamente como um cilindro oco. A perda de calor por convecgédo e radiacdo no interior do
tanque e desde a superficie externa do isolamento térmico para o ambiente completam os

mecanismos de transferéncia de calor que serdo descritos nesta se¢do [110].
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Figura 3.18. Esquema do tanque de armazenamento térmico, distribui¢do de temperatura e fluxo de calor,
adaptado de [110].

Para esta configuracdo do sistema é usado nitrogénio no interior do tanque como atmosfera de
controle entre o teto do tanque e a superficie do meio de armazenamento térmico.
Adicionalmente, sdo consideradas temperaturas médias para o fluido no interior do tanque e para
0 gas na atmosfera de controle.

A seqguir serdo descritas as equacdes e consideracdes utilizadas para caracterizar os mecanismos

de perda de calor presentes nos tanques do sistema.

3.4.1.1 Transferéncia de calor por conducéo através do teto e o fundo do tanque

Como ja foi mencionado anteriormente, a parte superior dos tanques (o teto) e a parte inferior (o
fundo) serdo tratadas como uma placa plana. Logo, para determinar a transferéncia de calor

através do teto pode-se usar a Lei de Fourier, através da equagao (3.148):
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TGas - TTopo_o

Qcond_te = Caco te €isol te (3148)
kaz;oAint,te kisolAext,te
Enquanto para o fundo, a equacao utilizada é (3.149):
Tr —Try i
£~ Yruisol
Qcond_fu = Caco fu . lSeZOLS (3149)

kagoAint,fu kisolAext,i
Onde eg, ¢ € a espessura do teto do tanque, e;s,; ¢ € a espessura do isolamento acima do teto,
koo € kisor € a condutividade térmica do material do tanque e do isolamento térmico,
respectivamente, A;,. . € a area interna do teto do tanque, A,y (. € a area externa do isolamento

térmico acima do teto do tanque. Considera-se que as caracteristicas de espessura, areas e

condutividade térmica no fundo do tanque sdo as mesmas que no teto do tanque. Assim, e, £y, €
a espessura da placa no fundo do tranque, e;s,; 5 € a espessura do isolamento embaixo da placa do
fundo, A, r,, € a area interna da placa no fundo do tanque, A, ; € a area do isolamento térmico

embaixo da placa do fundo.
3.4.1.2 Transferéncia de calor por convec¢do no interior do tanque

Para determinar a transferéncia de calor por convecgdo na sec¢do interna do tanque, entre o gas da
atmosfera de controle e o fluido, considera-se uma placa muito fina com massa desprezivel e
resisténcia térmica insignificante, como uma forma de representar a interface do gas e o fluido no
interior do tanque [111]. Assim é possivel utilizar as equagdes (3.150) ou (3.151) para determinar

o nimero de Nusselt e logo o coeficiente de transferéncia de calor, respectivamente[111]:

h,;: D
Nug nie = —Zt- £ = 0,54(Gryi Prpie)* (3.150)
nit
Valida para 10° < Gry;;Prp; < 107

Para 107 < Grp;Pry;e < 1019, 0 nimero de Nusselt é calculado com a equagdo (3.151):

hpie D
Nug nie = T;CL; = 0:15(Grnitprnit)1/3 (3.151)
ni
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O numero de Grashof € calculado pela equagéo (3.152):

0,98 B(Tr — Ty, )D3
Gryie = A L cas) D (3.152)

v

cin
Onde f¢ o coeficiente de expanséo volumétrica, v, € a viscosidade cinematica do nitrogénio.

A transferéncia de calor por convec¢do pode ser calculada com a equacéo (3.153):

Qc_nit = Aint_t hnit (Tf - TGas) (3153)
3.4.1.3 Transferéncia de calor por radiacdo no interior do tanque

Outro mecanismo de transferéncia de calor a ser considerado no interior do tanque € a radiacdo
de calor entre a superficie do fluido e a superficie ndo molhada das paredes do tanque. Gases
elementares como o nitrogénio e as misturas de alguns destes gases, como o0 ar, tem uma estrutura
simétrica e ndo emitem ou absorvem radiacdo para a faixa de temperatura de operacdo dos
sistemas de Coletores Cilindricos Parabdlicos. Assim, é possivel modelar a radiagdo de calor no
interior do tanque de forma separada, considerando s6 as seguintes superficies: a superficie do
fluido, a superficie interna do teto do tanque, e a superficie ndo molhada da parede interna do
tanque com uma forma cilindrica, como se mostra na Figura 3.19. As paredes internas do tanque
e a superficie do fluido sdo tratadas como superficies cinzentas [110]. Ao realizar uma anélise de
transferéncia de calor por radiacdo sobre uma superficie, deve-se ter em conta aquelas outras
superficies que possam trocar energia radiativa entre elas e com a superficie analisada, ndo
importando qudo distante elas estejam. Desta forma, é possivel aplicar o conceito de fator de
forma para determinar a transferéncia de calor por radiacdo que existe entre as superficies de
interesse [88].

Na Figura 3.19 ilustra-se a configuracdo das trés superficies estudadas nesta secédo, superficie
interna da parede vertical do tanque, a superficie do fluido e a superficie interna do teto do

tanque.
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Figura 3.19. Configuracéo das superficies estudadas na analise de transferéncia de calor por radiagao.

Para definir o modelo de transferéncia de calor por radiacdo para as superficies (1), (2) e (3),
apresentadas na Figura 3.19, é necessario determinar o fator de forma de cada uma desta [88].
Para calcular o fator de forma entre a superficie do fluido e a superficie interna do teto, pode-se
utilizar a relacdo proposta por Modest [88], para o caso geral de dois discos paralelos de raios
desiguais e distancia (a). Obviamente para as superficies estudadas neste trabalho os raios sdo
iguais, equacdo (3.154):

&)2 (3.154)

1
Fios=-{X— X2—4<

1+ R% (3.155)

X=1+
R{

Onde (a) é a distancia entre as duas superficies, R, = r;/a, r1 é o raio da superficie interna do
teto, R; = r3/a, r3 € o raio da superficie do fluido.
Para determinar o fator de forma entre a superficie do fluido e a superficie interna ndo molhada

da parede vertical do tanque, é possivel utilizar a equacéo (3.156) [88]:

Fi_p = 2(a/2r) [V1+ (@/2r)2 — (a/21,)] (3.156)

Aplicando a relacdo de reciprocidade [88], é possivel determinar o fator de forma F».1, 0 qual vai
ser utilizado para determinar a fracdo de radiagdo que sai da superficie (2) e atinge a superficie
(3) (Figura 3.19):

AjFy_p = AyFp (3.157)
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Fy_, = A1F— (3.158)

Agora utilizando a regra da simetria, é possivel determinar o fator de forma F,_3, com a equacao
(3.159) [88]:
Fps=Fy_, (3.159)

Definidos os fatores de forma para cada caso em especifico, é possivel determinar, para cada
situacdo o valor da radiacdo transferida. Assim, € possivel determinar o calor perdido por

radiacdo desde a superficie do fluido para o teto do tanque, de acordo a equacao (3.160) [112]:

Q1 =Aint 0 F1—3(TfL — Téas) (3.160)

No caso da superficie (2) é possivel determinar a fracdo de radiacdo ganha pela parede vertical do

tanque desde a superficie do fluido, equacéo (3.161):
Q2 =Aint 0 Fl—Z(Tf4 - Tgas) (3.161)

Como as superficies (1) e (3) ttm a mesma geometria e dimensdes, o fator de forma F5_, € igual
a F;_5. Assim, o calor ganho por radiacdo pelo teto desde a parede vertical na se¢do da atmosfera

de controle (secdo ocupada pelo nitrogénio), é calculado com a equacéo (3.162) [112]:
Q3 = Aint_pg o 1:'3—1(711‘1L - Tgas) (3162)

Onde A;; ,4 € a area interna da parede vertical do tanque na se¢do ocupada pelo nitrogénio e o €
a constante de Stefan Bolzmann.

Definidos os mecanismos de transferéncia de calor no interior do tanque e a transferéncia de calor
desde a superficie interna da parede do tanque até a superficie externa do isolamento, a proxima
etapa desta secdo consiste em definir as formas pelas quais o calor € transferido desde a
superficie externa do isolamento térmico do tangque, 0 que ocorre por conveccao e por radiacao.
Dependendo da velocidade do vento, da temperatura ambiente ou da irradiacdo solar, havera mais

influéncia de um mecanismo de transferéncia de calor que de outro [110].
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3.4.1.4 Transferéncia de calor por convecgdo da superficie externa do isolamento térmico
do tanque para o ambiente

Para determinar o coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo laminar sobre a superficie
vertical externa do tanque (para a secdo correspondente a Tparede u © Tparedes), € Utilizada a
equacéo (3.163) [111]:

Rar 5L Gryy M4
Nua‘r‘_x = (;:_x ct = 0;68 P’r'ar_xl/2 ( == 1/4 (3163)
ar x (0,95 + Pryy x)

Esta equacéo é valida para fluxo laminar, para 10 < Gy, x Pray , < 108

Para fluxo turbulento Gr > 10%, o nimero de Nusselt é calculado com a equagcéo (3.164):

har_cht 1/3

Nugy » = = 0,13 (Grar xPTar x)

k ar_x

(3.164)

Para determinar o coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo forcada na parede vertical
externa do tanque (para a segdo correspondente a Tparede u € Tparede s), Utiliza-se a equacdo (3.165)
[80]:

hgr 5L O,62Re1/2 pri/3 4/5
Nug, , = 2rx2et _ g3 4 arx arx (1 4 (Reqy x/282000)"°
S 273\ 1/ - (3.165)
ar_x (14 (0.4/Prars)™”) '
Vor L
Regy , = < (3.166)

ar_x

A transferéncia de calor por conveccdo na parede externa do tanque pode ser calculada com a

equacdo (3.167), para cada uma das secOes da parede (ver Figura 3.18):

Qc_pe = Aext_x har_x (Tpe_x - Tamb) (3167)

Onde w € a velocidade do vento, v 4, , € a viscosidade cinematica do ar, L., € a altura externa do
tanque, Reg, , € 0 nimero de Reynolds do ar, Pry, , € 0 numero de Prandtl, Gr,, , € 0 nimero de
Grashof, kg, , € a condutividade térmica do ar, A.,; , € a area externa da parede do tanque na
secdo analisada e T, , € a temperatura na parede externa do tanque, na secdo de interesse
(pode ser Tparede u OU Tparede s) € hgr , € 0O coeficiente de transferéncia de calor do ar por

conveccdo sobre a superficie mais externa da parede, na se¢do do nitrogénio ou fluido. O
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subscrito "Xx" é utilizado para indicar a se¢do analisada (lado externo da secéo do nitrogénio ou do
fluido).

Para o teto do tanque, os coeficientes de transferéncia de calor por conveccdo natural e por
conveccao forcada sdo dados como [80]:

No caso da convecgéo natural, a relagdes utilizadas sé&o (3.168) e (3.169):

Para 10° < Gr,, Pr,,. < 107, utiliza-se a equacéo (3.168) para determinar o nimero de Nusselt:

h L
Nuar_te = % = 0,54(Grar_tePrar_te)1/4 (3168)
ar_te

Para 107 < G7gy te Prar e < 10%°, 0 nimero de Nusselt é calculado a partir da equacéo (3.169):

har_teLteto_te

Nugy e = = 0'15(Grar_tprar_t)1/3 (3.169)

kar?te

Para a convecgdo forgada é possivel determinar o coeficiente de transferéncia de calor com as
equacOes (3.170) e (3.171):

Para Reg, . < 5x10°, 0 nimero de Nusselt é calculado com a equagéo (3.170):

har_teLteto_te 1/2

ar_te

ppl/3 (3.170)

ar_te

Nugy 1o = = 0,66Re

k ar_te

Para 0 caso de5x 10° < Reg, ¢ < 107e 0,6 < Py e < 60, 0 nlmero de Nusselt pode ser

determinado pela equacéo (3.171):

har_te Lteto_ext

Nigy o = = 0,037Re>?,, Pr3 (3.171)

ar_te
kar_te

A transferéncia de calor por convecgdo desde a superficie externa do teto do tanque pode ser
calculada pela equagéo (3.172):

Qc_te = Aext_te har_te (TTopo_o - Tamb) (3172)

Onde Liero—exe € 0 COMprimento carateristico da superficie externa do teto do tanque, Ay ¢ € @
area da superficie externa do teto do tanque e hg, ¢, € 0 coeficiente de transferéncia de calor do

ar por conveccéo sobre a superficie mais externa do teto.
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3.4.1.5 Transferéncia de calor por radiacdo da superficie externa do isolamento térmico do
tanque para o ambiente

Em usinas tipicas de energia solar térmica, utiliza-se sobre o isolamento térmico uma cobertura
metalica para protecdo contra as condi¢cGes do ambiente. Esta cobertura protetora normalmente é
de zinco/aluminio ou de ago galvanizado, a qual é exposta & irradiacdo solar global e flutuacGes
de temperatura, todos os dias. Portanto, a irradiacdo solar absorvida e a radiagcdo emitida ao
ambiente, tém influéncia sobre o fluxo de calor através das paredes e do teto do tanque de
armazenamento. Desta maneira é possivel determinar a irradiacdo solar incidente sobre a

superficie externa do teto, com a equacéo (3.173) [110]:

Qsolar_teto = (Ip + Id)asupAext—teto (3.173)

Onde A,._;.to € a &rea da superficie externa do teto do tanque (nDtanqu92/4), Li—hor € @
irradiacéo solar difusa sobre uma superficie horizontal, ag,, € a absortividade da cobertura
protetora do tanque, Dygpqye € 0 didmetro do tanque.

Para determinar a irradiacdo global incidente sobre a superficie externa da cobertura protetora da

parede vertical, utiliza-se a equacéo (3.174) [113]:

1 T
Qsolar_parede = ((Ib Sinez)Ap—parede + Id E (1 + cos E) Aparede

(3.174)

1 T

+ Igpsolo E (1 — COoS E) Aparede Xsup
Onde I, € a irradiagdo solar direta, Apgreqe € a area circunferencial de um cilindro
(tDtanqueHeanque)r Heanque € @ altura do tanque, A,_pareqe € @ area projetada do tanque
(Dtanquthanque)-
Para determinar a perda de calor por radiacdo desde a superficie externa da cobertura protetora do
tanque sdo utilizadas as equagdes definidas por Zavershy et al. [110]:
Para a superficie externa do teto, utiliza-se a equacéo (3.175):

Qr_te = Aext_teagsup (T’ﬁopo_o - Ts4) (3175)
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Para a superficie externa da parede do tanque, a equacéo utilizada é (3.176):

Qr—px = Aext_x 0 Esup (Tg?e_x - T;mb) (3.176)

Definidas as consideracdes e relacdes requeridas para a caracterizacdo geomeétrica e téermica dos
tanques do sistema de armazenamento térmico, a seguir serd apresentada a analise elaborada para

poder determinar a variacdo da temperatura do fluido como uma funcéo do tempo.

3.4.2 Andlise Térmica e Diferencial das Condi¢bes do Sistema de

Armazenamento

Nesta secdo serd apresentada a analise desenvolvida e implementada no algoritmo de céalculo
(Figura 3.17), que permite determinar a variacdo da temperatura do fluido no interior dos tanques

do sistema. A Figura 3.20 apresenta um esquema simplificado de um dos tanques de

armazenamento.
(solar t
) / ‘ Qperdas t
Gis //
e h(Ter) dU dm s h(T(1))
ot ot

Fluido
. w.

Figura 3.20. Esquema simplificado do tanque de armazenamento térmico, adaptado de [96].

Na Figura 3.20 ilustram-se de forma geral os processos que contribuem com o incremento e a
diminuig&o da energia interna do fluido no interior do tanque. Entre as formas que incrementam a
energia interna do fluido tem-se a energia que entra no sistema com o fluido e as contribui¢des da
irradiacdo solar. No caso da diminuigdo da energia interna, tem-se principalmente a energia que €
levada com o fluido que sai do tanque (durante o processo de descarga do tanque) e as diferentes

formas de perda de calor desde o interior do tanque até o ambiente. Assim, é possivel determinar



86

a variagéo da energia interna do fluido como funcdo do tempo e demais parametros de projeto,
pela equacdo (3.177) [96]:

—a (u(ta)tm(t)) = menh(Ten) - msah(T(t)) + Qsolar — Qperdas_t (3177)

A energia interna do fluido pode ser calculada pela equacéo (3.178):

A variagdo da massa do fluido no interior do tanque como funcdo do tempo, pode ser
determinada pela equagéo (3.179):
m(t) = mg + t (Men — Myq) (3.179)

A entalpia num instante de tempo pode ser determinada pela equacéo (3.180):

A contribuigdo da irradiagédo solar pode ser calculada pela equagdo (3.181):

Gsotar = [dsotar_teto + sotar parede] (3.181)
Onde "t" representa um instante de tempo, m, € a massa inicial de fluido em cada tanque, ., €
Thy, s30 0 fluxo massico do fluido na entrada e na saida do tanque, T((t) € a temperatura do
fluido como fungdo do tempo e C € o calor especifico do fluido.
A contribuicdo da irradiacdo solar pela parede do tanque pode ser determinada com a equacgéo
(3.182):
sotar parede = |Ip €05(0,) Abe + Ig|@syrAte (3.182)

A contribuicdo da irradiacdo solar pelo teto do tanque pode ser determinada com a equagéo
(3.183):

1 I
solar_te = Ib Sin(ez) Azz;e + ?d (1 + COS(T[/Z))Ape + ?gpsolo(l - COS(”/Z))Ape Asur (3183)

Nesta etapa de célculo do aporte da irradiagdo solar, foi criada uma funcdo em Matlab para

calcular cada um dos parametros das equagdes (3.182 e 3.183) a partir do modelo de irradiacdo
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solar desenvolvido nesta tese (os parametros j& foram definidos na secdo do modelo da irradiacdo
solar).

Como foi apresentado no tanque, ha perdas térmicas desde o interior para o ambiente. Desta
forma serdo consideradas as perdas desde a superficie mais externa do tanque (superficie externa
do isolamento térmico) para determinar a diminui¢cdo da energia devido as perdas térmicas. Na
secdo de analise de perdas de calor no tanque de armazenamento foram apresentadas as diferentes
relacBes para o calculo de cada tipo de perda em especifico. De forma geral, pode-se expressar a

perda para o ambiente pela equacéo (3.184):
qperdas_t = [CIr_te + CIr_pn + Qr_pf] + [CIc_te + CIc_pn + CIc_pf] + [QCond_fu] (3184)

Na equacéo (3.184) observam-se de forma organizada os efeitos das perdas de calor por radiagcao
e por convecgdo na superficie mais externa do teto do tanque (superficie externa do isolamento
térmico no teto), na superficie mais externa da parede vertical do tanque (foram consideradas
duas secOes verticais, uma correspondente ao volume ocupado pelo nitrogénio e a outra
correspondente ao volume ocupado pelo fluido), e finalmente, uma perda de calor por condugéo
através do piso do tanque até a superficie externa do isolamento. No caso das perdas por radiacdo

estas podem ser expressas pelas equacdes (3.185), (3.186) e (3.187):

Grte = Aext_te0 Esup (Tt‘t)po_o - Ts4) (3185)
Qr_pn = Aext_na ‘Ssup (Tlgarede_u - T;mb) (3186)
Qr pr = Aext_fg Esup (Tl-f}arede_s - T;mb) (3187)

Para as perdas de calor por convecgéo, séo utilizadas as equacdes (3.188), (3.189) e (3.190):

e te = Aext_tehar_te (TTopo_o - Tamb) (3188)
Acpn = Aext_nhar_n (TTopo_u - Tamb) (3189)
depr = Aext_fhar_f (TTopo_s - amb) (3.190)

A perda por conducéo através do piso do tanque até superficie externa do isolamento térmico é
calculada pela equacéo (3.191):

_ Tf - TFundo_isolamento
Acond_fu = €aco_fu

(3.191)

€isol s

kagoAint_fu kisolAext_i

A equagdo (3.177) é uma equacdo diferencial ordinaria de primeira ordem. Para resolvé-la,

inicialmente, € necessario substituir na equagdo (3.177) todas as relagcGes apresentadas
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anteriormente com o objetivo de fazer simplificagdes e utilizar o método adequado de solucéo.
De forma geral, sera obtida uma relacdo da forma ilustrada pela equacdo (3.192). No apéndice

"A" se pode conferir o desenvolvimento e a solucao desta equacéo.

T-f = f(t' my, menv TCol_S: msav Cf: ea(;o: €iso, kago' kiso' Atanque' Qperdar Qsolar) (3192)

A equacdo (3.192) permite determinar a variacdo da temperatura do fluido do sistema de
armazenamento térmico como fungdo dos parametros apresentados nesta se¢do. A partir deste
modelo geométrico e térmico dos tanques do sistema, é possivel determinar os parametros para
caracterizar este tipo de tecnologia, parametros Uteis para a analise exergética, apresentada na

préxima secao.

3.4.3 Analise Exergetica do Sistema de Armazenamento Térmico

Como foi apresentado na secao anterior, a equacao (3.192) permite determinar o comportamento
do fluido como fungéo de alguns parametros de projeto e da variagdo do tempo, desta forma a
andlise exergética sera desenvolvida para as diferentes etapas do sistema de armazenamento,

como é o periodo de carga, armazenamento e descarga, considerando a variacdo do tempo [114].

Andlise no periodo de carga

O balango exergético durante o periodo de carga do tanque de armazenamento é dado pela
equacao (3.193):

E,
dt = E¢c(t) — Epera,c(t) (3.193)

Onde o termo da esquerda da equacdo (3.193), representa a exergia acumulada num periodo de

tempo (dt) durante a etapa de carga, E, . € o fluxo de exergia que entra no tanque, Epepqc € @

perda de exergia devido as perdas de calor. Assim, o fluxo de exergia que entra no tanque, pode
ser calculado com a equacgéo (3.194):

E;c(t) = (Hp(t) — He(£))=To(Sp(6) = Se () (3.194)
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No caso da perda de exergia, esta é determinada pela equacéo (3.195):

Eperd,c(t) = (1 - %) Q.(t) (3.195)

A destruicdo de exergiana equacao é representada pelos termos apresentados na equacao (3.196):

Eqc(t) = To(Sp(t) — Se (D)) (3.196)

A eficiéncia exergética durante o processo de carga indica a fracdo da exergia de entrada no
tanque que é acumulada durante este periodo, a qual pode ser calculada com a equacéo (3.197)
[114]:

n. =L (3.197)

Onde Hy, e H, séo a entalpia do fluido no final e no inicio do periodo de tempo (dt), Sf. € S, ;
sdo a entropia do fluido no final e no inicio do periodo (dt), Q.. € a perda de calor durante o
periodo de carga (dt), T, € a temperatura do fluido num periodo (dt) e T, € a temperatura de

referéncia.

Anélise no periodo de armazenamento

A andlise exergética durante o periodo de armazenamento térmico no tanque € dada pela equacao
(3.198):

E
d_l; = —Eperda ®) (3.198)

A exergia acumulada num periodo de tempo (dt) representa a mudanca da exergia durante o
inicio e o final num periodo de tempo (dt) durante 0 armazenamento térmico, dada pela equacao
(3.199):

E
-4 _ — 3.199
= Era(t) = Eea(t) (3.199)

Onde Eperaq € Eqq S30 a perda de exergia devido as perdas de calor e a destruicdo de exergia

durante o periodo de armazenamento, respectivamente. A perda e a destruicdo de exergia, nesta
etapa, podem ser calculadas aplicando as equacdes (3.195) e (3.196) para um instante de tempo

(dt) durante o periodo de armazenamento.
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Nesta etapa do armazenamento a eficiéncia exergética é definida como a fracdo de exergia
acumulada durante o periodo de carga que é mantida até o final do periodo de armazenamento,

calculada pela equacéo (3.200) [114]:
Eq

__at 3.200
Ta = - (3.200)

Analise no periodo de descarga

Para este periodo o balango exergético é definido pela equacao (3.201):

E
d_(; = LErqa (t) - Eperd,d (t) (3201)

A exergia que o fluido contém na descarga num instante (dt) é dada pela equacéo (3.202):

Erq(t) = Ef q(t) — E¢q(t) (3.202)

Onde o termo da esquerda da equacdo (3.202) representa a variacdo da exergia num periodo de
tempo (dt) durante o periodo de descarga, E,, € a perda de exergia devido as perdas de calor
durante o periodo de descarga. A exergia do fluido, a perda de exergia e a destruicdo de exergia,
nesta etapa podem ser calculadas aplicando as equacdes (3.194), (3.195) e (3.196) durante o
periodo de armazenamento.

Durante o periodo de descarga a eficiéncia exergética é definida como a fracdo de exergia que
entra no tanque durante o periodo de carga, disponivel no final do periodo de armazenamento, e
que € recuperada durante o processo de descarga. Assim, esta eficiéncia é calculada pela equacéo
(3.203) [114]:

E
ng = Ef,d (3.203)
e,d

Finalizada a caracterizagdo dos tanques do sistema de armazenamento e definidas as relagcdes
necessarias para modelar o comportamento da temperatura do fluido no interior dos tanques, a
etapa seguinte neste capitulo consiste em apresentar a validacdo do modelo desenvolvido, como

uma forma de garantir a utilidade do modelo matematico e dos resultados.
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3.5 Validacao do Sistema de Armazenamento Térmico

Nesta etapa foi utilizado o trabalho de Zaversky et al. [110], para desenvolver a validacdo do
modelo do sistema de armazenamento térmico utilizando como fluido Sal fundido. Na Tabela 3.5

se mostram os parametros de projetos utilizados para elaborar a analise de validacao.

Tabela 3.5. Parametros de projeto do tanque de armazenamento da validacéo.

Parametro Valor Parametro Tipo de Material
Diametro do tanque (m) 38,5 Isolameg;or:g;mlco L L& mineral
Altura do tangue (m) 14 Isolamento térmico do Placa dq S|!|cato de
teto calcio
Isolamento térmico do .
iso Espuma de vidro
Nivel minimo de fluido . pISO-
0,7 Nivel do fluido no N .
(m) Né&o fornecido
tanque
Material do tanque Aco inoxidavel 304

A abordagem utilizada para desenvolver a validagdo do modelo, consistiu em analisar a variagdo
da temperatura do fluido no tanque em funcdo do tempo, e comparar com a variacdo da
temperatura obtida com o modelo desenvolvido neste trabalho. A partir da Tabela 3.5 e definindo
algumas consideragdes no modelo matemético foram realizadas simulagdes com o objetivo de
determinar o comportamento da temperatura do fluido em uma faixa de tempo determinada, 0s
resultados destas simulacdes sdo apresentados na Tabela 3.6. Devido ao alto consumo de recurso
computacional requerido pelo modelo de armazenamento térmico, a analise foi elaborada para
um periodo de 4 horas 45 min do tempo total (6 dias) da analise apresentada pelo trabalho de
Zaversky et al. [110].

Tabela 3.6. Comparagéo do comportamento da temperatura do fluido no tanque de armazenamento.

Tempo (hora: min) Temperatura referéncia (°C) Temperatura modelo (°C)
0 386 386
1 385,6 385,5
2 385,2 385,1
3 384,8 384,7
4 384,5 384,3
4:45 384,3 384,0

A partir dos dados de queda de temperatura apresentados na Tabela 3.6, obtidos da referéncia

bibliografica utilizada para a validacdo do modelo e das simulagdes do modelo matematico, é
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possivel determinar que para os dados de referencia a maxima queda de temperatura durante o
periodo analisado (0 até 4 horas 45 min) foi de 1,7 °C, enquanto para os resultados do modelo
matematico a maxima queda de temperatura foi de 1,97 °C, representando uma diferenca do
15,8 %. A diferenca entre os valores da queda de temperatura comparados, resulto em um valor
consideravel, valor que pode ser atribuido ao desconhecimento de alguns pardmetros nao
fornecidos pela referéncia, como séo: a temperatura ambiente, velocidade do vento, o nivel do
fluido no tanque (o autor s6 diz que o nivel do fluido no interior do tanque é baixo). Nesta etapa
ndo foi possivel realizar uma andlise mais detalhada devido a falta de informacéo nos trabalhos
achados na literatura cientifica, ou inclusive ao tipo de abordagem definida pelos trabalhos, os
quais focam na operagdo do sistema de geragdo e ndo consideram 0 comportamento da
temperatura do fluido do sistema de armazenamento. Assim € possivel concluir que o modelo
desenvolvido neste trabalho ¢ uma ferramenta Gtil para caracterizar o comportamento global
deste tipo de sistema e da temperatura do fluido durante as diferentes etapas de operacao.

Apresentada a caracterizacdo do sistema de armazenamento e etapa de validagdo do modelo, a
etapa seguinte neste trabalho consiste em estabelecer as equacbes e consideracdes para

desenvolver a modelagem matematica do Ciclo Rankine Organico.
3.6 Ciclo Rankine Organico

O Ciclo Rankine Orgéanico é considerado como um dos métodos mais econdmicos e eficientes
para converter energia térmica de baixa qualidade, como por exemplo, a derivada da recuperacao
de calor, geotérmica, fontes de energia solar, biomassa e a energia térmica oceanica em
eletricidade [115], [116]. Particularmente no caso de sistemas de pequena capacidade, o Ciclo
Rankine Orgéanico pode apresentar algumas vantagens sobre o ciclo a vapor convencional, como
baixa temperatura de trabalho, baixos requisitos de manutencéo e a simplicidade, fazendo com
que este tipo de tecnologia seja economicamente atrativa para sistemas de pequena e média

capacidade de geracdo [117].

3.6.1 Analise Térmica do Ciclo Rankine Organico

Na Figura 3.21 apresenta-se uma configuracao tipica do Ciclo Rankine Organico modelado nesta

tese. Aplicando o balangco de massa e energia a cada um dos componentes do esquema
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apresentado, € possivel estabelecer as relagcBes necessarias para determinar o desempenho do
sistema CRO.

, Evaporador
[tewm 7 6 Tcos

Te\'a_en

Temperatura

Gerador

Bomba |

Condensador

Te-cond Ts-cond

() ) Entropia'

Figura 3.21. Diagrama tipico de um (a) Ciclo Rankine Orgénico e (b) Diagrama T-S do CRO, adaptado de
[13], [118].

y

As hipoteses consideradas para a analise térmica deste tipo de sistema [119], sdo:

v Operacdo em regime permanente para as condi¢cdes de operacao;

v" Nao se tém perdas de calor ou de pressao nos trocadores de calor, na bomba, na turbina e

nas tubulacdes;

v As variacdes na energia cinética e potencial sdo despreziveis.
A Figura 3.22 apresenta o algoritmo de célculo do Ciclo Rankine Organico implementado no
Matlab, com o objetivo de determinar de forma iterativa o desempenho deste sistema e
determinar pardmetros como a temperatura e o fluxo massico do fluido de trabalho, a poténcia
elétrica produzida no gerador, o calor rejeitado no condensador, o calor fornecido pela fonte de
calor (campo solar) no evaporador e a eficiéncia do CRO, a partir dos resultados calculados no

modelo de Coletor Cilindrico Parabélico.
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Figura 3.22. Sequéncia de célculo do Ciclo Rankine Organico implementada em Matlab.

Na etapa inicial o algoritmo de célculo (Figura 3.22) recebe alguns parametros, como: a
temperatura na entrada do Coletor (T¢,, s), @ Temperatura na saida do coletor (T¢. fi,) € 0 fluxo
massico do fluido de transferéncia de calor (my..), € area do evaporador. Em seguida, foram
implementadas duas funcdes de calculo no Matlab. A primeira é utilizada para determinar as
propriedades do fluido de transferéncia de calor, para as condi¢bes de operacdo desejadas.

Enquanto a segunda funcéao é utilizada para desenvolver a anélise térmica do CRO e determinar
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parametros, como o fluxo massico do fluido de trabalho (11..,1), @ temperatura do fluido de
transferéncia de calor na saida do evaporador (Tr¢. finn), etc.

A partir da sequéncia e dos parametros definidos, confere-se atraves de critérios de paradas que a
sequéncia de célculo apresente resultados adequados com a operagdo real deste tipo de sistema.
Nesta etapa verifica-se que o novo valor da temperatura do fluido de transferéncia de calor
(Tfec_rinn) S€ja superior ao valor anterior desta temperatura (T _fin), para um valor de irradiagao
solar superior ou igual ao da condicdo anterior. Se ndo for atingida a condicdo definida
anteriormente para a temperatura, calcula-se um novo valor de fluxo massico do fluido de
trabalho (mcge,) € da temperatura do fluido de transferéncia de calor na saida do evaporador
(Trec rinn) até atingir a condicdo de parada ou convergéncia. Finalizada esta etapa, ¢ realizado o
balanco térmico no evaporador lado fluido de transferéncia de calor e no lado fluido de trabalho,
avalia-se a diferenca (relativa) entre os valores calculados. Se a diferenca é inferior a (0,1), sdo
calculados os parametros de saida do CRO; se a diferenca for superior a (0,1), calcula-se uma
nova temperatura de fluido de trabalho (T¢go) € repete-se a sequéncia de calculo como mostra o
algoritmo (ver Erro! Fonte de referéncia ndo encontrada.), até atingir-se todos os critérios
definidos e requeridos.

A seguir, serdo apresentadas as relacdes utilizadas para elaborar 0 modelo do Ciclo Rankine
Organico e requeridas para o algoritmo de calculo descrito. Estas relacfes serdo apresentadas
para cada um dos componentes considerados para a analise do ciclo, como:

Evaporador: No evaporador ¢ feita toda a adicdo de calor ao ciclo de poténcia. A quantidade de
calor que é transferida desde o evaporador ao bloco de poténcia depende principalmente da
diferenca de temperatura no processo de transferéncia de calor entre o fluido utilizado no campo
solar e o fluido de trabalho [72].

Na Figura 3.23 € mostrado o comportamento da temperatura do fluido de transferéncia de calor e
do fluido de trabalho no evaporador de um sistema CRO simples, com pré-aquecimento e

evaporacéo.
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Figura 3.23. Comportamento da temperatura do fluido de trabalho e do fluido de transferéncia de calor no
evaporador, adaptado de [120].

Neste trabalho se limitara o valor maximo do ponto Pinch, para o qual se contou com o trabalho
de Quoilin et al. [72], que estabelece um valor do ponto Pinch do evaporador de 10 K. O ponto
Pinch restringe a quantidade de calor transferida entre os fluidos no interior do evaporador, e
pode ser definido como a minima diferenca de temperaturas entre os fluidos que trocam calor
[121]. Para determinar a quantidade de calor que é transferida desde o fluido de transferéncia de
calor para o fluido de trabalho é necessario realizar um balanco de energia para 0 processo no
interior do evaporador. Inicialmente, se analisard a etapa de vaporizacdo do fluido de trabalho,
mostrada na Figura 3.23, etapa compreendida desde o ponto (x) até o ponto (2°). Assim é possivel

determinar a vazao de fluido de trabalho (1,,.,) do sistema CRO com a equacdo (3.204) [120]:

reeC. T, —
Mere = Myec pﬂch(z,cjl}f ftc_mo) (3.204)
X

Onde m,,, € a vazao do fluido de trabalho, C,, ¢.. € o calor especifico médio a pressdo constante
do fluido de transferéncia de calor, T¢,;_s € a temperatura do fluido de transferéncia de calor na

saida do campo solar, Ty, ,,, € a temperatura do fluido de transferéncia de calor no ponto Pinch
(Trec pp = Tx + AT¢ec pp), hy € hy SB0 as entalpias do fluido de trabalho na saida e no ponto

Pinch do evaporador, determinadas com o Coolprop [64].
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O outro balanco de energia é realizado sobre a etapa de aquecimento no interior do evaporador,
etapa compreendida desde o ponto (1) até o ponto (X), que permite determinar a temperatura do

fluido de transferéncia de calor na saida do evaporador (Tfs. rinn), atraves da equagao (3.205):

ero(hy — hy) (3.205)

Trec fin = T, -
ftc_fin ftc_pp mftc Cp_ftc

A temperatura do fluido de transferéncia de calor no ponto Pinch Ty, ,,,, [120] pode ser calculada

com a equacao (3.206):

mcrol (hz' - hx)

mf tc Cp_ ftc

Tftc_pp = TCol_S - (3.206)

Onde h,¢ a entalpia dofluido de trabalho na entrada do evaporador. Neste trabalho o evaporador
é modelado como um Unico trocador de calor (trocador de calor de placas) no qual os fluidos se
movimentam em contracorrente. A quantidade de calor fornecida pelo evaporador ao fluido de
trabalho do sistema CRO ¢ igual ao calor extraido da fonte de calor [119]. Assim, o calor
fornecido desde o fluido de transferéncia de calor no evaporador é determinado pela equacéo
(3.207):

Qf_ftc = mftccp_ftc(TCol_S - Tftc_fin) (3207)
O calor absorvido pelo fluido de trabalho no evaporador pode ser calculado utilizando a equacgéo
(3.208):

Qext_ft = mcro (hz - hl) (3208)

Onde h,; e h, sdo as entalpias do fluido de trabalho na entrada e na saida do evaporador,
respectivamente.

No caso do balanco térmico no evaporador foi utilizado o método de efetividade-NTU para
modelar este trocador de calor, e desta forma caracterizar o comportamento dos fluidos no
interior deste componente. Para isso, utilizaram-se os trabalhos de [122] e [116] como referéncia
para definir as equacOes utilizadas no algoritmo de célculo apresentado anteriormente. Dentro da
metodologia implementada divide-se o evaporador em duas se¢0es, uma se¢do para aquecer o
fluido de trabalho e uma secéo para evaporar o fluido. Na Figura 3.24 apresenta-se um esquema
simplificado do evaporador e do escoamento dos fluidos no interior deste, e em seguida as

equacOes do método de efetividade-NTU aplicadas a este equipamento.
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Figura 3.24. Esquema simplificado do evaporador, adaptado de [116].
Para desenvolver a analise no evaporador foi utilizada como base fundamental a equacéo (3.208),
definida anteriormente, e a equacéo de transferéncia de calor como funcédo da area do trocador de
calor, equacao (3.209):

Qf_trocador = globalAdisp_trocadorFtATm (3-209)

Onde Ugopar € 0 coeficiente global de transferéncia de calor, F, é conhecido como fator de
correcdo (que depende da configuracdo do trocador de calor), e AT, é a temperatura média
logaritmica de um trocador de calor de placas com fluidos em contracorrente.

A condicdo fundamental desta andlise e foco do desenvolvimento das diferentes relagcdes que
serdo apresentadas a seguir esta dada pela equacgéo (3.210), a qual estabelece que a quantidade de
calor fornecida pelo evaporador ao fluido de trabalho do sistema CRO é igual ao calor extraido

da fonte de calor [119]:
Qf_trocador = Qf_ftc (3210)

A temperatura média logaritmica de um trocador de calor de placas com fluidos em
contracorrente, calculada pela equacédo (3.211):

_ (TCol_S - TCRO) - (Tftc_fin - Teva_en)

<Ln (M)) (3.211)

Tftr:_fin —Teva_en

ATy,
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O coeficiente de transferéncia de calor é calculado com a equagéo (3.212):

((UA)evaporagéo + (UA)aquecimento)

U
(Adisp_trocador)

global =

(3.212)

O produto (UA)epaporacio COrrespondente a secdo de evaporagdo no trocador de calor,

determinado pela equacéo (3.213):
(UA)evaporagéo = (NTUevaporagéontc) (3213)
A razdo entre as taxas de capacidade calorifica para um processo de evaporacdo é Cr=0. Assim, 0

nimero de unidades de Transferéncia de calor na secdo de evaporacdo NTUepgporacio €

determinado pela equacéo (3.214) [122]:

NTUepaporacao = _Ln(l - Efeevaporagéo) (3.214)
Onde Efe,, ..o € @ €fetividade do trocador de calor na secdo de evaporagdo, calculada com a
equacao (3.215):
Efeevaporagao = (Qeglpora(;ﬁo) (3215)
max_e

Os fatores Q da equacdo (3.215) séo o calor absorvido pelo fluido de trabalho

evaporacao € Qmax_e
na secao de evaporacdo (equacao 3.216) e a taxa maxima de transferéncia de calor do trocador de

calor na secédo de evaporacdo (equacdo 3.217), respectivamente:

Qevaporagéo = mftccp_ftc (TCol_S - Tftc_pp) (3216)
Qmax_e = Cftc(TCol_S - TZx) (3217)

A capacidade calorifica do fluido de transferéncia de calor (C,.) ¢ calculada através da equagao
(3.218):
Cree = (MyecCp_sec) (3.218)

Finalmente para determinar o produto (UA)aquecimento COIrespondente a se¢do de aquecimento no

trocador de calor, é utilizada a equacéo (3.219):

(UA)aquecimento = NTanuecimento Crmin (3219)

Nesta se¢do, o numero de unidades de Transferéncia de calor na secdo de evaporacao

NTUgquecimento € determinado pela equagéo (3.220):
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1 E aquecimento — 1
( feaq i ) (3.220)

NTU i =
aquecimento Cr Cr (E feaquecimento — 1)

Onde Cp € a razéo entre a menor e a maior capacidade calorifica, definida pela equagao (3.221) e

Efe é a eficiéncia do trocador de calor na secdo de aquecimento, calculada com a

aquecimento

equacao (3.222):

Coni
Cr =( ’"") (3.221)
Cinax
_ Qaquecimento
Efeaquecimento = Q— (3.222)
max_a

Para determinar C,,;, € Cnhqe € necessario calcular a capacidade calorifica para cada fluido,
identificando 0 menor e 0 maximo valor desta capacidade. Para o fluido de transferéncia de calor,
a equacao utilizada é a (3.218), apresentada anteriormente. No caso do fluido de trabalho, este

parametro pode ser calculado pela equacéo (3.223):

Cero = (MeroCero) (3.223)

O termo Ququecimento 02 equacdo (3.222) representa o calor absorvido ou calor transferido
durante a etapa de aquecimento do fluido de trabalho no evaporador, enquanto que o termo
Qmax o epresenta a taxa maxima de transferéncia durante o aquecimento do fluido na secéo de
evaporacgédo, parametros determinados pelas equacoes (3.224) e (3.225):

Qaquecimento = mcro Cp_cro (T2x - Teva_en) (3224)
Qmax_a = Cmin (Tftc_pp - Teva_en) (3225)

Com as equacOes apresentadas do evaporador é possivel determinar e elaborar a analise térmica
deste componente, e resolver as equagdes de balango térmico requeridas pelo algoritmo de
calculo apresentado na Figura 3.22.

A seguir serdo apresentadas as equacdes que permitem elaborar a analise completa do Ciclo
Rankine Organico, para 0s outros equipamentos considerados, como a turbina, o condensador € a

bomba do sistema.

Turbina: E o equipamento do ciclo de poténcia encarregado de transformar a energia do vapor
pressurizado em energia cinética rotacional. A corrente de vapor de alta pressdo do fluido

trabalho sofre sua expansdo no interior da turbina, causando a rotacdo do eixo da mesma, o qual
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esta ligado ao eixo de um gerador, que transforma a energia cinética rotacional em eletricidade

[119]. A eficiéncia da turbina pode ser calculada pela equacéo (3.226):

Wreal—t _ Mero (hz B h3)

= — =— 3.226
e Wise—t Mero (hz - h3ise) ( )

Assim, a poténcia obtida na turbina é dada pela equacao (3.227):
Wreal—t = Mero(hy — h3) (3.227)

Onde h, € a entalpia do fluido de trabalho na entrada da turbina, h; e hs;s. S30 a entalpia real e a

isentrépica do fluido de trabalho na saida da turbina, respectivamente.

Condensador: as duas solu¢fes mais importantes conhecidas comercialmente de rejeicdo de
calor em usinas CRO, sdo: o sistema que utiliza torres de resfriamento Umidas e o sistema de
resfriamento seco (ou condensador resfriado a ar). As condi¢es ambientais e a disponibilidade
da agua sdo parametros importantes para determinar o tipo de sistema a utilizar. O primeiro tipo
geralmente é considerado como o mais econémico de construir e operar, em fungdo da
disponibilidade e baixo custo da agua. Embora em algumas areas aridas pode ser mais rentavel
utilizar condensadores resfriados a ar. Nas usinas com torres de resfriamento Umidas é possivel
resfriar o fluido de trabalho a temperaturas mais baixas, o que melhora consideravelmente a
eficiéncia do ciclo [119]. Se considera que a quantidade de calor adicionada a agua no
condensador € igual ao calor que é extraido do fluido de trabalho.

O calor adicionado a 4gua no condensador pode ser determinado com a equacédo (3.228):

Qa-con = maccp_a (Ts—ac = Te-ac) (3228)

E o calor extraido do fluido de trabalho no condensador € calculado utilizando a equacédo (3.229):

(3.229)

Qext—con = mcro(h3 - h4)

Onde i1, € a fluxo massica da agua no condensador, C,, , € o calor especifico da agua a presséo
constante, T,_,. € T._,. S0 as temperaturas na saida e na entrada do condensador no lado agua,

h; e h, sdo as entalpias do fluido de trabalho na entrada e na saida do condensador.
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Bomba: A bomba é o equipamento do sistema encarregado de incrementar a presséo do fluido de
trabalho, sendo que sua eficiéncia isentropica é dada pela equacgéo (3.230):

Wise—b — mcro (hlise - h4)
Wreal—b mcro (hl - h4)

= (3.230)

Enquanto que a poténcia requerida pela bomba é calculada pela equacdo (3.231):

Wreal—b:mcro (hl - h4) (3231)

Onde h; e h, sdo as entalpias na saida e na entrada da bomba do fluido de trabalho, hy;s. € a
entalpia isentrdpica na saida da bomba.
Conhecidos os diferentes estados no Ciclo Rankine Orgéanico é possivel determinar o trabalho

liquido de saida, com a equacdo (3.232):

Wll’quido = .real—t - ‘real—b (3-232)

A eficiéncia do ciclo € calculada utilizando a equacéo (3.233):

Wreai—t = Wreai—
Nero = real—t eal—b (3233)
Qext—ft

Na proxima secdo serdo apresentadas as relacdes utilizadas para desenvolver a analise exergética

de cada um dos componentes do sistema CRO.

3.6.2 Analise Exergetica do Ciclo Rankine Organico

Aplicando o balango exergético para cada um dos componentes do Ciclo Rankine Orgénico da
Figura 3.21 em regime permanente e tendo em conta as consideracdes ja definidas na secéo da

analise térmica, tem-se:

Para o evaporador:

El + ECol_S = EZ + Eftc_fin + Edl—eva (3234)

A exergia da corrente (E,) na entrada do evaporador, lado fluido de trabalho, é determinada pela
equacao (3.235):

E1 = Tepro(hy — o) — To(S1 — So) (3'235)
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A exergia da corrente (E,) na entrada da turbina é determinada pela equacio (3.236):

Ez = Mero[(hy — ho) — To(s — 5o)] (3.236)

A exergia da corrente na saida do coletor € calculada com a equacéo (3.237):

ECOZ_S = Thftc[(hCOl_S — hO_ftC) — TO(SCOl_S — SO_ftC)] (3237)

A exergia da corrente na saida do evaporador, lado do fluido de transferéncia de calor, é

calculada com a equacéo (3.238):

Eftc_fin = mftc[(hftc_fin —_ hO_ftC) —_— TO (SftC_fin — SO_ftC)] (3238)
A exergia destruida no evaporador é calculada com a equagdo (3.239) [118]:
Ear-eva = To[Mero(s2 = 51) — mftc(SCol—S - Sftc_fin)] (3.239)
Para a turbina:
(3.240)

EZ = EB + Wreal_t + Edl—t

A exergia do fluido de trabalho na saida da turbina é calculada com a equagéo (3.241) [118]:

E3 = tero[(hs — ho) — To(s3 — $o)] (3.241)
A exergia destruida na turbina é determinada com a equagdo (3.242) [118]:
Egree = Toltiero(s; = 53)] (3.242)
Para o condensador:
(3.243)

E3 + Ee—con = E4» + Es—cond + Edl—con

A exergia na saida do condensador, no lado do fluido de trabalho, é calculada com a equacao
(3.245) [118]:

E4 = Tero[(hy — ho) — To (54 — So)] (3.244)
A exergia na saida do condensador, no lado agua, é calculada com a equacéo (3.245) [118]:
(3.245)

Es—con = mac[(hs—cond - hO_ac) - TO (Ss—con - SO_ac)]
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A exergia na entrada do condensador, no lado &gua, é calculada com a equacdo (3.246) [118]:

Ee_con = Maco[(he-con = Ro_ac) = To(Se-con = So_ac)] (3.246)
A exergia destruida no condensador é dada pela equacéo (3.247) [118]:
Ea-con = TolMero(s3 = $4) = 1ac(Ss—cond — Se-con)] (3.247)
Para a bomba:
Ey + Wreqi—p = By + Eq_p (3.248)
A exergia destruida na bomba pode ser calculada com a equacao (3.249) [118]:
Earep = Toliero(ss — 51)] (3.249)

Definidos para cada componente do Ciclo Rankine Orgéanico os diferentes fluxos exergéticos, é

importante determinar a eficiéncia exergética do ciclo, a partir da equacgéo (3.250) [118]:

_ Wreal—t - Wreal—b (3250)
Nex_cro = :

Ee_ftc

Onde a exergia do fluido de transferéncia de calor no evaporador é dada pela equacéo (3.251):

Ee_ftc = mftc[(hCol_cs - hftc_fin) - To (SCol_S - Sftc_fin)] (3251)

O subscrito "ac" refere-se ao termo agua do condensador, o "ftc" refere-se ao termo fluido de
transferéncia de calor e T, é a temperatura de referéncia.

Nesta secdo foi apresentada a metodologia utilizada para modelar um Ciclo Rankine Organico.
Além disso, foram apresentados os parametros e consideracfes da analise térmica e exergética.
Assim, € importante apresentar a etapa de validacdo do modelo térmico, como uma forma de
mostrar as diferencas entre os resultados gerados com o modelo e os resultados apresentados na
literatura cientifica, e desta forma poder determinar a utilidade do modelo como ferramenta para
caracterizar este tipo de sistema. Na proxima secéo serdo apresentados os resultados obtidos da

validacao do modelo térmico do sistema CRO.
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3.7 Validacéo do Modelo Matematico do Ciclo Rankine Organico

Para validar o modelo matemético do Ciclo Rankine Organico foi utilizado o trabalho de
Muhammad et al. [123], o qual fornece informac6es sobre o projeto e dados experimentais de um
Ciclo Rankine Organico de 1 kWe, utilizado para recuperar calor de uma fonte de vapor de baixa
temperatura. Os autores utilizaram o R-245fa como fluido de trabalho do sistema CRO. Na
Tabela 3.7 apresenta-se a comparacao entre os resultados obtidos no trabalho de Muhammad et

al. [123] e 0 modelo desenvolvido nesta tese.

Tabela 3.7. Validacdo do modelo matematico do Ciclo Rankine Organico.

Resultados da Referéncia [123] Resultados do Modelo NEST leza(;:)a;ga
Wturbina (kW) 1,0 Wturbina (kW) 1,05 5
Qevaporador (kW) 12,27 Qevaporador (kW) 12,65 3,1
Qcondensador (kW) 11,79 Qcondensador (kW) 10,86 7,8
Fluxo massico (kg/s) 0,054 Fluxo massico (kg/s) 0,055 2,7
Pressdo entrada turbina (bar) 12,5 Pressdo entrada turbina (bar) 13,3 6,4
Tcemperatura entrada turbina 102,5 temperatura entrada turbina 104,32 18
(°C) (°C)
Pressdo saida turbina (bar) 2 Presséo saida turbina (bar) 2,02 1
Temperatura saida 30 Temperatura saida 31 33
condensador (°C) condensador (°C) ’
'I;emperatura saida bomba 3078 'I;emperatura saida bomba 32 3.9
(°C) (°C)
Eficiéncia da turbina (% 60

il (%) Fluido de trabalho 245fa i
Eficiéncia da bomba (%) 60

Dos parametros comparados é possivel observar que a maxima diferenca foi obtida no valor do
calor rejeitado no condensador de 7,8 %, enquanto que a minima diferenca obtida foi para o valor
da pressdo na saida turbina, com um valor de 1,0 %. A diferenca entre os parametros comparados
¢ causada principalmente pelo desconhecimento de alguns parametros ndo fornecidos pela
referéncia, como sdo: aérea de troca de calor do evaporador, eficiéncia do gerador elétrico, além
de algumas simplificaces, restricbes e a metodologia utilizada para implementar o algoritmo de
calculo do Ciclo Rankine Orgéanico desenvolvido nesta tese. A partir dos resultados obtidos na
validagdo do modelo matemaético é possivel concluir que este modelo pode ser utilizado como
uma ferramenta para analisar este tipo de ciclo e dimensionamento dos componentes deste tipo de

sistema.
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Apresentada a metodologia utilizada para caracterizar e modelar o Ciclo Rankine Organico, a
etapa seguinte nesta tese, consiste em apresentar as relagdes e consideracdes requeridas para
desenvolver o modelo preliminar de uma turbina radial. A partir da analise da turbina é possivel
determinar os parametros requeridos para desenvolver a analise da operacdo integrada do sistema

CCP-Aramazenamento Térmico-CRO.

3.8 Projeto Preliminar de uma Turbina Radial

O comportamento do sistema CRO ¢ fortemente influenciado pelo desempenho da turbina ou
expansor [124], e é por isso que nesta secdo serd desenvolvido o projeto preliminar de uma
turbina radial. Na Figura 3.25 apresenta-se o algoritmo de célculo elaborado e implementado em
Matlab, com o propdsito de modelar este tipo de componente.

Modelo CCP-CRO: 5 Parametros de Operagao:
Tero, mero . RP. ATs. Fluido w. nbomba, ngerador. mecanica

v
{ Valor Inicial: nturbina ‘
2 !

Definir Parametros de Projeto Turbina Radial:

’ y y,D,C,e,06,1h6, A, fb, sbocal, 110, trl, etc.

Modificar : S : T e T
5 Propriedade Fluido: Entrada e Saida Turbina Fungao CoolProp «
Parametros de = 1 . :
Projeto : : ) A i o
) Rotor: Triangulo de velocidades. parametros geométricos.
propriedades fluido como fungdo da nturbina Fungdo CoolProp

Parametros Desempenho

v

Bocal: Triangulo de velocidades, parametros
geomeétricos. propriedades fluido <_Fungao CoolProp <
Parametros Desempenho

Voluta: Parametros geométricos. Distribui¢io
fluxo massico

nturbina

Atualizar o valor de

NAO Avaliar P. Desempenho
Ma<l1

SIM
Calcular Perdas Turbina:
,I,{},’,l,&’,lf-,,BQ'v,‘fl e Voluta

Calcular : nturbina_N
Y

NAO Diferenga nturbina
<0.001

SIM |

v
Wturbina. nturbina, Perdas ‘

Parametros Geométricos Turbina

\ ANSYS: CFX \

A 4

‘ Projeto 3D Turbina Radial

Figura 3.25. Esquema do algoritmo de calculo do projeto preliminar da turbina de entrada radial.
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Como mostra o algoritmo desenvolvido (ver Figura 3.25), a sequéncia de calculo inicia-se com a
entrada de alguns parametros importantes, como s&o: Tcro, M, relacdo de presséo da turbina,
fluido de trabalho, a velocidade de rotacdo da turbina, a eficiéncia do gerador elétrico e a
eficiéncia mecanica. Logo, € preciso definir um valor inicial da eficiéncia da turbina e parametros
de projetos da turbina radial, valores definidos baseados na literatura especializada e cientifica. O
algoritmo de célculo determina as propriedades do fluido trabalho na entrada e na saida da
turbina, e desta forma pode-se iniciar a analise e calculo unidimensional do rotor, do bocal e da
voluta. Durante esta etapa de calculo, sdo determinados os triangulos de velocidades, parametros
geométricos e parametros que permitem determinar o desempenho da turbina, como: o nimero de
Mach absoluto e relativo, a velocidade especifica e o diametro especifico.

Como foi definido dentro das consideragdes do modelo do CRO, a operacdo da turbina tem que
ser subsonica, assim no algoritmo de calculo avalia-se se o valor deste parametro é inferior a (1).
Para o numero de Mach igual ou superior a (1), € necessario variar o valor de alguns parametros
de projeto, até atingir a condicdo desejada para operacdo subsonica. Atingida esta condicao de
projeto, sdo calculadas as perdas através da turbina (rotor, bocal e voluta), pardmetros utilizados
para recalcular o valor da eficiéncia da mesma. A partir do novo valor de eficiéncia, é avaliado
novamente o critério de parada do algoritmo, onde se determina a diferenca relativa entre o valor
de eficiéncia inicialmente definido e o valor da eficiéncia calculado. Esta condicdo é avaliada de
forma iterativa até atingir um valor inferior a (0,001). Quando a diferenca é inferior ao valor
definido, o algoritmo de célculo para, e apresenta como resultados o valor de poténcia e da
eficiéncia da turbina, os valores de perdas calculados e o0s parametros geométricos dos
componentes da turbina.

Alguns dos parametros de projetos determinados no algoritmo de célculo sdo utilizados como
ponto inicial para o projeto 3D da turbina radial em CFX (ANSYS) [125]. A seguir serdo
apresentadas as diferentes relagdes e consideracdes utilizadas para elaborar os procedimentos de
calculos anteriormente descritos.

Nesta ordem de ideias é importante definir dois conceitos importantes: a velocidade especifica e
o diametro especifico. Estes dois conceitos foram inseridos por Balje [126] para relacionar o
desempenho de turbinas de diferentes dimensdes. A velocidade especifica (Ng) € um parametro

importante de projeto (pardmetro adimensional), que é proporcional a velocidade do eixo da
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turbina e independente da geometria [127]. Este pardmetro pode ser determinado utilizando a
equacao (3.252):

N. = W~/ m/psaida (3252)

S (Ahisen)0’75

Onde o ¢ a velocidade do eixo da turbina em rad/s, m é o fluxo massico que passa através da
turbina, psquiqqe € @ densidade do fluido trabalho avaliado nas condi¢es de saida da turbina e
Ah;s.,, € @ queda isentropica de entalpia. A partir dos dados de entrada do algoritmo de célculo e
é possivel determinar o valor de Ah;gep, € Psqaiaa, COM 0 Coolprop.

O diametro especifico € um parametro adimensional, que depende da geometria da turbina e é
independente da velocidade do eixo [128]. Para determinar o diametro especifico é usada a

equacao (3.253):

D. = D(Ahisen)o'75
s~ T
Y m/psaida

Onde D é o diametro de entrada do rotor. Para turbinas com o mesmo valor de D;, as dimens6es

(3.253)

s&o0 as mesmas [129].
Outro indicador de interesse é o parametro de tamanho proposto por Macchi [130], o qual tem
influéncia direta na dimensdo da turbina [127]. O parametro de tamanho é calculado com a

equacao (3.254):

Sp \ M/ Psaida (3254)

B (Ahisen)0'75

Uma vez que o diametro especifico e a velocidade especifica sdo parametros utilizados para
medir o desempenho de uma turbina, é possivel estabelecer uma correlacdo entre a velocidade
especifica, o didmetro especifico e a eficiéncia isentropica da turbina radial [126], como é
mostrado na Figura 3.26.
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Figura 3.26.Variagdo da eficiéncia isentropica de uma turbina radial em dependéncia da velocidade especifica
e do diametro especifico, adaptado de[131].

A Figura 3.26 pode ser utilizada para prever o comportamento da turbina a ser projetada, a partir
do valor da velocidade especifica e do diametro especifico, parametros calculados pelas equacgdes
(3.252) e (3.253).

Os principais componentes de uma turbina radial séo: a voluta, o bocal e o rotor. O fluido que
entra na turbina é acelerado e distribuido uniformemente ao longo da voluta; logo depois, no
bocal, o fluido é acelerado antes de entrar no rotor. Finalmente, no rotor a energia cinética do
fluido é convertida em energia mecanica de eixo, como consequéncia da expansdo do fluido

desde a entrada até a saida do rotor da turbina [132]. A Figura 3.27 apresenta 0s principais

1 Entrada do bocal
~ _ 2Garganta do bocal
"~ 3Saida do bocal

I ~_~_ 4 Entrada do rotor
~— , 5Garganta do rotor
, 6 Saida do rotor

componentes de uma turbina radial.

Lingueta

1

Bocal
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Figura 3.27. Principais componentes de uma turbina radial, adaptado de [128].
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A abordagem preliminar do projeto de turbina radial é importante para definir a geometria da
turbina e os principais parametros de projeto dos componentes da turbina [133]. Na Figura 3.28
apresentam-se alguns parametros geomeétricos da turbina de entrada radial, que serdo definidos e

utilizados nos diferentes procedimentos de calculos do projeto da turbina [134].

\ b4
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e
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Figura 3.28. Vista meridional da turbina de entrada radial, indicando os diferentes componentes e as
principais dimens@es, adaptado de [134].

A partir da simbologia apresentada na Figura 3.28 é importante mostrar o processo de expansao

através da turbina. Na Figura 3.29 ilustra-se o diagrama entalpia-entropia na voluta, no bocal e no
rotor da turbina.
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Figura 3.29. Digrama entalpia-entropia do processo de expansao na turbina, adaptado de [132].

Da Figura 3.29 é possivel observar que o fluido de trabalho é expandido através da voluta, do
bocal e do rotor, e que sobre condi¢cbes normais de operagdo a pressdo diminui continuamente.
Quando a turbina € considerada como uma maquina operando sem perdas, 0 processo de
expansdo acontece a entropia constante (isentropico), representando pela linha 0-lise-3ise-4ise-
6ise. No processo real as perdas causam que a linha do processo de expansao se movimente para
a direita da linha de entropia constante no diagrama h-s. O incremento da entropia pode ser
medido em termos de reducdo da pressao total em componentes como a voluta e bocal. No caso
do rotor, a pressdo total cai como consequéncia da energia extraida do fluido de trabalho para
gerar trabalho de eixo, e mesmo num processo ideal a pressao total na entrada do rotor (Pos) €
superior a pressdo total na saida do rotor (Pos). Neste diagrama, 0s pontos Po, P1 , P2, P3, P4, Pe
representam as pressOes estaticas na entrada e saida da voluta, do bocal e do rotor,
respectivamente [134].

Seguindo a sequéncia definida no algoritmo de célculo, a proxima etapa consiste em definir as
equacOes, parametros e as consideragdes necessarias para modelar o rotor da turbina de entrada

radial.
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3.8.1 Modelagem do Rotor

Segundo Moustapha et al. [134], existem trés parametros importantes para andlise deste
componente: o coeficiente de carregamento, o coeficiente de vazdo e a razdo da velocidade
meridional. O coeficiente de carregamento (y) € uma medida do trabalho e do carregamento do
estagio da turbina, sendo este pardmetro determinado pela equacgéo (3.255):

=AT}?=%_E% (3.255)
Onde ¢ é a relacdo de raios do rotor (e = /1), Ah, € variacdo total de entalpia para 0 processo
de expanséo isentropica do fluido através da turbina, U, ¢é a velocidade de rotacdo circunferencial
na entrada do rotor, Cg, é a componente tangencial da velocidade absoluta na entrada do rotor,
Cye € a componente tangencial da velocidade absoluta na saida do rotor. Para uma turbina radial
podem ser utilizados valores de i entre 0,6 e 1,4 [134].

O coeficiente de vazdo é definido como a razdo entre a velocidade do fluido no plano meridional
na saida do rotor C,,, € a velocidade de rotacdo circunferencial na entrada do rotor U, [134]. O

coeficiente de vazdo é determinado com a equacéo (3.256):

_ Cme
@ = (3.256)

O coeficiente de vazdo é um parametro utilizado para caracterizar o comportamento do fluxo de
massa através do estagio. Para uma turbina radial este parametro pode ser definido na faixa

[0,2 - 0,5] [134]. O terceiro parametro ¢é a razdo de velocidade meridional & na saida e a entrada
do rotor, definida pela equacdo (3.257) [134]:

£ =mt (3.257)

Onde C,,, € a velocidade meridional na entrada do rotor. Segundo Aungier [135] o valor de &
pode ser definido entre 0,67 e 1.

Um parametro importante para a turbina radial que deve ser definido é o trabalho especifico de
saida de uma turbina, determinado pela equacdo das Turbo méquinas de Euler [136], equacao
(3.258):

]/i/x = Aho = U4C94 - U6696 = U4Cm4_ tan a4_ - U4—Cm6 tan aé (3258)
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Neste tipo de turbina, é possivel obter o maximo trabalho especifico se Cy¢ = 0, [137]. Quando o
angulo absoluto de escoamento do fluido na entrado do rotor a, € negativo (Figura 3.30), 0
trabalho especifico da turbina aumenta. Porém, para um valor do angulo absoluto de escoamento
do fluido na saida do rotor (as) maior que zero, aumentam as perdas de energia cinética na saida
da turbina. A minima perda de energia cinética é¢ obtida quando o angulo absoluto do fluido é
zero, condicdo na qual a velocidade absoluta do fluido na saida da turbina é minima [138], [139].

Para Cy¢ = 0, 0 coeficiente de carregamento é calculado pela equagéo (3.259):

=— (3.259)
A velocidade de rotagdo circunferencial na entrada do rotor U, pode ser determinada pela

/Ah
U, = 7" (3.260)

Desta maneira é possivel calcular a componente tangencial da velocidade absoluta na entrada do

equacao (3.260):

rotor (Cy,) através da equacdo (3.261):
Na Figura 3.30, apresenta-se o triangulo de velocidades do fluido na entrada do rotor para
Ba < 0.

Figura 3.30. Triangulo de velocidades na entrada do rotor de uma turbina radial, adaptado de [132].
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A Figura 3.30 ilustra o triangulo de velocidade na entrada do rotor (ponto 4). Nesta figura é
possivel observar a componente meridional (m) e tangencial (0) da velocidade absoluta (C) e
relativa (W), além do angulo de escoamento absoluto (o), relativo (B) e a velocidade
circunferencial (U). O triangulo de velocidades na entrada do rotor é definido por completo
(Figura 3.30) com as equacgoes (3.262-3.269).

A partir do parametro @, equacdo (3.256), pode-se determinar a componente meridional da

velocidade absoluta na saida do rotor (C,,,¢) pela equacéo (3.262):

Cme = PU, (3.262)

Para determinar a componente meridional da velocidade absoluta na entrada do rotor (C,4), €
utilizada a equagéo (3.263):
Cma = §Cne (3.263)

A partir da equacdo (3.61) e (3.263) se determina a velocidade absoluta na entrada do rotor pela

equacao (3.264):
C4 == 1/ Cm4 + C94 (3.264)

Utilizando o triangulo de velocidades definido na Figura 3.30, pode-se determinar o angulo

absoluto de escoamento do fluido na entrado do rotor a, pela equagéo (3.265):

a, = tan~! (ﬂ) (3.265)

Cma
E o angulo relativo de escoamento do fluido na entrado do rotor B, com a equacéo (3.266):

Cos — U4)

m4

B, = tan‘l( (3.266)

Com B,, é possivel determinara velocidade relativa na entrada do rotor (W,) pela equacédo
(3.267):

_( Cma
W, = (COS (64)) (3.267)
A componente meridional da velocidade relativa é determinada com a equagao (3.268):

Para finalmente calcular a componente tangencial da velocidade relativa pela equagéo (3.269):

Was = Wy(sin(By)) (3.269)
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Definidos cada um dos componentes do triangulo de velocidades na entrada do rotor, a etapa
seguinte é calcular as propriedades e parametros do fluido de trabalho neste ponto (4).
Admitindo-se que o escoamento na voluta é adiabatico, e como nenhum trabalho é realizado
neste componente, tem-se que a entalpia total através do bocal se conserva e a entalpia na saida
do bocal (hy3) € igual a entalpia total na entrada da turbina (hy;). Assim, a entalpia total na
entrada do rotor € igual a entalpia total na saida do bocal hy, = hy3. Assim, é possivel determinar
a pressdo total na entrada da turbina pela equacdo (3.270):

pOlAhreal (1 - 77turbina))
Mewrbina

Pos = Po1 — < (3.270)

Onde p,, € a densidade do fluido de trabalho na entrada da turbina e Ah,.; € a variagdo total de
entalpia real do fluido através da turbina.

A partir desta consideracdo, também podem ser calculadas a entalpia estatica na entrada do rotor
(h,) e a entalpia na entrada do rotor para uma expansdo isentropica (h,is.), COM as equagdes

(3.271) e (3.272), respectivamente:

1

1
hyise = hy — Egbcéf (3272)

Onde G, ¢é o coeficiente de perda de entalpia no bocal. Como é mencionado por Moustapha [134],
este coeficiente pode ser expresso em funcdo da perda da entalpia estatica através do bocal.
Segundo Benson [140], o coeficiente de perda de entalpia no bocal esta entre 0,05 até 0,15, como

é apresentado na Figura 3.31.
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Figura 3.31. Coeficiente de perda do bocal, adaptado de [134].
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Para determinar o valor de G, a partir da Figura 3.31, é necessario avaliar o parametro de vazdo de
massa corrigida (m, = m\/ﬁ /Py1). Com estes pardmetros é possivel calcular hy;., Uma vez
que o valor de C, ja é conhecido. Com o valor de h,;, Sd0 determinadas as demais propriedades
na entrada do rotor, tais como a velocidade do som, o nimero de Mach absoluto e relativo, a
densidade e a entropia, através de diferentes funcbes do Coolprop. Também é calculada a
rotalpia, a qual é uma propriedade importante para o fluxo de fluido em sistemas em rotacéo,
conhecida como entalpia rotacional de estagnacdo. O valor desta propriedade na entrada do rotor
é dado pela equacao (3.273) [136]:

1
L = hy +5 W} = UD) (3:273)

Como foi apresentado no algoritmo de célculo, o nimero de Mach absoluto e relativo séo
utilizados como uma forma de determinar o desempenho da turbina, além de ter sido definido
como um dos critérios de parada ou convergencia. O nimero de Mach absoluto e relativo na

entrada do rotor pode ser calculado com as equacdes (3.274) e (3.275), respectivamente:

C
Ma, = a—‘* (3.274)
4
W,
Maypo = a—: (3.275)

O valor da velocidade do som na entrada do rotor pode ser determinado pela equacéo (3.276):
ay = f(hy, Py) (3.276)
Onde a pressdo estatica na entrada do rotor (P, ) pode ser calculada utilizando a equacéo (3.277):

Py = f(hyise, So1) (3.277)

Aunguier [135] recomenda as equacOes (3.278 até 3.282) para determinar a espessura da pa na
entrada (ens), @ espessura do topo da pa na saida (eet), a espessura da raiz da pé na saida (esn), 0

raio da raiz da pa na saida (rne), 0 comprimento axial do rotor (Lr):

eb4 = 0,04 T4 (3278)
eét = 0,01 " (3279)
66h = 0,02 " (3280)

Thﬁ = 0,18 s (3281)
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LR = 1,5(7'56 — T'h.6) (3282)

Segundo Whitfield e Baines [136], o numero de pas (Zz) deve ser suficiente para evitar fluxo
reverso no interior da passagem do rotor. Porém, um numero elevado de pas pode causar
blogueio na saida do rotor e uma alta perda por atrito, pois haveria uma grande area superficial
em contato com o fluido de trabalho. Deste modo, neste trabalho sera utilizada a equacédo

indicada por Glassman [141] que é uma relagdo empirica, dada pela equacéo (3.283):

Zp = (';T_O) (110 — a,) tan(a,) (3.283)

E importante deixar claro que Z deve ser um valor inteiro. Portanto, no algoritmo de célculo em
cada iteragdo este valor é verificado e, se necessério, o valor é arredondado para o inteiro mais
préximo.

Baseados na equacao proposta por Balje [126], é possivel determinar o raio desde o eixo de giro

da turbina até a entrada do rotor(r,) pela a equacéo (3.284) [126]:

Y = (ﬂ) (3.284)

w

Onde w é a velocidade de rotacdo angular da turbina, definido como parametro de entrada no
algoritmo de célculo (Figura 3.25).
A partir da equacdo de continuidade, é possivel determinar a area requerida para o escoamento do
fluido na entrada do rotor através da equagao (3.285):

m

A, = 3.285
* P4 Cm4— ( )

No caso da largura da pa na entrada do rotor, é possivel utilizar a equagéo (3.286):
Ay

=
277.'7"4_ - ZReb4,

b (3.286)

Definidos os parametros geométricos e termodindmicos na entrada do rotor, a proxima etapa na
modelagem € caracterizar a saida do rotor, estabelecendo-se as relagdes necessarias para definir a
geometria do canal do rotor na saida e o estado termodinamico do fluido neste ponto (6). Assim,

é importante apresentar as componentes das velocidades na saida do rotor, Figura 3.32.
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Figura 3.32. Triangulo de velocidades na saida do rotor de uma turbina radial, adaptado de [132].
Para definir o tridngulo de velocidades utilizando a metodologia da linha de corrente média na
saida do rotor é necessario determinar a velocidade circunferencial na saida do rotor (Uy), a qual
é obtida a partir da relacdo de raio (¢), considerado como paradmetro de entrada do algoritmo de
calculo, e a componente meridional da velocidade absoluta (C,), equacdo (3.263). Para
determinar o valor de (Ug), utiliza-se a equacéo (3.287):

U6 = €U4_ (3287)

Este trabalho considera que ag = 0, pelo qual a componente tangencial da velocidade absoluta na
saida do rotor é Cys = 0. A velocidade absoluta na saida do rotor (Cs) pode ser expressada pela

equacao (3.288):

co=( Cme ) (3.288)

cos(ag)
Desta forma € possivel determinar as outras componentes da velocidade na saida do rotor, como a
componente meridional da velocidade relativa (W,,¢), equacao (3.289):
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A componente tangencial da velocidade relativa na saida do rotor (Wp,), equacéo (3.290):

W96 = C96 - U6 (3290)

A partir das equacg0es (3.291) e (3.292) € possivel determinar a velocidade relativa (3.291):

W, = /cf;6 + W2 (3.291)

De forma mais detalhada e considerando-se 0s raios da raiz (r3,), N0 ponto rms (7;,,5¢) € NO topo
(r5¢) da pa na saida do rotor, definidos na Figura 3.28, é possivel determinar os valores destes

raios com as equacdes (3.292) e (3.293):

e = |—+ 12 (3.292)
T
2 2
Fmss = |28 (3.293)

O valor do raio na raiz (ry) da pa foi definido anteriormente na equacio (3.281). E importante
deixar claro que o célculo dos diferentes parametros geométricos na secdo da raiz, no ponto rms
(raio médio quadratico) e no topo da pa na saida do rotor sdo requeridos para a construcdo do
projeto 3D no CFX-ANSYS.

Para determinar a &rea na saida do rotor (4,) € utilizada a equacéo (3.294):

(3.294)

Como foi descrito no inicio desta secdo, a partir dos dados de entrada do algoritmo de célculo é
possivel determinar as propriedades termodinamicas na entrada e na saida do rotor. A entalpia

total na saida do rotor pode ser calculada com a equacao (3.295):

hos = f(RP,501) (3.295)

A entropia total na saida do rotor pode ser calculada com a equacdo (3.296):

sos = f(RP,so1) (3.296)

A presséo total na saida do rotor pode ser calculada com a equacéo (3.297):

P06 = (RP, 501) (3.297)
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A entalpia estatica na saida do rotor € determinada pela equagéo (3.298):
Cs

hg = hog — — (3.298)

Com o valor de s¢ (sg = Sp6) € hg € 0 Coolprop, é possivel determinar as outras propriedades,
como a densidade estatica (pg), a velocidade do som (ag), a pressao estatica (Pg) e a temperatura
estatica (Tg), equacdes (3.299-3.302):

pe = (he, S¢) (3.299)
ag = (he, S¢ ) (3.300)
Pg = f(he,S6) (3.301)
Te = (he, S6) (3.302)

A partir do valor de (pg), (1.0) € (Ce), dados conhecidos, pode-se determinar (45) com a
equacao (3.294) e, portanto, (1) € (r-mse), Utilizando-se as equaces (3.292) e (3.293).
Com o valor de (), (156), (Trmse) € @ € possivel determinar a velocidade circunferencial na raiz

(Une), no ponto rms (U,-s6) € NO topo (Use) da pé, pelas equacgdes (3.303), (3.304) e (3.305):

Uh6 = WTpe (3303)
Urmshe = Wlrmse (3304)
U56 = O)rs6 (3.305)

E as respectivas componentes da velocidade relativa, através dos parametros anteriormente

apresentados:
Whe = |CE + Upg (3.306)
Wimse = C62 + Ur2m56 (3.307)

W = |CZ+ UZ (3.308)

HHH

A partir dos valores da velocidade cincunferencial na raiz (Upg), no ponto rms (U,.,,s¢) € NO topo
(Uge) da pa na saida do rotor, alem do valor da velocidade absoluta na saida do rotor (Cy), €
possivel determinar o &ngulo relativo do escoamento na saida do rotor com as equagdes (3.309),
(3.310) e (3.311):

Bre = tan™! (_((:]6”6) (3.309)
Byes = tan-1 (_Ug;’“sﬁ) (3.310)
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Bss = tan™! (_21656) (3.311)

Finalmente, é calculado o nimero de Mach com o propoésito de determinar 0 comportamento do
fluido na saida do rotor e verificar que o seu valor seja inferior a "1", condicdo de fluido
subsonico. Os numeros de Mach absoluto e relativo podem ser calculados com as equacgdes
(3.312) e (3.313), respectivamente:

Mag == (3.312)
6
W,

Magye, = a—: (3.313)

Com o célculo do numero de Mach finaliza-se a caracterizacdo do rotor da turbina. A etapa

seguinte requerida para a modelagem da turbina é a caracterizacéo do bocal.

3.8.2 Modelagem do Bocal

Quando o fluxo chega a saida da voluta, o proximo componente é o bocal. A funcdo deste
componente é remover qualquer comportamento ndo uniforme do fluido e acelera-lo para que
este entre no rotor com o angulo e a velocidade corretos [136], [142]. Assim, nos projetos de
turbina radial é importante analisar corretamente o dimensionamento das pés fixas (ou bocal).
Logo, devem ser determinados parametros (Figura 3.33) como 0 espagamento entre as pas do
bocal (s3), a largura da garganta do bocal (o05;) € 0 nimero de Pas (Z,). Segundo Venturta et al.

[125], é possivel determinar (Z,) pela equacao (3.314):

21y

Zp = (CT) (3.314)

Ss
Onde r; é o raio até a entrada do bocal (Figura 3.28), C é a corda da pa do bocal e Sg é um
parametro de projeto do bocal [1,0-2,8] [143].
A corda da pa do bocal (C;) é calculada pela equacdo (3.315) [61]:

cZ + 2rycgcos(as) + (rf —18) =0 (3.315)

Esta equacéo so € valida se o comprimento da superficie da pa é igual ao comprimento da corda
da p4, o que se aplica para pas sem arqueamento. A Figura 3.33 apresenta 0 esquema

simplificado do bocal e os principais parametros de projeto.
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Figura 3.33. Esquema simplificado do bocal, adaptado de [60].

Devido ao pouco espaco entre a saida do bocal e a entrada do rotor, neste trabalho considera-se
que o angulo absoluto do escoamento na saida do bocal é igual ao angulo absoluto na entrada do
rotor (a3 = a,). O célculo do angulo «a, foi apresentado na secdo do rotor, dado pela equacao
(3.265).

Nas turbinas é importante deixar um espago entre o bocal e o rotor, como uma forma para
melhorar o comportamento do fluido que entra no rotor. Este espago reduz o comportamento
turbulento do fluido na saida do bocal, além de reduzir o acoplamento mecanico entres os dois
componentes, 0 que pode estimular a ressonancia das pas, causando uma falha prematura. Este
espacamento causa também aumento das perdas de pressdo nesta regido [134]. Na Figura 3.34 é

mostrado o espagcamento entre a saida do bocal e a entrada do rotor.

L

b3 A

.
Rotor —
\‘[m \

Figura 3.34. Espaco entre a saida do bocal e a entrada do rotor, adaptado de [136].
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Segundo Moustapha et al. [134] e Watanabe et al. [144], o espaco livre entre a saida do bocal e a
entrada do rotor esta correlacionado com a eficiéncia da turbina: este espaco é funcéo da largura
da pé (b,) e do angulo do fluido na saida do bocal (a3). O espacamento entre a saida do bocal e a

entrada do rotor é determinado com a equacao (3.316):

Ar = K; by cos(az) (3.316)

Onde Ar é a distancia entre a saida do bocal e a entrada do rotor (Ar = r; — 1), K; € 0 pardmetro
de espaco intermediario entre o bocal e rotor. Watanabe et al. [144] sugeriram que a eficiéncia
méaxima de uma turbina radial é atingida para K; = 2. A partir do valor de Ar é possivel
determinar o raio até a saida do bocal r;. Assim, é necessario determinar o valor do raio até a
entrada do bocal (r3) para dar solugdo a equagdo (3.316). Este pardmetro pode ser determinado a
partir da condicdo de projeto definida pela relacéo (3.317) [145]:

rn=13n (3.317)
Com o valor de (a3), (r3) e (1) é determinado o valor da corda da pa do bocal (C,) equagéo
(3.315).
O espacamento entre as pas do bocal (s3,) e a largura da garganta do bocal (o03,) sé@o
determinados com as equagdes (3.318) e (3.319) [135]:

2
Sap = ;”3 (3.318)
b
03p = S3p cos(as) (3.319)

Para finalizar com a caracterizacdo geométrica do bocal é necessario determinar o angulo do
escoamento na entrada do bocal (a;), o qual é calculado utilizando a equagdo usada por
Glassman [59], equacéo (3.320):

a, = tan~" (Sm(—‘“)> (3.320)

= 4 cos(as)
T3

Como mostra a Figura 3.34, a largura na entrada (b,) e na saida (b3) do bocal sdo iguais a largura
da entrada do rotor (b,). Desta forma podem-se determinar a area na entrada da voluta (4,) e do
bocal (4,), parametros necessarios para definir o tridngulo de velocidade no bocal [145]. A area

da entrada da voluta é calculada pela equagéo (3.321):

A, =1 (ry —1y)? (3.321)
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A area da entrada do bocal é calculada pela equacéo (3.322):

Ay =2mrb (3.322)

Onde r( € o raio até a entrada da voluta calculado com as relagdes (3.323) [145]:

Tb = 2 Tl (3323)

Além disso, é possivel determinar a velocidade na entrada da voluta utilizando a equacdo (3.324):

Co = (;’;AO) (3.324)

A partir da equacéo (3.325), pode-se determinar o triangulo de velocidade na entrada do bocal:

o =Go(?) (3.325)
Com1 = Co (ﬁ—j) (3.326)

C, = /051 +C2, (3.327)

Para determinar a entalpia estatica na entrada do bocal é utilizada a equacéo (3.329):

1
= hos - 2.7 (3.328)

Utilizando o Coolprop através de funcbes implementadas no Matlab é calculada a velocidade do

som na entrada do bocal como mostra a equacéo (3.329):

ar = f(S1 = So, 1) (3.329)

O numero de Mach na entrada do bocal é calculado pela equacéo (3.330):

Ma, = 22 (3.330)

Apos estes calculos, se determina o valor da velocidade na saida do bocal C5, equagéo (3.331):

c _( Mero _> (3.331)
P \dgps(1— 1) |
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Onde f, € o fator de bloqueio. Este parametro ¢ definido como a diferenca entre a area real
através da qual escoa o fluido e a area geométrica da secdo analisada, pode ser definido como
[0,1] [62]. A, € a area na secdo transversal da garganta do bocal (Figura 3.33). A area na garganta
é calculada pela equacéo (3.332):

Ag = O3bbzzb - Ab (3332)

Onde A, ¢ a &rea ocupada pela pa na direcéo radial, calculada pela equacéo (3.333):

Ab = ebszb (3333)

Onde e, é a espessura da pa do bocal, considerada constante desde a entrada até a saida. Durante
0 processo de calculo é definido um valor inicial e, através do processo de iteracdo e dos critérios
de convergéncia, é determinado o valor final deste pardmetro (ep).

A partir dos parametros anteriormente calculados e considerando os triangulos de velocidades

apresentados na Figura 3.35, é possivel calcular todas as componentes da velocidade na entrada e

D

na saida do bocal.

C1

Cmi

Cs

Cm3

Figura 3.35. Diagramas de velocidades do bocal de una turbina radial.
Na saida do bocal, sdo determinadas as componentes meridional e tangencial da velocidade pelas
equac0es (3.334) e (3.335), respectivamente:

Cms = C5cos(ag) (3.334)
693 = C3 Sin(a3) (3.335)
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A entalpia estatica na saida do bocal é calculada com a equacdo (3.336):

1
ha = hoa =5 € (3.336)

A entalpia na saida do bocal para expansdo isentrdpica é calculada com a equacéo (3.337):

1
hsise = hs — Egbcg (3337)

A partir das consideracdes definidas ao longo deste capitulo, parametros calculados e a utilizacdo
do Coolprop, determinam-se a pressdo (P;) e a densidade (p3) estatica na saida do bocal, além da

velocidade do som (as3):

P3 = f(S3ise = So1, hzise) (3-338)
p3 = f(P3, h3) (3-339)
as = f(Ps, h3) (3.340)

Finalmente, calcula-se o comportamento do fluido na saida do bocal, pela obtencdo do nimero de
Mach, equacdo (3.341):

May = =2 (3.341)

Apresentadas as relacfes utilizadas para modelar o bocal da turbina de entrada radial, a Ultima
etapa de célculo consiste em modelar a voluta. Na préxima se¢do serdo definidos os parametros e

critérios necessarios para modelar este componente.

3.8.3 Modelagem da Voluta

A voluta é o componente da turbina encarregado de distribuir o fluxo massico uniformemente em
torno da periferia do bocal e proporcionar pressao estatica uniforme na sua saida, garantindo o
fluxo adequado em cada passagem do rotor, para evitar que 0 mesmo esteja sujeito a carga radial
instavel. Na voluta o fluido de trabalho adquire um comportamento turbulento, fornecendo uma
componente de rotacdo na velocidade através de sua passagem neste componente [134], [136].
Dada a complexidade do fluxo no interior da voluta, ndo existe consenso ou um critério comum
entre os projetistas sobre a configuracdo 6tima da mesma. Baseados em dados de teste, alguns
autores recomendam que se a lingueta da voluta ocupa 85°-120° do angulo azimute (y), é obtido
o melhor balango entre a uniformidade do fluxo e as perdas por atrito sobre a superficie da
lingueta [136].
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Como é mencionado em Baloni et al. [146], os métodos para projetar a voluta sdo baseados na
suposi¢do de momento angular constante (ou vortice livre) ou na suposic¢do de velocidade média

constante atraves da voluta. Assim, o fluxo na voluta segue a equacéo (3.342) ou (3.343):

rCq = Constante = K (3.342)
R,C, = Cpggia = Constante (3.343)

Onde R, ¢ o fator de distribuicdo de velocidade na voluta, C, é a velocidade absoluta na entrada
do rotor e C,¢4iq € @ Velocidade média.

Como ¢é apresentada em Atkinson [60], a utilizacdo da suposicdo de momento angular constante
resulta em uma boa aproximacdo. Desta forma, € possivel determinar o fluxo méssico na voluta
como funcdo do angulo azimutal (y) usando a equacdo (3.345) [136]. A Figura 3.36 apresenta o

esquema da voluta, as principais se¢des e parametros, entre eles o angulo azimutal (y).

Tty = Moro (1 l/’) (3.344)

2m

ro

_y_ o _ [- -
1

Figura 3.36. Modelo unidimensional da voluta, adaptado de [60].

Para projetar a voluta é necessario determinar o valor do raio ao longo do angulo azimutal (y), 0

que pode ser feito utilizando a equagéo (3.345) [134]:
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mCTO T‘O

= (3.345)
v (P01Co 1o TT) (1 - (1))

21

Para 0 caso da voluta também é importante apresentar a relacdo utilizada para determinar o

espacamento entre a voluta e o bocal [62], para o qual é utilizada a equacdo (3.346):

2b, cos(al)) (3.346)

Arv_b:1+< r
1

Onde Ar,_, € a distancia entre a saida da voluta e a entrada do bocal (Ar,_, =1, —11), 1, € 0
raio desde o centro do eixo de giro até a saida da voluta, b, é a largura do canal de passagem na
saida da voluta b,, = b,. Neste trabalho o parametro Ar,,_;, € definido como uma das entradas do
algoritmo de calculo.

Apdbs a modelagem dos principais componentes da turbina radial, como o rotor, o bocal e a

voluta, serdo estabelecidos a seguir 0s conceitos para avaliar as perdas atraves da turbina.

3.8.4 Perdas na Turbina Radial

Considera-se inicialmente que o processo de expansao € isentropico em cada componente da
turbina, e em seguida os resultados sdo corrigidos, inserindo e determinando as perdas em todos
0s componentes, com o objetivo de obter resultados mais realistas. A modelagem das perdas é
muito importante na analise e caracterizacdo deste tipo de expansor. Entretanto, existem poucos
modelos sobre as perdas em turbinas usando fluidos orgéanicos [57].

Neste modelo serdo descritas as perdas no rotor, no bocal e na voluta da turbina radial. Estas
perdas podem ser expressas em funcdo da queda da entalpia através do componente, e a partir
destes é possivel calcular eficiéncia isentrdpica da turbina pela equacéo (3.347), [125], [132]:

Ahg
Nise = (m) (3.347)

Onde Ah€é a queda total de entalpia do fluido durante a expansao isentropica atraves da turbina e

> Ahp representa a perda total de entalpia na turbina (Figura 3.29), no rotor, no bocal e na voluta.
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3.8.4.1 Perdas no rotor da turbina radial

Nesta secdo serdo apresentadas e analisadas as perdas presentes no rotor da turbina, modelo que
resulta em uma simplificacdo devido a complexidade de simular o comportamento tridimensional
real do fluxo no interior de rotor. Dados de testes reais de turbinas representam a melhor
ferramenta para aumentara precisdo dos modelos desenvolvidos [134]. A seguir, apresentam-se
estas perdas:

Perdas causadas pelas folgas localizadas no topo da pa (Tip Clearance Loss): estas perdas
podem ser calculadas através da equacdo utilizada por Rahbar et al. [132], equacéo (3.348):

U3z
Ahsyy = ( ;;) (0,4e,Cy + 0,75¢,C, — 0,3,/e,£,CC;) (3.348)
T
C. = ﬁ (3.349)
x Cm4b4
_ (Tt6\ (Lr — by
Cr = (r4 ) (Cm6r6b6) (3.350)

Onde ¢, e &,.580 as folgas axial e radial no topo da pa. Estes parametros podem ser calculados
com a equacéo (3.351):

gx = ST == 0,04(Tt6 - Th6) (3351)

A Figura 3.37 apresenta um esquema simplificado da turbina radial, principais raios de projeto, a

folga axial e radial.
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Face posterior do
disco da turbina ~~__
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Figura 3.37. Esquema da turbina radial e principais parametros geométricos de projeto.

Perdas por atrito através da passagem do rotor (Friction Loss): estas perdas estdo localizadas na
face posterior do disco da turbina e sdo causadas pelo escoamento do fluido trabalho através da

face posterior do rotor [57]. Elas podem ser calculadas coma equacdo (3.352) [132], [147]:

D, . D,\1%05 | W, + (M) L.
_ 0,25 |Zhid 4 2 hid 3.352
B e L e
Onde £, é o fator de atrito, determinado utilizando a equacéo (3.353) [148]:
16 ~15952
8\!? 3753071%° (3.353)
f=8 (R—e) + 2457 n [ — ]

[;—e] +RR

Usbypy + Us(Tt6—The)Ps

Re = | —t—— (3.354)
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O comprimento (Ly;4) € 0 diametro hidraulico (Dy;,4) sdo calculados com as equacdes (3.355) e
(3.356), respectivamente [132]:

by\? Tte=The
=T+ ) +\——
Lnag J (o 3) + (5% (3.355)
2 2
ATth,T, 21 (rés — 1i%) ]
Dpnig = 0,5 3.356
hid [an4 +Zgby (16 — The) + Zr(Tt6 — The) ( )

Onde Re é 0 nimero de Reynolds médio entre a entrada e a saida da turbina, RR é a rugosidade
relativa da parede. Em Rahbar et al. [132] é apresentado que o valor deste parametro pode ser
considerado igual a 0,0002 m [132].

Perda na saida do rotor (Exit Loss): segundo [57], [125] e [132] é possivel determinar esta perda

com a equacéo (3.357):

Ah, = =& (3.357)

Perdas por incidéncia no rotor (Incidence Loss): estas perdas sdo resultado da geracdo da
entropia quando a turbina opera fora do ponto de projeto e o angulo do fluido na entrada do rotor
é diferente do valor étimo. O angulo de incidéncia normalmente é definido como funcdo do
angulo 6timo de entrada, equacéo (3.358) [134]:

(3.358)

=Py — 184»_otimo

Quando o angulo de incidéncia (i) € igual a zero, ndo ha perdas deste tipo. Assim, é possivel
determinar a perda por incidéncia quando o angulo de incidéncia € diferente de zero, pela
equacdo (3.359) [149]:

Ah; = 0,5 W2sin™(i) (3.359)

Onde n é igual a 2 se i for negativo e igual a 3 se i for positivo.
O valor 6timo do angulo do fluido na entrada do rotor (f, ,timo) POde ser calculado com a
equacéo (3.360) [57]:

—1,98 U4)] (3.360)

ﬁ4_otimo =90 — [tan_l ( CoaZr
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Perda de ventilagcdo (Windage Loss): esta perda é calculada em fungdo da queda de entalpia, a
partir da equacéo (3.361) [125]:

pUiri ) (3.361)

Ahy, =k | ——=
w f <2mW62
Onde k; € conhecido como coeficiente de torque, parametro pode ser calculado com a equagéo

(3.362) e (3.363) [150]:

3,7 (%)0'1

Re05

(3.362)

kp = Para Re < 10°

0,102 (‘Eﬂ)o'1

Ty
Re02

(3.363)

kp = Para Re > 10°

Onde ¢, ¢ a folga ou espagamento na face posterior das pas. Segundo Erbas et al. [151],

&p = 0,1 mm [151].

Perda no bordo de fuga (Trailing Edge Loss): esta perda é modelada como uma expansao subita
desde a garganta do rotor até o bordo de fuga. Assumindo que a componente tangencial da

velocidade absoluta é constante, é possivel determinar esta perda com a equacéo (3.364) [134]:

Ah = 0,5(Cus — Cine)? (3.364)

Onde C,,s é a componente meridional da velocidade absoluta do rotor.

3.8.4.2 Perdas no Bocal da Turbina Radial

Neste trabalho a queda de entalpia através do bocal da turbina serd modelada através do célculo
da perda por atrito no bocal, conforme a equagéo (3.365) [132]:

L ;
Ahy, = 4f,C2 24P (3.365)
Dhia_b
Lpigp = (11 —13) (3.366)
8nr by cos(ay) 8mrsb, cos(as)
dhia p = 0,5 I 4ThyTy Amrs + 4Th,13 (3.367)

Op
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(U1b4p1) + (U3b4P3)
H1 U3

> (3.368)

Reb =

Onde C, é a velocidade média absoluta entre a entrada e a saida do bocal, f, é fator de atrito
calculado com a equagdo (3.353), Lp;q , € 0 comprimento hidraulico do bocal, Dy;q, € 0
didmetro hidréaulico do bocal, Re;, € o valor médio do nimero de Reynolds. A largura do bocal é

considerada constante, igual a b,, com solidez do bocal (a;,) igual a 1,35, segundo [59].

3.8.4.3 Perdas na Voluta da Turbina Radial

As perdas através da voluta sdo obtidas com a equacdo (3.369):

My = (kuolétacl"’) (3.369)
Onde ky,,u:q € 0 COeficiente de perda de pressdo, igual a 0,1 segundo [134].

Finalmente com a formulacdo utilizada no modelo de perdas sdo definidas as consideracoes e
sequéncias Uteis para desenvolver o projeto preliminar da turbina radial. A partir deste modelo
sdo obtidos os parametros geométricos e de projetos da voluta, do bocal e do rotor, além das
perdas em cada componente. Com o objetivo de garantira utilidade deste modelo, a seguir sera

apresentada a sua validacéo e as diferencas entre os parametros comparados.
3.9 Validacdo do Modelo Matematico de Turbina Radial

Nesta secdo sera apresentado o caso de estudo utilizado para desenvolver a validacdo do modelo
matematico, bem como os parametros comparados e as diferencgas obtidas entre os resultados do
modelo matematico e o trabalho de referéncia [145]. Para desenvolver a validacdo do modelo,
inicialmente foi realizada uma pesquisa com o propdsito de encontrar dados experimentais de
turbinas radiais, revisao que permitiu determinar que hé pouca informacéo ou a informacdo néo é
detalhada sobre este tipo de equipamento. Na Tabela 3.8 apresentam-se 0s parametros

comparados na validacdo do modelo de turbina radial.
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A L Modelo Diferenca
Parametro Paltrinieri [145] NEST (%)
Rotor
Raio na entrada, r4 (m) 0,1796 0,1709 4,8
Largura da pa na entrada, b4 (m) 0,0114 0,0106 7,0
é?gulo do escoamento absoluto na entrada, o4 76,8186 76,8186 0
??gulo do escoamento relativo na entrada, 34 43,4682 42,5484 21
Temperatura estatica na entrada, T4 (K) 354,62 353,7832 0,24
Pressdo estatica na entrada, p4 (kPa) 585,37 590,7688 0,92
Numero de Mach absoluto na entrada, Ma4 1,0369 1,0479 1,06
Numero de Mach relativo na entrada, Ma4” 0,3258 0,2788 14,4
Raio do cubo na saida, réh (m) 0,0539 0,053 1,7
Raio da carcaca na saida, rés (m) 0,1169 0,1182 1,1
I:argura da pé na saida, b6 (m) 0,063 0,0653 3,7
,(Oc)\;lgulo do escoamento absoluto na saida, a6 -0,4018 -0,4018 0
Angulo dc? escoamento relativo na saida, 64,0532 65,0062 16
B6_rms (°)
Temperatura estatica na saida, T6 (K) 325,74 323,8017 0,59
Pressdo estatica na saida, p6 (kPa) 171,81 175,12 1,92
Numero de Mach absoluto na saida, Ma6 0,2582 0,2434 5,7
Numero de Mach relativo na saida, Ma6” 0,59 0,6277 4,7
NUmero de pas, Zr (-) * 18
Bocal

Raio na entrada, r1 (m) 0,2335 0,2222 4.8
Largura da palheta na entrada, b1 (m) 0,0114 0,0106 7,0
Temperatura estéatica na entrada, T1 (K) 369,75 369,89 0,04
Pressdo estatica na entrada, pl (kPa) 995,88 999,9 0,4
Numero de Mach absoluto na entrada, Mal 0,095 0,1100 15,7
Raio na saida, r2 (m) 0,1811 0,1734 43
I:argura da palheta na saida, b2 (m) 0,0114 0,0106 4,38
??gulo do escoamento absoluto na saida, a2 76,8186 76,8186 4,14
Temperatura estatica na saida, T2 (K) 354,62 353,7832 0,174
Pressdo estatica na saida, p2 (kPa) 585,37 590,7688 0,107
Numero de Mach absoluto na saida, Ma2 1,0369 1.0479 1,06
Numero de palhetas, Zg (-) 25 25 0
Eficiéncia total-estatica, 1 (%) 74,1 71,85 3,0
Poténcia liquida, P (kW) 267 260,5 2,4

* A referéncia ndo fornece o valor do parametro.

Dos parametros comparados na validagéo (Tabela 3.8) é possivel observar uma méaxima diferenca
em relacdo ao NUmero de Mach relativo na entrada do rotor (Mas’) e 0 Numero de Mach na

entrada do bocal (Mai); valores que pode ser explicados pelas diferencas nas abordagens
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implementadas no algoritmo de célculo, em relagdo as utilizadas por Paltrinieri [145], como é o
caso do projeto do bocal, da voluta, do modelo de perdas através da turbinas, além de
consideracGes de projeto que a referéncia bibliografica ndo define por completo. A excecdo da
largura da pa na entrada do rotor (bs), onde a diferenga em relagéo ao valor de referéncia foi de
7%, o0s outros parametros avaliados apresentaram diferencas inferiores de 5%. Assim, é possivel
concluir que o modelo desenvolvido pode ser utilizado como uma ferramenta para o
desenvolvimento preliminar de turbina radial. A Tabela 3.9 mostra os parametros de projeto de

entrada da turbina radial.

Tabela 3.9. Pardmetros de entrada do projeto da turbina radial.

Parametros de Turbina Radial

Fluido R245fa
Coeficiente de vazéo (¢) 0,215
Coeficiente de pressao () 0,918
Presséo total na entrada (kPa) 1000
Temperatura de trabalho no condensador (K) 303,15
Rotacédo (rpm) 9000
Vazdo massica (kg/s) 10,92

Durante o processo de validacdo os valores dos parametros apresentados na Tabela 3.9 foram
inseridos no modelo matematico desenvolvido com objetivo de replicar da forma mais precisa

possivel o projeto apresentado por Paltrinieri [145].
3.10 Projeto 3D da Turbina Radial

Com o modelo preliminar da turbina radial sdo determinados os parametros geométricos que
permitem caracterizar a voluta, o bocal e o rotor. A partir deste modelo sdo determinamos 0s
parametros necessarios para o desenvolvimento do projeto 3D da turbina. Para cada fluido de
trabalho (R-245fa, R141b e R-123), foi desenvolvido o projeto unidimensional da turbina, e em
seguida o projeto 3D em CFX-ANSYS.

Durante o desenvolvimento do projeto 3D, foi utilizado o ANSYS Bladegen® para gerar cada
geometria das turbinas, em seguida foi utilizado o ANSY'S Turbogrid® para gerar e configurar as
malhas, para finalmente usar o CFX-Pre como a ferramenta para definir as condi¢des de contorno
de cada caso analisado e simulado. Adicionalmente no CFX-Pre® sdo definidas as condicbes de
controle das simulagdes para cada caso de estudo desenvolvido. Na Figura 3.38 se mostra de

forma simplificada a metodologia descrita anteriormente.
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Parametros de Projeto da Turbina
Radial :
Raios na entrada e na saida do bocal ¢ ;AI\SYL
do rotor, angulos na entrada e na
saida do bocal e do rotor

Desenvolvimento da geometria de
cada projeto de turbina:

Bladegen

l

Configura¢do da malha de cada
projeto:

Turbogrid

l

Configuragdo das condi¢des de
contorno de cada projeto:

CFX-Pre

Y
ey Simulagdes de cada projeto e
[ 0f procesamento de resultados:

— CFX-Pre

Figura 3.38. Fluxograma da metodologia do projeto 3D da turbina radial.

Ao finalizar todas as etapas apresentadas na Figura 3.38, serdo obtidas as geometrias 3D do bocal
e do rotor da turbina radial do Ciclo Rankine Organico em funcdo do fluido de trabalho e da
condicéo de operagédo definida para cada projeto. A partir das simulagdes realizadas no modulo
CFX-Pre® serao obtidos os perfis de pressdo, de velocidade e do nimero de Mach através dos
componentes da turbina. Os resultados obtidos nas simulacdes permitiram determinar que projeto
cumpre com 0s requerimentos e restricdes de operacdo, como sao operacao subsonica e valores
de eficiéncia de acordo aos apresentados na literatura cientifica.

Durante a etapa do desenvolvimento dos projetos 3D das turbinas radiais, as principais
dificuldades encontradas estiveram principalmente na configuracdo e avaliagdo da qualidade das
malhas utilizadas para cada componente das turbinas. Uma vez que sem a malha adequada, nao é
possivel obter convergéncia nas simulacdes e fazer analises para cada projeto. No caso particular
desta tese, foi requerido um tempo consideravel para poder obter as malhas para cada um dos

componentes de cada turbina proposta nesta tese.
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4. ANALISE DOS RESULTADOS

Neste capitulo serdo mostrados e analisados os resultados obtidos das simulagbes do sistema
proposto nesta tese. Inicialmente é analisado o comportamento do sistema de Coletores
Cilindricos Parabdlicos operando com diferentes fluidos de transferéncia de calor. Em seguida é
avaliado o Ciclo Rankine Organico e o potencial de geracdo de eletricidade utilizando trés fluidos
de trabalho. Finalizadas estas etapas, se mostra 0 modelo preliminar da turbina radial do bloco de
poténcia e os parametros de projetos utilizados para desenvolver o projeto 3D de trés turbinas. Na
secao final deste capitulo, se apresentam os principais resultados do modelo de armazenamento
térmico, a caracterizacdo do comportamento do fluido neste sistema e o comportamento da
operacdo integrada do sistema de Coletores Cilindricos Parabolicos acoplados ao Ciclo Rankine

Orgéanico com armazenamento térmico de dois tanques.
4.1 Resultados do Sistema de Coletor Cilindrico Parabolico

A Tabela 4.1 mostra os parametros de projeto do campo solar utilizados para a analise dos

coletores e os fluidos de transferéncia de calor escolhidos.

Tabela 4.1. Pardmetros de projeto do campo solar.

Parametro Valor Parametro Valor
Abertura do Diametro  interno
Coletor (m) 2,5[72] tubo absorvedor 0,066 [72]
()
Comprimento do Diametro  externo
P 26 tubo  absorvedor 0,070 [72]
Coletor (m) (m)
NGmero de Diametro  interno
c 5 cobertura de vidro 0,080 [72]
oletores (m)

Diametro  externo

Material do tubo Aco 304 cobertura de vidro 0,088 [72]

absorvedor
(m)

Revestimento Black Chrome Vel 4 3
vento (m/s)

Temperatura Temperatura inicial

P o 17 entrada campo 45

ambiente (°C) o

solar (°C)

Os dados apresentados na Tabela 4.1 representam os principais parametros de projeto do campo

solar, a partir do qual é possivel desenvolver as diferentes analises do sistema. Estes parametros
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foram definidos com base na literatura cientifica. Como se apresentou na revisdo bibliografica, as
usinas comerciais de Coletores Cilindricos Parabdlicos podem trabalhar com agua, 6leos térmicos
e sais fundidos. Uma vez que para sais fundidos a temperatura de solidificacdo € de
aproximadamente 220 °C [8], consideravelmente superior a temperatura da agua e Oleos
térmicos. Na andlise desenvolvida neste trabalho os fluidos utilizados como fluido de
transferéncia do campo solar, sdo a &gua e os Oleos térmicos. Na Figura 4.1 se apresenta o
comportamento da eficiéncia e das perdas térmicas no campo solar, utilizando 4 fluidos de

transferéncia de calor: Agua, Downtherm A, Downtherm Q e o Syltherm 800.
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Figura 4.1. Comportamento da eficiéncia e a perda de calor no campo solar.
Para desenvolver a andlise apresentada nesta secdo foi definido o fluxo volumétrico constante,
igual a 17 m%h para todos os fluidos, como uma forma de avaliar o sistema nas mesmas
condicdes de operacdo. A Figura 4.1 mostra que a eficiéncia deste tipo de sistema diminui com o
aumento da temperatura de operacdo, como consequéncia do aumento das perdas de calor com o
incremento da temperatura da saida do coletor. Para as condi¢des avaliadas, se observa para uma
faixa de temperatura entre 60 °C e 90 °C, que as maiores eficiéncias do campo solar sdo obtidas
com o Syltherm 800, enquanto que o menor desempenho € obtido com a &gua. Para uma
temperatura de 61 °C a eficiéncia obtida com o Syltherm 800 foi (72,1 %), enquanto com a agua

foi (70,2 %). A partir de temperaturas superiores a 93 °C, ndo existe diferenga consideravel no



139

valor da eficiéncia obtida com os fluidos de transferéncia de calor. Também foi possivel
determinar que o Syltherm 800, o Downtherm A e Downtherm Q permitiram obter os maiores
valores de temperatura no campo solar. Para um valor de irradiacdo solar global igual a 768
W/m?, os valores de temperaturas na saida do campo solar atingidas com cada fluido foram: 61,5
°C com a &gua, 78,3 °C com o Downtherm A, 83,1 °C com o Downtherm Q e 85,7 °C com o
Syltherm 800.

A Figura 4.2 mostra o comportamento da eficiéncia exergética do campo solar como fun¢do da
temperatura do fluido de transferéncia de calor na saida do coletor ou campo solar.
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Figura 4.2. Comportamento da eficiéncia exergética do campo solar.

A partir da Figura 4.2 é possivel observar o incremento da eficiéncia exergética com o aumento
da temperatura de operacdo do sistema. Este comportamento mostra que a temperatura mais alta a
maior possibilidade de produgdo de trabalho. Quando a temperatura do fluido aumenta, a
diferenca de temperatura nas diferentes se¢bes do tubo receptor diminui, resultando em uma
reducdo total da perda de trabalho disponivel. Para os fluidos escolhidos nesta analise, foram
obtidos os maiores valores de eficiéncia para o sistema trabalhando com agua. Para uma faixa de
temperatura de 70,2 °C até 121,4 °C, os valores de eficiéncia estiveram entre 9,7 % - 17,9 %,
valores superiores aos obtidos com os outros fluidos de transferéncia de calor utilizados. Esta
analise também mostra que para a configuracdo definida, sdo obtidos maiores valores de

temperatura na saida do campo solar com o Syltherms 800, Downtherm A e Downtherm Q. Para
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estes fluidos ndo existe diferenca significativa entre os valores de eficiéncia exergética do campo
solar. Na faixa de temperatura de 60 °C até 147,5 °C, os valores de eficiéncia determinados estéo
na faixa de 8,2 % - 20,2 %.

A Figura 4.3 mostra 0 comportamento da diminuicao da exergia devido a perda de calor e perdas
Gticas no sistema de Coletores Cilindrico Parabolico, como funcdo da temperatura de operacéo do
sistema. Deve-se observar que para o cenadrio mostrado, existe um incremento na diminuigdo da
exergia com o0 aumento da temperatura do fluido na saida do campo solar, efeito causado pelo
incremento das perdas em funcdo da temperatura. Nesta analise se considera o efeito das perdas
térmicas e as perdas Oticas na diminuicdo da exergia do sistema. Para a configuracdo definida
neste trabalho, ndo se tem o efeito das perdas Oticas sobre o lado 1 do tubo receptor, somente
sobre o lado 2. Para o sistema trabalhando com &gua foram obtidos os maiores valores de
diminuicdo da exergia, seguido pelo sistema trabalhando com Downtherm A, Downther Q e
Syltherm 800. Para temperaturas superiores a 78 °C, a diminui¢do da exergia no sistema com
agua ultrapassa os valores obtidos nos outros sistemas em uma proporcdo de aproximadamente
31 % em relacdo ao Downtherm A e Q, e em uma proporcao de aproximadamente de 37 % em
relacdo ao Syltherm 800. Este comportamento é causado pelo fato que para um mesmo valor de
irradiacdo solar os valores de temperatura atingindo pelo Downtherm A, Downther Q e
Syltherm 800 s&o superiores ao valor de temperatura atingido com a agua e, que as perdas oOticas
tém maior influéncia que as perdas de calor sobre a diminuicdo da exergia. Para um valor de
irradiacio solar global de 682 W/m? para a configuracio com agua, foi atingida uma temperatura
na saida do coletor de 61,5 °C e um valor de diminuicdo da exergia de 49,1 kW, para o sistema
com Downtherm A o valor de temperatura foi 78,3 °C e o valor de diminuigdo de exergia foi
49,1 kW, para o Downtherm Q o valor de temperatura foi 83,1 °C e o valor de diminuigéo de
exergia foi 49,1 kW e para o Syltherm 800 o valor da temperatura foi 85,7 °C e o valor de
diminuicdo da exergia foi de 49,1 kW. Para a condic¢do descrita anteriormente, se determinou que
as perdas de calor ttm uma contribuicdo 0,1 % na diminuicdo da exergia, enquanto que as perdas
Oticas tém uma contribuicdo do 99,9 %. Esta diferenca consideravel é devida principalmente que
as perdas 6ticas dependem da contribuicdo da exergia da irradiacdo solar, neste caso concentrada

sobre o lado 2 do tubo absorvedor.
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Figura 4.3. Diminuicao da exergia no campo solar devido as perdas no sistema.

Para o campo solar também ¢ avaliada a destruicdo de exergia para os diferentes fluidos de
transferéncia de calor, Figura 4.4.
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Figura 4.4. Exergia destruida em funcdo da temperatura na saida do campo solar.

Similar a diminuicdo de exergia por perdas, no caso da exergia destruida no campo solar

(Figura 4.4), se observa que este parametro aumenta com o incremento da temperatura de
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operacdo do sistema. Dos fluidos utilizados no sistema, os maiores valores de exergia destruida
foram obtidas para a agua, seguido pelo Downtherm A, Downther Q e o Syltherm 800. Além,
nesta analise é possivel observar que néo existe diferenca consideravel entre os valores de exergia
destruida para 0 Downtherm A, Downther Q e o Syltherm 800.

A Figura 4.5 e Figura 4.6 mostram o comportamento da eficiéncia térmica e exergética do
sistema de coletores para diferentes materiais do tubo absorvedor. Ao se comparar os valores das
eficiéncias apresentados observa-se que ndo existe diferenca no desempenho do sistema
utilizando diferentes materiais do tubo absorvedor (aco 304, aco 321 e cobre). Assim, o tipo de
material do tubo absorvedor deve ser escolhido em dependéncia da faixa de operagdo do mesmo.
Para esta analise se utilizou o Black Chrome como revestimento seletivo do tubo absorvedor e a

agua como fluido de transferéncia de calor.

715
-*A¢o 304 Aco 321  —Cobre

~
[E_N

70,5

]
(e}

69,5

Eficiéncia do Coletor (%)

(o2}
({e}

68,5
58 68 78 88 98 108 118 128
Temperatura na Saida do Coletor (°C)

Figura 4.5. Comportamento da eficiéncia térmica do campo solar para diferentes materiais do tubo
absorvedor.
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Figura 4.6. Comportamento da eficiéncia exergética do campo solar para diferentes materiais do tubo
absorvedor.

A Figura 4.7 e Figura 4.8 mostram o comportamento da eficiéncia térmica e exergética do campo

solar para diferentes revestimentos seletivos.
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Figura 4.7. Eficiéncia térmica do coletor para diferentes revestimentos seletivos.
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Figura 4.8. Eficiéncia exergética do coletor para diferentes revestimentos seletivos.

A partir da Figura 4.7 e da Figura 4.8 é possivel concluir que o tipo de revestimento seletivo tem
influéncia direta sobre o desempenho deste tipo de tecnologia de concentracdo solar. Nestas
figuras se pode observar que a configuracdo do sistema que utiliza o Solel UVAC Cermet como
revestimento seletivo do tubo absorvedor, apresenta 0s maiores valores de eficiéncia térmica e
exergeética. Efeito causado pelo aumento da absortividade no tubo absorvedor com o Solel UVAC
Cermet em relacdo ao Black Chrome e o0 Luz Cermet para uma mesma condicdo de operacdo. No
caso da eficiéncia térmica para cada configuracdo do sistema foram obtidos valores maximos de
72,2 % com o Solel UVAC Cermet, 70,2 % com o Black Chrome e 68,9 % com o Luz Cermet.
Na andlise de eficiéncia exergética (Figura 4.8) nota-se que, assim como na analise de eficiéncia
térmica, a configuracdo com Solel UVAC Cermet permite obter os maiores valores de eficiéncia
exergetica em relacdo as outras configuragdes, com um méaximo valor de 19,1 %. Para as anélises
anteriormente apresentadas, foi utilizada a agua como fluido de transferéncia de calor.

Outra anélise elaborada nesta tese sobre a operacdo do sistema de Coletor Cilindrico Parabolico
consistiu em determinar a influéncia da irradiagdo solar sobre cada um dos lados do tubo
absorvedor. A Figura 4.9 apresenta 0 comportamento da irradiacdo sobre o lado 1 e o lado 2 do
tubo absorvedor. Esta analise mostra que, para a configuragcdo e condic¢des definidas nesta tese,
no lado 2 do tubo absorvedor (lado mais perto do concentrador) séo obtidos os maiores valores da
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exergia da irradiacdo solar. Para esta andlise determinou-se que a diferenga entre os valores de
exergia entre os dois lados é de aproximadamente de 95 %.
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Figura 4.9. Comportamento da irradiacéo solar sobre o lado 1 e 2 do tubo absorvedor.
Na Figura 4.10 se mostra o valor da temperatura do tubo absorvedor no lado 1 e 2 para uma
irradiacéo solar global de 768 W/m?2.
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Figura 4.10. Temperatura no lado 1 e 2 do tubo receptor.

Embora na metodologia de calculo implementada nesta tese seja calculada a temperatura na saida
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de cada elemento diferencial (até a saida do tubo absorvedor) como a temperatura média entre a
temperatura no lado 1 e 2; o que ajuda a explicar o comportamento da temperatura para cada um
dois lados do tubo receptor. Na Figura 4.10 se mostra os valores de temperaturas no lado 1 e 2 do
tubo absorvedor determinados para uma condicdo de operacao, na saida do campo solar. A partir
desta figura é possivel observa que existe uma minima diferenca entre os valores de temperatura
no lado 1 e 2, efeito causado pela consideragdo anteriormente definida e pelo fato de que o
comportamento turbulento do fluido no interior do tubo causa uma mistura das correntes do
escoamento ao longo do tubo. A analise também permite determinar que os maiores valores de
temperaturas foram obtidos para o sistema trabalhando com Syltherm 800, seguido pelo
Downtherm Q, Downtherm A e a agua, respectivamente.

A seqguir sdo apresentados os resultados obtidos para o sistema de Ciclo Rankine Organico, a

partir de sua integracdo com modelo de Coletores Cilindricos Parabolicos.
4.2 Resultados do Sistema Ciclo Rankine Organico

Para desenvolver a analise apresentada nesta secdo foi utilizada a configuracdo do sistema de
Coletor Cilindrico Parabolico definida na Tabela 4.1, alem de definir alguns parametros
geométricos do evaporador (ver Tabela 4.2), e os valores de eficiéncia da turbina (70 %) e a
bomba (75 %,) do CRO. O fluido de transferéncia de calor utilizado no campo solar foi a 4gua e o
revestimento seletivo escolhido foi Solel UVAC Cermet, esta escolha foi realizada baseados nos
resultados da analise exergética obtidos na anterior secdo. Na qual se mostra que 0s maiores
valores de eficiéncia exergética sdo obtidos nas configuracdes com &gua e Solel UVAC Cermet,
respectivamente. Embora, a configuracdo com agua, apresentou os maiores valores de exergia
destruida, para sistemas de baixa capacidade de geracdo a utilizacdo de 6leos térmicos no campo
solar, causam um aumento consideravel dos custos de investimento deste tipo de projeto. Assim,
a utilizacdo da agua representa uma solugéo tecnica, considerando o pouco impacto ambiental,
baixos custos e alta disponibilidade. No caso dos fluidos de trabalhos, estes foram escolhidos
devido a seu baixo potencial de destruicdo da camada de ozbnio "R-245fa (0), R-141b (0,12) e
R-123 (0,022)" e que alguns de estes vem sendo utilizados para geracdo de eletricidade com
CRO. No caso do potencial de aquecimento global, estes fluidos apresentam valores aceitaveis
em relacéo a outros fluidos "R-245fa (950), R-141b (713) e R-123 (76)" [152].

Na Tabela 4.2 se apresentam alguns pardmetros de projeto do evaporador e consideracdes
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definidas para a operacao deste sistema.
Tabela 4.2. Pardmetros de projeto do CRO.

Parametro Valor Parametro Valor
Area do evaporador (m?) 0,125 Relacéo de presséo 571
Numero de placas 60 Eficiéncia do gerador (%) 0,92
Area disponivel (m?) 7,5 Eficiéncia mecanica (%) 0,92

A Figura 4.11 mostra o comportamento da poténcia elétrica gerada pelo Ciclo Rankine Orgénico

para diferentes fluidos de trabalho.
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Figura 4.11. Comportamento da poténcia elétrica gerada pelo Ciclo Rankine Organico.

Para a configuracdo e consideracfes definidas no modelo matematico desenvolvido neste
trabalho, se determinou que inicialmente a poténcia aumenta com o incremento da temperatura de
operacdo até atingir um ponto maximo, condi¢do a partir da qual é possivel observar uma
diminuicdo no valor da poténcia. Esta diminuicdo da poténcia é causada pela diferenca de
temperatura durante o processo de transferéncia de calor entre a 4gua e o fluido de trabalho,
diferenca de temperatura que diminui com o aumento da temperatura de evaporagdo. Dos fluidos
escolhidos nesta analise, se observa que as maiores poténcias geradas foram obtidas com o fluido
R-245fa, seguido pelo R-141b e o R-123. A maxima poténcia gerada foi com o R-245fa de
11,7 kW para uma temperatura de 81,7 °C, para o R-141b de 10,4 kW para uma temperatura de
77,2 °C e para 0 R-123 de 8,8 kW para uma temperatura de 67 °C. No algoritmo de calculo
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implementado no Matlab, foram estabelecidas algumas restrigdes, como séo: o algoritmo limita a
temperatura minima e maxima de operacdo do CRO, com o propdsito de evitar a operagdo do
sistema em uma condicao nao desejada (supersénico), além de evitar erros durante o célculo das
propriedades térmicas do fluido de trabalho, ao longo do processo de iteragdo no algoritmo.

A Figura 4.12 mostra o comportamento da eficiéncia térmica do CRO em funcédo da temperatura
na entrada da turbina do ciclo.
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Figura 4.12. Comportamento da eficiéncia térmica do Ciclo Rankine Organico.

A partir da Figura 4.12 é possivel observar que a eficiéncia térmica deste sistema inicialmente
aumenta com o incremento da temperatura até atingir um ponto maximo, condicdo a partir da
qual o valor da eficiéncia diminui com o aumento da temperatura. Observa-se que 0 ponto de
maxima eficiéncia é atingido perto dos valores de maxima temperatura de operacdo de cada
fluido. O que indica que a temperatura de evaporagdo causa o incremento da eficiéncia térmica
deste tipo de sistema. No caso da diminuicdo da eficiéncia causada pelo aumento excessivo da
temperatura na entrada da turbina, mostra que o valor de maxima eficiéncia do sistema CRO,
resulta de um valor 6timo da temperatura de evaporacdo. Para os trés fluidos escolhidos, as
maiores eficiéncias foram obtidas com o R-141b, seguido pelo R-123 e 0 R-245fa. Os maximos
valores de eficiéncias foram de 9,86 % para 0 R-141b a uma temperatura de 146 °C e fluxo
massico de 0,24 kg/s, 9,4 % para 0 R-123 a uma temperatura de 125 °C e fluxo massico de

0,3 kg/s, e 8,9 % para 0 R-245fa a uma temperatura de 106 °C e fluxo méssico 0,44 Kkg/s.
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Na Figura 4.13 se mostra o comportamento da eficiéncia exergética do Ciclo Rankine Orgéanico.
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Figura 4.13. Comportamento da eficiéncia exergética do Ciclo Rankine Organico.

A Figura 4.13 permite observar, que para as condi¢cdes avaliadas, a eficiéncia exergética do
sistema CRO diminui com o incremento da temperatura na entrada da turbina, comportamento
similar foi observado por Long et al. [118] e Sun et al. [153], que apresentam o comportamento
da eficiéncia exergética de um sistema CRO trabalhando com o R-600. A razdo para este
comportamento € que para os fluidos secos o grau de superaquecimento afeta negativamente a
eficiéncia exergética. No caso de fluidos secos, nenhum trabalho adicional pode ser deduzido do
ciclo aumentando o valor do superaguecimento. Em por sua vez, prejudicaria o processo de
evaporacdo aumentando o calor extra de entrada e custo do trocador de calor. Para as condi¢des
avaliadas se determinou que o R-245fa permite obter os maiores valores de eficiéncia exergética
do sistema, em comparagdo aos sistemas trabalhando com R-141b e 0 R-123, respectivamente,
mostrando um melhor aproveitamento da energia térmica fornecida pelo campo solar quando o
bloco de poténcia trabalha com o R-245fa. Para 0 R-245fa a maxima eficiéncia atingida foi
37,9 % a uma temperatura de 66,8 °C, para 0 R-141b a maxima eficiéncia foi de 35,5 % para uma
temperatura de 68,2 °C e para 0 R-123 a maxima eficiéncia foi de 32,8 % para uma temperatura
de 69,1 °C.

Na Figura 4.14 se mostra a eficiéncia global do sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos

integrados ao sistema Ciclo Rankine Orgéanico, a partir da qual é possivel concluir que
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inicialmente a eficiéncia do sistema aumenta com o aumento da temperatura, sendo atingido um
ponto maximo de eficiéncia para os diferentes fluidos de transferéncia de calor em uma faixa de
temperatura entre 105 °C e 113 °C. A partir deste ponto, a eficiéncia do sistema diminui com o
aumento da temperatura na saida do coletor. Para a configuracdo do sistema definida foi obtida
uma méaxima eficiéncia global trabalhando com Syltherm 800 (6,11 % a uma temperatura de
109 °C), sequido pelo Downtherm Q (6,11 % a uma temperatura de 110 °C) e Downtherm A
(6,11 % a uma temperatura de 111 °C), ndo existindo diferenca consideravel entre os valores de
eficiéncias para estes fluidos. No caso do sistema trabalhando com agua o maximo valor de
eficiéncia atingido foi 6,11 % a uma temperatura de 113 °C.
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Figura 4.14. Comportamento da eficiéncia global do sistema em func&o da temperatura na saida do coletor.
A Figura 4.15, Figura 4.16 e Figura 4.17 mostram a distribuicdo da exergia destruida no sistema
de Coletores Cilindricos Parabolicos integrados ao Ciclo Rankine Organico, trabalhando com a
agua como fluido de transferéncia de calor e diferentes fluidos organicos (R-245fa, R141b e o
R-123).
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Figura 4.15. Distribuicéo da exergia destruida no sistema de Coletores Cilindricos Parabélicos integrados ao

Ciclo Rankine Organico (R-245fa).
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Figura 4.16. Distribuicdo da exergia destruida no sistema de Coletor Cilindrico Parabélico integrado ao Ciclo

Rankine Organico (R-141b).
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Figura 4.17. Distribuicdo da exergia destruida no sistema de Coletor Cilindrico Parabdlico integrado ao Ciclo
Rankine Organico (R-123).

A partir das figuras anteriormente apresentadas € possivel concluir que a maior exergia destruida
foi obtida no coletor, seguido pelo evaporador (trocador de calor entre o campo solar e o ciclo de
poténcia), a turbina, o condensador e a bomba do ciclo de poténcia. Entre as configuragdes do
sistema avaliadas, a maior porcentagem de exergia destruida no coletor foi obtida para o sistema
com R-245fa (69 %) e o sistema com R-141b (69 %), seguido pelo R-123 (62 %). Para cada uma
das configuracdes analisadas os menores valores de exergia destruida foram obtidos nas bombas
no ciclo de poténcia, com valores de 0,071 % (R-245fa), 0,042 % (R-141b) e 0,056 % (R-123).
Esta andlise foi desenvolvida para uma condicdo de operacdo com temperatura da dgua na saida
do campo solar de 86,7 °C e temperatura na entrada da turbina de 66,7 °C, para o sistema com
R-245fa, com temperatura da 4gua na saida do campo solar de 97 ° C e temperatura na entrada da
turbina de 77,1 °C, para o sistema com R-141b e com temperatura da agua na saida do campo
solar de 113,9 °C e temperatura na entrada da turbina de 103 °C, para o sistema com R-123. Estas
temperaturas foram obtidas para uma irradiacdo solar global de 866 W/m?2.

Apresentados os resultados do modelo de Coletor Cilindrico Parabdlico trabalhando com o Ciclo
Rankine Orgéanico, a proxima etapa desta tese consiste em apresentar os resultados do projeto
unidimensional e 3D de turbina radial, assim como o0s principais destaques da analise destes
resultados. E importante deixar claro, que os resultados obtidos na simulagio do sistema CRO,
foram utilizadas para definir alguns parametros (temperatura e fluxo massico) de projeto

requeridas no projeto unidimensional da turbina para cada fluido de trabalho.
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4.3 Resultados do Projeto das Turbinas Radiais

Nesta secdo serdo apresentados os principais resultados dos projetos preliminares de turbina
radial para o R-245fa, R-141b e R-123. Os projetos desenvolvidos e apresentados ao longo desta
secdo representam uma proposta de turbina radial. Andlises de otimizacdo posteriores permitem
melhorar as geometrias e os contornos de cada um dos componentes da turbina (bocal e rotor),
com o objetivo de melhorar o desempenho deste componente. A partir dos parametros
determinados nesta etapa, serd desenvolvido o projeto 3D destas turbinas. A Tabela 4.3 mostra os

parametros de projetos utilizados para desenvolver o projeto unidimensional de cada turbina.

Tabela 4.3. Pardmetros de projeto da turbina radial.

Parametro / Fluido R-245fa R-141b R-123b
Temperatura total na
entrada do bocal da 79,9 94,3 96,6

turbina (°C)
Fluxo massico fluido

trabalho (kg/s) 056 04 oo
E(:I)c;efluente de vazéo 0,215 0,215 0,215
Coeficiente de 0,018 0,918 0,918
carregamento ()

Relagdo de pressao 571 471 i
Velocidade de 25800 22000 24000

rotacdo, ® (rpm)

A partir dos parametros de projetos anteriormente apresentados, foram determinados o0s
principais parametros do projeto aerotermodindmico da turbina radial para os trés fluidos
organicos escolhidos. No caso dos projetos de turbinas radiais desenvolvidos nesta tese, serdo
analisados principalmente os parametros geométricos do bocal e do rotor. Uma vez que estes
podem ser considerados como 0s componentes mais criticos dentro de uma turbina. Como foi
apresentada na secdo da modelagem matematica, o projeto da voluta foi analisado de forma
resumida. Diferentes trabalhos encontrados na literatura cientifica centram suas analises na
caracterizacdo e modelagem do bocal e o rotor da turbina [57], [154], [155]. A Tabela 4.4 mostra
0S parametros geomeétricos e de operacdo dos projetos do bocal e do rotor da turbina

desenvolvidos.
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Tabela 4.4. Parametros do bocal e rotor da turbina radial.

Parametro R-245fa R-141b R-123
Rotor
Raio na entrada, rs (m) 0,0568 0,0592 0,0531
Largura da pa na entrada, bs (m) 0,0036 0,0039 0,0041
Angulo do escoamento absoluto na entrada, oz (°) 76,8186 76,8186 76,8186
Angulo do escoamento relativo na entrada, pa (°) -45,718 -46,0327 -40,3337
Temperatura estatica na entrada, T4 (°C) 66,5 80,3 81,5
Pressdo estatica na entrada, ps (kPa) 394,8306 325,7557 371,049
Numero de Mach absoluto na entrada, May 0,9591 0,8798 0,9586
Numero de Mach relativo na entrada, Mas” 0,2618 0,2392 0,2541
Raio do cubo na saida, ren (M) 0,0222 0,0231 0,0207
Raio da carcaca na saida, res (m) 0,037 0,0376 0,0357
Largura da pa na saida, bs (m) 0,0148 0,0145 0,015
Angulo do escoamento absoluto na saida, g (°) 0 0 0
Angulo do escoamento relativo na saida, Bs rms(°) -66,8922 -66,6462 -67,2171
Angulo do escoamento relativo na saida, Bs n(°) -61,1328 -61,1328 -61,1328
Angulo do escoamento relativo na saida, Ps «(°) -71,7233 -71,3152 -712,2554
Temperatura estatica na saida, T (°C) 37,5 47 4 53,5
Pressdo estatica na saida, ps (kPa) 116,4663 107,3252 131,6736
Numero de Mach absoluto na saida, Mas 0,2357 0,2219 0,2299
Numero de Mach relativo na saida, Mag” 0,5967 0,5617 0,5819
Namero de pas, Zr (-) 18 18 18
Bocal

Raio na entrada, r1 (m) 0,0739 0,0769 0,0691
Largura da palheta na entrada, bs (m) 0,0036 0,0039 0,0041
Temperatura estatica na entrada, T1 (°C) 79,9 94,4 96,7
Pressdo estatica na entrada, p:1 (kPa) 659,1412 505,5017 620,1825
Numero de Mach absoluto na entrada, Mal 0,1955 0,1796 0,1891
Angulo do escoamento absoluto na entrada, al (°) 49,1958 49,3194 49,4424
Raio na saida, r> (m) 0,0575 0,0599 0,0539
Largura da palheta na saida, b, (m) 0,0026 0,0039 0,0041
Angulo do escoamento absoluto na saida, az (°) 76,8186 76,8186 76,8186
Temperatura estatica na saida, T, (°C) 66,5 80,3 81,5
Pressdo estatica na saida, p2 (kPa) 394,8306 325,7557 371,049
Numero de Mach absoluto na saida, Ma; 0,9591 0,8798 0,9586
Espessura palhetas (mm) 0,59171 0,58982 0,57152
NUmero de palhetas, Zg (-) 25 25 25

Os parametros apresentados anteriormente (Tabela 4.4) permitem iniciar a construcdo das
geometrias da passagem bocal-rotor das trés turbinas propostas nesta tese. Na primeira fase as
geometrias do bocal e o rotor séo criadas na plataforma Bladegen-ANSYS. A partir de cada
geometria é iniciada a etapa da configuracdo das malhas de cada componente. A criacdo da malha
é uma fase critica no desenvolvimento do projeto, uma vez que a qualidade da malha tem

influéncia direta sobre a caracterizacdo do comportamento do fluido no interior de cada
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componente e desempenho do equipamento. Na Figura 4.18 se mostra de forma geral a
configuracdo das malhas na passagem bocal-rotor utilizadas para elaborar as diferentes anélises

sobre a passagem destes componentes.

Figura 4.18. Esquema simplificado da malha da passagem do bocal-rotor da turbina radial.

Para garantir a qualidade da malha de cada projeto desenvolvido, é necessario realizar uma
analise de independéncia de malha, com o propdsito de verificar a qualidade dos resultados
obtidos com cada projeto. A analise de independéncia de malha, consiste em configurar a malha
para um conjunto bocal-rotor, ajustando os diferentes parametros e variaveis da plataforma
Turbogrid-ANSYS. Para este caso de referéncia séo realizadas simulacdes e determinado o valor
de parametros de interesse (eficiéncia ou poténcia da turbina), uma vez finalizada esta analise, a
seguinte etapa consiste em realizar um refinamento da malha do bocal e do rotor (se aumenta o
numero de nos ou elementos de cada componente em um fator de 1,5). Para estas novas
configuragdes das malhas (malhas refinadas), séo realizadas simulagdes e obtidos os resultados
do projeto (eficiéncia ou poténcia da turbina). Os resultados do projeto de referéncia e projeto
refinado sdo comparados, se a diferenca entre os resultados é inferior a 1, se garante a

independéncia da malha e a qualidade dos resultados, em caso que a diferenca entre os resultados
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seja superior a 1, é necessario reconfigurar as malhas do projeto de referéncia até atingir a
condicdo de independéncia de malha. Na Tabela 4.5 se apresenta a anélise de independéncia

elaborada para cada projeto de turbina radial.

Tabela 4.5. Resultados do estudo de independéncia de malha.

Fluido de Numero de n, (%) P, (kW) Diferenca  Diferenca
Trabalho Elementos (%) n, (%) P,
413845 76,12 8,76 - -
R-245fa
629391 76,73 8,71 0,8 0,57
510330 80,30 9,41 - -
R-141b
782506 80,47 9,37 0,21 0,42
418276 77,60 7,37 - -
R-123
627414 78,20 7,40 0,77 0,40

Na Tabela 4.6 se apresenta o nimero de nés e de elementos dos projetos do conjunto bocal-rotor
para cada um dos fluidos escolhidos.

Tabela 4.6. NUmero de nés e de elementos das malhas computacionais.

Fluido de , , NUmero de
Trabalho Componente NUmero de N6s Elementos
Bocal 456570 422281
el Rotor 456228 413845
Bocal 446904 411545
R Rotor 551056 510330
R-123 Bocal 516868 475322
Rotor 459810 418276

Finalizada a etapa de criacdo, configuracdo e avaliacdo da qualidade das malhas de cada um dos
componentes de cada projeto, a seguinte etapa consiste em definir as condi¢des de contorno na
plataforma CFX-Pre (ANSYS). As condi¢bes de contorno sdo utilizadas para resolver as
equacOes fundamentais impostas para o dominio discretizado sobre a passagem bocal-rotor. Na
Figura 4.19 se mostra as diferentes superficies consideradas para definir cada uma das condi¢cfes

de contorno.
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Entrada Bocal

Periodicidade
do bocal

Periodicidade
do rotor

Saida rotor
Figura 4.19. Superficies na passagem bocal rotor utilizadas para definir as condi¢des de contorno.

A seguir serdo descritas as diferentes condicdes de contornos definidas para os projetos de

turbinas desenvolvidos neste trabalho:

Entrada

Esta condicdo é definida na entrada do bocal. Nesta superficie se especifica o regime do
escoamento como subsénico, a pressdo total na entrada do bocal (P01), a dire¢cdo do escoamento
e a temperatura total na entrada do bocal (T01). Também foi definido o nivel da intensidade de

turbuléncia, selecionado do 5 %, segundo recomendacdes de estudos preliminares.

Saida
Definida na superficie que representa a saida do rotor. Nesta superficie o regime do escoamento é

definido como subs6nico, também se define a pressao estatica na saida do rotor.

Periodicidade

Esta condicao de contorno ¢ utilizada quando a geometria de analise e a solucdo do escoamento
esperadas tem uma repeticdo periddica rotacional. Desta forma, ao calcular as propriedades do
escoamento nas células de uma fronteira periddica, o CFX iguala aquelas propriedades as das

células vizinhas do plano periddico oposto. Esta condicdo é aplicada com o propdsito de diminuir
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o0 esforgo computacional durante as simulagdes do projeto.

Parede
Esta condicdo é utilizada nas regides sélidas por onde circula o fluido. Essas superficies podem
ser estacionarias ou podem se movimentar. Neste estudo, a pas ou palhetas do bocal foi definida

como paredes lisas, estacionaria. No caso do rotor as pas foram definidas como rotacionais.

Interface

Neste trabalho foi definida uma interface entre a superficie que liga a saida do bocal com a
entrada do rotor, definida como stage. A escolha desta configuracéo foi realizada baseados em
publicacdes e trabalhos especializados nesta area.

Definidas as condicdes de contornos e outros parametros requeridos pela plataforma CFX-Pre,
foram inicializadas as simulacdes. Para cada caso em especifico foram definidos dois critérios de
parada ou convergéncia: o primeiro critério foi por nimero maximo de iteraces (1000 iteracdes)
e 0 segundo critério foi assumido quando o valor médio quadratico dos residuos ao atingir um
valor inferior a 107,

A seguir serdo apresentados os principais resultados obtidos dos projetos desenvolvidos para o
conjunto bocal-rotor da turbina radial com R-245fa, R-141b e R-123.

4.3.1 Caracteristicas de Desempenho do Conjunto Bocal-Rotor da Turbina
Radial

Para os projetos definidos Tabela 4.4, foram desenvolvidos os projetos das geometrias,
configuracdo e avaliagdo das malhas, definicdo das condigOes de contorno e parametros de
controle das simulacdes, para finalmente executar e avaliar os resultados obtidos em cada
simulacdo. Na Figura 4.20 se mostra, no plano meridional do conjunto bocal-rotor, os contornos

de presséo, desde a entrada do rotor até a saida do rotor.
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Figura 4.20. Contorno de presséo no plano meridional do conjunto bocal-rotor da turbina radial.

Os contornos de pressdo mostrados na Figura 4.20, permitem determinar que para o projeto
obtido com o R-245fa (Figura 4.20-a), existe uma melhor distribui¢do da pressdo na entrada do
rotor. Paras os trés projetos desenvolvidos se observa uma pequena zona de baixa pressdo na

saida do rotor, condicdo que pode ser causada pela inclinacdo da curvatura na saida do rotor.
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Diversas analises e projetos foram desenvolvidos, com o objetivo de melhorar este
comportamento, mas ndo foi possivel obter melhorias consideraveis na saida do rotor.

Na Figura 4.21 se mostra os contornos do nimero de Mach no conjunto bocal-rotor a uma altura
de 50 % das pas do bocal e do rotor, respectivamente.

a) R-245fa b) R-141b

Figura 4.21. Distribuicdo do nimero de Mach no conjunto bocal-rotor a uma altura do 50%.
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Na Figura 4.21 sdo apresentados os contornos do nimero de Mach absoluto na passagem do
bocal e do numero de Mach relativo no rotor, sendo possivel determinar que para os projetos do
R-245fa e R-141b se observa uma pequena zona na saida do bocal com nimero de Mach com
valor de 1, o que representa indicios de entupimento na entrada do rotor. Como esta condi¢do néo
acontece ao longo da superficie da saida do bocal, este comportamento do fluido pode ser
considerado dentro do regime subsonico, comportamentos similares foram apresentados em
outros trabalhos sobre este tipo de componente [62]. No caso dos resultados obtidos para o
projeto com R-123, se observa um melhor contorno da distribui¢cdo do nimero de Mach ao longo
do conjunto bocal-rotor. As zonas de baixo nimero de Mach nos projetos de turbina com
(R-245fa) e (R-141b) indicam comportamento turbulento do fluido nessa se¢cdo do componente.

A Figura 4.22 mostra os contornos do numero de Mach no plano meridional do conjunto
bocal-rotor da turbina radial. Os contornos apresentados permitem identificar nimero de Mach
igual a (1) em pequenas zonas na saida do bocal para os projetos com R-245fa e R-141b. De
forma geral ao longo do contorno do bocal e do rotor se tem uma distribuicdo do nimero de

Mach que permite definir o escoamento em regime subsonico.
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Figura 4.22. Distribuicdo do nimero de Mach no plano meridional do conjunto bocal-rotor.

Na Figura 4.23 se mostra a distribuicdo da velocidade absoluta ao longo da passagem do bocal e

do rotor a uma altura de 50 %.
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Velocidade

Figura 4.23. Distribui¢do da velocidade absoluta no conjunto boca-rotor, na altura do 50 % das pas.

A partir da Figura 4.23 é possivel observar que no projeto com R-245fa existe uma pequena zona
com fluxo em recirculacdo (com valores de velocidade pequenos), no caso do R-141b este
comportamento € mais marcado e predominante, porém de forma geral o fluido apresenta um
comportamento guiado através do bocal e o rotor. Para 0 projeto com o0 R-123 se observa que 0
fluido é perfeitamente guiado, sem zona de perturbagdo na passagem.

Finalmente na Figura 4.24 se apresenta o contorno da velocidade meridional através do bocal e
do rotor. Pode-se observar para o contorno de velocidade dos projetos avaliados, que a maximas

velocidades sdo obtidas na saida do rotor, com valores entre 75 m/s< Cn<95 m/s.
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Figura 4.24. Distribuicéo da velocidade meridional através do bocal e o rotor da turbina radial.

Apresentados os resultados do bocal e do rotor da turbina radial na condicdo de projeto, a etapa
seguinte desta tese consistiu em analisar o comportamento destes componentes em condicGes fora

de projeto, os principais resultados desta analise sdo apresentados a seguir.
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4.3.2 Curvas Caracteristicas das Turbinas Radiais

Para determinar o comportamento das turbinas projetadas nesta tese em condicdo fora do seu
ponto de projeto, foi simulado o comportamento de cada uma delas para diferentes valores de
relacdo de pressdo, mantendo os outros parametros de projeto constantes. A outra metodologia
utilizada, consistiu em variar a velocidade de rotacdo da turbina, enquanto os outros parametros
de projeto foram mantidos constantes. Os parametros na condicdo de projeto foram apresentados
previamente na se¢do do projeto unidimensional da turbina (Tabela 4.3).

Na Figura 4.25 se mostra o comportamento da eficiéncia e da poténcia da turbina radial
trabalhando com R-245fa em funcdo da relagéo de pressao.
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Figura 4.25. Comportamento da eficiéncia total e a poténcia da turbina em fungéo da relagéo de presséo para
0 R-245fa.

Para a faixa de relagdo de pressdo avaliada para o projeto de turbina com R-245fa, se pode
observar uma eficiéncia minima de 41,44 % para uma relac@o de presséo de 2,71, e uma maxima
eficiéncia de 76,12 % para uma relacdo de pressdo de 5,71, esta Ultima corresponde com a
condicdo de projeto para esta turbina (ponto preto na curva de eficiéncia). Nesta andlise se
observa um incremento da eficiéncia da turbina com o incremento da relagdo de pressdo, até
atingir um ponto méaximo, a partir do qual a eficiéncia da turbina apresenta uma diminuicdo. Esta
diminuicdo da eficiéncia é causada pelo incremento das perdas através do rotor e do bocal da
turbina. Para a poténcia gerada pela turbina se observa que esta aumenta com o aumento da

relacdo de pressao, efeito causado pelo incremento da expansao do fluido através da turbina para
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cada incremento de relacdo de presséo, e portanto do trabalho gerado por este componente. Para
as condigdes avaliadas a minima e maxima poténcia foram 2,5 kW, com relacdo de pressdo de
2,71 e 9,42 KW, a uma relacdo de pressdo de 7,71, respetivamente. Para o ponto de projeto a
poténcia gerada pela turbina foi de 8,76 kW (ponto preto na curva de poténcia).

Na Figura 4.26 se mostra o comportamento da eficiéncia e da poténcia da turbina radial
trabalhando com R-245fa em funcdo da velocidade de rotacao.
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Figura 4.26. Comportamento da eficiéncia total e a poténcia da turbina em funcdo da velocidade de rotacéo
para o R-245fa.

Como mostra a Figura 4.26 a eficiéncia e a poténcia gerada pela turbina inicialmente aumentam
com o aumento da velocidade de rotacdo da turbina, até atingir um ponto maximo. A partir deste
ponto maximo, o aumento da velocidade causa uma diminuicdo da eficiéncia e poténcia da
turbina, efeito causado pelo aumento das perturbacdes nas linhas de corrente do escoamento
através da sua passagem pelo bocal e o rotor. Durante as simulag¢6es se observou instabilidade no
comportamento de algumas condi¢fes dos projetos analisados. Durante esta faixa de operacao da
turbina se incrementam as perdas (no bocal e rotor), e em alguns casos o fluido apresentou
comportamento turbulento. Para a faixa de velocidade avaliada a minima e méaxima eficiéncia
determinados foram 31,54 % (7000 rpm) e 81,76 % (21000 rpm), respectivamente. Enquanto que
0 minimo e maximo valor de poténcia determinados foram de 3,35 kW (30000 rpm) e 11,8 kW
(19000 rpm), respectivamente.

Na Figura 4.27 se apresenta o comportamento da eficiéncia e da poténcia da turbina radial
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trabalhando com R-141b em funcdo da relagéo de pressao.
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Figura 4.27. Comportamento da eficiéncia total e a poténcia da turbina em funcéo da relacdo de presséo para o
R-141b.

Para os valores de relacdo de pressdo avaliados para a turbina com R-141b, se observa uma
minima eficiéncia de 53,72 % para uma relacdo de pressdo de 2, e uma maxima eficiéncia de
81,26 % para uma relacdo de presséo de 3,71. Sobre a curva de eficiéncia o ponto preto define a
condicédo de projeto com uma eficiéncia de 80,3 % e uma poténcia de 9,41 kW a uma relagéo de
pressdo de 4,71. Em relacdo a poténcia da turbina, foi determinado um minimo valor de 2,3 kW
para uma relacdo de pressdo de 2 e um méaximo valor de poténcia de 10,2 kW para uma relacao
de pressédo de 6. O comportamento da eficiéncia e da poténcia para 0 R-141b em funcdo da
relacdo de pressao foi similar ao descrito para o R-245fa.

Na Figura 4.28 se apresenta o comportamento da eficiéncia e da poténcia da turbina radial
trabalhando com R-141b em funcéo da velocidade de rotacdo. Similar ao comportamento descrito
para 0 R-245fa, a eficiéncia e a poténcia da turbina trabalhando com R-141b incialmente
apresentam um incremento com o aumento da velocidade de rotagdo, até atingir um ponto
maximo, a partir do qual o comportamento destes parametros muda, diminuindo com o aumento
da velocidade. Na faixa de velocidade de rotagdo avaliada foi possivel determinar uma minima
eficiéncia de 31,2 %, para uma velocidade de 7000 rpm, e uma méaxima eficiéncia de 80,3 % para
uma velocidade de 22000 rpm (no ponto de projeto). Para a poténcia o minimo valor determinado

foi 3,14 kW, a uma velocidade de 30000 rpm, e um valor maximo de 9,88 kW a uma velocidade
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de 19000 rpm. Para este fluido a poténcia de projeto (ponto preto) foi de 9,4 kW a uma
velocidade de 22000 rpm.
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Figura 4.28. Comportamento da eficiéncia total e a poténcia da turbina em funcdo da velocidade de rotacéo
para o R-141b.

Na Figura 4.29 se apresenta o comportamento da eficiéncia e da poténcia da turbina radial,

trabalhando com R-123, em funcéo da relacéo de presséo.
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Figura 4.29. Comportamento da eficiéncia total e a poténcia da turbina em fungéo da relagdo de pressdo para
0 R-123.

A partir da Figura 4.29 é possivel determinar para o0 R-123 uma minima eficiéncia da turbina de

47,82 % a uma relacdo de pressdo de 2 e uma maxima eficiéncia de 77,9 % a uma relacdo de
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pressao de 4. Para a analise do comportamento da poténcia da turbina foi determinado um valor
minimo de 0,5 kW, para uma relacéo de pressao de 2, e uma valor maximo de 7,9 kW, para uma
relacdo de pressao de 6,71. O ponto de projeto para o R-123 é definido por uma eficiéncia de
77, 6 % e uma poténcia de 7,37 kW, a uma relacdo de pressdo de 4,71 e velocidade de rotacdo de
24000 rpm.

A Figura 4.30 apresenta o comportamento da eficiéncia e da poténcia da turbina radial
trabalhando com R-123 em funcéo da velocidade de rotacéo.
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Figura 4.30. Comportamento da eficiéncia total e a poténcia da turbina em funcdo da velocidade de rotacdo
para o R-123.

Para a faixa de velocidade de rotacdo avaliada para a turbina trabalhando com o fluido orgéanico
R-123, se determinou que a eficiéncia e a poténcia da turbina incialmente aumentam com o
incremento da velocidade, até atingir um ponto méaximo de eficiéncia e poténcia, a partir desta
condicdo, o comportamento destes parametros muda, diminuindo com o aumento da velocidade
de rotacdo da turbina. Para as condi¢des avaliadas, a minima e méaxima eficiéncia foram de
32,3 %, para uma velocidade de 7000 rpm, e 79,35 % para uma velocidade 21000 rpm. Enquanto
os valores de minima e méxima poténcia determinados foram 2,89 kW, para uma velocidade de
29000 rpm, e 9,24 kW para uma velocidade de 17000 rpm.

Adicionalmente, € importante destacar que os resultados de eficiéncia obtidos para os projetos de
turbinas trabalhando com fluido organico R-245fa e R-141b, assim como o comportamento
obtidos nas curvas caracteristicas apresentados nesta secdo, sdo similares aos resultados
apresentados por Jubori et al. [156].
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Dos resultados apresentados no projeto 3D da turbina radial, foi determinado um indicio de
entupimento na saida do bocal para os projetos com R-245fa e R-141b. Modificagbes nos
parametros de projetos foram realizadas, ndo se obtendo mudancas consideraveis, efeito que pode
ser justificado pelo estrangulamento causado em algumas se¢fes dos componentes, a partir do
qual se considera que analise de sensibilidade sobre os pontos de controle das curvas da raiz e do
topo da pa do bocal e o rotor podem contribuir de forma direta para melhorar o comportamento
do numero de Mach. Planejamento de experimentos foram realizadas com o proposito de
determinar a quantidade de simulacGes adicionais a serem realizadas, resultado em um nimero de
simulagOes que prolonga consideravelmente o tempo e 0 consumo de recurso computacional que
é restrito a disposi¢cdo do Cluster da UNIFEI-GETEC. Porém, se considera que 0s projetos
desenvolvidos representam uma opcdo de turbina radial que podem ser utilizadas paras as
condicdes de operacdo apresentadas, uma vez que resultados similares foram encontrados na
literatura cientifica.

Finalizada a andlise unidimensional e 3D da turbina radial, a proxima etapa consiste em
apresentar os resultados da analise do comportamento da temperatura do fluido no sistema de
armazenamento e, 0 comportamento da geracdo de eletricidade, a partir da operacao integrada do

sistema de concentragdo solar, armazenamento térmico e o bloco de poténcia elétrica.

4.4 Resultados da Operacdo Integrada do sistema de Coletores Cilindricos
Parabolicos Acoplados ao Ciclo Rankine Organico com Armazenamento

Térmico

Para desenvolver a analise e dimensionamento dos tanques do sistema de armazenamento
térmico, foram utilizados os pardmetros de projeto da turbina radial trabalhando com R-245fa,
apresentados na anterior secdo. Nesta analise se escolheu o projeto com R-245fa, devido a que
este fluido permite obter maiores valores de eficiéncia exergética para a configuracdo do sistema
definida nesta tese, como mostram os resultados apresentados. Assim, se tem para a condic¢do de
projeto da turbina radial com R-245fa, uma eficiéncia de 76,12 %, uma temperatura na entrada da
turbina de 79,97 °C, para gerar uma poténcia da turbina de 8,76 kW. A partir dos dados da
turbina, da bomba do CRO (75 %) e, os valores da eficiéncia mecanica da turbina e do gerador
elétrico (Tabela 4.2), foram realizadas simulac¢fes para determinar os pardmetros de projeto do

sistema de Coletor Cilindrico Parabdlico. Na Tabela 4.7 se mostram os parametros de projeto da
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configuracdo do sistema utilizado para determinar o comportamento da poténcia elétrica gerada
para um dia aleatério na cidade de Itajubd-Minas Gerais. Estes pardmetros correspondem a

configuracdo utilizada no trabalho de Quoilin [72].
Tabela 4.7. Parametros de projeto do sistema CCP-CRO.

Parametro Valor Parametro Valor
n Fluido de transferéncia de
Diametro coletor (m) 2,5 calor Downtherm A
. Revestimento
Comprimento coletor (m) 25 . Solel UVAC
seletivo Cermet
Numero de coletores 4 Material do tubo absorvedor Aco 304

Didmetro interno  tubo

absorvedor (m) 0,066 Fluido organico R-245fa
Didmetro externo tubo p
0,07 Area do evaporador (m?) 0,125
absorvedor (m)
Diametro interno cobertura
. 0,08
de vidro (m) )
= Numero de placas 60
Diametro externo
0,088

cobertura de vidro (m)

A Figura 4.31 mostra 0 comportamento da irradiacao solar para o dia 01 de Marco de 2015. Estes
dados de irradiacdo solar da cidade de Itajuba foram fornecidos pela estacdo meteoroldgica da
Universidade Federal de Itajubd (UNIFEI). Para o dia escolhido, o periodo da analise foi das
8:20 até as 16:30 horas. Neste periodo de tempo, os menores valores de irradiacdo solar global
foram 459 W/m? (8:20) e 424 W/m? (16:30). Enquanto que o maximo valor de irradiacdo solar
foi de 980 W/m?, atingido as 12:40 horas.
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Figura 4.31. Comportamento da Irradiacdo solar para a cidade de Itajubad-MG.
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Na Figura 4.32 se apresenta 0 comportamento da poténcia elétrica gerada pelo sistema, com a

configuracdo apresentada na Tabela 4.7.
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Figura 4.32. Comportamento da poténcia elétrica gerada durante o dia 01 de Marco de 2015.

A Figura 4.32 mostra o comportamento da poténcia elétrica gerada, para a distribuicdo de

irradiacdo solar mostrada na Figura 3.31. Para este dia a minima poténcia elétrica gerada foi de

4,3 kW as 8:20 da amanhd, enquanto que a méxima poténcia foi de 11 kW as 14:30 da tarde. Para

o dimensionamento do sistema de armazenamento foi escolhida a condicdo de operacdo que

permite gerar 7,4 kWe, na Tabela 4.8 se apresentam os parametros requeridos para cumprir com

esta condicao de operacao.

Tabela 4.8. Parametros para geracéo de 7,4 kWe.

Parametro Valor Parametro Valor
Fluxo massico fluido
Poténci roj kW 7,4 . 4,
oténcia de projeto (kW) ' transferéncia de calor (kg/s) >
. Eficiencia do ciclo de
| a lar (W/m? 4 . T
rradiacéo solar (W/m?) 69 poténcia (%) 8
Temperatura do Downtherm A .
P 99,8 Temperatura ambiente (°C) 22

na saida do coletor (°C)

Definidos os parametros e condi¢Ges de operacdo do sistema de geragdo de eletricidade, a etapa

seguinte desta analise consistiu em determinar uma nova configuracdo do sistema de Coletor

Cilindrico Parabolico, para aumentar o tamanho do campo solar. Esta metodologia € aplicada

amplamente para projetar usinas comerciais de Coletores Cilindricos Parabdlicos com sistema de
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armazenamento térmico de dois tanques [157], [158], [53]. A nova configuracdo permitird obter
as condi¢Oes de temperatura e fluxo massico necessarias para gerar o 7,4 kWe, e fornecer energia
para 0 sistema de armazenamento térmico, para o perfil de irradiacdo solar definido na
Figura 4.31.

Na Tabela 4.9 se mostra a nova configuragdo do sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos,
determinada para cumprir com as condi¢cdes de poténcia de projeto, e obter as condicdes

adicionais requeridas para iniciar o carregamento e posterior operacdo do sistema de

armazenamento.
Tabela 4.9. Nova configuragdo do sistema de Coletor Cilindrico Parabdlico.
Parametro Valor Parametro Valor
. Fluido de transferéncia de
Diametro coletor (m) 5 calor Downtherm A
Comprimento coletor (m) 24 Fluxo volumétrico (m?/h) 34
Numero de coletores 5 Revestimento seletivo Solel UVAC
Cermet
Diametro interno  tubo 0.078 Material do tubo Aco 304
absorvedor (m) ’ absorvedor co
Didmetro interno  tubo . A
0,082 Fluido orgénico R-245fa
absorvedor (m)
Diametro interno cobertura .
. 0,09 Area do evaporador (m?) 0,125
de vidro (m)
Diametro externo ;
0,098 NUmero de placas 60

cobertura de vidro (m)

A partir das condicbes de projeto e do perfil de irradiacdo solar anteriormente definido, foi
determinada a geometria dos tanques do sistema de armazenamento, requerida para garantir a
geracdo de eletricidade durante a falta ou flutuacdo da irradiacdo solar. Para um tanque com
didmetro de 4 m, altura de 4,55 m e utilizando o Downtherm A como fluido do sistema de
armazenamento é possivel garantir a energia requerida para gerar eletricidade (aproximadamente
7,4 kWe) durante um periodo de tempo de 3horas 26 min. A Tabela 4.10 apresenta alguns

parametros de projeto dos tanques do sistema de armazenamento.
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Tabela 4.10. Parametros de projeto dos tanques.

Parametro Valor Parametro Material
Espessura do teto do tanque 0.006 Isolamento  térmico Placa de silicato de
(m) ' no teto do tanque célcio
Espessura do fundo do Isolamento  térmico
tanque (m) 0,04 na parede vertical do L& mineral

tanque
Espessura  da  parede 0.04 Isolamento  térmico Esplimaldenidro

vertical do tanque (m) no fundo do tanque
Espessura do isolamento
térmico tanque quente (m)
Espessura do isolamento 03 Material do tanque Ago 304
térmico tanque frio (m) '

0,4

Para cada tanque do sistema de armazenamento sempre serd mantido um nivel minimo de fluido,
0 qual foi definido em uma altura no interior do tanque igual a 0,203 m, representando uma
massa de 2600 kg de Downtherm A. Também foi definido que a temperatura de entrada no
tanque é a mesma temperatura de saida do coletor, enquanto a temperatura no tanque frio vai ser
igual a temperatura do fluido que retorna a entrada do coletor. Em usinas comerciais sdo
utilizados sistemas auxiliares de aquecimento no interior dos tanques, como uma forma de
garantir algumas condicdes de operacdo do sistema, como evitar que fluidos como sais fundidos
solidifiguem. Neste trabalho ndo é modelado este sistema auxiliar de aquecimento, e sim €
desenvolvido o dimensionamento dos tanques e analise do comportamento da temperatura do
fluido durante as diferentes etapas da operagéo deste tipo de sistema.

A partir das condi¢cbes de projeto para gerar 7,4 kWe (Tabela 4.8) e dos parametros do novo
projeto do sistema CCP (Tabela 4.9), determinou-se que a partir das 10:30 horas sdo obtidas as
condig@es para gerar os 7,4 kWe, no bloco de poténcia, e fornecer fluido nas condig¢fes definidas
para iniciar o carregamento do tanque, finalizando o carregamento do tanque as 14:10 da tarde.
Na Figura 4.33 se apresenta o comportamento do fluxo maéssico no campo solar desde as
10:30 AM até as 14:10 horas, para o dia 01 de Marco de 2015.
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Figura 4.33. Comportamento do fluxo massico no campo solar.

Conhecidas as condicdes requeridas pelo sistema de geracdo, entre elas o fluxo massico de 4,5
kg/s (Tabela 4.8), é possivel utilizar a Figura 4.33 para determinar o comportamento do fluxo
massico que entra no tanque de armazenamento. Como se pode observar, durante a maior parte
do periodo de carga se tem uma variacdo do fluxo massico do sistema, s6 na Gltima hora durante
esta etapa o fluxo do sistema apresenta pouca variagdo. O comportamento do fluxo méassico na
entrada do tanque permite determinar o comportamento do nivel do tanque durante o periodo de

carga, como mostra a Figura 4.34.
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Figura 4.34. Comportamento no nivel de carregamento no tanque com fluido quente.
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Durante a analise de carregamento do tanque de armazenamento, foi considerado o minimo nivel
de fluido para cada tanque. Assim, na Figura 4.34, se mostra o nivel de carregamento na altura
atil. Para as condi¢des de projetos definidas, se determinou que, para carregar completamente o
tanque, € necessario um tempo de 13200 segundos (3 horas 40 min). Uma vez o tanque esta
carregado total ou parcialmente é possivel responder a flutuacdes da irradiacdo solar, e desta
forma responder com a poténcia de projeto.

Na Figura 4.35 se mostra a variacdo da temperatura do fluido no interior do tanque durante o
periodo de carga.
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Variacdo da Temperatura (°C)

99.72

99.71
0 2000 4000 6000 8000 10000 12000 14000

Tempo (s)
Figura 4.35. Variacao da temperatura do fluido durante o periodo de carga do tanque.

Para o periodo de carga do tanque se determinou que a maxima queda de temperatura foi de
0,084 °C durante as 3 horas 40 min. A Figura 4.35 permite observar que existe pouca variagdo da
temperatura durante os periodos de tempo analisado, condi¢do do sistema que garante a
conservacao da energia durante esta etapa inicial e posteriores da operacdo deste tipo de sistema.

Na Figura 4.36 se mostra 0 comportamento da diminuicdo da exergia do fluido no interior do
tanque durante todo o periodo de carga devido as perdas de calor no tanque. Desde um valor
inicial de 110,7 kW em um instante inicial de 1 seg até um valor minimo de 109,5 kW ao final do

tempo de carga, obtido uma diminui¢cdo méxima neste periodo igual a 1,2 kW.
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Figura 4.36. Comportamento da diminuicéo da exergia por perda de calor durante o periodo de carga.
Finalizado o periodo de carga, a etapa seguinte da analise consiste em determinar o periodo de
armazenamento do fluido, e se € necessaria a utilizacdo da energia armazenada para fornecer
energia ao bloco de poténcia. Na Figura 4.37 se mostra a variacdo da temperatura do fluido no
interior do tanque durante o periodo de armazenamento térmico.
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Figura 4.37. Variacao da temperatura do fluido durante o periodo de armazenamento.
Para as condicOes de projeto e o perfil de irradiacdo solar definido, se determinou que o tempo

durante o qual o fluido ficou armazenado foi de 4800 seg (1 horal0 min), depois deste periodo é
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necessario que se inicie o processo de descarga do fluido (Figura 4.32) para poder ter uma
geracdo de eletricidade no CRO de aproximadamente 7,4 kWe. Como mostra a Figura 4.37,
durante este periodo a maxima queda na temperatura foi de 0,06 °C.

A diminuicdo da exergia durante o periodo de armazenamento pode ser calculada como a
diferenga entre a exergia no final do periodo de carga e a exergia no inicio do periodo de
descarga. Assim na analise mostrada a seguir, serdo apresentadas as analises do periodo de
descarga e se determinara o valor da exergia no inicio do periodo, para finalmente determinar a
variacdo da exergia durante o armazenamento do fluido.

Na Figura 4.38 se mostra o comportamento do nivel do fluido no interior do tanque durante o
periodo de descarga do tanque. Sabendo-se que € requerido um fluxo maéssico do fluido de
4,5 kg/s no evaporador, € possivel garantir a operacdo e geracdo de eletricidade durante
12365 seg (3 h 26 min).
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0 2000 4000 6000 8000 10000 12000 14000
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Figura 4.38. Comportamento no nivel de fluido no tanque durante o periodo de descarga.
Na Figura 4.39 se mostra o comportamento da variagdo da temperatura do fluido durante o
periodo de descarga. Para o periodo de descarga do tanque se determinou que a maxima queda de
temperatura foi de 0,15 °C durante as 3 horas 26 min. A Figura 4.39 permite observar a pouca
variacdo da temperatura durante os periodos de tempo analisado, assim no final do periodo de
descarga se tem que a temperatura final do fluido é de 99,49 °C. Existindo uma diferenca entre a

temperatura de projeto e a temperatura no final do periodo de descarga de 0,31 °C.
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Figura 4.39. Variacdo da temperatura do fluido durante o periodo de descarga.
Na Figura 4.40 se mostra 0 comportamento da diminuigéo da exergia por perdas de calor, durante
0 periodo de descarga.
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Figura 4.40. Comportamento da diminuicéo da exergia por perda de calor durante o periodo de descarga.
Na Figura 4.40 se mostra o comportamento da diminuicdo da exergia do fluido no interior do
tanque durante todo o periodo, para um instante inicial de 600 seg, a diminuicdo da exergia foi de
109,51 kW, enquanto que no final do tempo de descarga aos 12365 seg, a diminui¢do da exergia
foi de 109,12 kW, obtido uma diferenca méxima no periodo total igual a 0,39 kW. A partir das

analises exergéticas durante este periodo e o periodo de descarga foi possivel calcular a eficiéncia
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durante a operagdo do sistema. Assim determinou-se que a eficiéncia exergetica durante o
periodo de carga foi de 98,91 %, valor que representa a exergia acumulada durante este periodo.
Para o periodo de armazenamento a eficiéncia foi de 99,98 %, indicado a quantidade de exergia
do periodo de carga que é conservada até o final do armazenamento. E finalmente para o periodo
de descarga a eficiéncia foi de 99,65 %, indicando a quantidade de exergia que é possivel
recuperar do tanque de armazenamento ao longo dos periodos ja definidos.

Na Figura 4.41 se mostra o comportamento da operacdo do sistema integrado para o dia 1 de
Marco de 2015, na cidade de Itajuba-MG. A implementacdo do sistema de armazenamento
térmico de dois tanques permite garantir a operagdo do sistema de geracdo de eletricidade durante
a falta de irradiacdo solar. No caso da configuracdo determinada neste trabalho, foi possivel
determinar que a utilizacdo do sistema de armazenamento implica o sobre dimensionamento do
campo solar, como uma forma de obter as condicdes de geracdo no ciclo de poténcia e fornecer
em dados intervalos de tempo, durante o dia energia térmica para o sistema de armazenamento.
Esta andlise também permitiu determinar que desde o inicio do carregamento do tanque, até o
final o final do periodo de descarga do tanque, a temperatura do fluido experimento uma queda
de 0,31 °C. Causando uma diminuicdo da poténcia elétrica no bloco de poténcia de 7,4 kWe a 7,3
kWe, quando se utiliza o sistema de armazenamento, representado uma queda de 1,3 %.
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Figura 4.41. Comportamento da poténcia elétrica gerada pelo sistema durante a operagdo do sistema de
armazenamento térmico.

Na Figura 4.42 se mostra para o dia 1 de margo de 2015 o comportamento do sistema em funcéo
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da irradiacéo solar.
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Figura 4.42. Comportamento do sistema em funcéo da irradiacéo solar na cidade de Itajuba-MG.

Para o dia escolhido, a Figura 4.42 mostra a operacdo de forma integrada do sistema de
concentracdo solar, o ciclo de poténcia e 0o armazenamento térmico. Nesta se apresenta 0s
periodos do dia durante o qual se tem a operacdo do sistema de Coletores Cilindricos Parabolicos
e Ciclo Rankine Organico, o periodo de tempo no qual se inicia o fornecimento de energia
térmica desde o sistema Coletor para o sistema de armazenamento e finalmente se mostra o
periodo durante o qual o sistema de armazenamento térmico fornece energia ao ciclo Rankine
organico, como o propdsito de gerar poténcia elétrica (~7,4 kWe). Para o periodo de operagdo do
sistema analisado neste trabalho, foi possivel determinar a distribuicdo na operacdo do sistema
CCP e o sistema de armazenamento térmico, sendo que o sistema de Coletores Cilindricos
Parabdlicos contribui com 63,6 % da energia fornecida ao CRO e o sistema de armazenamento,
operando desde as 9:30 até as 15:30 horas, enquanto o sistema de armazenamento contribui com
36.4 % da energia fornecida ao Ciclo Rankine Orgéanico, desde as 15:30 até as 18:51 horas,
periodo durante o qual o sistema de coletores ndo opera.

Devido ao alto consumo computacional para realizar simulagbes com o modelo de
armazenamento térmico, ndo foi possivel modelar o comportamento do sistema durante uma
semana ou inclusive um més. Como tarefas adicionais se tentard implementar alguma técnica de

programacdo avancada com o proposito de melhorar os tempos de simulagéo, isto acompanhado
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da utilizagdo de um computador com melhores caracteristicas de desempenho. Assim, é possivel
utilizar os resultados obtidos para o dia simulado, como uma forma de prever o comportamento
do sistema e a sua resposta durante a falta de irradiacdo solar. Concluindo desta forma, que 0s
resultados obtidos permitem garantir a operacdo do Ciclo Rankine Organico por um intervalo de
tempo definido. Qualquer aumento na capacidade de armazenamento do sistema estara
representada pelo aumento da capacidade do tanque e o inventario do fluido de armazenamento,

incrementado o investimento do projeto.
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5. CONCLUSOES E SUGESTOES PARA TRABALHOS
FUTUROS

5.1 Conclusdes

Os resultados obtidos na validagdo dos modelos matematicos, mostram que a metodologia
apresentada nesta tese pode ser utilizada para caracterizar a operacao de um sistema de Coletor
Cilindrico Parabdlico integrado a um sistema Ciclo Rankine Organico com armazenamento
térmico de dois tanques. Incluindo o projeto unidimensional e 3D da turbina radial, e a analise em
condigdes fora do ponto de projeto para cada turbina analisada. Para o qual foram desenvolvidos
0s modelos matemaéticos de cada um dos sistemas definidos e o modelo unidimensional da
turbina radial, utilizando-se o software Matlab. No caso do projeto 3D da turbina foi utilizado o
software CFX-ANSYS, como ferramenta para desenvolver esta parte das atividades da tese.

A metodologia proposta nesta tese € Util para analise do sistema para baixas, media e altas
capacidades de geracdo de eletricidade e qualquer periodo de armazenamento térmico, desde uma
hora, até um ano.

Os valores da eficiéncia térmica do campo solar (70 % - 72%), do Ciclo Rankine Organico (9,9
%), do sistema global (6,1 %), e os valores de eficiéncia dos projetos de turbina radial
apresentados na analise de resultados, batem com os valores reportados na literatura cientifica
[72], [103], [156]. Confirmado desta forma, a utilidade da metodologia proposta nesta tese.

A partir da anélise desenvolvida nesta tese, foi possivel determinar que para aplicacdes de baixa
capacidade de geracdo e temperaturas até 122 °C, é possivel utilizar a agua como fluido de
transferéncia de calor em um sistema de Coletores Cilindricos Parabolicos, uma vez que a partir
deste fluido o campo solar apresenta maior aproveitamento da energia térmica da irradiacéo solar,
como mostra a analise exergética elaborada nesta tese.

Da anélise realizada no sistema, para os diferentes tipos de revestimentos seletivos e
considerando o desempenho térmico e exergético do sistema é possivel concluir que o
revestimento Solel UVAC Cermet permite obter o melhor desempenho do sistema de Coletores,
garantindo um melhor aproveitamento da energia térmica fornecida ao sistema pela irradiacédo
solar. Os sistemas com Solel UVAC Cermet apresentaram os maiores valores de eficiéncias, para

as diferentes condicGes avaliadas.
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A partir da andlise realizada sobre o lado 1 e lado 2 do receptor, foi possivel determinar que
existe uma minima diferenca entre estas, porém a grande diferenca da irradiagdo solar sobre cada
um dos lados tem influéncia sobre a parte estrutural. Analises sobre projetos de receptores podem
ajudar a melhorar o desempenho do tubo absorvedor e a cobertura de vidro para este tipo de
sistema de concentracdo solar. Esta analise também permitiu determinar, que para este tipo de
sistema, é importante focar os esforcos em diminuir as perdas éticas, devido a que estas tém
maior influéncia sobre a diminuicdo da exergia por perdas no sistema de Coletores Cilindricos
Parabdlicos. Adicionalmente, os resultados obtidos permitem concluir que para a caracterizacao
da operacdo do sistema de Coletor Cilindrico Parabdlico, é possivel considerar uma temperatura
média para o lado 1 e 2 do tubo receptor, evitando desta forma o alto consumo computacional
requerido durante as simulacBes do sistema, considerando a distribuicdo ndo uniforme da
irradiacdo solar sobre o tubo receptor.

A partir da anélise exergética elaborada nesta tese é possivel concluir que para aplicacdes de
média e baixa temperatura, e baixa capacidade de geracdo é possivel utilizar um sistema de
Coletor Cilindrico Parabolico trabalhando com agua como fluido de transferéncia de calor, o
Solel UVAC Cermet como revestimento do tubo absorvedor e um Ciclo Rankine Organico
trabalhando com o fluido orgénico R-245fa. Configuracéo para a qual é possivel obter o melhor
aproveitamento exergético e poténcia elétrica gerada pelo sistema. Para a configuracdo e
consideragdes definidas neste trabalho, foi obtida uma méxima eficiéncia exergética de 37,9 %,
para uma temperatura na entrada da turbina de 66,8 °C.

A anélise exergética, também permitiu determinar que os maiores valores de irreversibilidades
(exergia destruida) foram obtidos no sistema de Coletores Cilindricos Paraboélicos, em relacdo aos
outros componentes do sistema. Assim, futuras pesquisas se devem focar em formas de obter
melhor o aproveitamento da energia neste tipo de sistema e, diminuir aqueles fatores que
contribuem com a destruigdo de exergia (Sol - Tubo absorvedor e Tubo Absorvedor-Fluido).
Comparado os trés projetos de turbina radial, se pode concluir que para as condicbes e
consideracOes avaliadas, os projetos resultam em dimensbes similares, tendo como grande
destaque que no projeto com R-245fa é requerida uma menor temperatura na entrada da turbina
(79,9 °C) em relagdo aos outros projetos desenvolvidos, 94,3 °C para 0 R-141b e 96,6 °C para o
R-123, facilitando a futuro a implementacdo deste tipo de sistema para Itajubd ou regides com

perfis de irradiacdo solar semelhantes.
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A metodologia utilizada para projetar o sistema de armazenamento, permitiu determinar as
dimensdes e caracteristicas do sistema que permitem que o sistema responda a uma poténcia
elétrica de projeto (7,4 kWe) e a falta de irradiacdo solar durante um tempo consideravel. A
analise do sistema de armazenamento térmico permitiu determinar que para uma configuracao de
um tanque com didmetro de 4 m, altura de 4,55 m e, utilizando o Downtherm A como meio de
armazenamento e fluido de transferéncia de calor do campo solar, é possivel garantir a geragdo de
eletricidade por um tempo de 3 h 26 min, para os parametros de projeto definidos neste trabalho
(Tabela 4.1) e a partir de inventario de fluido de 57,15 m®. A partir dos resultados obtidos nesta
andlise é possivel concluir que o sistema responde corretamente durante a falta de irradiacéo
solar, respondendo durante o 36,4 % do periodo de operacdo do Ciclo Rankine Organico, valor
interessante considerando a faixa de temperatura na que foi realizado a analise (99,8 °C). Porém,
é possivel que os custos associados a implementacdo deste tipo de sistema possam representar
uma restricdo para sua utilizagéo neste tipo de configuragéo.

A anélise exergética do sistema de armazenamento térmico permite concluir, que este tipo de
tecnologia garante o aproveitamento da energia armazenada durante o periodo de operacao deste
sistema. Como mostram os altos valores de eficiéncia exergética obtida para cada uma das etapas,
carregamento (98,91 %), armazenamento (99,98 %) e descarga (99,65 %).

A metodologia apresentada nesta tese e 0s resultados mostram que a analise e dimensionamento
de sistemas de geracdo de eletricidade com Ciclo Rankine Organico ou Ciclo Rankine
convencional, requer de pelo menos o desenvolvimento do projeto unidimensional do expansor
utilizado no sistema, como uma forma de determinar o valor de eficiéncia do expansor, nas
condicGes de andlise e fora da condicdo de projeto, permitindo obter resultado mais préximo dos
obtidos na operacdo real deste tipo de sistema.
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5.2 Sugestodes para Trabalhos Futuros

Esta tese permite determinar e mostrar que a utilizacdo de armazenamento na operacgdo integrada
de sistemas baseados em fontes de energia renovavel resulta em uma opcdo atrativa para
contribuir com a problemética mundial do aquecimento global e como uma forma de responder a
intermiténcia das fontes renovaveis. Além de mostrar a importancia do desenvolvimento do
projeto do expansor do bloco de poténcia, como uma forma de desenvolver uma anélise mais
detalhada do ciclo a ser projetado. Desta forma, futuros trabalhos derivados desta tese devem se

focar em:

v Analise do comportamento do sistema de concentracdo solar e do ciclo de poténcia, com
sistema de armazenamento térmico de dois tanques, utilizando diferentes configuracdes
do CRO;

v Analisar o comportamento do sistema de Coletores Cilindricos Parabdlicos acoplados ao
ciclo Rankine Organico, utilizando outro tipo de sistema de armazenamento térmico;

v Desenvolver trabalhos que analise a integracdo deste tipo de configuracdo com conexao a
rede elétrica, analisando em detalhe as diferentes estratégias de operacdo, determinando
parametros de operag@o que mostrem a qualidade da energia fornecida pelo sistema;

v Desenvolver a analise econdmica, como uma forma de determinar a viabilidade da futura
implementacdo do sistema na configuracdo proposta e, outras configuracdes propostas;

v Desenvolver uma analise mais detalhada dos diferentes tipos de perdas no projeto de
turbina radial, incluindo a anélise 3D da voluta, do bocal e do rotor.

v Incluir uma validacdo experimental do modelo unidimensional da turbina, como uma
forma de ajustar alguns coeficientes empiricos sugeridos pela literatura cientifica;

v Incluir uma analise de otimizacao do sistema na configuracdo proposta na presente tese.
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APENDICE A

Para iniciar a solugdo da equacéo diferencial (3.177) se tem que substituir todos os termos desta equacdo, iniciando desde a equagao
(3.178) até (3.191), obtido a equacéo (I):

a([cf(Tf(t) B Tref)] [mo + t (e — msa)])
at

= [mean (Ten - Tref)] - [msaCf (Tf(t) - Tref)] + [CIsolartew + CIsolarparede]

- [[qradte + Qradpn + Qradpf] + [QCovte + qconpn + qconvpf] + [qconfu”
Agora na equacao (1) serdo substituidos os termos das perdas de calor e o calor ganho por irradiacdo solar, para obter a equacao (I1):

a([Cf(Tf(t) - Tref)] [mO +t (men - msa)])
ot

= [1henCr(Ten = Trep)] = [PtsaCr (T (8) = Trey )|

. Iy I
+ [Ib Sln(ez) Aﬁ; + ? (1 + COS(R’/Z))AW + Egpsolo(l - COS(”/Z))AW] Asyr + [Ib COS(QZ) Aﬁ; + Id]asurAteto

- [Aext_teo- gsup (T#opo_o - Ts4) + Aext_no- gsup (Tlfarede_u - T;mb) + Aext_fo' Ssup (Tlfarede_s - T;mb)]

+ [Aext_tehar_te (TTopo_o - Tamb) + Aext_nhar_n (TTopo_u - Tamb) + Aext_fhar_f (TTopo_s - Tamb)]

|

Tf - TFundo_isolamento

€aco_fu €isol_s

+

kagoAint_fu kisolAext_i

Derivando o termo esquerdo da equagéo (1) se tem a equacéo (I11):
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Ty (1)
ot

([Cf(Tf(t) - Tref)(men - msa)] + [mo +t (men - msa)])cf

= [1enCr (Ten = Trer)] = [MsaCr(T7 (t) = Trer)]

. Ig I
+ [Ib Sln(gz) Aa/ + ? (1 + COS(R’/Z))AW + 5‘9,05010(1 - COS(T[/Z))AW] Asyr + [Ib COS(QZ) Aaz + Id]asurAteto

- [Aext_teo- Esup (Tt%po_o - Ts4) + Aext n0 Esup (Tlfarede_u - T;mb) + Aext_fo' Esup (Tl;}arede_s - T(fmb)]

+ [Aext_tehar_te (TTopo_o - Tamb) + Aext_nhar_n (TTopo_u - Tamb) + Aext_fhar_f (TTopo_s - Tamb)]

|

Tf - TFundo_isolamento |

€aco_fu €isol_s

+

kacoAint fu  Kisoldext. i
Agora serd isolando o termo da derivada na equacao (I11):
Para facilitar a forma final da equacdo, serdo criados duas variaveis chamadas Ctel e Varl.
Onde: Ctel = [my + t(m,, — mg,)]



Varl = [thenCr(Ten — Trer)] — [MsaCr(Tr (8) = Trer)]

2

' I I
+ [Ib Sin(ez) A\I/)v + Ed (1 + COS(T[/Z))AW + ﬁpsolo(l - COS(T[/Z))AW] Asyr + [Ib COS(HZ) + Id]asurAteto

- [Aext_tea Esup (Tt‘t)po_o - Ts4) + Aext_na Esup (T;’larede_u - T;mb) + Aext_fa Esup (T["larede_s - T;mb)]

+ [Aext_te har_te (TTopo_o - Tamb) + Aext_nhar_n (TTopo_u - Tamb) + Aext_fhar_f (TTopo_s - amb)]

]
| - [Cf(Tf(t) - Tref)(men - msa)]

Tf - TFundo_isolamento

€aco_fu €isol_s

+

kac;oAint_fu kisolAext_i
Para obter finalmente a equagéo (1V):

aT¢(t) _ Varl
ot Cr(Ctel)

Organizando e simplificando os termos da equacéo (1V) se tem a equacdo (V):

aTe(t) [ m 1 \
f n en _ _ Tf ©
at Ctel ago_fu n isol_s
kaCOAint_fu kisolAext_i/
Cf (cte1)

. . Ia
— menTen Ib COS(HZ) asurAteto IdasurAteto Ib Sln(gz) Aevasur 2 (1 + COS(T[/Z))AW

Ctel Cr(Ctel) Cr(Ctel) Cr(Ctel)

1
;gpsolo(]‘ - COS(n/Z))AWaSuT Aext_teo- EsupTgt)po_o

Cr(Cte) Cr(Ctel)

Cr(Ctel)
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Aext_te o gsup Ts Aext_n o esup TParede_u Aext_n o esup Tamb Aext_ f o gsup TParede_s Aext_ f o <c-‘sup Tamb

Cr(Ctel) Cr(Ctel) TG CteD Cr(Ctel) Cr(Ctel)

Aext_te har_te TTopo_o Aext_te har_te Tamb Aext_n har_n TTopo_u

Cr(Ctel) Cr(Ctel) Cr(Ctel)

Aext_n har_n Tamb _ Aext_ f har_f TTopo_s Aext_f har_f Tamb TFundo_isolamento
Cr(Ctel Cr(Ctel Cr(Ctel ®acofu . _°Cisols
f( ) f( ) f( ) kaCOAint_fu kisolAext_i
Cf(Ctel)
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Finalmente dando solugdo a equacao diferencial (V) é obtida a relacdo que permite determinar a variacdo do valor da temperatura para

um instante de tempo "t":

. . —by{—by+1
(mO + t(men - msa)) e

(men - msa)(_bl - b2 + 1)

( . \
Te(t) = [To —
. 1 1
Men + (C_f)< Caco_fu | Cisols )
L kacoAint_fuTkisolAext_i
E (t)

. 1 1
men+(c_f>< Caco fu _,_ Cisols )

kaCOAint,fu kisolAext,i

[m(()b1+b2)

Onde os valores de b1, b2 e E sdo:

b1 = ((mm =)
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b1 = ! -
B Cf (men — msa) €ago_fu + €isol_s

acoAint_fu kisolAext_i

I I
Ib COS(HZ) asurAteto N IdasurAtem n Ib Siﬂ(@z) Aﬁ,asur N ?d (1 + COS(T’:/Z))AW N ;gpsolo(]- - COS(T[/Z))AwasuT
Cr Cr Cr Cr Cr

E=mg,Te, +

4
Acxt te0 Esup Ttopo_o
Cy

Aext te0 Esup Ts4 _ Aext n0 Esup Tlfarede_u n Aext n0 Esup T;mb _ Aext_f 0 Esup T;arede_s n Aext_f 0 Esup chmb
C y C v Cf Cf Cf

Aext_te har_te TTopo_o + Aext_te har_te Tamb _ Aext_n har_n TTopo_u
Cr Cr Cr

Aext_n har_n Tamb Aext_f har_f TTopo_s Aext_f har_f Tamb TFundo_isolamento
+ - + . -
Cf Cf Cf aco_fu | isol_s

kaCDAint_fu kisolAext_i

Cr
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