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Resumo

Silva, T. C (2016), Dimensionamento de trocadores de calor para recuperacao de calor
residual em sistema ORC de uma FPSO, Itajuba, 150p. Dissertacdo (Mestrado em
Conversdo de Energia) — Instituto de Engenharia Mecanica, Universidade Federal de
Itajuba

Nos ultimos anos no Brasil o uso de uma FPSO (Floating, Production, Storage and
Offloading) vem aumentando, possibilitando a exploracdo de petroleo em areas de aguas
profundas como do pré-sal, bem como em locais que ndo possuem instalagcdes préximas, ou
ainda que torna invidvel a construcdo de dutos para transporte do petréleo. Com a queda dos
precos no barril do petréleo nos ultimos dois anos, a industria petrolifera vem buscando o
aprimoramento da eficiéncia energética. O ciclo Rankine organico (ORC) desponta como
tecnologia a ser utilizada para recuperar o calor residual proveniente dos gases de exaustdo
das turbinas de poténcia das plantas industriais e, principalmente, em FPSOs. Isto levara a
geracdo de energia de forma eficiente, permitindo um decréscimo na carga das mesmas,
reduzindo as emissBes de calor e um menor consumo de combustivel. O presente trabalho
apresenta o dimensionamento de trocadores de calor compactos para serem utilizados em um
ciclo ORC para geracdo da maxima poténcia com a menor area de trabalho. O tamanho e o
peso sdo fatores importantes no momento da insercdo de novos sistemas em uma FPSO.
Sendo assim, neste estudo sera realizada uma analise dos tipos de trocadores de calor e as
superficies de transferéncia de calor mais adequadas para um sistema ORC. Este estudo foi
realizado com os dados técnicos de uma FPSO brasileira real e em operacdo atualmente.
Foram realizadas simulacdes para quatro fluidos de trabalho. Um estudo mais detalhado foi
realizado com fluido que produz a maior poténcia gerada na turbina, avaliando a influéncia da
variagdo da temperatura e do pinch point no dimensionamento dos trocadores de calor. Uma
base de dados computadorizada sera criada e utilizada como ferramenta para o
dimensionamento dos trocadores de calor, tendo os dados termodindmicos necessarios obtidos
através do software comercial de simulacdo petroquimica ASPEN-HYSYS® v.8.6. Foi
realizado o célculo para custo de investimento de planta ORC, assim como custo de
investimento para cada equipamento, através do modelo econémico baseado no CEPCI
(Chemical egineering Plant Cost Index).

Palavras-chave: Trocadores de calor, recuperacdo de calor residual, ciclo Rankine

organico, unidades FPSO



Abstract

Silva, T. C (2016), Heat Exchanger Design for Low Grade Waste Heat Recovery in Organic
Rankine Cycle System of an FPSO, Itajubd, 150p. MSc. Dissertation — Instituto de
Engenharia Mecénica, Universidade Federal de Itajuba

In recent years in Brazil the use of a FPSO (Floating, Production, Storage and
Offloading) is increasing, allowing oil exploration in deepwater areas such as the pre-salt, and
in places that do not have nearby facilities, or making it infeasible to build pipelines for oil
transportation. With the fall of prices in the oil barrel in the past two years, the oil industry
has been seeking to improve energy efficiency. The organic Rankine cycle (ORC) emerge as
technology used to recover the waste heat from the exhaust gases of the power turbine for
industrial plants and especially for FPSOs. This will lead to generation of energy efficient,
allowing a decrease in charge of them, reducing emissions of heat and lower fuel
consumption. This paper presents the design of compact heat exchangers for use in a ORC
cycle to generate maximum power with the smallest desktop. The size and weight are
important factors at the time of insertion of new systems into an FPSO. Therefore, this study
will be performed an analysis of the most appropriate types of heat exchangers and heat
transfer surfaces for ORC system. This study was conducted with the technical data of a real
Brazilian FPSO and in operation. Simulations were performed for four working fluids. A
more detailed study was carried out with fluid that produces most power generated by the
turbine, evaluating the influence of temperature variation and pinch point in the design of heat
exchangers. A computerized database will be created and used as a tool for the design of heat
exchangers, having the necessary thermodynamic data obtained from commercial software
simulation petrochemical ASPEN-HYSYS® v.8.6. It was calculated to cost ORC plant
investment as well as investment cost for each equipment through the economic model based

on CEPCI (Chemical Engineering Plant Cost Index).

Keywords: Heat exchanger, Organic Rankine Cycle, Recovery of waste heat, Units
FPSO.
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1. INTRODUCAO

Com o aumento da producdo mundial do petréleo, em especial aumento da producéo
nas areas de xisto nos EUA que passou de 10 milhdes para 14 milhdes de barris por dia entre
2012 e 2015, além da reducdo da demanda na Europa e na Asia, a indUstria petrolifera
presenciou o preco do barril de petréleo reduzir drasticamente de U$$ 111,87 para U$$ 47,13,
nos ultimos dois anos.

Com a diminuicéo do preco do barril de petréleo e 0 aumento da competitividade, a
busca e aprimoramento da eficiéncia energética na industria petrolifera torna-se uma
importante ferramenta para maximizagao dos resultados.

O avanco das atividades de exploracdo offshore para aguas cada vez mais profundas,
regibes com profundidade a partir de 400 metros, e distantes, onde o suporte da costa e de
infraestrutura de exportacdo de producdo sao muitas vezes inviaveis, ocorreu o crescimento da
utilizacdo das unidades FPSO (Floading Productions Storage Offloading), tendo em vista sua
maior flexibilidade operacional durante o processo de exploracéo e producéo.

Segundo (BARTON, 2009; KINNEY, 2012) as unidades FPSO, conhecidas como
unidades flutuantes de producdo, armazenamento e transferéncia, sdo as mais adequadas para
producdo em aguas profundas. Além da adequacdo para producdo em daguas profundas,
Shimamura (2002) elenca inumeras outras vantagens das unidades FPSO, dentre elas: (i)
menor tempo para implantacdo; (ii) autossuficiéncia; (iii) adaptabilidade para &guas
profundas; (iii) moveis e realocaveis; (iv) possibilidade de armazenamento separado.

O pré-sal brasileiro encaixa-se exatamente neste contexto — producdo em aguas
profundas — razdo pela qual o Brasil esta entre os maiores usuarios de unidades FPSO do
mundo. Em pesquisa realizada pelo Wood Group Mustang, divulgada pelo Sindicato Nacional
da Industria da Construcdo e Reparacdo Naval Offshore (SINVAL), o Brasil foi apontado
como maior usuario mundial de unidades FPSO, operando 37 unidades das 161 em operacao
pelo mundo.

A simples anélise de tais numeros nos permite verificar a importancia deste tipo de
plataforma para o cenario nacional e identificar a justificativa para a presente pesquisa.

Uma FPSO possui uma unidade responsavel pela producdo de toda energia utilizada
em sua operacdo, garantindo-lhe autonomia. A producdo de energia em uma FPSO se da

através de turbinas a gas e sdo capazes de suprir toda demanda de eletricidade dos processos
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principais de producdo. De acordo com Torres (2014) a unidade de geracdo de poténcia
consome cerca de 3,5% de todo gas gerado e processado na FPSO.

No intuito de aumentar a eficiéncia energética da planta, unidades FPSO tornaram-se
objeto de estudos para utilizacdo do calor residual provenientes das turbinas a gas para
geracdo de energia elétrica. Gotelip (2015) realizou um estudo da viabilidade da implantacédo
de um sistema ORC visando a recuperacao de calor e geracdo de energia em uma FPSO.

O Ciclo Rankine Organico se mostra um processo eficiente para converséo de calor
de baixas e médias temperaturas para geracédo de eletricidade. Como os fluidos de trabalho em
um ciclo ORC apresentam um baixo ponto de ebulicdo e um calor latente de vaporizacao
inferior ao da agua, permite-se um evaporagdo a temperaturas mais baixas, proporcionando
um melhor aproveitamento do calor cedido pela fonte quente.

Entretanto, a producéo de energia baseada na utilizacdo de ORC dentro de uma FPSO
encontra limitacdes relacionadas ao peso e ao espaco disponivel para implantacdo dos
equipamentos necessarios. Logo o desafio esta na equalizacdo da relacdo entre a eficiéncia e
as dimens0es da unidade de geracdo de energia.

Em razdo deste desafio, o presente trabalho tem como objetivo o dimensionamento de
trocadores de calor compactos, de alta eficiéncia e baixa perda de carga, levanto em conta a
compatibilidade com o ciclo ORC. O uso do trocador de calor com alta eficiéncia permite a
diminuicdo do consumo de combustivel e o aumento da eficiéncia do ciclo, diminuindo suas

emissoes.

1.1 Objetivos

1.1.1 Objetivo geral:

Realizar o dimensionamento de trocadores de calor compactos, para recuperacao de
calor residual em unidades do tipo FPSO utilizando de um sistema ORC.
1.1.2 Objetivos especificos

e Estudar e compreender a influéncia da variagdo da temperatura no
dimensionamento dos trocadores de calor.

e O dimensionamento de trocadores de calor compactos de baixa perda de carga.
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e Identificar a influéncia dos fluidos de trabalho do sistema ORC na recuperagéo
residual e no dimensionamento dos trocadores de calor,
e Auvaliar a influéncia de parametros como superaquecimento e pinch point no

dimensionamento dos trocadores de calor.

1.2 Justificativas

A Dbusca pelo aprimoramento da eficiéncia energética na industria petrolifera tem
atraido a atencdo dos pesquisadores, devido a aumento na demanda de petrdleo e gés, alto
custo de producdo em agua profundas como o pré-sal e a necessidade ambiental de reducdo da
emissao de poluentes.

Unidades FPSO sdo as mais adequadas para produ¢do em aguas profundas (BARTON,
2009; KINNEY, 2012). Plataformas FPSO sdo caracterizadas por um grande consumo de
energia durante o processo de extracao e tratamento do éleo e gas. De acordo com Thomas et
al. (2001) em plataformas maritimas recém construidas, o consumo médio de eletricidade
pode chegar a 80 MVA para uma producao correspondente de 180 mil barris de petréleo por
dia (mbp/d).

Segundo Torres (2014) uma unidade de geracdo de poténcia consome cerca de 3,5%
de todo gas gerado e processado na FPSO. Em outras palavras, o aumento da eficiéncia
energética da planta implicaria em um menor consumo de gas. Para se aumentar a eficiéncia
de centrais de geracdo de energia em uma plataforma offshore poderia se utilizar o calor
residual proveniente dos gases de escape da turbina a gas.

A quantidade de calor residual, ou seja, a energia ndo aproveitada nas fontes primarias
sendo descartada no meio ambiente representa cerca de 50% ou mais de todo o calor gerado
em processos industriais (HUNG et al. 1997). Logo uma grande quantidade de energia ndo
esta sendo utilizada devido a ineficiéncia da geracao, transmissdo e durante a utilizacdo final
da energia. Portanto, esse calor residual que é descartado pode ser utilizado para producéo de
energia elétrica.

Com isso, o ciclo Rankine orgénico desponta como uma tecnologia eficiente para
conversdo de calor de baixas e médias temperaturas para geracao de eletricidade, permitindo o
uso eficiente dos recursos, além de sistemas menores e de elevado desempenho econdmico,
tornando muito atrativo para ser implantando em uma FPSO onde o tamanho e peso sdo
fatores limitantes para escolha dos equipamentos. Assim 0s equipamentos do ciclo ORC

devem ocupar o0 menor espaco possivel e a0 mesmo tempo possuirem elevada eficiéncia.
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Um grande desafio sdo os trocadores de calor onde sua efetividade esta inteiramente
ligada com o aumento da sua area de transferéncia de calor. Deste modo, trocadores de calor
compactos surgem como uma alternativa para problema de peso e tamanho. O presente
trabalho contribuira com o dimensionamento de trocadores de calor compactos, de alta

eficiéncia e baixa perda de carga, para serem utilizados em ciclo ORC.

1.3 Estrutura do Trabalho

A presente dissertacdo esta estruturada em sete capitulos. No capitulo 1 é apresentada
uma introducdo ao assunto estudado, mostrando a importancia do estudo a ser realizado nessa
dissertacdo, objetivos, justificativas e contetido do trabalho.

No capitulo 2 é apresentado de maneira resumida as caracteristicas principais de
plataformas offshore, com um maior detalhamento em unidades flutuantes do tipo FPSO,
detalhando sua operacéo. E apresentado também caracteristicas da FPSO estudada.

No capitulo 3 é realizada uma revisdo bibliografica a respeito do ciclo Rankine
Organico, além dos tipos de fluidos de trabalho e suas caracteristicas, apresentando 0s
principais critérios para avaliagio do fluido de trabalho. E realizado um levantamento das
diferentes fontes renovaveis de energia onde o ciclo ORC pode ser aplicado.

No capitulo 4 é apresentado, brevemente, os tipos e as caracteristicas principais de
trocadores de calor, com maior detalhamento nos trocadores de calor compactos, que sdo
objeto de estudo do presente trabalho.

No capitulo 5 é apresentada a metodologia e 0 equacionamento para o
dimensionamento dos trocadores de calor, assim como avaliacdo das propriedades
termodinamicas dos fluidos de trabalho envolvidos, além do balanco de energia nos
trocadores de calor. Sdo apresentadas também as caracteristicas geométricas das superficies
estudadas.

No capitulo 6 é apresentado os resultados obtidos para diferentes tipos de fluidos de
trabalho, analisando o efeito da variagcdo da temperatura no dimensionamento dos trocadores
de calor.

No capitulo 7 sdo apresentadas as conclusfes obtidas do estudo realizado e séo

mencionadas sugestdes para trabalhos futuros.



2. PLATAFORMAS OFFSHORE

Plataformas maritimas de petroleo sdo grandes estruturas usadas para abrigar
trabalhadores e maquinas necessarias nas etapas de perfuragdo e producéo de petréleo. O tipo
de plataforma a ser utilizada dependerd da localizacdo e profundidade do reservatorio. A
seguir serdo apresentadas algumas plataformas e suas caracteristicas.

No Brasil as principais plataformas maritimas utilizadas sdo: (i) as plataformas fixas;
(if) Autolavavel; (iii) Semi-submersiveis; (iv) FPSO (Floating, Prodiction, Storage and

Offloading), sendo detalhadas a seguir.

2.1 Plataformas fixas

Plataformas fixas foram as primeiras unidades de producéo utilizadas no mundo, visto

que, as primeiras descobertas de jazidas no mar localizavam-se em pequenas profundidades.
Destaca-se que as plataformas fixas sdo destinadas a exploracdo e/ou producao de petréleo em
aguas rasas, com lamina d’agua de até 300 m (PETROBRAS, 2001).

Essas plataformas sdo constituidas de estruturas modulares de a¢o que uma vez
instaladas no local de operacdo Figura 2.1, ndo podem ser deslocadas até o esgotamento da
jazida, a vida média de uma reserva pode variar em fungdo do tamanho do reservatorio e da
porosidade da rocha, uma jazida dura em média trinta anos. Por fim, cita-se que este tipo de
plataforma ndo tem capacidade de armazenamento e toda producéo € escoada diretamente por
dutos ou para navios (OLIVEIRA, 2013).

Figura 2.1 Plataforma fixa
Adaptado de (Petrobras, 2011).



2.2 Autolavavel

Séo plataformas utilizadas para perfurar pocos em aguas rasas ate 150 m, Figura 2.2,
do tipo movel. Sdo também conhecidas como jack-up, pois no local de exploracdo, sdo
fixadas no fundo do mar durante a operacdo, oferecendo a ela grande estabilidade. Porém,
quando houver a necessidade de deslocamento, as pernas sdo movimentadas para cima e a
plataforma é rebocada ou navega com propulsao propria até préximo poco de perfuracéo.

Plataformas autolavavel séo plataformas de exploracdo, que ndo realizam atividade de
producéo (OLIVEIRA, 2013).

Plataforma

Autoelevavel

Figura 2.2 Plataforma Autolavavel
Adaptado de (PETROBRAS, 2011).

2.3 Plataformas semi-submersivel

As plataformas do tipo semi-submersiveis (SS), Figura 2.3, sdo compostas por varios
conveses, apoiados por colunas em flutuadores submersos, pouco abaixo do nivel do mar.
Também sdo conhecidas, em lingua inglesa como Floating Production System (FPS). Essas
plataformas sdo projetadas para realizar operagfes de producdo de hidrocarbonetos,
processamento e transferéncia do 6leo (offloading), entretanto, ndo permitem armazenamento
do petréleo (OLIVEIRA, 2013).

A estabilidade neste tipo de plataforma é mantida através de ancoragem (ancoras,

cabos e correntes) e seu posicionamento é dinamico, por meio de motores de propulsao
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automatica, atribuindo a plataforma a possibilidade de alternar entre um campo e outro
rapidamente. As Unicas conexdes da embarcacdo com fundo do mar séo as linhas de producéo
e controle de injecdo de &gua.

O sistema de ancoragem € constituido de diversas linhas, podendo ser compostas por
amarras e tramos de poliéster fixos no fundo do mar através de ancoras. Tais linhas atuam
como molas, que produzem esfor¢os capazes de restaurar a posi¢cdo da plataforma flutuante
quando modificada pela agdo de ventos, ondas e correntes maritimas (OLIVEIRA, 2013).

Figura 2.3 Imagem de projeto de plataforma semi-submersivel.
Adaptado de (FALTINSEN, 1998).

2.4 Navios Plataformas

O navio Floating Production Storage and Offloading (FPSO) é uma embarcacdo
flutuante utilizada pela inddstria offshore para processamento, armazenamento e transferéncia
de petrdleo e gas. A FPSO é uma embarcagdo flutuante estacionaria que possui sistemas de

ancoragem e casco de navio, que normalmente resulta da conversao de velhos petroleiros,
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onde sdo instaladas plantas de processo com separadores de agua-gas-Oleo, sistemas de
facilidades, bem como, instalacdes de apoio' (FALTINSEN, 1998).

No Brasil a primeira instalacdo de uma FPSO ocorreu em 1976 no campo de Garoupa.
Entretanto, até meados de 1990 a instalacdo deste tipo de plataforma cresceu em ritmo lento,
sendo utilizado principalmente para fins temporarios e limitados as dguas rasas e ambientes
mais estaveis. Somente com o avanco tecnoldgico e, principalmente, com o reconhecimento
das vantagens da adocdo deste tipo de embarcagdo, iniciou-se o processo de consolidagéo
destas plataformas na exploracéo de petroleo (SHIMAMURA, 2002).

A Figura 2.4 mostra a FPSO MV10 em operacdo, onde é possivel observar a

magnitude dessas unidades.

Figura 2.4 Imagem de FPSO MV10
Adaptado de (MODEC, 2005).

Considerando o objeto do presente trabalho, torna-se indispensavel um estudo mais
detalhado do funcionamento de um FPSO, que sera apresentado a seguir.

! Entende-se por instalacdes de apoio: (i) alojamentos; (i) helipontos; (ii)baleeira



2.5 Floating, Production, Storage and Offloading (FPSO)

As FPSO’s s3ao utilizadas em locais isolados e remotos onde a construcdao de
oleodutos € impraticavel, tornando-se vantajoso na exploracdo de pequenos campos em aguas
muito profundas tendo capacidade de atingir uma lamina d’agua de mais de 2000 m
(SHIMAMURA, 2002).

Em relacdo as plataformas fixas, a FPSO tem vantagem de poder ser realocada em
campos diferentes e, principalmente, por ndo ser necessario. Ao final da vida atil do
reservatorio, o abandono da estrutura como acontece nas plataformas fixas. Podem atingir
aguas profundas com laminas d’agua maior que 2.000 metros enquanto as plataformas fixas
podem atingir uma lamina d’agua de 300 metros.

J4& em comparacdo as plataformas semi-submersivel sua grande vantagem é a
possibilidade do uso de plantas de processo de maior capacidade (mais pesadas), assim, como
baixo tempo de conversdo, ou seja, construcdo mais rapida e custo € menor. Além disso,
possui uma maior estabilidade estatica (naval), o que facilita a sua operacéo e transferéncia de
lastro (PETROBRAS, 2011).

O tempo de construcdo € outra vantagem da adocdo das FPSO, visto que, toda
integracdo de seus sistemas € realizada em estaleiros e antes de seu lancamento. Deste modo,
¢ possivel que a fabricacdo das instalacdes seja efetivada em paralelo e de forma
independente, maximizando o tempo entre o inicio da construcao e inicio da efetiva operagéo.

Destaca-se ainda que, as FPSO possuem uma capacidade de armazenamento embutida
nos tanques de carga, evitando-se a necessidade de construcdo de longos e caros gasodutos.
Portanto, um campo petrolifero remoto, onde ndo ha redes de gasodutos nas proximidades,
permite ser explorado por um sistema FPSO com menor gasto de capital (SHIMAMURA,
2002).

2.6 Sistemas e Processos utilizados em uma Plataforma

Compostas por diversos sistemas e processos industriais e cada um possuindo um
papel especifico na operacdo da planta, os mesmos devem funcionar de forma integrada
formando um complexo sistema de gerenciamento internacional. A construcdo dos sistemas
pode ser em paralelo sendo integrada no final. A Agéncia Nacional de Petroleo, Gas Natural e

Biocombustiveis (ANP) determina que cada instalacdo descreva seu sistema conforme
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Regulamento Técnico do Sistema de Gerenciamento da Seguranca Operacional das
Instalacbes Maritimas de Perfuracdo e Producdo de Petréleo e G&s Natural da ANP (2007)
(OLIVEIRA, 2013).
Cada plataforma possui seu proprio sistema de utilidades, sendo o responsavel pelo
abastecimento dos insumos em outros processos industriais. Eles sdo:
e Sistema de agua potavel
e Sistema de ar comprimido
e Sistema de separacdo de agua e 6leo
e Sistema de &gua para resfriamento dos fluxos
e Sistema de 6leo diesel
e Sistema de geracdo de vapor
e Sistema de tratamento de agua e efluentes
e Sistema de geracdo de gases inertes
e Sistema de ar condicionado e ventilagdo
A seguir serdo apresentados alguns dos sistemas e processos industriais encontrados

em uma plataforma.

2.6.1 Sistema de Producéo

E o sistema responsével pela extragdo do 6leo cru do reservatério quando 0 poco n&o
flui de maneira natural, por meio da injecdo de agua ou gas natural para manutencdo da
pressao interna do reservatorio, através de uma grande quantidade de energia necessaria as
bombas e compressores (OLIVEIRA,2013). Algumas das fases de producdo sdo:

e Sistema de injecdo de gas natural;

e Sistema de injecdo de agua;

e Arvore de natal molhada (Wet Christmas tree - ANM);

e Valvula de seguranga de superficie (Down Hole Safety Valve — DHSV);
e Sistema de transferéncia de 6leo (offloading);

e Sistema de queima de gas

2.6.2 Processamento de 6leo

O oleo é extraido de cada poco de producdo podendo esse pogco estar ou nao

interligado a outros pogos. Quando apenas um poco € extraido, pelo menos uma vélvula de
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estrangulamento é utilizada, com a abertura da valvula o fluxo do poco pode ser determinado
e permitindo assim uma aproximacéo da taxa de esgotamento do pogo. Se dois ou mais po¢os
estivem interligados um sistema de dutos distribuidores € necessario, possibilitando o
isolamento dos fluxos para que os mesmos possam ser direcionados para um sistema de
producdo de teste (TORRES, 2014).

Em seguida o Oleo, &gua e gas vindos do reservatorio sdao separados de forma
grosseira. Esta separagdo ocorre devido a diferenca de densidade das fases do 6leo, da &gua e
do gés. Utiliza-se o0 aquecimento do fluxo de entrada, para aumentar a eficiéncia da separacéo,
a separacdo também ira depender da composicdo e da quantidade de 4gua presente no 6leo.

A operacdo de aquecimento geralmente ocorre em varios estagios de pressdo, o que
tem por finalidade a estabilizacdo de grandes quantidades de hidrocarbonetos leves na fase de
6leo. Em um determinado separador, a fase liquida fica favorecida em uma pressao mais
elevada, incorporando componentes leves no 6leo que serdo perdidos no armazenamento a
pressdo atmosférica. J& uma baixa pressdo favorece a perda de componentes médios, através
da saida de gas.

O 6leo entdo passa pela etapa de tratamento do 6leo, com finalidade reduzir o teor de
agua presente no 6leo até o requisito de vendas. O teor de agua que o Oleo deve conter €
avaliado através do seu Bottom Sediments and Water (BSW), e seu valor para vendas é
possuir 1% ou menos de BSW. A corrente de 6leo é aquecida e campos eletrostaticos sdo
aplicados, tanto o grau de aquecimento quanto o tratamento eletrostatico, vdo depender da
tendéncia de formacdo de emulsdes estaveis entre 0 0leo e a agua. Esta etapa é realizada a
pressao ligeiramente maior que pressao atmosférica para promover a estabilizacdo do vapor
(TORRES, 2014).

Estando pronto para exportacdo o 6leo € entdo resfriado e armazenado até que seja
exportado para a costa através de navios aliviadores ou oleodutos. O sistema de
armazenamento de 6leo na FPSO é realizado em tanques incorporados a unidade (NGUYEN
etal., 2012; TORRES, 2014).

2.6.3 Processamento do Gas Natural

O processo de desidratacdo é utilizado para atingir as especificacbes do processo, 0
gas é re-comprimido e desidratado, pois, evita problemas de corrosdo das tubulagdes de gas,

passando ainda por distintos processos até seu uso final.
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Apds a unidade de re-compressdo 0 gas passa pela etapa de desidratacdo que remove a
umidade do gas, para que este atenda as especificacbes de venda ou de injecdo. A
desidratacdo € obtida através do uso de glicol ou outro agente de desidratagdo como metanol.
A necessidade de uma compressdo intermediaria vai depender da pressao do gas e da sua
quantidade de agua (TORRES, 2014).

O sistema de compressao deve fornecer a pressao necessaria para que o fluxo de gas
possa realizar as seguintes opera¢cdes como exportagdo, reinjecao, Gas Lift.

Segundo Nguyen (2012) uma primeira fracdo do gas seco pode ser usada para lifting,
processo o0 qual o gas é injetado a alta pressdo dentro do reservatério atraves do poco, de
modo a aumentar a recuperacdo do petrdleo bruto. Esse gas de elevacdo (lifting) deve ser
resfriado e limpo removendo assim hidrocarbonetos pesados, o que ajuda a diminuir as
exigéncias de energia dos compressores.

O dleo € entdo exportado para 0 continente através de gasodutos. A capacidade dos
compressores e sua demanda de energia vai depender da perda de carga no gasoduto. Linhas
submarinas de até 200 km de extensdo sdo muito utilizadas (WILKINSON, 2006).

A reinjecdo do 6leo também pode ser uma forma de recuperacdo do petroleo, onde o
gas natural é re-injetado através de pogos estrategicamente posicionados para que mantenha a
pressao do reservatorio.

O sistema de flare tem duas fun¢des basicas: abertura e/ ou queima segura do excesso
de gas da planta quando ocorre uma sobre pressdo. A ventilagdo ou queima do gas
continuamente é evitada devido e restrigdes ambientais (TORRES, 2014). A Figura 2.5
mostra o sistema de processamento de 6leo e gas natural, ao fundo pode se observar o

funcionamento do flare.

Figura 2.5 ‘Sistema de procesamtod 6leoe géas natural, com flare em funcionamento.
Adaptado de (OLIVEIRA, 2013).
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2.6.4 Sistema de processamento de agua

A agua retirada passa por tratamentos quimicos podendo ser utilizada como agua de
reuso nos processos na FPSO de acordo com especificaces de cada operacéo, re-injetada no
proprio poco ou descartada no mar. Essa agua reinjetada deve passar por uma serie de
tratamentos especificos de purificacdo conforme os requisitos ambientais, legais e de
operacdo antes da sua reinje¢do no poco.

Unidades de filtragem e torres de desaeracao sdo responsaveis pela qualidade da agua
de reinjecdo, pois a mesma deve atender a varios requisitos de qualidade para evitar a
corrosao de tubulacGes e formacgdo de bactérias que ocorre devido a sedimentos, sulfetos e
compostos oxigenados (PUNTERVOLD; AUSTAD, 2007). A Figura 2.6 a seguir, apresenta
tipico layout de uma FPSO, onde € possivel observar a disposi¢cdo dos equipamentos no

convés. A Figura 2.7 apresenta as etapas dos processos realizadas no 6leo extraido do pogo.

B e . Separador
= s . (gas, agua, dleo)
T £ N D Processamento
7 e, . degas
¢ x ,
\ | N
- ‘: 5 ? . N
Geragdod e i 3 )
Energia  [njecéo de 2 =
ég;u? Tratamento - I 7
de agua do Processamento
mar de oleo Compressao

de gas

Figura 2.6 Basico Layout de uma FPSO vista de cima
Adaptado de (TORRES, 2014).
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2.7 Geracao e distribuicao de energia elétrica

2.7.1 Demanda Energética

A demanda energética de uma FPSO varia de acordo com tempo de vida dos pocos,
uma vez que plataformas FPSO séo projetadas para producdo de quase pico. O desempenho
no fim da vida do poco seja é inferior, onde a producgdo de dleo e gas diminuem e de agua
aumentam. Assim, para aumentar a recuperacgdo de petroleo, utiliza-se o processo de reinjecdo
de agua ou gas, aumentando os impactos ambientais e também a intensidade de energia
consumida no processo (KLOSTER, 2000; VANNER, 2005).

Os maiores consumidores de energia em uma FPSO é o processo de aquecimento do
petroleo para o processo de separacdo, a compressdo do gas natural e o bombeamento do 6leo
para o continente (OLIVEIRA, 2013; HOMBEECK, 1997).

Segundo Nguyen et al., (2014) os sistemas de tratamento de gas sdo 0s que possuem
maior demanda energética devido aos compressores. Ja a planta de processamento de gas
representa de 44 a 66% da demanda de energia da planta. O potencial energético através das
correntes de 6leo e gas deve-se quase que totalmente energia quimica de materiais.

Nguyen et al. (2014) analisaram a demanda energética das principais operacfes de
uma FPSO em dois modos de opera¢do como mostra Figura 2.8 sendo eles, modo de baixo
consumo, onde o Oleo, a agua e 0 gas sdo processados na prépria planta e o0 modo alto
consumo, onde o petrdleo é bombeado para o continente, o que resulta em um maior consumo

de energia elétrica.
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Figura 2.8 Uso final de energia em uma FPSO
Modificado de (NGUYE et al., 2014).

2.7.2 Geragio e Distribuigdo

A energia é gerada através de um sistema isolado, ndo estando ligado ao Sistema

Nacional (SIN). Alguns requisitos técnicos sdo levados em consideracdo e vao depender das

necessidades do processo, assim como do peso e das dimensGes da FPSO (LORA e
NASCIMENTO, 2004).

Os sistemas de geracdo de energia elétrica mais utilizados numa FPSO séo:

Turbina a gas aero derivativa (de 3 a 40 MVA);
Turbina a vapor (de 2 a 25 MVA);

Motor a combustdo interna (de 0,3 a 20 MVA);
Banco de baterias (até 350 kVA).

Geralmente o sistema de geracao principal é constituido por turbinas a gas que operam

diretamente no local. O tipo de turbina utilizado vai depender da maxima demanda de

potencia requerida pela plataforma. Porém, com intuito de confiabilidade e para se evitar

guedas de energia, sdo utilizadas mais de uma turbina a gas trabalhando em carga parcial, o

que faz com que a turbina trabalhe fora do seu ponto de maior eficiéncia (GOTELIP, 2015).
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S&o utilizados também sistemas de geracdo de emergéncia onde os geradores sao
acionados por motores Diesel, capazes de atender a demanda de energia dos sistemas

essenciais da plataforma no caso de emergéncia ou sem a geragéo principal.

2.7.3 Potencial de Recuperacédo de Calor

A recuperacgdo do calor de forma simples numa FPSO seria através da troca direta de
calor entre as correntes do processo. No entanto, razdes operacionais limitam essa operacao, e
um sistema alternativo seria necessario para esta operacdo (GOTELIP, 2015).

A maioria das demandas de aguecimento nos processos ocorre a temperaturas mais
elevadas do que a temperatura de arrefecimento e a maioria das demandas de arrefecimento
ocorrem a temperaturas mais baixas que a temperatura do sistema de agua aquecida, o que
inviabiliza o uso de um sistema central para aproveitamento de calor entre as correntes do
processo (NGUYEN et al. ., 2014).

Gotelip (2015) estudou a operagdo de uma FPSO realizando uma analise do potencial
de recuperacdo de calor para reaproveitamento energético, com foco na descricdo dos
processos em unidades com maior potencial para geracdo de energia. Ele verificou e
demonstrou que ciclos Rankine organicos (ORC) séo considerados eficazes para recuperagdo
de baixa e média temperatura de calor para producao de energia.

A utilizacdo de um ciclo ORC para geracdo de poténcia por meio da recuperacgao de
calor numa FPSO necessita de compromisso acentuado com a minoracao da area e peso dos
componentes. Desta forma o presente trabalho visa completar a proposta do uso de ciclos
organicos Rankine em FPSOs mediante o dimensionamento de equipamentos de transferéncia
de calor sendo eles trocadores de calor compactos para recuperagdo de calor residual com a

menor area possivel e com elevada eficiéncia.

2.8 Descricao da FPSO Estudada

A planta de processamento de Oleo e gas estudada nesta dissertagdo é uma FPSO
brasileira utilizada para exploracdo do pré-sal. A descricdo da plataforma apresentada neste
item é baseada na Dissertacdo de Gotelip (2015) e na especificacdo técnica do Projeto BG-18
(2014).

A FPSO estudada tem capacidade para processar 24.000 m®/d de liquido com BS&W

méaximo de 80%, capacidade de movimentacdo e tratamento de gas natural de 6.000.000
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Nm®/d, exportacdo de 6leo de 24.000 m®/d, possui capacidade para tratamento de agua
produzida de 19.0000 m*/d e capacidade para injecdo de 4gua do mar de 28.500 m*/d.

As unidades do tipo FPSO tem como principal objetivo de operagdo realizar a
separacdo do fluido extraido dos pocos em agua, gas e 6leo de acordo com as especificacdes
para exportacdo, para tratamento adicionais necessarios, ou descarte (GOTELIP, 2015). A
Figura 2.9 mostra uma representacdo basica da operacdo da FPSO, onde é possivel observar
cada etapa do processo de separacao e processamento.
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Figura 2.9 Descricdo dos principais processos em uma FPSO
Adaptado de Gotelip (2015)

2.8.1 Descricao da Unidade de Recuperacao de Calor

Neste item serdo apresentadas as caracteristicas da unidade geradora de poténcia
utilizada na FPSO estudada. A turbina a gas utilizada é SIEMENS SGT-600, que possui
aplicacdo consolidada em FPSO (GOTELIP, 2015). O modulo é projetado para se localizar no
convés da FPSO, sendo composto por duas a quatro unidades de turbinas a gas, adequados
para 0s requesitos impostos em uma unidade FPSO.

Segundo Gotelip (2015) o mddulo permite tanto geracdo elétrica quanto mecénica,
baseado em condi¢Ges da DNV-OSS-102 “Regras para classificacdo de FPSO”. O design do
modulo é compativel com seguranca, salde e meio ambiente. A Figura 2.10 representa um

modulo individual e seus componentes, de uma turbina SGT-600.
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SGT-600

11,9 [m] 7,5[m]

4,5 [m]

SGT-600 standard package

1- Entrada do ar para combustao 6- Motor central
2- Entrada de ar para compressao  7- Caixa de redugdo de velocidade

3- Sistema de Lubrificacdo 8- Gerador
4- Exaustao da combustao
5- Saida do ar comprimido

Figura 2.10 Turbina a Gas SGT-600
Adaptado de Gotelip (2015)

Segundo NORD & BOLLAND (2013), a energia gerada em plantas de exploracdo de
petréleo e gas é focada em uma operacdo da usina de forma mais eficiente quanto possivel,
para uma dada demanda de energia. Em instala¢cdes offshore, 0 modulo de geracédo de energia
deve se adaptar a tudo o que for necessario para as operacdes de exploragdo de bleo e gas. Isto
leva muitas vezes a operar em condigdes off-design.

O modulo de geracdo de energia da plataforma avaliada é composto por quatro turbinas a
gas de 25 MW cada, sendo trés destas operando a carga parcial, as turbinas operam com cerca
de 50% de sua carga, resultando em uma poténcia de 12,5 MW, enquanto uma das turbinas
fica fora de funcionamento, utilizada apenas em emergéncia. As turbinas a gas que compdem
0 sistema de geracdo de poténcia sdo alimentadas pelo gas natural produzido na prépria
plataforma.

No proximo capitulo serd apresentado, o sistema utilizado para recuperacdo do calor

residual com suas principais caracteristicas.
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3. CICLO RANKINE ORGANICO

O ciclo Rankine Organico (Rankine Organic Cycle — ORC) é um processo promissor
de conversdo de energia térmica, de baixa e média temperatura, em eletricidade. Possui 0s
mesmos componentes principais (bomba, evaporador, turbina e condensador) e as mesmas
caracteristicas do ciclo Rankine convencional, sendo sua principal diferenca com relagdo ao
ciclo convencional o fluido de trabalho utilizado. Enquanto o ciclo Rankine convencional
utiliza o vapor d’agua, ciclo Rankine Organico usa fluidos organicos, tais como refrigerantes
e hidrocarbonetos, o que lhe confere caracteristicas diferenciadas.

A Figura 3.1 mostra os processos termodinamicos ideias em ciclo ORC, sdo:

e 1-2 Compressdo isentropica

e 2-3 Fornecimento de calor a pressdo constante

e 3-4 Expansdo isentrépica

e 4-1 Rejeicdo de calor a pressdo constante

|
Caldeira (:::)

Bomba

| | Condensador

Figura 3.1 Esquema do ciclo Rankine Orgéanico
Adaptado de (LACHI, 2014).

O fluido de trabalho na saida da turbina deve estar no estado de vapor pelo menos
90%, pois isso garantira que fluido de trabalho ndo contenha parcela liquida ao passar pela
turbina, uma vez que o impacto de goticulas no estado liquido pode causar a eroséo da turbina
e assim diminuicdo da sua eficiéncia. Um superaquecedor pode ser utilizado na saida do
evaporador para garantir que fluido de trabalho entre na turbina no estado de vapor

superaquecido.
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O tipo de fluido de trabalho escolhido influéncia na necessidade ou ndo do uso de um
superaquecedor na entrada da turbina. Os fluidos secos, por exemplo, ndo necessitam de
superaquecimento. As caracteristicas dos fluidos de trabalho serdo discutidas a seguir.

Os fluidos de trabalho de um ciclo ORC apresentam ponto de ebulicdo e um calor
latente de vaporizacdo mais baixo que o da agua, o que lhes permite evaporar a temperaturas
inferiores a de evaporagdo da &gua, e assim um maior aproveitamento da fonte quente.
Tornando assim o ciclo Rankine Organico atrativo para recuperacdo de calor de fontes de
baixa e média temperaturas.

Segundo Yamamoto et al., (2001) o ciclo Rankine Organico opera entre 60 a 200°C
para fontes de baixa temperatura, podendo chegar a atingir 350°C para o caso de fontes de
calor de alta temperatura.

As fontes de energia recebem a seguinte classificacéo:

e Fontes de baixa temperatura: temperaturas inferiores a 200°C, exemplo energia
geotérmica;

e Fontes de média temperatura: temperaturas entre 200 - 300°C, exemplo gases de
exaustao;

e Fontes de alta temperatura: temperaturas superiores a 300°C, exemplo gases de
exaustdo de processos de geracdo de eletricidade em motores de combustao
interna;

O ciclo ORC possui uma tecnologia madura assumindo papel de destaque em meio a
outras tecnologias, possibilitando a recuperacdo de fontes de calor de média e baixa
temperatura que até entdo eram inviaveis para o ciclo Rankine convencional trabalhando com
fonte de calor inferior a 400°C, devido a sua baixa eficiéncia e elevado custo de geragéo
(GOTELIP, 2015).

3.1 Comparacao entre ciclo Rankine convencional e o ciclo ORC

O ciclo Rankine e ciclo ORC se diferenciam apenas pelo tipo de fluidos de trabalho,
sendo apresentado ao leitor um comparativo entre as vantagens e as desvantagens do ciclo
ORC comparados ao ciclo Rankine convencional, a seguir.

Na saida da turbina o vapor produto da expanséao do fluido orgéanico, sai superaquecido

eliminando assim a necessidade da utilizagdo de superaquecimento na entrada da turbina.
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Como fluido orgénico ndo condensa durante o processo de expansao, as pas da turbina sdo
sofrem desgaste aumentando sua vida util em até 30 anos (BUNDELA & CHAWLA, 2010).

No ciclo Rankine convencional a temperatura na entrada da turbina ndo deve ser
inferior a 450°C para que ndo ocorra condensacdo da agua no interior da turbina durante
processo de expansdo, 0 que aumenta a tensdo térmica na caldeira e nas pas da turbina,
aumentando também seu custo de instalagdo (QUOILIN, 2011).

O ciclo ORC possui uma baixa queda da entalpia e pode ser aplicado a turbinas
simples ou de dois estagios, enquanto que no ciclo Rankine convencional devido a sua
elevada razdo de expansdo e sua elevada variacdo entalpica, o uso de turbinas de multiplos
estagios se faz necessario. Turbinas que trabalham no ciclo ORC possuem baixa rotagdo e
baixa velocidade periférica devido a sua pequena variagdo da entalpia, permitindo a utilizacdo
do gerador elétrico acoplado diretamente a turbina, sem a necessidade do uso de engrenagens
(MASCARENHAS, 2014).

Em relagéo a eficiéncia, o ciclo Rankine Convencional se mostra mais eficaz uma vez
que sua eficiéncia é de 30% enquanto que o ciclo ORC sob alto ou baixa temperatura ndo
excede 24% (QUOILIN, 2011).

Quando comparado os fluidos de trabalho, a 4gua € muito mais conveniente quando
comparada aos fluidos organicos, ela é barata, tem grande disponibilidade, ndo é inflaméavel,
ndo oferece riscos ambientais, é quimicamente estdvel e possui baixa viscosidade
(TCHANCHE et al., 2011). Ja o fluido de trabalho utilizado no ciclo ORC possui temperatura
de evaporacdo inferior a da agua o que lhe possibilita recuperar calor a baixa e média
temperatura.

Enquanto o ciclo ORC trabalha com pressdes que ndo excedem 30 bar, no Ciclo
Rankine Convencional a pressdo na caldeira pode chegar a 60 — 70 bar, com essa elevada
pressdo os riscos de operagdo aumentam, assim como as tensdes térmicas nas estruturas, para
iSSO SA0 necessarios equipamento mais resistentes, 0 que aumenta o custo do investimento e
da manutencdo (QUOILIN, 2011; MASCARENHAS, 2014).

Segundo Mascarenhas (2014) no Ciclo Rankine Orgénico, a diferenga entre a entropia
do estado liquido e do estado saturado é pequena, assim como a entalpia de evaporagéo.
Portanto ndo ocorrendo variagdo da carga térmica no evaporador, a vazdo massica do fluido
organico deve ser maior que a da dgua, aumentando assim o consumo de energia pela bomba.

Como pode se observar os dois ciclos tém vantagens e desvantagens, ciclos Rankine
Orgénicos sdo indicados para recuperacdo de calor de baixa e media temperatura, para

temperaturas superiores a 400°C deve se utilizar ciclo Rankine Convencional.
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3.1.1 Configuracoes do ciclo ORC

Neste item serd realizada uma andlise termodinamica de dois tipos de ciclo ORC o
primeiro a ser analisado sera ciclo ORC simples subcritico composto por quatro componentes
(bomba, evaporador, turbina e condensador) sendo este muito parecido com ciclo Rankine
convencional. O ciclo é formado por quatro processos e esta em regime permanente (Figura
3.2): A expanséo ocorre na turbina (1-2), o fluido sai da turbina no estado de vapor saturado e
entra no condensador onde troca calor com agua de arrefecimento e sai no estado de liquido
saturado (2-3). Uma vez na fase liquida, o fluido de trabalho é encaminhado para bomba onde
tem sua pressdo elevada e é enviado para evaporador (3-4), onde o ciclo € reiniciado
(MASCARENHAS, 2014).
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Figura 3.2 Ciclo ORC e diagrama T x s
Adaptado de (MUNOZ, 2013).

Os fluidos de trabalho utilizados em um ciclo ORC sdo geralmente secos ou
isentrépicos, a utilizacdo de fluido de trabalho demasiadamente seco, acarreta em vapor
superaquecido na saida da turbina (dispositivo de expansdo). Neste caso a instalacdo do
recuperador na saida da turbina é uma pratica comum nos ciclos ORC. O recuperador é
utilizado para pré-aquecer de fluido de trabalho, com a energia absorvida no recuperador a
quantidade de calor necesséria para vaporizacdo do fluido de trabalho no evaporador é
reduzida, aumentando a eficiéncia do ciclo (QUOILIN, 2011; HERREIRA, 2012).

A figura 3.3 mostra o ciclo ORC com recuperador na saida da turbina. Deste modo,
com a entrada do recuperador o ciclo ORC fica da seguinte maneira: a expansdo ocorre na
turbina (1-2), na saida da turbina o fluido se encontrada no estado de vapor superaquecido e
ingressa no recuperador (2-9) no estado de vapor superaquecido e troca calor com o fluido de
trabalho e o pré aquecendo-a antes que este entre no evaporador. Na saida do recuperador o
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fluido se encontra no estado de vapor saturado e entra do condensador, onde vapor saturado
troca calor com fluido de arrefecimento e sai no estado de liquido saturado (9-3). Uma vez na
fase liquida o fluido é encaminhado para bomba onde terd sua pressdao aumentada e sera
enviado para o recuperador (4-9) e em seguida para evaporador (9-10), onde o ciclo é
reiniciado (MASCARENHAS, 2014).
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Figura 3.3 Ciclo ORC com recuperador, e digrama T X s
Adaptado de (MUNOZ, 2013).

3.2 Critérios para selecédo do fluido de trabalho

A selecdo do fluido de trabalho é sem duvida um dos critérios mais importantes para
ciclo ORC, pois ao se selecionar um fluido de trabalho espera-se que ele maximize o
rendimento térmico e/ou a poténcia elétrica gerada, e que minimize o trabalho requerido para
a bomba, sendo ele a peca chave dessa tecnologia (TCHANCHE et al., 2011;
MACARENHAS, 2014).

Para selecdo dos fluidos organicos de trabalho deve se avaliar as seguintes
caracteristicas: (i) Propriedades termodinamicas; (ii) curva de vapor saturado; (iii) questdes
ambientais; (iv) saude e seguranca; (v) disponibilidade comercial

3.2.1 Propriedades Termodinamicas

As seguintes propriedades termodinadmicas devem ser levadas em conta no momento
em que o fluido de trabalho for selecionado, pois podem influenciar diretamente na

capacidade do sistema em recuperar a energia da fonte de calor, assim como influenciam na
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dimensdo do trocador de calor objeto de estudo neste trabalho € no consumo de energia dos
sistemas auxiliares. Sendo elas:

e Temperatura critica

e Pressdo critica

e Massa especifica

e Calor latente de vaporizacao

e Calor especifico

e Condutividade térmica

Temperatura Critica: E a temperatura no qual desaparece a diferenciacéo entre a fase

liquida e fase gasosa. Deve se optar por fluidos organicos a qual a temperatura permita que o
ganho de calor aconteca antes do ponto critico, utilizando um fluido com temperatura critica
elevada, pois desta maneira ndo é necessario uma grande diferenca entre a temperatura de
saturacdo e a fase de superaguecimento para obter-se uma boa eficiéncia térmica
(HERREIRA, 2012).

Pressdo Critica: Se a pressédo critica for muito elevada, o trabalho que o ciclo devera

realizar para atingir este aumento de pressdo também seré elevado, 0s equipamentos deverdo
ser mais resistentes para que resistam as elevadas pressdes, aumentando o custo do ciclo. E

preferivel ter uma pressao critica ndo muito elevada (HERREIRA, 2012).

Massa especifica: Os fluidos de trabalho devem possuir uma elevada massa

especifica, tanto na fase de liquido quanto na fase de vapor, elevada massa especifica resulta
em uma menor vazdo massica e com isso 0s equipamentos se tornam menores, diminuindo o
custo do sistema (PAPADOPOULOS et al., 2010; QUOILIN et al., 2012). Uma baixa massa
especifica implica em uma elevada vazdo volumétrica, aumentando a perda de carga nos
trocadores de calor, assim como aumento do dispositivo de expansdo e 0 seu custo
(QUOILIN, 2011).

Calor latente de vaporizacdo e calor especifico: A analise do calor latente de

vaporizacao e do calor especifico revela algumas conclusdes opostas entre 0s autores.
Segundo Maizza & Maizza (1996) um alto calor latente e um baixo calor especifico
sdo melhores para absor¢éo de calor durante a evaporagdo. Enquanto que Yamamoto et al.

(2001) para maiores vazGes massicas um fator importante na hora de avaliar a potencia gerada
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na turbina, assim como a temperatura de entrada e a relacdo de pressdo € necessario o uso de
fluidos com baixo calor latente.

Hung et al. (2010) afirma que o uso de fluidos com calor latente elevado proporciona
uma maior eficiéncia na recuperacao de calor, o calor especifico deve ser baixo para reduzir a
carga no condensador, enquanto que Tchanche et al. (2011) defende o uso de calor latente
elevado assim como alto calor especifico.

Chen et al. (2010) avaliaram a influéncia do calor especifico e do calor latente no
trabalho que é produzido pela turbina, uma formulacdo foi realizada assumindo os fluidos de
trabalho como gas ideal e concluiram que com calor latente mais elevado e baixo calor
especifico o trabalho especifico é maior.

Wang et al. (2013) usaram uma formulagdo para avaliar o calor especifico e calor
latente e concluiram que um maior calor latente e um menor calor especifico sdo preferidos se
avaliados a eficiéncia térmica do ciclo.

As contradi¢des nas diferentes andlises das influéncias de alguns dos parametros do
ciclo ORC, segundo He et al. (2014) se deve ao fato de que cada pesquisador teve diferentes
condicdes de fonte de calor avaliados, assim como diferentes critérios de avaliacdo da
performance do ciclo. Para que isso ndo ocorra, deve-se adotar uma metodologia na selecéo

de fluido de trabalho para recuperagéo de calor de baixa temperatura.

Condutividade Térmica e viscosidade: Uma maior condutividade térmica

proporciona um maior coeficiente de troca de calor nos trocadores de calor, assim como uma
baixa viscosidade tanto na fase liquida quanto na fase vapor para melhor troca de calor no
ciclo reduzindo as perdas de carga por atrito nos trocadores de calor (PAPADOPOULOS et
al., 2010; QUOILIN et al., 2012).

Temperatura de solidificacdo e degradacdo: A temperatura de solidificacdo deve ser

inferior a menor temperatura ao qual estara sujeito o fluido de trabalho, para que ndo ocorra o
congelamento do mesmo (PAPADOPOULOQS et al., 2010; QUOILIN et al., 2012).

Compostos organicos costumam sofrer deterioracdes e sofrem decomposicdo quimica,
estando esse fluido sujeito a uma temperatura maxima de degradacdo que varia com tipo
fluido. Portanto, 0 composto organico deve ser estavel quimicamente e termicamente estavel
para todas as pressdo e temperaturas ao qual o ciclo estard sujeito, limitando assim a
temperatura méaxima da fonte (QUOILIN, 2011).
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» Curva de vapor saturado

O comportamento da curva do vapor saturado é um critério importante na selecdo do
fluido de trabalho. A inclinagdo da curva, em um diagrama T-s, pode nos informar qual
categoria do fluido utilizado, como mostra Figura 3.4. Os fluidos sdo classificados como

umidos, secos ou isentropicos.
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Figura 3.4 Diagrama T x s para fluidos isentropico, tmido e seco.
Adaptado de (MASCARENHAS, 2014).

e Fluido isentrdpico: o valor da derivada (dT/ds) tende ao infinito para fluidos
isentrépicos, o vapor se expande ao longo de uma linha vertical no diagrama T-s, o fluido de
trabalho que entra na turbina permanece no estado de vapor saturado até que atinja a saida da
turbina, eliminando a condensacdo que pode causar erosao as pas da turbina (SILVA, 2010;
MASCARENHAS, 2014).

e Fluido imido: o valor da derivada (dT/ds) é negativa indicando fluido imido; a
expansdo do fluido de trabalho ocorre na zona de vapor suturado, podendo ocorrer a
condensacao é necessario efetuar sobreaquecimento do fluido na entrada da turbina para que
ndo ocorra a condensacao, evitando assim possiveis danos no equipamento (QUOILIN, 2011).

e Fluido seco: o valor da derivada (dT/ds) é positiva; mesmo com expansdo na
turbina o vapor resultante ainda se encontra superaquecido, garantindo que com uso deste
fluido ndo havera risco de erosdo da turbina (MASCARENHAS, 2014).

O uso de fluidos secos, durante a expansdo na turbina, colabora para que o fluido de
trabalho saia como vapor superaquecido como dito anteriormente, 0 que pode ser um

desperdicio além de exigir muito do condensador. Um recuperador pode ser utilizado para
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aproveitamento dessa energia podendo ser utilizada para o pré-aquecimento do fluido antes de
entrar no evaporador (GOTELIP, 2015; HERRERIA, 2012).

A Figura 3.5 apresenta o diagrama T x s dos fluidos orgénicos tipicos utilizados no

ciclo ORC e da agua.
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Figura 3.5 Diagrama T x s tipico de alguns fluidos orgéanicos e da agua.
Adaptado de (QUOILIN, 2011).

A Tabela 3.1 apresenta a temperatura critica e a pressdo critica de alguns fluidos de

trabalhos utilizados no ciclo ORC, assim como sua classificag&o.



Tabela 3.1- Propriedades dos fluidos organicos
Fonte: Adaptado de Gotelip (2015)

Fluido [1(1‘] ﬂg:;]

Tolueno (CTHS8) 318,65 4106 Seco
Etilbenzeno (C8H10) 34405 3606 Seco
Propilbenzeno (C9H12) 365,17 3200 Seco
Dimetilbenzeno (C8H10) 343,08 3511 Seco
Octametiltrisiloxano (MDM) 290,94 1415 Seco
Decametiltetrasiloxano (MD2M) 326,25 1227 Seco
Dodecametilpentasiloxano (MD3M) 355,21 945 Seco
Isobutano 1349 3648 Seco
Isopentano 187,28 3381 Seco
n-Butano 146,38 4023 Seco
n-Pentano 191,63 3529 Seco
R-134a 101,06 4059 [sentropico
R-290 96,67 4242 Isentropico
R-142b 137,1 4120 [sentropico
R-1270 92,44 4664 Umido
R-40 143,1 6700 Umido
Hexametildisiloxano (MM) 2456 1939 39 Seco
Tetradecametilhexasiloxano (MD4M) 380,05 B77.47 Seco
Octametileiclotetrasiloxano (D4) 31335 1332 Seco
Decametilciclopentasiloxano (D5) 346 1160.46 Seco
Triclorofluorometane (R11) 197,96 4408 Isentropico
Diclorodifluorometane (R12) 111,97 4124 Umido
R-216¢ca 175,9 2570 Seco
1,2-Diclorotetrafluorcetano (R114) 1454 3300 Seco
1,1-Dicloro-1-fluoroetane (R141b) 2057 4340 Isentropico
1,1-Difluoroetane (R152a) 113,26 4444 Umido
1-Cloro-1,1-difluorcetane (R142hb) 137.1 4121 Isentropico
n-Hexano 2347 3032 Seco
n-Heptano 267 2737 Seco
n-octano 2954 2497 Seco
Clorodifluorometano (R22) 96,05 4975 Umido

29
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» Restricdes ambientais

O uso de compostos orgénicos ndo pode ser de forma irresponsavel, uma vez que
causam grande impacto na camada de ozonio. Em 1996 entrou em vigor o Protocolo de
Montreal (assinado em 1987), um acordo entre paises para tentar deter a destruicdo da camada
de oz6nio. O Tratado proibiu o uso de substancias agressivas a camada de 0zonio, em especial
compostos cloroflurocarbonetos (CFCs), dos quais os seguintes compostos proibidos foram:
R-11, R-12, R-113, R-114, R115 e R-500 (HERREIRA, 2012).

O critério para determinar o potencial de empobrecimento do ozénio (ODP — Ozzone
depletion potential), consiste em um indice a ser avaliado no momento da escolha do fluido
de trabalho. A medida padrdo é o potencial destrutivo do R-11, igual a 1. A Figura 3.6
apresenta o ODP para diversos fluidos refrigerantes. O ODP dos fluidos refrigerantes atuais é
nulo ou muito proximo disso; fluidos de ODP diferente de zero deverdo ser eliminados
progressivamente segundo Protocolo de Montreal; os hidrobromofluorcarbonetos (HBFCs)
devem ser substituidos até 2015 e os hidroclorofluorocarbonetos (HCFCs) até 2040. Sendo
este ultimo conhecido como os refrigerantes R-22 e R-133 que serdo substituidos por fases a
partir de 2015 até 2040 (QUOILIN et al., 2012; HERREIRA, 2012).

Para medir a quantidade com que um gas contribui para o aquecimento global é
utilizado o Global Warming Potencial (GWP). A tabela 3.2 mostra os valores de ODP e GWP

para alguns fluidos orgénicos usados no ciclo ORC.
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Figura 3.6 ODP para diversos fluidos refrigerante.
Adaptado de (HERREIRA, 2012).
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» Saude e seguranca

Algumas garantias de seguranga devem ser levadas em conta na hora da escolha do
fluido de trabalho do ciclo ORC, para garantir a seguranca das pessoas envolvidas na
operacdo do sistema. O fluido de trabalho ndo deve ser corrosivo, toxico ou inflaméavel, além
de possuir seu ponto de autoignicao elevado.

O padrdo ASHRAE (American Society of Heating, Refrigerating, And Air-
Conditioning Engineers) classifica os fluidos refrigerantes em grupos de seguranca podendo
ser utilizado para avaliacdo do fluido de trabalho, sendo os parametros principais com relagédo
a seguranca a toxidade e a inflamabilidade (QUOILIN et al., 2012). O indice de seguranca de
alguns fluidos refrigerantes sdo mostrados também na tabela 3.2.

Tabela 3.2 - Custo, indice de impacto ambiental e seguranca de alguns fluidos refrigerantes
Fonte: TCHANCHE et al.,( 2011)

Refrigerante ASHRAE 34 GWP ODP
R-245fa B1 820 0

R-123 Bl 77 0,02
R-113 Al 6130 1
R-600 A3 0 0
R-601 A3 0 0
R-134a Al 1430 0
R-12 Al 10890 1
R717 B2 1 0

R-123 Bl 725 0,02

» Disponibilidade comercial

Deve se optar por um fluido de trabalho com disponibilidade comercial, uma vez que
um fluido com pouca disponibilidade dificulta a implementagéo do ciclo ORC, encarecendo o
processo. A utilizagdo de um fluido amplamente disponivel reduz os custos de compra e
manutencdo. Optar por fluidos de trabalho j& utilizados pela industria de refrigeracdo ou

indUstria quimica sdo de facil obtencao e possuem precos mais acessiveis (GOTELIP, 2015).
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3.3 Fontes de calor do ciclo Rankine Organico

O ciclo ORC ¢ bem flexivel, podendo ser empregado para diversas fontes de energia,
sendo elas energia geotérmica, energia solar, biomassa e o aproveitamento de calor residual

de processos industriais ( Waste Heat Recovery — WHR).

3.3.1 Energia Geotérmica

Com o aumento da profundidade a temperatura da Terra também aumenta e esta
energia subterranea emitida pelo centro da Terra recebe 0 nome de energia geotérmica. Essa
energia pode ser utilizada para processos de aquecimento e/ou geracao de energia.

Segundo Tchanche et al. (2011) o gradiente geotérmico médio préximo da superficie
terrestre é de cerca de 25 °C/km, mais varia de lugar para lugar, fazendo assim com que
alguns lugares mais adequados para aplicacdes geotérmica.

Disponiveis numa gama de temperatura que pode variar de dezenas de graus até
300°C, a minima temperatura para geracdo de energia sem prejudicar a eficiéncia da
conversdo de energia é de 80°C (QUOILIN, 2011).

A energia geotérmica pode ser aproveitada para aplicacdes diretas ou para geragdo de
energia. Quando usada para aplicacdo direta geralmente com temperaturas abaixo de 150°C,
os fluidos hidrotermais sdo utilizados para aquecimento de ambientes, aquecimento da agua
para processos industriais e agricultura. Estima-se que atualmente a capacidade térmica
instalada em todo o mundo é da ordem de 28000 MW (MUNOZ, 2013).

Fontes de calor com temperaturas maiores que 150°C, permitem a planta geotérmica
gerar uma producdo combinada de calor e poténcia. Para isso, a temperatura de condensacéo €
maior, desta forma a agua de arrefecimento pode ser usada para aquecimento aumentado a
eficiéncia global do sistema, no entanto a eficiéncia elétrica da instalacdo é reduzida
(QUOILIN, 2011).

3.3.2 Energia solar

Segundo Gang & Jing (2010) a luz emitida pelo sol fornece energia térmica a Terra
sob a forma de radiagdo. Essa energia chama irradiacdo, quando chega a superficie terrestre
tem um valor aproximado de 750 W/m?. Mesmo com uma elevada quantidade de energia
solar disponivel, a quantidade de energia elétrica gerada a partir da luz solar € muito pequena

qguando comparada ao consumo de energia mundial.
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Deste modo a aplicagédo do ciclo ORC com energia solar, € uma interessante opcao de
aproveitamento dessa fonte de energia renovavel. A luz solar é concentrada através de
espelhos ou lentes em um coletor que pode ser linear ou pontual. Este calor armazenado é
transferido para um fluido de trabalho, para em seguida efetuar processo de expanséo.

Coletores solares séo dispositivos conhecidos por capturar a energia solar incidente.
Os coletores podem estar diretamente ligados com o equipamento ou podem ndo fazer parte
do equipamento do ciclo, os dois tipos sdo mostrados nas Figuras 3.7 e 3.8 respectivamente.

No caso em que os coletores fazem parte direta do equipamento, o fluido de trabalho

passaria diretamente pelos coletores, ganhando calor necessario e seria expandido.
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Figura 3.7 Ciclo ORC com entrada direta de calor.
Adaptado de (HERREIRA, 2012).

Os coletores podem néo estar ligados diretamente aos equipamentos do ciclo ORC.
Desta forma, o calor é transferido para o sistema através de um trocador de calor; um fluido
térmico é utilizado para realizar a troca de calor com o fluido de trabalho do ciclo ORC. Néo
h& contato direto entre o fluido de trabalho e um oleo térmico, trocando apenas calor. O
sistema fica composto por um circuito primario onde circula fluido de trabalho do ciclo ORC,
e um circuito secundario, do fluido (6leo térmico) que circula pelos coletores (HERREIRA,
2012).
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Figura 3.8 Ciclo ORC com trocador de calor
Adaptado de (HERREIRA, 2012)

Do ponto de vista termodindmico, o ciclo com entrada de calor direta atraves dos
coletores ¢ mais adequado, quando se utiliza os de trocadores de calor aumenta-se as
irreversibilidades do sistema fazendo com que nem todo calor capturado nos coletores seja
transferido ao ciclo. Porém, o ciclo com entrada direta tem problemas, pois os coletores
solares ndo sdo projetados para suportar altas pressdes, outro problema esta na mudanca de

fase do fluido organico isso € uma desafio para os coletores (HERREIRA, 2012).

3.3.3 Biomassa

Outra fonte energética possivel para funcionamento do ciclo ORC é a biomassa, sendo
ela a quarta maior fonte de energia do mundo (ANEEL, 2005) chegando a contribuir com
14% da demanda mundial de energia priméaria. A biomassa é toda aquela matéria biol6gica
que pode ser utilizado como energia. Pode ser encontrada em processos industriais e agricolas
e em residuos urbanos. A biomassa é facilmente adaptada a producdo combinada de energia
sob a forma de calor e eletricidade (cogeragdo) do inglés Combined Heat and Power (CHP)
em pequena escala (MASCARENHAS, 2014).

Tornando-se uma importante forma de gerar energia de forma descentralizada, possui
baixa densidade o que impossibilita o transporte a grandes distancias. Suas instalacdes tem
capacidade inferior a 1 MW, o rendimento na transformacdo de energia térmica em energia

elétrica sdo baixos limitados a 18%, o ciclo Rankine convencional ndo é economicamente
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viavel e nem possuem grandes eficiéncias nessa gama de poténcia, tornando o ciclo ORC uma
solucéo ideal para estes sistemas (MASCARENHAS, 2014).

Uma vez que pequenas unidades descentralizadas, seu custo para geracdo
exclusivamente elétrica ndo é competitivo, o uso do sistema de geracdo combinada de calor e
eletricidade é implantado para garantir o retorno do investimento. O uso do calor gerado que
pode ser aproveitado em processos industriais (secagem da madeira), faz com que a eficiéncia
global de uma planta seja de aproximadamente 88% (QUOILIN et al, 2013).

Ciclo de dleo sintético Turbina

Economizador

Evalorador Gerador

O } Regenerador

Biomassa

Fornalha Condensado
Bomba ‘
Aproveitamento
de calor
Gases de "District Heating"
. exaustdo
Pré-aquecedor
do ar de
combust3do

Economizador

Ar de combustdo

Figura 3.9 Esquema simplificado do ciclo ORC para uma fonte de biomassa
Adaptado de (MUNOZ, 2013).

3.3.4 Calor residual de processos industriais

O calor residual é o termo utilizado para calor gerado e ndo utilizado durante um
processo de combustdo ou qualquer outro processo térmico/quimico, sendo rejeitado
diretamente para atmosfera. Processos industriais, motores térmicos e equipamentos
mecanicos produzem grande quantidade de calor residual. Os gases descarregados ndo so
possuem um elevado valor exergético, mas também grande quantidade de poluentes: didxido
de carbono (CO,), 6xidos de nitrogénio (NOy) e 6xidos de enxofre (SOy), esses componentes

sdo responsaveis pelo efeito estufa e pelo aquecimento global (TCHANCHE et al., 2011).
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Paises desenvolvidos, na busca pela diminuicdo das emissdes desses gases nocivos e
ao mesmo tempo, em que querem diminuir suas importagdes de energia avaliaram o potencial
de recuperacgéo de calor residual. Por exemplo, um estudo realizado nos oito maiores setores
industriais no Canada mostrou que 70% da energia de entrada era perdida.

De acordo com dados do Departamento de Energia dos EUA (Department of Energy —
DOE) em 2008, o setor industrial por si so representa cerca de um tergco do total da energia
consumida no pais contribuindo na mesma propor¢do para emissdes de gases do efeito estufa.
Cerca de 20 a 50% da energia de entrada é perdida, esta energia poderia ser recuperada
parcialmente para reduzir a intensidade energética do pais. Os setores industriais que
requerem alta demanda de energia sdo: industria metallrgica (ferro, aco, cobre, aluminio e
vidro), cimento, industrias de material de construgdo, industria de alimento e bebidas,
industria de papel e celulose, petroleo e industria quimica (TCHANCHE et al., 2011).

As fontes de calor residual podem ser distinguidas de acordo com nivel de
temperatura: baixo (< 230°C), médio (230-650 °C) e alto (> 650°C). A temperatura da fonte
de calor é um parametro essencial e determina a eficiéncia do processo de recuperacdo de
energia, e também influencia significativamente sobre o projeto dos trocadores de calor, que
sdo fonte de estudo deste trabalho. Os trocadores de calor tém papel importante na
recuperagdo de energia. Para isso uma variedade de trocadores de calor sdo utilizados sendo
eles: (i) recuperadores; (ii) regeneradores; (iii) pré-aquecedores de ar; (iv) economizadores. A
geracdo de energia a partir de calor residual pode ser alcancada utilizando ciclos
termodinamicos de energia: ciclo Rankine convencional, ciclo ORC e o ciclo Kalina.

Segundo Tchanche et al. (2011) o ciclo de vapor convencional trabalha em alta e
media temperatura e tem maturidade desde anos setenta, mas nao eram rentaveis em menor
escala e em baixas temperaturas. Em baixa e média temperatura, os ciclos ORC e Kalina se
destacam em relacdo ao ciclo Rankine convencional, pois sdo menos complexos. A
transferéncia de calor da fonte quente para o ciclo de poténcia pode ser realizado de duas
maneiras: (1) gases de escape/calor do processo e fluido de trabalho realizam a troca de calor
em um mesmo trocador de calor ou (2) um circuito com 6leo térmico é integrado ao sistema
para evitar o contato direto dos gases de escape e fluido de trabalho, conforme ilustrado na
Figura 3.10.

Uma grande dificuldade reside na concepc¢do Otima e integracdo dos trocadores de
calor ao sistema, visando maximizar a taxa de recuperacdo de calor. Por isso, este trabalho

visa 0 dimensionamento de trocadores de calor compactos para recuperacao de calor residual,
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com maxima eficiéncia e minoracdo da area ocupada em uma FPSO. O préximo capitulo

apresenta um estudo mais detalhado sobre os trocadores de calor.

Expansor- Gerador

Fonte de calor

—elB omba de ole

Bomba de agua

Bomba de Fluido

Figura 3.10 Ciclo ORC adaptado a recuperacéo de calor residual
Adaptado de (TCHANCHE et al., 2011).
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4. TROCADORES DE CALOR

Trocadores de calor sdo equipamentos no processo de troca de calor entre dois ou mais
fluidos, a diferentes temperaturas podendo ou ndo estar separados por uma parede sélida
(OZISIK, 1990). Trocadores de calor possuem inlimeras aplicagGes, como usinas elétricas a
vapor, usinas de processamento quimico, condicionamento de ambientes, recuperacdo de
calor residual, dentre outros (INCROPERA, 2002). Como exemplo das aplica¢des destes mais
comuns destes equipamentos como: aquecedores, resfriadores, condensadores, evaporadores,
recuperadores, etc.

S@o classificados de diversas formas: (i) o processo de transferéncia, (ii)
compacticidade, (iii) tipo de construcdo, (iv) disposicdo das correntes e (v) 0 mecanismo de
transferéncia de calor (OZISIK, 1990).

Com relacdo ao processo de transferéncia, os trocadores podem ser de contato direto
ou indireto. No contato direto os fluidos se misturam e a transferéncia de calor ocorre entre
dois fluidos imisciveis, j& no contato indireto os fluidos ndo se misturam e o calor é
transferido através de uma interface solida (OZISIK, 1990).

Os trocadores de calor podem ser classificados de acordo com as caracteristicas
construtiva, sendo os principais grupos os trocadores de calor de placas, de placa aletada, de
tubo aletado, os regenerativos e os trocadores tubulares. Um maior detalhamento sera dado
aos trocadores de calor compactos, pois este tipo de trocador € o objeto de estudo do presente
trabalho.

Os trocadores de calor de placas sdo constituidos por placas delgadas que podem ser
lisas ou onduladas. Além disso, ndo suportam grandes pressdes ou diferenca de temperaturas
quando comparados aos trocadores tubulares equivalentes (INCROPERA, 2002). Trocadores
de placa aletados sdo geralmente empregados nas trocas de gas/gas e em aplicacdo de baixa
pressdo, que ndo sejam maiores que 10 atm. A temperatura maxima também é limitada a cerca
de 800°C (OZISIK, 1990).

Trocadores regenerativos podem ser estaticos ou dindmicos. O tipo estatico ndo possui
partes moveis e consiste em uma massa porosa através da qual passam alternativamente os
fluidos quente e frio. Durante o escoamento do fluido quente, o calor é transferido do fluido
quente para o miolo do trocador regenerativo. Depois com o escoamento do fluido frio, 0
calor é transferido do miolo para o fluido frio. Os regeneradores estaticos podem ser poucos
compactos, para uso em alta temperatura (900 a 1500°C), como é o caso dos pré-aquecedores
de ar (OZISIK, 1990).
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Com relacéo ao arranjo do escoamento, os trocadores de calor podem ser de correntes
paralelas, em contracorrente ou de correntes cruzadas. Os de correntes paralelas os fluidos
quente e frio entram na mesma extremidade do trocador de calor, fluem na mesma direcéo, e
deixam juntos a outra extremidade. No caso do trocador operando em contracorrente, 0s
fluidos entram em extremidades opostas do trocador de calor e escoam em direcdes opostas e
saem em lados opostos. Se o trocador de calor possui configuracdo de corrente cruzada, em
geral os fluidos fluem perpendicularmente um ao outro. O escoamento pode ser misturado ou
ndo misturado, no escoamento misturado ocorre a mistura entre o fluido quente e o fluido frio.
Os trocadores de calor de correntes cruzadas tém ampla aplicacdo na engenharia, sendo muito
utilizados como evaporadores, no resfriamento a ar de condensadores de equipamentos de ar-
condicionado e como resfriadores de &gua de refrigeracdo de motores de automoveis
(OZISIK, 1990).

Trocadores do tipo casco e tubo possuem uma estrutura consideravelmente robusta, é
construido com tubos e uma carcaca. Um dos fluidos passa por dentro dos tubos, e o outro
pelo espaco entre a carcaca e o feixe de tubos. Existem inumeras construcdes diferentes para
este tipo de trocador de calor que depende da transferéncia de calor desejada, do desempenho,
da queda de pressdo e dos métodos usados para reduzir tensdes térmicas, prevenir
vazamentos, facilidade de limpeza, para conter pressdes operacionais e temperaturas altas e
controlar corrosao.

Trocadores casco e tubo sdo os mais usados, pois podem operar em diferentes presses
e temperatura, com fluidos muito viscosos, atmosferas corrosivas. A facilidade de fabricacédo
e 0 custo relativamente baixo constituem a principal razéo para seu emprego disseminado nas
aplicacBes de engenharia. Possui eficiéncia é baixa quando comparada a novos modelos de
trocadores, especialmente quando comparada aos trocadores compactos. Seu tamanho
também € um fator a ser considerado durante o projeto, pois o0 espaco ocupado por ele é bem
relevante em uma unidade do tipo offshore. Para sua manutencdo os tubos devem ser

retirados, ocupando mais que duas vezes seu comprimento quando posto em manutencao.

4.1 Trocadores Compactos

Segundo Shah et al. (2003) um trocador de calor é classificado como compacto
quando possui densidade de 4rea (B) maior do que cerca de 700 m?/m? para trocador gas/gas
ou didmetro hidraulico menor que 6 mm e 400 m?m?® para trocadores liquido/gas. S&o

utilizados quando se deseja uma grande area de transferéncia de calor por unidade de volume.
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Sdo muito utilizados na industria, especialmente em processos em que a troca de calor ocorre
de gas para gas ou liquido para gas. Kays & London (1984) estudaram uma infinidade de
configuracOes diferentes de tubos e de placas, cujas diferengas se devem principalmente ao
modelo e a disposicdo das aletas.

Podem ser construidos com tubos aletados ou chapas formando um conjunto
compacto. Existem uma infinidade de configuracdes de miolos de transferéncia de calor, e
suas caracteristicas dindmicas térmicas e hidrodindmicas foram extensivamente estudadas por
Kays & London (1984).

Algumas das caracteristicas especificas para este tipo de trocadores compactos séo:

e Geralmente com superficie estendida (aletas);

e Alta relagdo de 4rea de troca de calor por volume, cerca de 700 m%/m?;

e Pequeno diametro hidraulico;

e Usualmente um dos fluidos é um gas;

e Possui pressdo e temperatura limitada se comparadas com trocadores do tipo casco

e tudo, pois possui letds finas e a unido dessas aletas na placa ou tubos séo feitas
por brasagem ou expansao mecanica;

e Flexibilidade na distribuicdo de area tanto do lado quente quanto do lado frio como

desejavel em projeto;

A Figura 4.1 mostra os miolos tipicos de trocadores compactos de tubos aletados.

© ©
o ©
Elltrxiiac?ed;r — | © © ©
()

Figura 4.1 Trocador compacto aletado (a) tubo aletado individualmente, (b) aleta longitudinal, (c) tubo e placa
continua.
Adaptado de Kuppan (2000)
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4.1.1 Trocadores compactos de tubos aletados

Trocadores compactos de tubo aletado sdo amplamente utilizados como
condensadores e evaporadores em sistemas de refrigeracdo, em equipamentos de ar
condicionado, veiculos automotores para resfriamento de 6leo ou agua e em processos
industriais como resfriadores de ar. S&o empregados em fluxos de alta pressdo e onde um dos
fluidos de trabalho possui coeficiente de transferéncia de calor maior quando comparado ao
outro fluido. Como é o caso dos trocadores gas/liquido onde o coeficiente de transferéncia de
calor do lado do liquido é cerca de 3 a 10 vezes maior que o coeficiente de transferéncia de
calor do lado do ar. Os tubos podem possui aletas externas ou internas. Na presenca de aletas
internas sdo utilizadas para diminuir a resisténcia térmica entre o fluido e o trocador,
provocando taxas de transferéncia de calor mais elevadas (KUPPAN, 2000).

Trocadores compactos de tubo aletado possuem menor compactagdo quando
comparados com trocadores de placa aletada para um mesmo volume medido. Os trocadores
de tubo aletado sé&o indicados para situacfes onde um dos fluidos opera a uma pressao mais
elevada, enquanto o outro fluido esta a baixa pressdo. A Figura 4.2 mostra alguns dos tipos de

forma de aletas, porém as mais utilizadas sdo as aletas circulares ou planas.
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Figura 4.2 Geometria das aletas utilizadas nos trocadores compactos de tubo aletado.
Adaptado de Kuppan (2000)
Trocadores compactos de tubos aletados possuem dois arranjos basicos para
construcdo dos tubos: em linha ou escalonados (triangular) como mostra a Figura 4.3, 0s
arranjos triangulares sdo mais utilizados, pois, estes tornam o trocador mais compacto e

permite uma maior transferéncia de calor. Porém este arranjo dificulta a limpeza e para o caso
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do escoamento carregar sujeira ou particulas abrasivas, para este caso deve optar pelo arranjo

de tubos em linha, pois este permite a limpeza de forma mais fécil.

Figura 4.3 Arranjo dos Tubos Aletados (a) tubos em linha, (b) tubos escalonados.
Adaptado de Kuppan (2000)

Do mesmo modo que as aletas trocadores compactos também possuem trés formas
béasicas de tubos: os redondos, os elipticos e os planos. Os trocadores do tipo plano e circular
sdo empregados em arranjos do tipo escalonado. A condicdo de operacdo é fator chave na
hora da escolha dentre as trés formas. Por exemplo, trocadores que trabalham com elevada
pressdo e utiliza fluido com alto poder de incrustacdo ¢ melhor optar pelo uso de tubos
redondos. Tubos planos sdo mais indicados para aplicacdes em baixa pressdo, como exemplo
os radiadores de carro. Os tubos do tipo elipticos e planos sdo usados para aumentar a
transferéncia de calor no interior do tubo e reduzir a queda de pressdo do lado externo dos
tubos (KUPPAN, 2000).

A Figura 4.4 mostra alguns modelos de trocadores compactos de tubo aletado

encontrados na industria.
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Figura 4.4 Modelos de trocadores compactos
Adaptado de Kuppan (2000)

4.1.2 Trocadores compactos do tipo placa aleta

Trocadores compactos também podem ser do tipo placa aleta, sua densidade de area
(B) é de aproximadamente 6000 m*/m>. A geometria basica deste trocador consiste numa pilha
alternada de placas planas com aletas corrugadas como mostra a Figura 4.5.

A geometria do trocador permite que os fluidos possam escoar em corrente contrarias,
cruzadas ou paralelas, € mais frequentemente encontrado operando em contra corrente, pois
esta permite uma maior eficiéncia térmica do equipamento. As corrugacdes servem ambas
como superficies de transferéncia de calor secundaria e como suporte mecanico para pressao
interna entre as camadas. Trocadores compactos de placa aleta sdo utilizados para baixas
pressdes, e sdo comumente empregados quando a transferéncia de calor é feita através de dois
gases (KUPPAN, 2000).
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Figura 4.5 Trocador compacto placa aleta (a) elementos tipicos de um trocador de calor placa aletada (b) fluxo
das correntes
Adaptado de Kuppan (2000)

As aletas podem ser encontradas das mais diversas formas como mostra Figura 4.6,
sendo as aletas triangulares e retangulares as mais comuns. As aletas retangulares sdo mais
resistentes que as aletas triangulares para uma mesma &rea de passagem e uma mesma
espessura da aleta. Quando as aletas estdo localizadas ao longo do comprimento do
escoamento, elas produzem uma camada limite mais espessa, 0 que resulta em baixos
coeficientes de transferéncia de calor. No entanto aletas ondulada (wavy) ou tiras escalonadas
(Offset strip) produzem camadas limites mais finas, pois, o crescimento da camada limite €
interrompido periodicamente devido as ondulagfes, resultando em um coeficiente de

transferéncia de calor mais elevado.
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Figura 4.6 Geometria das aletas
Adaptado de Kuppan (2000)
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Segundo Hesselgreaves (2001), trocadores compactos tem aumentado sua importancia
nos ultimos 50 anos nas &reas: aeroespacial, automobilistica, turbinas e gas dentre outras

devido a fatores como alto desempenho, peso, tamanho reduzido e baixo custo.

4.1.3 Aspectos Basicos de compactacéo

O parametro fundamental para descrever a compacta¢do de um trocador de calor é o
diametro hidraulico definido na Equacéo 4.1 (KUPPAN, 2000).

Onde:

A.: area da secdo transversal

As: area da superficie de transferéncia de calor

L: comprimento do escoamento

Para algumas superficies, a area da segdo transversal varia com comprimento de
escoamento. Para estes casos usa-se uma definicdo alternativa para didmetro hidraulico dada

pela Equacéo 4.2.
4V

dy,, =

(4.2)

Onde Vs é o volume envolvido (volume ocupado por um paralelepipedo que envolve
a superficie).
A segunda definicdo utilizada para medir o grau de compacidade do trocador de calor

¢ a densidade de area superficial (B), dada pela Equacdo 4.3.

B=— (4.3)



46

4.2 Variaveis para o Dimensionamento dos Trocadores de Calor

4.2.1 Natureza e Caracteristicas dos Fluidos

A natureza dos fluidos que circulam num trocador de calor constitui em um fator
fundamental no seu estudo. Propriedades fisicas sdo de fundamental interesse, pois,
influenciam na troca térmica, sendo elas: condutibilidade térmica, densidade, viscosidade e o
calor especifico. Essas propriedades, juntamente com algumas variaveis geométricas e de
operacdo, influem decisivamente no desempenho do trocador de calor. Essas propriedades
variam em funcgdo da temperatura, que por sua vez se altera ao longo do trocador de calor. Na
maioria das vezes é aceitavel que se adote os valores das propriedades a temperatura média
entra a entrada e a saida.

4.2.2 Velocidade do Escoamento

A velocidade do escoamento é um fator importante e influi em quatro aspectos
fundamentais:
e Eficiéncia de troca térmica;
e Perda de carga;
e Erosao;
e Deposito de sujeira (incrustacéo);

Quando maior a velocidade do escoamento num trocador de calor, maior sera a
turbuléncia criada e um melhor coeficiente de transporte de energia. Portanto, a area do
trocador de necessaria sera menor. Com relacdo a esse aspecto, uma alta velocidade é
desejada. Porém essa intensa turbuléncia gera uma atrito maior e uma perda de carga maior,
que podem ultrapassar os valores de perda de carga maxima admissivel (MUNSON &
YOUNG, 2004). Por este aspecto, de uma perda de carga elevada, ndo é desejavel uma
velocidade de escoamento elevada. Deste modo, ha um dever em buscar uma melhora da
eficiéncia de troca térmica sem que ocorra uma perda de carga excessiva. Este aspecto € um
dos principais objetivos no momento de projeto de um trocador de calor.

A velocidade também influencia em outros dois pontos, na erosdo e na incrustagéo.
Uma velocidade muito baixa pode favorecer o deposito de sujeira e a dificuldade da sua
remocdo. Por outro lado, uma velocidade muito elevada pode acarretar uma intensa erosao.

Em caso de fluidos corrosivos ou que contenha solidos em suspensdo, o efeito sera ainda mais
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severo. A Tabela 4.1 mostra a faixa de valores recomendados para velocidade de escoamento

num trocador de calor.

Tabela 4.1 Faixa de valores recomendados para velocidade de escoamento.

Fluido Velocidade Recomendada [m/s]
Gases e vapores 25a30
Liquidos com Viscosidade < 50 cP la3

Liquidos com Viscosidade entre 50 e 1000 CP 05a2

Liquido com Viscosidade > 1000 cP 0,2al

Agua de resfriamento nos tubos la25

Fonte: Adaptado de Silva (2012)

4.2.3 Perda de Carga Admissivel

A queda de pressdo (a variacdo de energia expressa em altura manomeétrica) entre a
entrada e saida é chamada perda de carga num trocador de calor. Para cada fluido do processo
estipula-se um valor de perda de carga maxima ou perda de carga admissivel, por inUmeras
razdes. Uma perda de carga muito elevada representa um consumo operacional de energia
elevado e deve ser evitada. Sem esquecer que o trocador de calor é sempre componente de
uma unidade de processo. O fluido que sai dele, muitas vezes, vai ainda passar por tubulagdes
e outros equipamentos a jusante, com suas respectivas perdas de carga; portanto na saida do
trocador de calor, o fluido precisa ter pressdo suficiente para vencer as perdas de carga do
sistema. Na literatura, ha faixas de valores usuais para perdas de carga admissiveis, como

mostra Tabela 4.2.

Tabela 4.2 Valores de orientagdo usuais de perda de carga admissiveis

Fluido Perda de Carga Perda de Carga
Admissivel (psi) Admissivel (bar)
Gases e vapores em operacdo a 2al10 0,138 a 0,689

pressdes altas ou intermediarias

Gases e vapores em operagdo a 0,3a2 0,021 a 0,138
pressdes proximas a atmosférica ou

sub vacuo

Liquidos 10a25 0,689 a 1,724

Fonte: Adaptado de Silva (2012)
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O trocador de calor deve trabalhar o mais proximo possivel da perda de carga
admissivel, pois quanto maior a intensidade de turbuléncia, melhor o desempenho de troca
térmica. Assim, deve-se utilizar a toda dissipacdo de energia por atrito prevista, sem
ultrapassar o valor admissivel (INCROPERA, 2002).

4.2.4 Fator de incrustacao

Durante a operagdo, os trocadores de calor ficam incrustados com o deposito de
materiais indesejados na superficie. Por isso, a resisténcia térmica ao fluxo de calor aumenta,
reduzindo a taxa de transferéncia de calor (OZISIK, 1990).

Na préatica, um dos modos adotados para-se saber o grau de deposito em um trocador
de calor em operacdo é acompanhar, ao longo do tempo de uso, as temperaturas e as pressoes
terminais do trocador de calor. A medida que as incrustacdes aumentam, a eficiéncia de troca
térmica diminui, observando-se através das temperaturas e pela diferenca de pressoes.

O surgimento das incrustagdes pode ser devido a sedimentagdo, a polimerizagdo, a
cristalizacdo, a corrosdao ou a causas de natureza organica (como algas). Esses mecanismos
podem ocorrer independentemente ou paralelamente.

As condi¢bes de processo afetam a taxa de deposito das incrustacbes no trocador de
calor sdo elas: natureza do dos fluidos, a velocidade de escoamento, a temperatura dos fluidos,
a temperatura da parede, o material de constru¢do do equipamento, a grau de acabamento da
superficie como a rugosidade ou tipo de revestimento interno.

Um modo de facilitar a quantificacdo desse efeito utiliza-se um parametro definido
como fator de incrustacdo ou fator de sujeira (fouling factor). Matematicamente falando, é o
inverso do coeficiente de transporte de energia por convecgdo. Portanto, quanto maior o fator
de incrustacdo, maior o deposito, maior e resisténcia térmica, menor a transferéncia de calor.
Faixas de valores tipicos desse fator para diversos fluidos podem ser encontrados na literatura.

Segundo Munson & Young (2004) o fator de incrustacdo deve ser considerado no
projeto do trocador de calor, pois influencia na area que deve atender as necessidades do
trocador de calor novo (limpo) e do trocador de calor em operacdo ha algum tempo (ja com
incrustagdo). Devido & dificuldade de previsdo deste valor isso se torna uma das causas
principais da imprecisao no projeto de um trocador de calor. Sendo a experiéncia profissional

um aspecto fundamental.
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4.2.5 Critérios nas localizagdes dos fluidos

Segundo Silva (2012), a definicdo de qual fluido deve escoar do lado interno ou
externo de um trocador de calor do tipo casco tubos, € uma das decisdes mais importantes a
ser tomada no inicio do projeto. Uma mé localizacdo dos fluidos resulta em um projeto ndo
otimizado e com frequentes problemas durante a operacao.

Um dos aspectos basicos levados em consideracdo refere-se a limpeza e manutencédo
do equipamento, a problemas decorrentes de vazamento e a eficiéncia de troca térmica. Para
decidir a melhor localizagdo para os fluidos, deve-se considerar:

e Fluido com maior tendéncia de incrustacdo: Os fluidos com maior tendéncia a
incrustacdo devem circular do lado dos tubos. Isto se deve ao fato de que a limpeza mec6anica
e quimica € bem mais facil do lado dos tubos.

A éagua de resfriamento € um dos fluidos industriais com alto fator de incrustacéo e,
portanto de modo geral circula preferencialmente pelos tubos. Mesmo para a agua de
resfriamento tratada, cujo fator de sujeira ndo é considerado tdo elevado, recomenda-se em
geral a sua circulacdo pelos tubos (INCROPERA, 2002).

e Fluido Corrosivo: Fluidos corrosivos devem circular dentro dos tubos. Por questéo de
seguranga e manutencao, uma vez que os tubos podem ser revestidos internamente e sdo mais
facies de se substituir se for necessario.

e Fluido com temperatura ou pressdo muito elevadas: Para elevadas temperaturas e
pressdes, 0s cuidados com o material para construcdo e vedacdo do trocador de calor tem que
ser maiores. Portanto, pelos mesmos motivos citados anteriormente, é preferivel circular o
fluido nessas condic¢des no lado dos tubos.

e Fluidos com menor velocidade de escoamento: Uma velocidade baixa de escoamento
dificulta a troca térmica. Devido a possibilidade de uso de chicanas transversais, € mais fécil
provocar uma turbuléncia intensa no casco do que no lado do tubo. Portanto, mesmo com
escoamento de baixa vazdo, ha um recurso construtivo (chicana) para incrementar a troca
térmica no lado do casco. Deste modo, quando a diferenca entre as vazdes € significativa, em
geral é mais econdmico circular o fluido de menor vazao no lado do casco e maior vazao no
lado dos tubos.

e Fluido mais viscoso: Um fluido com alta viscosidade dificulta a troca térmica. E
indicado circular o fluido mais viscoso no lado do casco onde a turbuléncia pode ser

intensificada mais facilmente.



50

e Fluidos letais e toxicos: Por razdes de seguranca ao se trabalhar com fluidos toxicos, a
vedacdo é fundamental. A estanquiedade é mais facilmente obtida do lado dos tubos, usando
um espelho duplo por exemplo. Para fluidos letais ou toxicos recomenda-se que estes devem
circular no lado do tubo.

e Fluido com diferenca de temperatura muito elevada: Se a diferenca de temperatura de
entrada e saida for muito elevada, maior que 150°C, com mais de uma passagem pelo lado dos
tubos. Recomenda-se circular este fluido pelo casco, minimizando os problemas construtivos
causados pela expansdo térmica (INCROPERA, 2002).

4.3 O papel dos trocadores de Calor numa FPSO

Na industria, offshore os trocadores de calor séo utilizados para a quebra de emulsdes
entre o0 petroleo e a agua, para o resfriamento de gases provenientes de um processo de
compressdo, condensacdo e aquecimento de mistura em uma torre de destilacdo
(SANT ANNA, 2005).

O trocador de calor do tipo casco e tubo é mais utilizado nas primeiras etapas do
processo, pois trabalha bem com fluidos mais viscosos. Com aumento da temperatura
aumenta a capacidade de separacdo do 6leo, com o decréscimo na densidade e viscosidade.

A emulséo é aquecida antes da entrada na planta logo apds o turret ? para que ocorra
uma boa separacdo no resto do processo. No bombeamento da emulsdo desde a cabeca do
poco até a embarcacdo, hd uma grande perda de energia interna devida ao atrito com a
tubulacdo e a troca de calor com agua gelada do mar, fazendo a emulsdo chegar ao turret com
temperatura geralmente considerada baixa para uma boa separacdo. O aquecimento nesta
etapa € vital para o restante do processo, 0s trocadores do tipo casco e tubo sdo geralmente
utilizados devido a alta viscosidade da emulséo.

Apb6s o primeiro estagio de separacdo, tem-se na planta 6leo, gas e agua que sdo
tratados em sistemas independentes. Um trocador de calor do tipo placa € utilizado para
aumentar da temperatura, garantindo boas condigfes de separacgdo final, aquela que possui a
intencdo de retirar as menores porgdes de agua, gas e solidos que ainda permanecem

dispersos. Os trocadores de calor também podem ser utilizados para resfriamento do o6leo,

2 Turret — espécie de torre ancorada que confere ao FPSO liberdade de girar 360°, sofrendo menos
impacto do vento e ondas.
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pos-fase de separacdo final, para diminuir sua pressdo e armazena-lo de forma segura
evitando evaporacao e criacdo de atmosferas explosivas.

Os trocadores de calor também séo utilizados para resfriamento da agua antes que esta
seja descartada no mar, conforme regulamentado por 6rgdos ambientais. Também, pode se
considerar o aquecimento da agua utilizada nos processos, especialmente no sistema de
reaquecimento que fornece dgua quente para outros trocadores da planta e para utilizacdo de
agua quente nas acomodac0es e cozinha da embarcacao.

Evaporadores e condensadores sao utilizados no sistema de gas, logo antes dos
estagios e entre os estagios de compressao do gas no processo, para resfriamento dos gases e
plena execucgdo do processo de compressdo do mesmo.

Os trocadores de calor em unidades FPSO sdo essenciais para uma producdo eficiente
e segura, conferindo ao dleo produzido a qualidade necessaria para posterior transferéncia e
venda, além de sua importancia em outras vertentes do processo e utilizacdo de agua em

outras acomodacoes.
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5. DIMENSIONAMENTO DOS TROCADORES DE
CALOR

O presente capitulo ird abordar o dimensionamento de quatro trocadores de calor: (i)
trocador intermediario; (ii) evaporador, (iii) recuperador; e (iv) condensador. Estes trocadores
de calor serdo componentes de um ciclo ORC para recuperacgdo de calor residual para geracédo
de energia elétrica em FPSOs.

De forma que o peso e tamanho sdo fatores decisivos para as FPSOs, onde 0 espago €
muitas vezes limitado, optou-se pelo estudo de trocadores de calor compactos, pois, estes
possuem maiores areas de troca em espago menores.

Para este estudo optou-se pelo trocador de calor do tipo tubo aletado (placa continua)
para o dimensionamento dos quatro trocadores estudados. Deste modo, 0 modelo matematico
para calculo serd mesmo para o trocador intermediario, para recuperador, para condensador e
para evaporador. Portanto, no presente capitulo s6 sera detalhado o modelo de calculo do
evaporador. Os célculos detalhados do condensador e do recuperador se encontram nos
Apéndices A, Be C.

A planta simulada no programa ASPEN-HYSYS® v.8.6, esta apresentada na Figura

5.1, € possivel observar quais 0s equipamentos foram necessarios para essa simulacao.
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5.1 Evaporador

O Evaporador ird receber 6leo térmico vindo do trocador intermediario e fluido
organico, enquanto que o 0Oleo térmico ira circular do lado dos tubos e o fluido de trabalho do
lado das placas. A analise do Evaporador seré realizada pelo método de multizonas, uma vez
que facilita o entendimento do que ocorre em cada zona analisada dentro do evaporador. O
evaporador pode ser considerado como a unido de trés trocadores de calor colocados em seérie:
0 primeiro trabalha na zona sub-resfriada; o segundo na zona saturada e o terceiro na zona
superaguecida. A area total de troca de calor sera a soma das areas calculadas nos trés casos:
A Figura 5.2 mostra o esquema do evaporador estudado.

A, = A, + A, + A;

Evaporador

Zona
Superaquecida

7b

Zona
Saturada

N
| -—|

V= -V VAV

Zona
Sub-resfriada

—- MM

Figura 5.2 Esquema do evaporador



5.1.1 Balanco energético do evaporador
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As temperaturas do ciclo ORC e do 6leo térmico foram obtidas com auxilio do

programa ASPEN-HYSYS® v.8.6, assim como as propriedades termofisicas nos respectivos

pontos do processo. Com isso € possivel realizar o balan¢o energético em cada zona a ser

estudada.

- Zona sub-resfriada

O fluido de trabalho sai da bomba (ponto 6b) no estado de liquido resfriado e entra no

evaporador, como mostra a Figura 5.3. O balango energético nesta zona é apresentada nas

Equacdes 5.1 a 5.4:

Zona
sub-resfriada

6b

Figura 5.3 Esquema da zona sub-resfriada do evaporador.

Q67 = m(h; — hgyp)
Q24 = I‘honhl (T, = Ty)
Cph1 = f(E)

(5.1)
(5.2)

(5.3)
(5.4)

Onde, m € a vazdo massica € 0 1, € ¢,, S30 a vazao massica e o calor especifico do

o6leo térmico, respectivamente.
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- Zona Saturada
O fluido de trabalho ao sair da zona sub-resfriada se encontra no estado de liquido
saturado, como mostra a Figura 5.4, lembrando que na regido saturada ocorre a mudanca de

fase a pressdo e temperatura constante.

Zona
Saturada

Figura 5.4 Esquema da zona saturada do evaporador

Tem-se entdo na zona saturada o balanco energético apresentado nas Equacfes 5.5 a

5.8.
Q77b = m(hyp — hy) (5.5)
Q77b = mocphz (T, —Ty) (5.6)
Con, = f (T21) (5.7)
E _ TtTh (5.8)

- Zona superaguecida

O fluido de trabalho ao sair da zona saturada (ponto 7b) estd no estado de vapor
saturado, entrando entdo na zona superaquecida onde recebe calor a pressdo constante até
atingir o estado de vapor superaquecido na saida do evaporador (ponto 8), o fluido de trabalho
é entdo expandido. A Figura 5.5 mostra o esquema da zona superaquecida.



57

bl T

Zona
Superaquecida

7b

Figura 5.5 Esquema da zona superaquecida do evaporador

Tem-se na zona superaquecida o balanco energético apresentado nas Egs 5.9 a 5.12.

Q87b = m(hg — hyp) (5.9)
Qs7p = MyCp, ,(Ty — T1) (5.10)
s = f (Tp1) (5.11)
T, = 20 (5.12)

5.1.2 Caracteristicas geomeétricas do trocador de calor escolhido

Para o evaporador, assim como para 0s outros dois trocadores, foi escolhido um
trocador de calor do tipo tubo aleta, onde o 6leo térmico circulara pelo interior dos tubos (lado
quente). O bleo térmico ird aquecer o lado frio, que corresponde ao lado do casco, por onde
circulard o fluido orgéanico. Os fluidos organicos escolhidos foram, segundo um estudo
realizado por Gotelip (2015), os fluidos organicos que geram a maior poténcia na turbina
ORC, sendo eles o tolueno, etilbenzeno, dimetilbenzeno e propilbenzeno.

A Figura 5.6 mostra uma configuracédo tipica de trocador tubo aletado, utilizado no
presente estudo.



Figura 5.6 Esquema do modelo da matriz do trocador de calor tubo aletado (placa continua) estudado.

Figura 5.7 Matriz do trocador tubo aletado e suas dimensdes
Adaptado de (HERREIRA, 2012)

Onde:

doe: didametro externo do tubo

die: didmetro interno do tubo

a: distancia entre as placas

e: espessura da placa

p: distancia entre os tubos da mesma coluna do arranjo

s: disténcia entre as colunas de tubos

Dre: didmetro hidraulico

o: razao entre a area de transferéncia de calor e volume total
A./A;: razdo entre a &rea de transferéncia de calor e volume total
Ge. razao entre a area minima do escoamento livre e a area frontal

Npe: NUMero de passes no tubo

58
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A razdo entre as areas de troca de calor do lado quente e frio (Ai/Ar) pode ser
determinada calculando uma &rea de troca de calor associada a uma aleta individual e o seu
segmento de tubo correspondente tanto para o lado quente (A,) e para lado frio (A})
(HERREIRA, 2012).

n'd(]z

4

Ay =2 (s.p — ) + ndy(a —e) (5.13)

A7 =nd;a (5.14)
Portanto, a razdo Ai/A, é equivalente a razdo A; /A, , como mostra a Eq. 5.15.

Ai T[dl’a
L (5.15)

A 2
) (s.p — ”Cio + ndy(a — e))

O volume total do trocador de calor (V) pode ser calculado através da area de troca de

calor (A,) divida pelo parametro o, como mostra Eq. 5.16.

V= (5.16)

Considerando que ocorre apenas um passo nos tubos e com volume ja definido, é

possivel estabelecer a seguinte relagéo:

V = S.p. Lb4Nte (5.17)

Onde:

Lps: € 0 comprimento total de cada tubo;

Nie: nimero de tubos;

Deste modo com um volume definido € possivel determinar o comprimento dos tubos,
em relagdo ao numero de tubos do mesmo, mas, em relacdo ao niUmero dos mesmos, COmo se

verifica na equagéo 5.18.
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Ar

=— 5.18
a.S.p. Nee ( )

Lps

Para o célculo da &rea frontal atraves das placas, considera-se o trocador tubo aletado

como um paralelepipedo de altura Ly4 e frente retangular de lados A e B. Deste modo o
volume do evaporador fica:

V =A.B.Ly, (5.19)

A area frontal do trocador de calor, seria como mostra Eq. 5.20.
Asr = B.Lp, (5.20)

Com a area frontal do fluxo através das placas é possivel determinar a area de fluxo
livre através das placas de acordo com equacéo 5.21.

» Calculo da eficiéncia da Aleta

A placa continua usada neste trocador de calor pode ser considerada como uma aleta
anular retangular de dimensdes s e p, associada ao tubo de didmetro do, como mostra a Figura
5.8.

A aleta anular retangular apresenta uma dificuldade no calculo para este tipo de
geometria. Uma solucdo para o calculo da eficiéncia é considera-la uma aleta anular circular
com superficie equivalente a aleta original Figura 5.8. Deste modo o didmetro interno das

duas aletas seria igual e a area seria a mesma (ARORA, 2010).

Iz
r1—w—
‘o L.
=)

Figura 5.8 Relacdo entre a aleta quadrada e aleta redonda
Adaptado de (HERREIRA, 2012).

Se as areas das duas aletas, séo equivalentes e dy = 2r; € possivel calcular r,, como

mostra Eq. 5.22.
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s.p —nr? = (2 —nr?) (5.22)

Onde:
r;: Raio interno da nova aleta equivalente
r,: Raio externo da nova aleta equivalente

Portanto:

r,= |2 (5.23)

Com os valores de r, e ry, € possivel calcular os outros parametros da aleta, como o

perimetro (P), a area convectiva (Ac) e 0 comprimento corrigido (l,) da aleta.

P =2nr, (5.24)
AC - 27T(T22 - le) (5.25)
I,=r,—-n +§ (5.26)

Sabe-se que o evaporador esta dividido em zonas a eficiéncia da aleta, deve ser

calculada para cada uma dessas zonas.

Zona sub-resfriada

Caélculo do fator m para determinacéo da eficiéncia da aleta na zona sub-resfriada (m;),
Eq. 5.27.

hC67bP
5.27
my kA, ( )
Onde:
hc,,: coeficiente de convecgao
k. Condutividade térmica do material
O calculo da eficiéncia da aleta como mostra Eq. 5.28.
tanh(m.1,)
Npp=——°o (5.28)

m.l,



5.29.

5.35.
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Eficiéncia de troca de calor da superficie do lado quente na zona sub-resfriada, EqQ.

A
oa = 1= 2 (1=ny,) (5:29)
T

Zona Saturada

Fator m para o célculo da eficiéncia da aleta na zona saturada (m,), Eq. 5.30.

hC77bP
= [—— 5.30
m; kA, ( )
Eficiéncia da aleta na zona saturada, Eq. 5.31.
tanh(m,l,)
= — 5.31
Nf,2 ml, ( )

Eficiéncia de troca de calor na superficie do lado quente na zona saturada, Eq. 5.32.

oz =1-—(1=1y2) (5.32)

Zona Superaquecida

Fator m para o célculo da eficiéncia da aleta na zona superaquecida (m3), Eq. 5.33.

hC7b8P
= 5.33
ms kA, ( )
Eficiéncia da aleta na zona superaquecida, Eg. 5.34.
tanh(mgsly)
=— 5.34
Nr.3 msl, ( )

Eficiéncia de troca de calor da superficie do lado quente na zona superaquecida, EqQ.

A
Mos =1=7=(1=1y3) (5.35)
T
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5.1.3 Anadlise do Fluxo na Tubulacdo do Evaporador

As propriedades do 6leo térmico foram calculadas utilizando a temperatura média,

considerando a temperatura de entrada (Tp) e de saida (T,) do 6leo térmico no evaporador.

Ty 4T
Tha = — > 4 (5.36)

Assim as propriedades termofisicas do 6leo térmico sdo:

pr = f (Tpa) (5.37)
un = f(Tpa) (5.38)
cpp = f (Toa) (5.39)
kn = f(Tpa) (5.40)

A érea transversal de escoamento dentro dos tubos é dada pela Eq. 5.41.

d?
A = T— (5.41)
4
A velocidade média com que o 6leo térmico passa pela tubulacdo do evaporador
depende da vazdo massica de cada tubo e do nimero de passes no tubo, dada pela Eq. 5.42.
1o Ny

V, =—— 5.42
" NiprAig ( )

Onde:

m,: € a vazdo massica total

N:: nmero total de tubos

pn: massa especifica

O numero de Reynolds e o numero de Prandtl para escoamento interno na tubulacéo
para Oleo termico nas condicdes especificadas sdo dados pelas Egs. 5.43 e 5.44,

respectivamente.

(5.43)

(5.44)
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Apos o calculo do nimero de Reynolds e Prandlt é possivel calcular o numero de

Nusselt.
3,66 ; Laminar Re < 2300
Nugg = { 0,023Re;’® Pr”*  Turbulento Re > 10000 (5.45)
Turbulento 2300 < Re < 10000

O fator de atrito do escoamento também é fungdo do nimero de Reynolds dependendo

do tipo do escoamento: laminar ou turbulento, de acordo com equacéo 5.46.

( 64
| Req, Laminar Re < 2300
f, = 4 -2 Turbulento Re > 10000 (5.46)
L[0:79-1n (Req,) — 1,64] 2300 < Re < 10000
Turbulento

A queda de presséo do lado do tubo no Evaporador e dado pela Eq. 5.47.

L V?
AP, , = InLbapnVi (5.47)
2.d;
O coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo entre o 6leo térmico e a parede

interior dos tubos do evaporador, e dado segundo a equagéo 5.48.

Nudg kh
= di

he, (5.48)

5.1.4 Analise do escoamento interno nas placas do evaporador da zona sub-

resfriada

O célculo das propriedades termofisicas médias do fluido orgénico sédo calculados com

base na temperatura de entrada e de saida do fluido na zona sub-resfriada.

¢, +cC
ey = 22 z e (5.49)
__Petp
Pe7 == (5.50)
— ketk,

Koy == (5.51)
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Ue T+ U7
2

(5.52)

He7 =

A velocidade massica do fluxo (Ge) em fungédo da vazdo massica (mm) e dos parametros
geométricos o ¢ Ag (KAKAGC, 2002).

m
Ge

=i (5.53)

Os numeros de Reynolds e Prandlt sdo calculados, de acordo com as Equagdes 5.54 e

5.55.
D,G
Regy = —= (5.54)
He7
Cp..-Ug7
Pr, = —Perte7 (5.55)

Outro parametro importante a ser calculado é o fator j de Colburn (ju). Este fator €
funcdo do numero de Reynolds e do tipo de trocador de calor compacto estudado. Para o
trocador de calor tubo aletado (placa continua). O fator é calculado, de acordo com equagéo
5.56.

jH67 = m.ReDhn (556)

Os parametros m e n dependem da configuracdo do trocador de calor estudado, foram
o0s dois tipos mais utilizados de trocadores de calor compactos sendo eles: 8.0 -3/8 Te 7.75 —
5/8 T (KAYS & LONDON, 1984).

Herreria (2012), utilizando os gréficos estudados por Kays & London, deduziu as

seguintes funcdes para os dois tipos de trocadores estudados como mostra a tabela 5.1.

Tabela 5.1 Fator de Colburn para os trocadores compactos tubo aletado estudados

Superficie Fator de Colburn
8.0-3/8T g = 10-0788 Ro—0398
7.75-5/8T jy = 10~ 1003g—0232

Fonte: Adaptado de Herreria (2012)
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Outro parametro adimensional a ser calculado é nimero de Stanton (S; que é
calculado em funcdo do fator de Colburn (j4) € do numero de Prandtl (Pr), como mostra
equacao 5.57.

Ster = 5 (5.57)

O fator de atrito dos trocadores de calor compactos € funcdo do nimero de Reynolds e
varia em funcdo da forma geométrica do trocador de calor compacto estudado. Para o trocador

do tipo tubo aletado (placa continua), tem-se:
f=q.Rep," (5.58)

Onde q e r dependem da geometria do trocador de calor, para os trocadores de calor
estudados, a Tabela 5.2 mostra o fator de atrito.

Tabela 5.2 Fator de atrito para trocadores de calor compactos de tubo aletado

Superficie Fator de Atrito
80-3/8T f = 1070908 R—0208
77558 T = 101003 g-0232

Fonte: Adaptado de Herreria (2012)

A queda de pressdo nas placas continuas do evaporador na regido sub-resfriada pode
ser calculada em funcdo de parametros como o volume especifico (v) de entrada e de saida do

fluido, como mostra equacao 5.60.

2
Ge Uent
2

AP, = I(1 +02) (U“‘i - 1) + for (5.59)

ent

O calculo do coeficiente de transferéncia de calor por conveccao entre o fluido que
passa através das placas e a superficies de troca de calor do lado quente é mostrado na Eq.
5.60.

he,, = Stey.Ge-Cpoy (5.60)

Ce7
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5.1.5 Area de troca de calor na zona sub-resfriada do evaporador

Para determinar a area de troca de calor na zona sub-resfriada do evaporador, adotou-
se 0 método das Diferencas de Temperatura Média Logaritmica (DTML). Primeiro é
necessario determinar o coeficiente global de transferéncia de calor (U). A érea de troca de
calor ndo é igual no lado quente e frio. Para realizacdo dos célculos foi utilizado o coeficiente
para o lado quente (fora dos tubos).

Considera a eficiéncia da superficie quente (n,), 0s coeficientes de convecgéo (h.,, €
h¢,) e a relagdo das superficies fria e quente (Ai/Ar) mostrado na Eg. 5.15.

O coeficiente de transferéncia de calor global pode ser representado da seguinte forma,

como mostra Eq. 5.62.

1
+
no,th67 hct (%)
T

E utilizado 0 método DTML, para o calculo do ATmlt, o fluido organico e o 6leo
térmico circulam em contrafluxo dentro do trocador de calor. A diferenca média logaritmica é

calculada de acordo com Figura 5.2, item 5.1., através da equacéo 5.62.

AT, =T,—T, (5.62a)

ATb = T4_ - T6b (562b)
AT, — AT,

ATomier = ATy (5.62)
In (A_Tb)

Portanto é possivel se calcular a area de troca de calor para zona sub-resfriada, Eq.
5.63.

_ Q7ep

A, = 5.63
Y UL ATy, (5:63)
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5.1.6 Analise do escoamento interno nas placas do evaporador da zona

saturada

A zona de saturacdo é uma regido de mudanca de fase onde liquido e vapor se
misturam. Um cuidado especial deve ser tomado nessa regido com relacdo as propriedades
termofisicas, pois, as propriedades para o estado de liquido saturado e vapor saturado
possuem valores bem distintos. Utilizar a média aritmética entre as propriedades de entrada e
de saida ndo € o mais correto. Uma vez que 0 processo ocorre na regido saturada o titulo é
importante nessa regido, e as propriedades devem ser obtidas em funcdo do titulo
(HERREIRA, 2012). Por exemplo, o calculo da viscosidade é realizado a partir da Eq. 5.64.

£=xpy+ (1 —x)y (5.64)

Onde os subscritos v e | se referem aos estados de vapor saturado e liquido saturado,
respectivamente.

Como ndo e possivel saber o titulo exato em cada ponto do trocador de calor, é
necessaria integracdo das propriedades termodindmicas para obterem-se valores mais
préximos aos valores reis. Um exemplo do que deve ser feito é dado através do célculo da
viscosidade média, é necessario a integracdo da equacao da viscosidade em funcéo do titulo e
dividir essa integral pelo intervalo do titulo (0-1) como mostrado na equacao 5.65.

x2 1
[ g + (1 = ©pyldx [7 (7 = WL
U77p = Ax = 1-0

(5.65)
Obtém-se:

— MU7p Tt Uy
U77p = T (5.66)

A massa especifica média é calculada através do volume total, que é a soma dos

volumes na fase liquida e gasosa:
Vr=V, +Vy (5.67)

Uma vez que o volume é igual ao produto da massa pelo volume especifico, tem-se a

Equacdo 5.68.
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mTﬁ = vaL + vaV (568)

Sabe-se que:

mL ES mT - mV (569)
Substituindo 5.68 na equacdo 5.69 obtém-se a equacao 5.70.
myU = (mp —my)v, + myv, (5.70)

A massa especifica é o inverso do volume especifico e dividindo toda equagdo 5.71

pela massa total, tem-se:

(1-x) ! + ! (5.71)
= —X)— X — .
P P
Rearranjando a equacdo 5.71 a massa especifica em funcdo do titulo é dado pela
seguinte equacdo 5.72.

PvPL
(1 —x)py +xp,

p= (5.72)

E necessario para o calculo da massa especifica média, a integracdo da massa
especifica em funcdo do titulo e dividir pelo intervalo do titulo (0-1), como mostra equacéo
5.73.

1 P7bP7 ]dx 1 [ P7pP7 ]dx
_ fo (1 —x)p7p +xp; . fo (1 —x)p7p + xp; 573
Assim, tem-se:
__ pwp7In(py)  prp7p In(p7p)
P77p = - (5.74)

P7 — P7p P7 — P7b

O calculo da condutividade térmica pode ser realizado por analogia como o da
viscosidade, o calculo da condutividade térmica media do fluido saturado e dado pela Eq.
5.75.
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(5.75)

—_— k7b +k7
77b — 2

O célculo do nimero de Prandtl médio pode seguir também a mesma analogia, obtém-

C
Pr, = p]\:“ 7 (5.76)
7

C

Pry, = p;{bl: » (5.77)
7

Pr; + Pryy,

Pryyp = — z ! (5.78)

O célculo do numero de Reynolds para escoamento no lado do casco do evaporador na

zona saturada é dado pela equacao 5.79.

(5.79)

O fator de j de Colburn (ju) é calculado em fungdo do nimero de Reynolds e do tipo

de trocador compacto estudado como explicado no item 5.1.4.
(5.80)

: _ y
JHypp = X- ReDh

Onde x e y sdo parametros que dependem da configuracdo do trocador compacto

estudado. O fator de Colburn ndo muda sendo calculado do mesmo modo mostrado na Tabela

5.1item 5.1.4.
Do mesmo modo, o fator de atrito do trocador de calor compacto é funcdo do niumero

de Reynolds; ele varia em funcdo do tipo de trocador a ser estudado, para tipo tubo aletado

(placas continuas), tem-se Eq. 5.81.
(5.81)

— n
f77 = m.Rep,

Onde m e n dependem do tipo de trocador compacto estudado, o fator de atrito ndo

muda e continua sendo calculado como mostrado na Tabela 5.2 do item 5.1.4.

Célculo do niimero de Stanton:
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_ JH, 7

Sty = ——— (5.82)
Pry7,3

A queda de presséo entre as placas do evaporador na regido saturada, equacgéo 5.83.

Gezvent 7 Usai,7b a.V Usai,7b + Vent,7
APy, = =221+ 0?) | =22 ' ' 5.83
77b > (1+0%) Vont 7 + f77p oAy 2V ( )

O célculo do coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo entre o fluido que
passa através das placas e a superficie de troca de calor na zona saturada, Eq. 5.84.

h = St77bG€' Cp77b (5.84)

C77b

5.1.7 Area de troca de calor na zona saturada do evaporador

A mesma analogia utilizada no item 5.1.5 sera adotada para calculo da area de troca do
trocador na zona saturada.
O coeficiente global de transferéncia de calor pode ser representado da seguinte forma,

como mostra Eq. 5.85.

Uy = —5 : (5.85)

nO'ZhC”b " hct (ﬁ)

O método DTML serd utilizado para o calculo do ATmlt, o fluido organico e o dleo
térmico circulam em contrafluxo dentro do trocador de calor. A diferenca média logaritmica é

calculada, com base na Figura 5.4, item 5.1.1, através da Eq. 5.86.

ATC = T1 - T7b (5863)
AT, — AT,

Mz = — gt (5.86)
In (ATd)

Deste modo possivel se calcular a area de troca de calor para zona sub-resfriada, Eq.
5.87.
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Q77b
A, =—"2 (5.87)
27 Uy AT,

5.1.8 Andlise do escoamento interno nas placas do evaporador da zona

superaquecida

Na zona superaquecida, como ndo ocorre mudanca de fase, pode-se adotar 0 mesmo
procedimento do item 5.1.4 para andlise do fluxo e obtencdo das propriedades

termodinamicas médias do fluido organico superaquecido.

_ Cp7b + CPB

Cprps = 5 (5.88)
P7bs = p”’Tﬂ)S (5.89)
k7pg = w (5.90)
Mg = =22 2+ A (5.91)
O Reynolds para zona superaquecida, é calculado de acordo com Eq. 5.92.
Rezpg = Db (5.92)
H7ps

Da mesma forma o numero de Prandtl para as condi¢Ges especificas do fluido é

calculado através da Eq. 5.93.

Proe = —28 2 (5.93)

O fator de j de Colburn (jy) € calculado em fung@o do nimero de Reynolds e do tipo de

trocador compacto estudado como explicado no item 5.1.4.

jH7b8 = x.ReDhy (594)
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Onde x e y sdo parametros que dependem da configuracdo do trocador compacto
estudado, o fator de Colburn ndo muda sendo calculado do mesmo modo mostrado na Tabela
5.1item5.1.4.

Do mesmo modo o fator de atrito do trocador de calor compacto é funcdo do nimero
de Reynolds; ele varia em funcédo do tipo de trocador a ser estudado, para o trocador de calor

do tipo tubo aletado (placas continuas), tem-se Eq. 5.95.
frvs = m.ReDhn (5.95)

Onde m e n dependem do tipo de trocador compacto estudado, o fator de atrito ndo
muda e continua sendo calculado como mostrado na Tabela 5.2 do item 5.1.4.
O numero de Stanton € calculado de acordo com Eg. 5.96.

_ JH; g

Stipg = > (5.96)
Prspg3

A queda de presséo entre as placas do evaporador na regido saturada, equacgéo 5.97.

Ge*v Usqi a.V Ugigtv
AP7b8 _ e ent,7b l(l + 0_2) < sai,8 ) + f7b8 sai,8 ent,7b (5.97)
2 Uent,7b g. Afr 2. Usai,8

O célculo do coeficiente de transferéncia de calor por conveccao entre o fluido que

passa através das placas e a superficie de troca de calor na zona saturada, Eq. 5.98.

(5.98)

5.1.9 Area de troca de calor da zona superaquecida do evaporador

Os mesmos procedimentos dos itens 5.1.5 e 5.1.7 podem ser aplicados para
determinacdo da &rea na zona superaquecida.

O coeficiente global de transferéncia de calor é dado pela equagédo 5.99:

Us = (5.99)
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A diferenca média logaritmica DTML dos pontos de entrada e saida da zona

superaquecida do evaporador considerando fluxo em contracorrente.

AT, =T, — Tg (5.100a)

AT; =T, — Ty (5.100b)
_ ATS - AT6

BTz = — 57> (5.100)
In (A_T6)

Deste modo é possivel se calcular a &rea de troca de calor para zona sub-resfriada, Eq.
5.101.

4, = Q7ps

= 5.101
Uy By, (101

5.2 Trocador intermediario

O trocador de calor utilizado como trocador intermediario deve que ter uma grande
area de troca, pois o lado quente deste equipamento ird receber um fluido gasoso. Os fluidos
gasosos possuem baixo coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo, e seria necessario
longas tubulagdes para caso da utilizacdo de um trocador de calor casco e tubo convencional.
Por este motivo, a utilizacdo de trocadores de calor compactos, se destaca, pois estes
trocadores de calor possuem grandes areas de troca de calor em volumes menores.

Pelo trocador intermediario ira circular os gases de escape da turbina (fluido quente)
circulara pelo lado das placas e 6leo téermico (fluido frio) circulando do lado dos tubos. Uma
vez que ndo ocorre mudanca de fase de nenhum dos fluidos ndo ha necessidade da utilizacdo
do método de multizonas como foi utilizada no evaporador.

Os célculos matematicos detalhado do trocador intermediario se encontram no
Apéndice A.

5.2.1 Balanco térmico do trocador intermediario

O trocador intermediario tem por objetivo recuperar o calor residual dos gases de
exaustdo da turbina, a Figura 5.11 mostra o esquema do recuperador utilizado.
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Figura 5.9 Esquema do recuperador

Para o lado frio onde circula 6leo térmico, tem-se Eqgs 5.102 a 5.104.

Qab =m, Coab (Tp, — To) (5.102)
Coar = f Tap) (5.103)
__ T, +T
Ty = — > D (5.104)

No lado quente, onde o0s gases de exaustdo passam pelas aletas continuas, tem-se, EQs
5.105 a 5.107.

Qab = mgcpg (T2q — T2p) (5.105)

¢p, = f(T2a.2p) (5.106)
Tya + T

Tz = — (5.107)

Conforme apresentado anteriormente, 0 mesmo modelo matematico é utilizado para 0s
quatro tipos de trocadores de calor estudados mudando apenas as propriedades
termodindmicas de cada fluido.

As propriedades médias do 6leo térmico e dos gases de exaustdo foram calculadas a
partir das propriedades ja conhecidas de entrada e de saida do trocador intermediario, como

mostra Tabela 5.3.
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Tabela 5.3 Modelo de Céalculo das propriedades média dos fluidos

Calculo das propriedades médias

Oleo Térmico Gases de Exaustdo
S ka + kb k2a + kZb
ab = T k2a,20 = —
_ katky _ Haq T Hap
Hap = — Haazp =5
— _ pa T oy P2 vy

Cpab - 2 sza,zb - 2
—_ Patpp _ P2a T P2p
Paz = 2 P2a2p = 2

5.3 Recuperador

O recuperador € um trocador colocado na saida da turbina, com intuito de utilizar o
calor residual apds a expansdo, tendo em vista que a maioria dos fluidos organicos se encontra
no estado de vapor superaquecido na saida da turbina. Este calor residual é utilizado para pré-
aquecer o fluido de trabalho antes de sua entrada no evaporador, o que possibilita a
diminuicdo da area requerida pelo mesmo. A Figura 5.12 mostra de maneira esquematica o

funcionamento do recuperador.

5.3.1 Balanco térmico do recuperador

O calor trocado no recuperador é igual ao produto da vazdo massica do fluido de
trabalho pela diferenca de entalpias dos estados na entrada e na saida do recuperador, tanto no
lado onde circula o fluido frio (processo 6-6b), como no lado circula o fluido quente (processo
9-5h).

=
T le

Figura 5.10 Esquema do recuperador
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Para o fluido a ser pré-aquecido (lado frio) o fluxo de calor é dado pela Eq. 5.108.

Qe = 1M (hep — h) (5.108)

O fluido superaquecido (lado quente) o fluxo de calor é dado pela Eq. (5.109).

Qosp = 1 (hg — hsp) (5.109)

As propriedades médias do fluido organico tanto para lado quente quanto para lado

frio foram calculados a partir das propriedades ja conhecidas de entrada e de saida do

recuperador, como mostra Tabela 5.4.

Tabela 5.4 Modelo de Calculo das propriedades média dos fluidos do recuperador

Célculo das propriedades médias
Lado quente (placas) Lado frio (tubos)
— ko + ks — k¢ + ke
95h = T 66b — T
_ kot ks __ HeT Uep
Hosp = ——— Heeb =%
_ Cps T Cpgy, _ Cpe T Cpep
Cposy = 2 Cpeer = 2

—_Potpsp ___ _ Ps Tt Peb
Posp = T Peeb = T

O detalhamento do Célculo para recuperador se encontra no Apéndice C.

5.4 Condensador
O condensador sera resfriado a dgua que escoara dentro dos tubos do trocador fluido
frio e no lado quente escoaréd o fluido orgénico. Na saida do condensador sera considerado

que fluido orgéanico encontra-se no estado de liquido saturado (ponto 5).
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5.4.1 Balancgo térmico do condensador

Estabelecidos os arranjos dos fluxos e a alocacdo dos fluidos no condensador, é
possivel realizar balanco térmico do condensador. A Figura 5.13 mostra o esquema do

condensador.

Sh
d

Figura 5.11 Esquema do condensador

Realizando o balanco térmico, tem-se o fluxo de calor tem-se:
Qos = 1ity (hsp — hs) (5.110)
Qos = macpa(Td -T,) (5.111)
Onde m, € ¢, a vazdo massica de agua e calor especifico a pressao constante da
agua, respectivamente.
As propriedades termodinamicas do fluido estdo em funcdo da temperatura média

(T.4) e da presséo de trabalho (Pcg). A ird dgua escoar dentro do tubo a pressdo atmosférica

(101,3 kPa). Deste modo as propriedades sdo:

pe = f(PearTea) (5.112)
te = f(Pea, Tea) (5.113)
¢pe = f(Pea Tea) (5.114)
ke = f(Pea Tea) (5.115)

5.4.2 Analise do escoamento interno pelas placas do condensador

Ao entrar no condensador o fluido organico que sai da turbina esta no estado de vapor
saturado, e ao sair do condensador encontra-se no estado de liquido saturado, ou seja, dentro

do condensador ocorre uma mudanca de fase o fluido passa de gasoso para liquido. As
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propriedades termodinamicas desses dois estagios podem ser bem distintas e uma simples
média aritmética com as propriedades de entrada e de saida nem sempre é correto e requer
uma justificativa adequada (HERREIRA, 2012).

Um modo correto é assumir a saturacdo em funcdo do titulo uma vez que com a
mudanca de estado o titulo varia de zero a um, como exemplo utilizou-se a viscosidade em

funcéo do titulo, equacgéo 5.116.

fg=xu,+ (1 —x)u, x (5.116)

Onde os subescritos v e L correspondem as propriedades de vapor saturado e liquido
saturado respectivamente.

Deste modo, para calculo da viscosidade cinematica média seria necessario a
integracdo da equacdo da viscosidade em funcdo do titulo e dividi-la pelo intervalo do titulo
(0-1), equagéo 5.117.

x? !
fol[x.qu + (1 —x)ps] dx [7 (s = ps) + OO

0
v — (5.117)

Hos =
Substituindo dos valores de x, tem-se:

___ Usptpus
Hsps = 2 (5.118)

A mesma analogia pode ser feita para o calculo da condutividade térmica:

— kg +k
k5b5 = % (5119)

O numero de Prandlt médio é obtido através dos numeros de Prandtl das fases liquida

(ponto 5) e gasosa (ponto 5b), Eq. 5.120.

Co. -
pr, = st (5.120a)
ks
Cp. -
Per = pr—‘qu (5120b)
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Prsp + Prs

Prgs = >

(5.120)
Obtidas as propriedades meédias dos fluidos e sendo o modelo matematico para
dimensionamento o mesmo para todos os trocadores estudados, o detalhamento de calculo

encontra-se no Apéndice B.



6. ANALISE DE RESULTADOS

Para a andlise termodinamica do ciclo Rankine Organico foi utilizado o software

ASPEN-HYSYS® v.8.6, que possui na sua base de dados as propriedades de diversos fluidos

organicos, tornando-o extremamente Gtil aos calculos envolvidos.

Os modelos para os trocadores de calor foram escolhidos com base na literatura Kays

& London (1964), sendo os modelos mais conhecidos os denominados 8.0 —3/8 Te 0 7.75 —

5/8 T. Suas principais caracteristicas sdo apresentadas na Tabela 6.1.

Tabela 6.1Caracteristicas dos tipos de trocadores de calor de tubos e placas estudados

Denominacgéo 8.0-3/8T 7.75-5/8 T | Unidades
Diametro externo do tubo 0,0102108 0,0171704 m
Diametro interno do tubo 0,009525 0,015875 m
Distancia entre placas 0,003175 0,0032766 m
Espessura da placa 0,0003302 0,0004064 m
Distancia entre tubos da mesma coluna 0,0254 0,0381 m
Distancia entre colunas de tubos 0,0219964 0,04445 m
Diametro hidraulico do fluxo externo 0,0036322 0,0034798 m
Raz3o entre a area de transferéncia de 587,0 554,0 m°/m®
calor e volume total
Razdo entre a area das aletas e area 0,913 0,950 -
total de troca de calor
Razdo entre a area de fluxo livre e a 0,534 0,481 -

area de fluxo frontal

Fonte: Adaptado de Kays & London (1964)

Os fluidos de trabalho utilizados na simulagdo, que serdo analisados no presente

capitulo, sdo: (i) Tolueno; (ii) Etilbenzeno; (iii) Dimetilbenzeno; e (iv) Propilbenzo.
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A escolha desses fluidos levou em consideracdo o estudo realizado por Gotelip (2015),
os quais foram os fluidos que apresentaram as maiores poténcias mecanicas geradas na
turbina a gas com uma menor &rea de troca de calor. Dentre eles o tolueno é o fluido que
produz a maior poténcia (6572,1 kW), razdo pela qual foram simulados outros parametros,
além do pardmetro de maxima poténcia, visando analisar a influéncia da variacdo de
temperatura e do pinch point no dimensionamento dos trocadores de calor.

Na Tabela 6.2 s&o apresentados os dados de entrada utilizados na simulagédo no

ASPEN-HYSYS® v.8.6, dispostos em ordem decrescente de poténcia gerada.

Tabela 6.2 Dados de entrada para simulagédo

Pinch
Simulacéo Fluidode 1 & int sup. Telkl o K12 | Teo [K]? | Wi [KW]
Trabalho PP) a
1 Tolueno 65,43 1 575,37 | 641,8 408,35 6572,1
2 Tolueno 81,00 | O | 572,00 | 653,0 | 401,00 | 6556,1
3 Tolueno 75,53 1 575,37 | 651,9 402,00 6440,0
4 Tolueno 7330 | 1 577,6 | 651,9 | 402,00 | 63578
5) Tolueno 78,63 0 574,37 | 653,0 400,00 6002,4
6 Tolueno 7873 | 0 | 574,37 | 653,1 | 372,07 | 5866,8
7 Tolueno 53,67 5) 588,03 | 646,7 396,48 5719,4
8 Tolueno 83,35 0 569,75 | 653,1 357,56 544 4
9 Tolueno 48,12 | 8 | 588,93 | 6450 | 379,41 | 5183,6
10 Etilbenzeno 44,70 0 608,45 | 653,1 394,07 5186,4
11 Dimetilbenzeno | 45,41 0 607,69 | 653,1 390,88 5091,0
12 Propilbenzeno | 64,88 0 588,22 | 653,1 390,91 2676,2

#com referencia a Figura 5.1, Capitulo 5, Pagina 53.

6.1 Trocador de calor Intermediario

Observando a Figura 5.1, o trocador intermediario incluido no ciclo Rankine, tem
como funcdo realizar a integracdo entre os gases de exaustdo da turbina, trabalhando no lado
frio com oleo térmico e no lado quente com gases de exaustdo da turbina.

O uso do trocador intermediario para integracdo entre os gases de exaustdo da turbina

e o ciclo ORC. Deve ao fato de que fluidos organicos podem se deteriorar caso fiqguem
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expostos a altas temperaturas, por isso um fluido térmico € utilizado para absorver o calor
liberado pelos gases da turbina e transferi-lo para fluido orgénico, atraves de um trocador de
calor.

A temperatura de saida de 6leo (T,) e 0 numero de tubos do recuperador (Ny)
determinam as dimensbes do trocador intermediério. Essas varidveis influenciam na
determinacdo da area de transferéncia de calor, do comprimento dos tubos e do volume do
recuperador.

As temperaturas dos gases de exaustdo da turbina foram obtidas da dissertacdo
Gotelip (2015), enquanto os dados referentes ao 6leo térmico basearam se na temperatura
necessaria a obtencéo de um trocador de calor com eficiéncia hipotética de 95%.

Com base nos dados de entrada da Tabela 6.3 e auxilio de planilhas de Excel
alimentadas com as formulas apresentados no Capitulo 5 e nos Apéndices A, B e C, foi
possivel calcular, para dois tipos de superficies de troca de calor (7.75 -5/8 T e 8.0 — 3/8 T)
mencionados na Tabela 6.1, os seguintes parametros: (i) volume; (ii) area de transferéncia de
calor; e (iii) perda de carga. A analise realizada teve como objetivo determinar a superficie

gue melhor se adéqua a relacdo area/poténcia.

Tabela 6.3 Temperaturas de entrada e de saida no trocador intermedidrio

Gases de Exaustdo Oleo Térmico
Entrada T2a(°C) 394,76 Ta (°C) 86
Saida T2 (°C) 100 Tp (°C) 380

Foram utilizados seis passes nos tubos com intuito de aumentar a velocidade e a
transferéncia de calor e, consequentemente, diminuindo o volume do trocador de calor. Os

resultados obtidos sdo apresentados na Tabela 6.4.

Tabela 6.4 Resultados obtidos para superficies 8.0 -3/8 Te 7.75-5/8 T

Superficie Volume L_total AP_tubos AP_placas Nt
[m*] [m] [N/m?] [N/m?]
8.0-38T 33,51 30 114897,6 51986,9 2000

7.75-5/18T 104,51 30,9 10639,53 59639,1 2000
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Verifica-se que o volume, a area de transferéncia de calor e a perda de carga do lado
das placas sdo menores utilizando o trocador do tipo 8.0 — 3/8 T, enquanto a perda de carga do
lado dos tubos e o numero de tubos é menor no trocador do tipo 7.75 - 5/8 T.

De forma que o tamanho e peso do trocador de calor séo fatores determinantes em uma
FPSO, optou-se pela utilizacdo do trocador do tipo 8.0 — 3/8 T para dimensionamento do
trocador intermediério.

Ainda que, adotando a superficie com menor volume, superficie 8.0 — 3/8 T o volume
permanece com elevadas dimensdes para sua aplicagdo (V = 33,51 m?), deste modo, buscando
a diminuicao do trocador intermediario, foram realizadas outras simulacGes para determinar a
menor temperatura de saida do 6leo possivel, permitindo que a méxima poténcia fornecida
pela turbina continue a mesma. Através das simulacOes realizadas por meio do programa
ASPEN-HYSYS® v.8.6, foi possivel verificar que a minima temperatura de saida do 6leo,
possivel de ser atingida sem alteracao do funcionamento do ciclo ORC, é T, = 360 °C.

Visando testar os efeitos da variacdo da temperatura nos parametros estudados
(Volume, érea de transferéncia de calor e perda de carga), optou-se por simular trés faixas de
temperatura variando entre minima e a maxima considerando uma eficiéncia de 95%. Os

resultados das simulac@es foram os indicados na Tabela 6.5 e Figura 6.1:

Tabela 6.5 Variacdo dos pardmetros baseados na variagdo de temperatura

Volume L_total AP_tubos AP_placas
[m’] [m] [N/m?] [N/m?]
33,51 30,0 114897,6 51986,91 2000 380
22,90 22,8 111731,6 54198,8 1800 370
18,09 21,0 94323,3 55765,3 1800 360
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Figura 6.1 Area x Temperatura
Nota-se da Figura 6.1 que a diminui¢do da temperatura de saida do 6leo permite a
diminuicdo da &rea de transferéncia de calor, possibilitando, portanto, a obtencdo de um

trocador de calor com menores dimensoes.

6.2 Analise do ciclo Rankine Orgéanico
Neste item sera apresentado cada trocador de calor utilizado no ciclo ORC, de forma
separada. Analisando o efeito da variacdo de temperatura no dimensionamento desses

trocadores de calor. A Figura 6.2 apresenta um esquema do ciclo ORC, estudado.

Zona

Superaquecida —
w1 :? TE : L
b

‘ forb Turbina

Recuperador

Zona
Saturada

- - 2
c
8o 1 Condensador
5

Zona
Sub-Resfriada

Evaporador
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L4—

Figura 6.2 Esquema do ciclo ORC estudado
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6.2.1 Evaporador

Observando a Figura 6.2, o evaporador trabalhard no lado frio com o fluido organico e
no lado quente com um oleo térmico, o 6leo térmico utilizado foi o 1-Eicosene. A troca de
calor acontece entre o fluido orgénico e o dleo térmico que transfere para o ciclo
termodindmico o calor obtido através dos gases de exaustdo da turbina em forma de energia
de entrada. O dleo térmico permanecera no estado liquido e o fluido orgéanico passara do
estado liquido a vapor superaquecido atravessando a fase de saturacao.

Como dito anteriormente, nove parametros distintos foram testados para tolueno, pois
este é fluido orgéanico que permitiu a obtencdo dos melhores resultados da razéo poténcia x
area. Considerando diferentes valores de pinch point (PP) e superaquecimento, é possivel
determinar o volume do evaporador para os dados de entrada, conforme demonstrado na
Tabela 6.2.

O pinch point tem grande influéncia no fluxo de calor absorvido pelo sistema ORC,
pois um menor pinch point no evaporador proporciona maior quantidade de energia absorvida
pelo fluido de trabalho. Do mesmo modo proporcionard uma maior vazdo do fluido de
trabalho, permitindo, por consequéncia, maior geracdo de poténcia na turbina.

Entretanto, mesmo com as vantagens mencionadas, um pinch point menor acarretara o
aumento da area necessaria para instalacdo dos equipamentos e maior volume de ocupacgédo do
evaporador.

A Tabela 6.6 mostra a variacdo esta variacdo de volume em razdo da variacdo da
temperatura da fonte de calor. Observa- se que a variacdo da temperatura da fonte quente
afeta no dimensionamento do evaporador, quanto menor a temperatura da fonte quente (Tb)
maior sera o volume do evaporador.

Porém esta temperatura influencia no dimensionamento do trocador intermediério,
como foi visto no item 6.1, pois, quanto menor a temperatura T, menor sera o trocador

intermedidario, por outro lado ocorre um aumento nas dimensdes do evaporador.



Tabela 6.6 Influéncia da variacdo de temperatura da fonte quente no dimensionamento do evaporador

Simulag&o Fluido de Volume [m’] Volume [m’] Volume [m’]

Trabalho (Tpb=380°C) (Tpb=370°C) (Tp = 360 °C)
1 13,6 21,54 69,79
2 9,0 11,49 20,33
3 7,7 9,47 15,66
4 7,1 8,66 13,00
5 Tolueno 51 5,77 8,34
6 4,5 5,69 8,05
7 4,4 4,72 6,98
8 4,0 4,51 6,29
9 3,5 4,03 5,63
10 Etilbenzeno 4,6 6,00 11,90
11 Dimetilbenzeno 4,3 5,96 9,76
12 Propilbenzeno 1,5 1,74 2,16
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Através das simulacGes foi possivel concluir que além do volume outros parametros

também sdo diretamente influenciados pela variagdo da temperatura, conforme verifica-se nos

resultados caracteristicos apresentados nas Tabelas 6.7, 6.8 € 6.9.

Uma diminuicdo na temperatura da fonte quente apresenta um aumento na area de

transferéncia de calor, comprimento dos tubos e na perda de carga do lado dos tubos. Ao

analisar, os pontos 1, 9 e 10 das Tabelas 6.7 e 6.8. Ao analisar o ponto 1 é possivel observar

gue com a diminuicao da temperatura da fonte quente em 10 °C. Ocorre um aumento de cerca

de 72,4 % na perda de carga quando comparada a perda de carga para temperatura da fonte

quente de 380 °C. Os pontos 9 e 10 apresentam um aumento na perda de carga de 24,03 % e

39,57%, respectivamente.



Tabela 6.7 Resultados caracteristicos do evaporador para temperatura 380 °C.

Resultados para T, = 380 °C
Simulago _II:_Iuido de AP_tug)o AP _plz;ca traﬁsr:eigrscia L_total N

rabalho [N/m<] [N/m<] de calor [m?] [m]
1 85398,4 2884,8 7957,3 16,2
2 56973,3 1630,9 5273,4 10,8
3 48370,4 1297,9 4536,7 9,3
4 43399,0 980,6 4152,9 8,4
5 Tolueno 31635,0 769,5 3014,2 6,3
6 27776,3 24549 2636,8 5,4

7 26155,3 581,8 2606,2 5,3 1500
8 24616,5 726,2 2357,2 4.8
9 20388,1 465,2 2082,3 4,2
10 Etil. 26916,4 4554 2711,5 5,6
11 Dimetil. 24220,7 720,1 2495,1 51
12 Propil. 7674,0 107,4 892,8 1,8

Tabela 6.8 Resultados caracteristicos do evaporador para temperatura 370 °C.
Resultados Para T, = 370 °C
Simulagéo Flggdo AP—t"? 0 AP—P‘%” traﬁ;zfrgr?cia L_miEEL N¢

Trabalho INbiA] N1 de calor [m?] i)
1 147235,0 1692,7 12643,8 25,8
2 78808,8 1436,2 6744,6 13,8
3 64217,5 1488,1 5557,6 11,4
4 58767,1 997,8 5082,6 10,5
5 Tolueno 38111,2 1329,5 3389,7 7,0
6 38453,6 934,9 3342,1 6,9

7 30514,5 1859,7 2770,4 5,7 1500
8 30007,3 815,7 2649,4 5,4
9 25287,9 614,4 2367,2 4.8
10 Etil. 37568,2 453,2 3522,9 7,2
11 Dimetil. 37175,9 4246 3498,4 7,2
12 Propil. 9744,6 123,2 1022,1 2,1




Tabela 6.9 Resultados caracteristicos do evaporador para temperatura 360 °C.

Resultados para Ty, = 360 °C

Area de

simulago Fluido de AP_tug)o AP _plz;ca transferéncia L_total N

Trabalho [N/m“] [N/m“] de calor [m?] [m]

1 205905,3 669,1 40965,9 60

2 59754,8 654,8 11933,2 17,4

3 45727,1 1016,8 9190,4 13,5

4 37354,4 1496,7 7632,1 11,1

5 Tolueno 23564,9 1917,8 4895,6 7,2

6 24125,7 1312,7 4698,0 7,2

7 19305,9 2249,3 4094,9 6,0 2100

8 18041,7 858,2 3690,4 54

9 15196,6 926,7 3306,1 4,8

10 Etil. 31979,8 277,3 6983,6 10,2

11 Dimetil. 26031,2 685,4 5725,5 8,4

12 Propil. 5010,2 356,6 1268,3 1,8
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Constata-se que a queda de pressédo tanto do lado dos tubos como do lado das placas é

afetada, quando ha a variacdo da temperatura na saida do trocador intermediario. Em razdo da

diminuicdo da temperatura (Ty), h& necessidade de aumento da extensdo do comprimento dos

tubos assim como aumento do nUmero de tubos, em razdo da variacdo do volume,

acarretando, por consequéncia, o acréscimo da queda de pressdo do lado dos tubos, e

diminuicgéo do lado das placas.

6.2.1.1 Alteracdo do fluido de trabalho e a variagdo do dimensionamento do

evaporador

Embora para a presente dissertagdo tenha-se definido como fluido principal de estudo

0 tolueno, em razédo da sua maior capacidade de geracé@o de poténcia, no intuito de comprovar

as vantagens da utilizacdo deste fluido, foram realizadas outras simulagfes destinadas a

possibilitar a comparacdo dos resultados obtidos pela utilizagdo dos demais fluidos.
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Adotando os referenciais de poténcia indicados na Tabela 6.2, para cada fluido, foi
possivel obter o volume e area de transferéncia de calor decorrente da utilizacdo de cada
fluido, conforme resultados demonstrados na Tabela 6.10.

Tabela 6.10 Volume e area de transferéncia de calor para os diferentes fluidos de trabalho

Fluido de 2 Area de transferéncia de
W; [kW] Volume [m7] )
trabalho calor [m?]
Tolueno 5183,6 3,5 2082,3
Etilbenzeno 5186,4 4.6 27115
Dimetilbenzeno 5091,0 43 24951
Propilbenzeno 2676,2 1,5 892,8

Pode-se observar que com poténcias entre os diferentes fluidos de trabalho utilizados,
como é caso dos trés primeiros fluidos, o tolueno € o que apresenta a menor area de
transferéncia de calor e em consequéncia 0 menor volume do evaporador. No caso do
probilbenzeno apresenta a menor area de transferéncia de calor e menor volume, contudo a

poténcia gerada na turbina € cerca de 48,4 % menor a do Tolueno.

6.2.2 Recuperador

Observando a Figura 6.2, o recuperador de calor foi colocado na saida da turbina, com
intuito de utilizar o calor residual apds a expansdo para pré aquecer o fluido organico antes da
sua entrada no evaporador, reduzindo assim a quantidade de calor necessaria para vaporizagao
e, consequentemente, diminuindo as dimensdes do evaporador.

O recuperador trabalhara simultaneamente com o fluido orgéanico superaquecido,
liberado do dispositivo de expansdo (lado quente), e o fluido orgénico que sai da bomba (lado
frio), antes que este entre no evaporador, permitindo o processo de troca de calor.

Assim como trocador intermediario e evaporador, optou-se também pela utilizacdo da
superficie 8.0 — 3/8 T para dimensionamento do recuperador, considerando para os calculos

dois passes nos tubos.
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A Tabela 6.11 e as Figuras 6.3 e 6.4 demonstram a variacao de volume em decorréncia

da variacdo da temperatura de saida do recuperador (Tsp) com respeito ao tolueno.

Tabela 6.11 Variacdo do volume do recuperador em funcdo da variacdo de temperatura

smio| Fdott | Te | Voe | Aace e
1 323,4 10,0 5908,7
2 319,3 32,2 18891,7
3 320,0 18,3 10739,3
4 322,1 114 6676,9
5 Tolueno 3214 12,6 7388 4
6 353,4 1,7 1023,0
7 339,62 3,3 1958,2
8 382,4 0,6 3429
9 369,9 11 667,1
35
30 -
25 A
E 20 -
> 15 -+
: | |
Hin
o I E—
319,3 321,4 322,11 3234 339 62 353,4 3699 3824
Tsp [K]

Figura 6.3 Variacdo de VVolume do Recuperador X Tsy
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Figura 6.4 Variacio da Area de transferéncia de calor x T,

As Figuras 6.5 e 6.6 mostram o comportamento do volume e da éarea de transferéncia
de calor do recuperador para diferentes temperaturas na saida do recuperador para o Tolueno.
Nota-se que, quanto menor a temperatura na saida do recuperador maior serd area de
transferéncia de calor e em consequéncia maior o volume do recuperador.

Portanto, deve-se escolher a configuracdo em que a temperatura de saida (Tsp) ndo
torne o recuperador demasiadamente grande. A variacdo de temperatura de saida (Tsp)
acarreta variacdo nas dimensfes do recuperador. A Tabela 6.12 mostra alguns parametros

resultantes para o recuperador.

Tabela 6.12 Alguns pardmetros resultantes do recuperador
Simulacédo | Fluido de AP_tubo L_total N¢

Trabalho [N/m?] [m]
1 17108,7 15
2 56295,7 48
3 30578,3 273
4 18496,2 17
5 Tolueno 187774 18,8 1200
6 24982 2,6
7 4267,3 5,0
8 774,0 0,9
9 1210,7 1,7
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Também é possivel observar nas Figuras 6.5 e 6.6 que a relagdo existente entre a
diminuicdo do volume do recuperador e a queda de pressdo do lado dos tubos é diretamente
proporcional, isso se deve ao fato de que menores volumes requerem menores tubos,

diminuindo a queda de pressdo do lado de tais tubos.

35

30 A

V [m3]

O .
08 3P 4T AT A1 o (910 0V (Y (O (O (o
AP_tubo [bar]

Figura 6.5 Variacdo da queda de pressdo na tubulacéo do recuperador x VVolume

35
30 A
25 A
= 20 -
E
> 15 -
10
5 | I
0 I T T T T T . T - T - T -_I
48 27,3 18,8 17 15 5 2,6 1,7 0,9
L[m]

Figura 6.6 Variacdo do comprimento x Volume
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6.2.2.1 Alteracdo do fluido de trabalho e a variacdo do dimensionamento do

recuperador

Com o intuito de realizar a comparagéo entre o comportamento do tolueno e os demais
fluidos de trabalho e, principalmente, identificar os efeitos de tal variacgdo no
dimensionamento do recuperador, realizou-se simulacfes e obteve-se 0s resultados

demonstrados na Tabela 6.13.

Tabela 6.13 Volume e Area de transferéncia de calor do recuperador para diferentes fluidos de trabalho

Fluido de trabalho | W, [kW] Area de Transferia de calor [m?] | V [m°%]
Tolueno 5183,6 667.1 1,1
Etilbenzeno 5186,4 908.9 1,5
Dimetilbenzeno 5091,0 905.8 1,5
Propilbenzeno 2676,2 534,7 0,9

Da mesma forma como ocorrido na analise da variacdo das dimensdes do evaporador
em razao da alteracdo do fluido de trabalho, verificou-se que o Tolueno também € o fluido de
trabalho que permite atingir a maior poténcia de geracdo com menor a area e menor volume.
Constata-se que a diferencga de poténcia entre o Tolueno e o Etilbenzeno, que possui a maior
poténcia entre os fluidos analisados, é de apenas 2,8 kW.

Considerando a realidade existente em uma FPSO ¢é possivel que a perda de poténcia
pela utilizacdo do Tolueno seja considerada irrelevante frente aos beneficios decorrentes da

menor area e do menor volume ocupados pelo sistema ORC baseado no Tolueno.

6.2.3 Condensador

A troca de calor dentro do condensador se d& entre o fluido organico (fluido quente) e
a agua (fluido frio). O fluido orgénico entra no condensador no estado de vapor saturado e sai

do condensador no estado de liquido saturado. A &gua estara sempre no estado liquido e suas
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temperaturas de entrada e de saida foram fixadas em 298,15 K (25°C) e 313,15 K (40°C),
respectivamente.

Tendo em vista que a vazdo de agua é alta (mm = 242,28 kg/s) optou-se pela utilizacdo
da superficie 7.75 — 5/8 T que possui tubos de maior didmetro, realizados em dois passes,
permitindo economia em relacdo ao numero de tubos (de menor diametro) e evitando a
superacdo da velocidade méaxima para agua no resfriamento nos tubos que segundo Silva
(2012) é de 2,5 m/s.

A Tabela 6.14 apresenta a variacdo de volume do condensador em razdo da diferentes

temperaturas na entrada do condensador.

Tabela 6.14 Varia¢do do volume do condensador X Tx,

Sirrlula Fluidode | Tsp Ts T, Ty Volusme traﬁ;?ea:’gr?cia

¢ao | Trabalho K] [K] [K] [K] [m?] de calor [mz]
1 323,38 17,14 9495,7
2 319,26 22,01 12194,1
3 320,04 20,87 11565,3
4 322,15 17,61 9756,7
5 321,37 18,04 9998,5
= Tolueno 35338 317,96 | 298,15 | 313,15 7 68 22579
7 339,6 9,24 5124,0
8 382,39 5,46 3026,1
9 369,99 5,51 3053,8

Das Figuras 6.7 e 6.8 é possivel aferir que quanto menor a temperatura (Tsp) maior

sera a area de transferéncia de calor e consequentemente maior o volume do condensador.
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Figura 6.7 Variagdo do volume do condensador x temperatura de entrada (Tsp)
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Figura 6.8 Variagio Area de transferéncia de calor do condensador x temperatura de entrada no condensador
(T5b)

Considerando os dados ja analisados, é possivel verificar que variacdo da temperatura
(Tsp) influencia o dimensionamento tanto do condensador quanto do recuperador, visto que, a
temperatura de saida do recuperador é a mesma temperatura de entrada do recuperador.

A Tabela 6.15 apresenta alguns dos pardmetros resultantes no dimensionamento do

condensador.
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Tabela 6.15 Alguns parametros resultantes no dimensionamento do condensador

Simulacio Fluido de AP_tubo L_total N
¢ Trabalho [N/m?] [m] t
1 19337,4 7,8
2 249718 10
3 22746,1 9,5
4 18828,7 8,0
5 12890,3 6,0
Tolueno 1300
6 8559,3 3,5
7 8531,6 4,2
8 6335,8 2,5
9 6335,9 2,5

Assim como observado para o recuperador, observa-se nas Figuras 6.11 e 6.12 que a
relagdo existente entre a diminuicdo do volume do recuperador e a queda de pressdo do lado
dos tubos em caso do Tolueno é diretamente proporcional. 1sso se deve ao fato de que
menores volumes requerem menores tubos, diminuindo a queda de pressdo do lado de tais

tubos.

25
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Figura 6.9Variacdo da perda de carga x Volume
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6.2.3.1 Alteragdo do fluido de trabalho e a variagdo do dimensionamento do
condensador

Este item apresenta os efeitos da mudanca do fluido de trabalho no dimensionamento

do condensador, os resultados demonstrados na Tabela 6.16.

Tabela 6.16 Volume e Area de Transferia de calor do recuperador para diferentes fluidos de trabalho

Fluido de . ) ) 2
W, [kKW] Area de Transferia de calor [m?] V [m?]
trabalho
Tolueno 5183,6 SRt 5,51
Etilbenzeno 5186,4 3158,3 5,70
Dimetilbenzeno 5091,0 298052 6,36
Propilbenzeno 2676,2 2185,7 3,94

Do mesmo modo como ocorrido na analise da variacdo das dimensdes do evaporador e
recuperador em razéo da alteracao do fluido de trabalho, verificou-se que o tolueno também é
o fluido de trabalho que permite atingir a maior poténcia de geracdo com menor a area e

menor volume.
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6.3 Resumos dos Parametros do Ciclo ORC

Considerando as diferentes poténcias geradas pela turbina, (i) para diferentes
configuragbes do tolueno e (ii) para diferentes fluidos de trabalho como Etilbenzeno,
Dimetilbenzeno e Proprilbenzeno, sera apresentado, de maneira resumida nas Tabelas 6.17,
6.18 e 6.19, as principais caracteristicas obtidas para dimensionamento dos trocadores de
calor.

Ap0s a consolidagdo dos parametros apresentados é possivel observar um aumento das
dimensGes dos evaporadores diante da diminuicdo da temperatura da fonte quente. 1sso pode
em razdo da diminuicdo da temperatura da fonte quente, acarretar a diminuicdo do pinch point
e consequentemente gerar a necessidade de trocadores de calor com maiores dimenses e
mais caros.

Como foi demonstrado na Tabela 6.4 do presente capitulo, quanto menor a

temperatura de saida do trocador intermediario menor sera seu volume.



Tabela 6.17 Parametros do ciclo ORC para T, de 380 °C

Parametros do evaporador

Parametros do recuperador

Parametro do condensador

Volume

simulagio ?r‘gg:l ﬁg [l:’\\,'\‘/] [m?] L—[::]’]ta' Nt V‘[’r':jsr]“e L—[:;’]ta' Nt V‘[’r'rll‘gr]ne L—[trg]ta' Nt
(T,=380°C)
1 65721 | 13,6 16,2 10,0 15 1714 | 78
2 6556.1 9.0 108 0 48 22,01 10
3 644001 | 7.7 9.3 183 | 273 2087 | 95
2 63578 71 8.4 114 17 1761 | 80
5 Tolueno | 6002,4 5.1 6.3 126 | 188 1804 | 60
6 5866.8 45 5.4 17 26 7.68 35
1500 1200 1300
7 5719.4 4.4 5.3 33 5.0 9.24 4.2
8 544,39 2.0 28 0.9 0.9 5.46 34
9 5183.6 35 2.2 11 17 551 25
10 Edl. | 51864 26 5.6 15 23 5.70 26
11 Dimetil. | 50910 23 5.1 15 23 6.36 2.9
1 Propil. | 2676.2 15 18 0.9 14 394 | 09
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Tabela 6.18 Parametros caracteristicos do ciclo ORC para T, de 370 °C

Parametros do evaporador

Parametros do recuperador

Parametros do condensador

Volume

Simulagao _Fr'r‘jiiggl gg [ll’\\,'\‘/] [m’] L—[::]’]ta' Nt V‘[’r']‘:gr]“e '——[tnf;a' Nt V‘[’r'#gr]“e L—[:;’]ta' Nt
(T,=370°C)
1 65721 | 2154 16,2 10,0 15 1714 | 258
2 65561 | 11,49 108 32,2 28 2201 | 138
3 642001 | 9,47 9.3 18,3 273 2087 | 1.4
2 63578 | 8,66 8.4 114 17 1761 | 105
5 Tolueno | 60024 | 577 6.3 126 18,8 18,04 7.0
6 58668 | 5,69 5.4 17 26 7.68 6.9
1500 1200 1300
7 57194 | 472 53 33 5,0 9,24 5.7
8 54439 | 451 28 0,9 0.9 5.46 5.4
9 51836 | 4,03 2,2 11 17 551 25
10 Etl. | 51864 | 6,00 56 15 23 5.70 72
11 Dimetil. | 50910 | 5,96 5.1 15 23 6.36 72
1 Propil. | 26762 | 174 18 0.9 14 3,94 o1




Tabela 6.19 Parametros caracteristicos do ciclo ORC para T, de 360 °C

Parametros do evaporador

Parametros do recuperador

Parametros do condensador

Volume

Simulacao _'I:_I'Egggl ﬁg [;/\v/\t/] [m3] L—[:gi[ i Nt V([)rlrllnge L—[:gi[ & Nt V([)rl::gr]ne L_[';:])]t i Nt
(T,=360°C)
1 6572,1 69,79 16,2 10,0 15 17,14 60
2 6556,1 20,33 10,8 32,2 48 22,01 17,4
3 6440,01 15,66 9,3 18,3 27,3 20,87 13,5
4 6357,8 13,00 8,4 11,4 17 17,61 11,1
5 Tolueno | 60024 8,34 6.3 12,6 18,8 18,04 72
6 5866,8 8,05 54 1,7 2,6 7,68 7,2
1500 1200 1300
7 57194 6,98 5,3 3,3 5,0 9,24 6,0
8 544,39 6,29 4,8 0,9 0,9 5,46 54
9 5183,6 5,63 4,2 11 1,7 5,71 4,8
10 Etil. 5186,4 11,90 5,6 1,5 2,3 5,70 10,2
11 Dimetil. | 5091,0 9,76 51 1,5 2,3 6,36 8,4
12 Propil. | 2676,2 2,16 1,8 0,9 1,4 3,94 1,8
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7. ANALISE ECONOMICA DO CICLO ORC

No presente capitulo foi apresentada uma breve analise econdmica do ciclo ORC
proposto. Para esta analise utilizou-se de uma ferramenta de calculos econémicos para plantas
energéticas, conhecido como CEPCI. Muitos trabalhos foram desenvolvidos nos ultimos anos
utilizando o indice CEPCI, Cayer (2012), Tian (2012), Chew (2014), Oliveira Neto (2016)
utilizaram o modelo econdmico proposto com base no CEPCI para desenvolver célculos
econdmicos em plantas quimicas para producdo de energia elétrica a partir de ciclos ORC ou
Kalina. Com auxilio dos trabalhos mencionados acima e do livro Turton (2008) foi possivel se

obter o equacionamento e os valores das constantes apresentadas neste capitulo.

7.1 Chemical Enginerring Plant Cost Index - CEPCI
Segundo Vatavuk (2002) o Chemical Engineering Plant Cost Index (CEPCI) € um

indice adimensional, criado em 1963. E por mais de 37 anos é utilizado por profissionais da
chemical-process-industry (CPI) como gestores, engenheiros e técnicos com intuito de
estimar e avaliar o potencial econémico da implantacdo de uma unidade energética ou de
processamentos industriais.

O indice CEPCI nada mais é do que um fator de inflacdo que deve ser revisado
periodicamente acompanhando os avancos na tecnologia servindo desta forma como uma base
para tomada de decisdes. O indice CEPCI na verdade é composto por quatro indices
principais, que se subdividem em sub-indices, sendo estes quatro indices principais
representam os fatores que geram os gastos. Estes fatores sdo imprescindiveis e devem ser
levados em consideracdo em uma andlise econémica de viabilidade de implantacdo de uma
planta quimica (OLIVEITA NETO, 2016). Sendo eles:

I.  Equipamentos: composto por varios sub-indices que representam o custo na compra de
determinado equipamento, assim como a instrumentacdo utilizada, montagem e 0s
suportes estruturais que devem ser colocados e utilizados para instalagdo de tais
componentes (ex. trocadores de calor, tanques, vélvulas, bombas, turbinas, dentre
outros);

Il. Trabalho na construcédo civil: representa o custo com a mao de obra empregada em
obras de engenharia civil que devem ser feitas para alocar toda planta quimica que sera

instalada;
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I1l. Prédios: é o fator que representa 0 custo de investimento com materiais para
construcdo do ambiente onde sera implantada a planta quimica, assim como o gasto na
compra do terreno onde ficara a planta.

IV. Supervisdo e Engenharia: o fator que representa supervisdo e engenharia inclui os
gastos com pessoa de engenharia e supervisores que fardo todo o projeto e se
responsabilizaram por todo processo de implantagéo.

Estes quatro indices principais sdo obtidos através de uma ponderagdo feita com os
custos de cada seguimento que compde cada sub-indice (equipamentos, projeto, construcgéo,
montagem, etc). Os dados para o célculo destes sub-indices sdo fornecidos pelos produtores
desses equipamentos e servicos, e sdo compilados em indices (PPI) e atualizados
mensalmente pelo U. S. Department of Labors’s of Labor Statistics (BLS, Washinton D.C).
Desta forma uma interacdo é feita de maneira estatistica dos principais PPI, dados pelo BLS,
formando deste modo os quatro indices. A ponderacdo destes quatro indices principais €
usada para se calcular o indice CEPCI (VATAVUK, 2002).

O indice CEPCI assim como qualquer outro indice sdo ferramentas de auxilio dos
gestores de empresas no momento de planejamento e na tomada de decisbes quanto a
viabilidade econdmica, mas ndo devem ser adotados com relacdo ao que se apresenta na
realidade do mercado. O indice CEPCI por se tratar de um modelo economia de céalculos
rapidos e faceis de serem entendidos se destaca quando se dispGe de pouco tempo para avaliar
a implantacdo de uma planta quimica, também por apresentar resultados bem préximos a
realidade dentro de um determinado periodo de tempo (por volta de 5 anos). Porém, quando o
tempo ndo é um fator limitante, os custos reais dos equipamentos e dos outros fatores
geradores estiverem disponiveis, deve se optar por um tipo de analise mais direta. Deste modo
garante-se que o0s resultados obtidos serdo reflexo exato da realidade, e ndo valores
aproximados dela (VATAVUK, 2002).

7.2 Custo de Investimento

Para o célculo do custo de capital 0 método do Bare Module Cost € um dos mais
utilizados quando a cotagdo de precos de equipamentos reais ndo esta disponivel ou é de
dificil acesso. Este método leva em consideracdo tanto as despesas diretamente ligadas ao
projeto — custo de compra, custo dos materiais, custo da quantidade de homens/hora
necessarios para instalacdo, etc — quanto as despesas indiretas — frete, seguro, taxas, custos de

overhead de construcdo — além dos custos da engenharia — taxas, contingéncias e construcéo e
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manutencdo de instala¢6es auxiliares. Obtendo assim os custos de investimento, ou de compra

dos equipamentos do ciclo, através da Eq. 7.1.

Onde “CJ” é o custo do equipamento construido com ago carbono que opera em
condicGes de temperatura e pressao ambiente, é obtido a partir dos pardmetros de capacidade
ou tamanho do equipamento, dependendo do tipo do dispositivo. “Fgpm”™ € o fator de custo do
modulo, pardmetro que leva em consideracdo o material o qual foi fabricado o equipamento.
O “Cgm” € o custo de investimento do equipamento total, que leva em consideracao todos os
aspectos do dispositivo.

Para-se obter o “C;,’” foram utilizados as constantes “K’s”, que representam as
constantes obtidas através de correlagdes entre o tipo de equipamento e sua capacidade ou
tamanho, essas constantes sdo apresentadas na Tabela 7.1, bem como a capacidade ou
tamanho do equipamento dependendo do caso (OLIVEIRA NETO, 2016). As Equac0es 7.2 a
7.6 mostram, respectivamente como foram calculados os “C;,’” turbina, evaporador,

recuperador, condensador e bomba de fluido.

log Cpy = Ky + K - log(W,) + K5 - [log(W,)]? (7.2)
2
log Cz?,evap =K + K- lo.g(Aevap) + K3 - [lo.g(Aevap)] (7.3)
log C;?,rec = Kl + KZ ' log(Arec) + K3 ' [log(Arec)]z (74)
log Cz(a),cond = K1 + K *10g(Acona) + Ks - [log(Acond)]z (7.5)

log Cp, = Ky + K, - log(Wp) + Ks - [log(W;,)]? (7.6)
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Tabela 7.1- Coeficientes “K’s” referentes ao tamanho ou capacidade e ao tipo de equipamento (Turton,2008).

_ Capacidade /
Equipamento Ki K, Ks Modelo
Tamanho
Turbina 2,7051 | 1,4398 |-0,1776 | 100 — 4000 [kW] Axial

) Tubo e placa continua
Evaporador 4,642 | 0,3698 | 0,0025 | 100 - 10000 [m“]
de tubo longo

Recuperador | 4,0336 | 0,2341 | 0,0497 | 100- 10000 [m“] | Tubo e placa continua

Condensador | 4,0336 | 0,2341 | 0,0497 | 100- 10000 [m?] | Tubo e placa continua

Bomba de

fluid 3,8696 | 0,3161 | 0,1222 0,1 -200 [kW] Alternativa
uiao

Deste modo, os custos de cada equipamento construido com aco carbono operando
com condigOes de temperatura e pressdo ambiente (C,’s) podem ser calculados. A Tabela 7.2
mostra 0s equipamentos para construcdo de cada equipamento, sugeridos de acordo com
Turton (2008), que véao dos gque possuem os cultos mais baixos até 0s que possuem 0s custos

mais elevados.

Tabela 7.2 - Materiais para Fabrica¢do de cada equipamento

. Material
Equipamento i
Menor custo Maior Custo

Turbina Aco carbono Niquel
Evaporador Aco carbono Titanio
Recuperador Aco carbono Titanio
Condensador Aco carbono Titanio
Bomba de Fluido Ferro fundido Titanio

Fonte: Adaptado de Turton (2008)

O calculo do “Fgm” pode ser feito, tanto para os trocadores de calor como para as
bombas utilizando a Equagdo 7.7. Os coeficientes “B’s”, “Fn” e “F,” que representam,
respectivamente, as constantes referentes ao tipo de dispositivo, o fator de material para cada
equipamento e o fator de pressdo, também diferentes para cada equipamento como mostra
Tabela 7.8. J4 a turbina e a torre de resfriamento e o evaporador, como ndo possuem a

classifica¢do quanto a pressao, o “Fgm” € fornecido diretamente através da Tabela 7.4.
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FBM = Bl + BZ'FM'FP

(7.7)

O célculo do coeficiente “Fp” ¢ obtido através da Equacdo 7.8, onde os “C’s”

representam as constantes para cada equipamento que possui sua classificacdo baseado na

pressdo (Tabela 7.3). Para 0s que ndo apresentam essa classificacdo como € o caso da turbina

e do evaporador as constantes “C’s

sao nulas. “P” ¢ a pressao em que o componente opera no

ciclo ORC (OLIVEIRA NETO, 2016).

logE, = C; + C,.log(P) + Cs. [log(P)]?

(7.8)

Tabela 7.3 - Coeficientes e constantes necessarios para o calculo dos pardmetros “F,” e “Fgy, tanto dos
trocadores de calor quanto das bombas

Classificacéo

Equipamento N Material Ci C, Cs B B, | Fum
(presséo)
Aco
Recuperador P <40 bar 0 0 0 1,74 | 155 | 1
Carbono
Recuperador P <40 bar Titanio 0 0 0 1,74 | 1,55 | 11,4
Aco
Condensador P < 40 bar 0 0 0 1,74 | 1,55 1
Carbono
Condensador P < 40 bar Titanio 0 0 0 1,74 | 155 | 114
Bomba de Ferro
) P <11 bar ) 0 0 0 1,89 | 1,35 1
Fluido fundido
Bomba de o
) P <11 bar Titanio 0 0 0 1,89 | 1,35 | 64
Fluido
Bomba de Ferro
) 11 <P <101 bar ) -0,245 | 0,259 | -0,014 | 1,89 | 1,35 1
Fluido fundido
Bomba de o
Fluid 11<P<101bar | Titanio | -0,245| 0,259 | -0,014 | 189 | 135 | 6,4
uido

Fonte: Adaptado de Turton (2008)

107



108

Tabela 7.4 - Parametro "Fgy"para turbina e evaporador

Equipamento Material Fgm
Turbina Aco carbono 2,2
Turbina Niquel 11,6

Evaporador Aco carbono 3
Evaporador Titanio 14,5

Fonte: Adaptado de Turton (2008)

Os valores para todos os coeficientes (K’s, B’s, C’s, Fy e Fgm) foram estabelecidos
com base no indice CEPCI do ano de 2001(CEPClyg; = 397, Turton et al. (2008)). Portanto, é
necessaria a conversdo dos resultados para os tempos atuais. Para base de célculo foram
utilizados os dados do CEPCI do ano de 2015 (CEPCly5 = 556,8, Chemical Engeneering
(2016)).

No primeiro momento foi obtido o custo total de investimento para implantacdo da
planta ORC no ano de 2001 (Custo,q01). Para isso, foram somados todos os custos de compra

de cada componente do ciclo como mostra Equagéo 7.9.
Custozgo1 = Cpmt + Comevap + Comrec + Comcona + Comp (7.9)

Para atualizar o custo de investimento total da planta do ano de 2001 para ano de 2015
é necessario multiplicar o custo de 2001 pela razdo entre os respectivos CEPCI de cada

periodo, como mostra Equacédo 7.10.

CEPCly015
Custo = Custo —_— 7.10
2015 2001 CEpCly00; ( )

7.3 Exemplo de Calculos

Neste item serd apresentado um exemplo de como foi realizado o procedimento da
analise econdmica descrita no item 7.2. O modelo do ciclo ORC escolhido para ser analisado
nesta secdo utiliza o fluido de trabalho Tolueno, cuja presséo de evaporacao é de 3612,55 kPa.

Na tabela 7.5 estdo os parametros do caso escolhido para exemplo de calculo.
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Tabela 7.5 - Parametros utilizados para o calculo

Poténcia produzida (W) 5183,6 [kW]
Poténcia consumida (Wb) 1,34 [kW]
Area de troca térmica do evaporador (Aevap) 2367,30 [m?]
Area de troca térmica do recuperador (Avec) 667,15 [m?]
Area de troca térmica do condensador (Acond) 3159,88 [m?]
Pressdo do equipamento 3612,55 [kPa]

Com o auxilio das Equacdes 7.2 a 7.6 e dos dados fornecidos na Tabela 7.1, tem-se o
custo do equipamento utilizando o aco carbono e operando em condi¢cOes de temperatura e

pressdo ambiente.
log Cp, = 2,7051 + 1,4398.10g(5183,6) — 0,1776. [log(5183,6)]?
logC), = 56028 — Cp, = US$400.696,09
Assim, analogamente para 0s outros equipamentos, tem-se:
Cpp» = US$8.156,93
C} evap = US$ 828.442,39

CO

p,cond —

US$ 123.358,59
Cprecup = US$ 289.546,44

Para o célculo dos fatores de pressdo, para 0s equipamentos utiliza-se da Equacédo 7.8
e a Tabela 7.3.

log F, ec = 0 + 0.10g(3612,55) + 0. [log(3612,55)]? =0
Fyrec=1,0
Do mesmo modo para o condensador e para bomba de fluido, tem-se:

Fp,cond =10



Fp,bf = 3, 1569

Com auxilio da Equacdo 7.7 e dos dados obtidos através das Tabelas 7.2 e 7.3, foram
calculados os fatores de pressdo de custo para cada tipo de material estudado de modulo ou

equipamento para recuperador, condensador e para bomba de fluido.
Fgpmrec(Ago Carbono) = 1,74+ 1,55.1.1 = 3,29

Tabela 7.6 Fator de pressdo Fgy de custo para cada tipo de material estudado

Equipamento Fam Material
3,29 Aco Carbono
Recuperador I
19,41 Titanio
3,29 Aco Carbono
Condensador
19,41 Titanio
) 6,15 Ferro Fundido
Bomba de Fluido __
29,16 Titanio

Os valores de Fgy para a turbina e para o evaporador sdo obtidos diretamente através
da Tabela 7.4. Deste modo é possivel agora calcular o custo do investimento para cada

equipamento, assim como para planta ORC com auxilio das EquacGes 7.1 e 7.9.

Cou rec(Ago Carbono) = 123.358,59..3,29 = US$ 405.849, 75
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Tabela 7.7 Custo do investimento para cada equipamento

Equipamento Cem [USS] Material
_ 881.531,41 Aco Carbono
Turbina
4.648.048,68 Titanio
2.485.327,16 Aco Carbono
Evaporador ——
12.012.414,62 Titénio
405.849,75 Aco Carbono
Recuperador _
2.394.390,17 Titanio
952.311,68 Aco Carbono
Condensador
5.618.319,45 Titanio
) 50.179,98 Ferro Fundido
Bomba de Fluido _
237.902,22 Titanio

O Custo total de investimento para ciclo ORC com base no CEPCI do ano 2001, é

apresentado na Tabela 7.8.

Tabela 7.8 Custo total de investimento do ciclo ORC com base no CEPCI do ano 2001

Configuracéo mais barata
Custozgor

Configuracéo mais cara

US$ 4.775.199,98

US$ 24.911.131,14

Lembrando que o indice CEPCI varia a cada ano, o valor do custo para ano de 2001
deve ser convertido para o valor do CEPCI referente ao ano de 2015, com auxilio da Equacao
7.10. O indice CEPCI do ano 2001 é de 397 e o do ano de 2015 é de 556,8, deste modo é
possivel calcular o custo de investimento para ano de 2015. A Tabela 7.9 apresenta o custo

total de investimento do ciclo ORC em doélares e em reais.

Tabela 7.9 Custo total de investimento do ciclo ORC em délares e em reais
Configuracéo mais barata Configuragéo mais cara

Custozo1s US$ 6.697.308,18 US$ 34.938.332,04

R$22.101.117,00 R$ 115.296.495,74
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Com o auxilio do modelo econdmico CEPCI foi possivel calcular o custo de
investimento para cada equipamento individualmente e para sistema ORC. Os calculos dos
custos de investimento foram realizados com base nas simulagdes realizadas. A Tabela 7.10
apresenta o custo de investimento da planta ORC, para todas as simulagdes estudadas.

E possivel observar que mesmo com a diminuicdo da poténcia gerada o custo do
investimento na planta ORC ndo diminui isso se deve ao fato de que como tamanho dos
trocadores de calor é fator que influencia no célculo do investimento. Para as configuracGes
onde os trocadores de calor se apresentaram com grandes areas de transferéncia de calor
pode-se observar um aumento no custo de investimento, ainda que se diminua a poténcia

gerada, como mostra as simulagdes 2 e 7.

Tabela 7.10 Custo de investimento da planta ORC estudada

_ Poténcia _ )
simulacio Fluido de Produzida Configuracéo Configuracéo
Trabalho mais barata [R$] | mais cara [R$]
[kW]

1 6572,1 42.299.739,33 217.153.801,29
2 6556,1 45.982.836,12 245.988.129,58
3 6440,0 40.259.565,42 211.637.607,13
4 6357,8 36.348.753,75 189.150.366,36
5 Tolueno 6002,4 34.654.549,73 181.571.404,06
6 5866,8 25.977.720,64 130.459.493,04
7 5719,4 26.669.955,03 135.435.647,51
8 54444 23.171.244,33 115.180.904,17
9 5183,6 22.101.117,00 115.296.495,74
10 Etilbenzeno 5186,4 24.343.777,88 126.485.467,53
11 Dimetilbenzeno 5091,0 24.610.836,84 128.105.265,44
12 Propilbenzeno 2676,2 17.847.996,97 93.863.604,57

Para efeito de comparacdo foi realizada um comparativo entre o valor calculado
através do modelo econémico CEPCI e com valor encontrado na literatura. O valor
encontrado na literatura foi obtido através de Da Silva (2010), onde foi realizado estudo para
projeto de um ciclo ORC para producdo de 1MW de eletricidade. O custo de investimento
para producdo de 1000 kW era de € 1.234.696,00 ou seja R$ 4.556.028,24, 0 que representa
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um valor de 4.556,03 R$/kW. Utilizando o modelo econémico baseado no CEPCI o custo de
investimento para producgdo de 5183,6 kW é de R$ 22.101.117,00, o que representa um custo
de 4.263,66 R$/kW.



8. CONLUSOES

O presente trabalho teve como objetivo principal o dimensionamento de trocadores de
calor para recuperacéo de calor residual utilizando um ciclo Rankine Orgénico em uma FPSO.
Como em uma FPSO as dimensdes e peso sdo fatores determinantes, optou-se pela utilizagédo
de trocadores de calor compactos, pois estes possuem uma grande area de transferéncia de
calor em um menor volume.

A utilizagdo do ciclo Rankine Organico se deve pelo fato de que os fluidos de
trabalhos utilizados no ciclo ORC apresentam um calor latente de vaporizacdo e ponto de
ebulicdo inferiores ao da agua, 0 que permite uma evaporacdo em temperaturas mais baixas,
proporcionando um melhor aproveitamento de fontes de baixa temperatura.

A escolha dos fluidos de trabalho levaram em conta o estudo realizado por Gotelip
(2015) que através de uma otimizacdo multiobjetivo determinou os fluidos de Trabalho que
compuseram a fronteira de Pareto para maximizacéo da geracao de poténcia em paralelo com
a minimizacdo da area total do ciclo ORC. Os resultados apresentaram o Tolueno,
Etilbenzeno, Dimetilbenzeno e Propilbenzeno como os fluidos que apresentaram as maiores
poténcias geradas na turbina. Dentre eles o Tolueno é o fluido que produz a maior poténcia
(6572,1 kW). Por este motivo, um estudo mais detalhado foi realizado com Tolueno visando
analisar a influéncia de outro pardmetros no dimensionamento dos trocadores de calor.

Com base nos dados de entrada obtidos através do software HYSYS v.8.6, foi possivel
concluir que dentre as duas superficies (8.0 — 3/8 e 7.75 — 5/8 T) estudadas a superficie 8.0 —
3/8 T € a melhor superficie para dimensionamento do evaporador, trocador intermediario e do
recuperador, pois esta apresenta um volume mais compacto. Para o dimensionamento do
condensador, que possui elevada vazao de agua para resfriamento do fluido organico, optou-
se pela utilizacdo da superficie 7.75 — 5/8 T, uma vez que esta superficie possui tubos de
maior diametro.

Na avaliacdo dos resultados obtidos no dimensionamento do trocador intermediario é
possivel observar que quanto menor a temperatura do 6leo na saida do trocador intermediario
(Tp) menor serd a area de transferéncia de calor, possibilitando menores dimensdes do mesmo.
Por outro lado, a temperatura (Tp) € a temperatura da fonte quente para o evaporador e quanto
menor esta temperatura maior sera a area de transferéncia de calor requerida e maiores seréo
as dimensoes do evaporador.

Com relacéo a alteracdo dos fluidos de trabalhos estudados, € possivel concluir que

para uma faixa de poténcia muito proxima de aproximadamente 5,2 MW como € caso do
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Tolueno, Etilbenzeno e Dimetilbenzeno, o Tolueno é 0 que apresenta a menor area de
transferéncia de calor e em consequéncia 0 menor volume para o evaporador, o condensador
e o recuperador.

Da analise dos dados apresentados, tanto para condensador quanto para recuperador, a
temperatura (Tsp) afeta de forma direta o dimensionamento de ambos os trocadores de calor,
pois quanto menor a temperatura (Tsp) maior seré a area de transferéncia de calor requerida e
maior serdo as dimensdes tanto do recuperador quanto do condensador.

Da analise dos dados apresentados, foi possivel concluir que para uma mesma faixa de
poténcia, o Tolueno comparado aos demais fluidos permite a construgdo de um ciclo ORC
mais compacto.

Finalmente, considerando os resultados de todas as tabelas realizadas com o Tolueno,
verificou-se que a opc¢do pela simulagdo nimero 9 apresenta caracteristicas que a tornam
mais vantajosa em relacdo a simulacdo que produziu a maxima poténcia (simulacdo 1).
Embora haja uma perda de aproximadamente 1MW de poténcia em relacdo a maxima
poténcia gerada, ocorre expressiva diminuigdo nas dimensdes dos trocadores.

Tendo em vista que as dimens@es e 0 peso sao fatores determinantes na viabilidade da
implantacdo deste ciclo em uma FPSO, pode-se concluir que deve-se privilegiar o trocador
mais compacto, ainda que um potencial de geracdo menor.

O célculo do custo de investimento utilizando o modelo econémico com base no
CEPCI se apresenta como modelo atil para analises estratégicas de investimentos para
empresas, pois este modelo é rapido e de facil entendimento. Tal método produz dados de
acordo com a realidade do mercado, o que o torna uma étima ferramenta para avaliacdo da

viabilidade econdmica para instalagdo de plantas ORC.

8.1 Recomendac0es para Trabalhos Futuros

e Utilizacdo de um método de otimizacdo em conjunto com um software para encontrar
0 conjunto de parametros que otimize o trocador intermediério.

e Os aspectos econdmicos para os fluidos organicos estudados no presente trabalho.

e Pesquisar sobre os dispositivo de expansdo ou turbinas adequadas para ciclo Rankine
Organicos, pois este € um componente determinante tanto na performance quanto nos
Custos.

e Realizacdo de um trabalho experimental.

e Realizacdo de simulagdes em CFD.
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APENDICE A - Trocador Intermediario

A utilizacdo do trocador de calor compacto para trocador intermediario se deve ao fato
deste possuir maiores areas de troca em pequenos volumes. Uma vez que o lado quente deste
trocador recebe o fluido gasoso e fluidos gasosos possuem baixos coeficientes de
transferéncia de calor, e seriam necessarias longas tubulacdes para uso de trocadores de calor
convencionais do tipo casco e tubo.

A Figura 1 mostra o0 a matriz escolhida e suas medidas.

Figura A. 1Matriz trocador tubo aletado (placa continua) e suas dimensdes
Adaptado de (HERREIRA, 2012).

Onde:

doi: didmetro externo do tubo

dii: didmetro interno do tubo

a;: distancia entre as placas

ei. espessura da placa

pi: distancia entre os tubos da mesma coluna do arranjo

si: disténcia entre as colunas de tubos

Dy,i: didmetro hidraulico: razdo entre a area de transferéncia de calor e volume total

AJ/A;: razdo entre a area das aletas e area total de troca de calor

oi. razdo entre area minima do escoamento livre e a area frontal

A razdo entre as areas de troca de calor do lado quente e frio (Ai/Ar) pode ser
determinada calculando uma area de troca de calor associada a uma aleta individual e o seu

segmento de tubo correspondente tanto para lado quente (A,") e para lado frio (A;).
. dg
Ar:2(s.p—%)+nd0(a—e) (D

A; = nd;a (2)

Portanto, a razdo Ai/A, é equivalente a razdo A; /A, , como mostra Eq. 3.



ﬁ _ nd;a 3)
A - 2
" 2<s.p—an°>+ndo(a—e)

O volume total do trocador de calor (V) pode ser calculado através da area de troca de

calor (A) dividido pelo parametro o, Eq. 4.

Vi=— (4)

Considerando que 0 ocorre apenas um passo no tubo, e com volume ja definido é
possivel estabelecer a seguinte relagéo:
V =s.p.Lyp Nt (5)
Onde:
Lan: € 0 comprimento total de cada tubo;
N¢: nimero de tubos;
Desta forma com um volume definido é possivel determinar o comprimento dos tubos,

em relacdo ao numero de tubos do mesmo. Substituindo a equacdo 4 em 5 tem-se:
A,

E— 6
a.s.p. Ng, (6)

Lap =

Para o célculo da area frontal ao fluxo através das placas, considera- se o trocador
como um paralelepipedo de altura L, e frente retangular A e B. Deste modo o volume do
recuperador fica:

V =A.B.Lgy, (7

A érea frontal do trocador de calor, seria como mostra Eq. 5.127.
Afr = B. Lgp (8)

Com a éarea frontal do fluxo através das placas é possivel determinar a area de fluxo

livre através das placas de acordo com equacao 9.

» Calculo da eficiéncia da Aleta

117



A placa continua usada neste trocador de calor pode ser visto como uma aleta anular
retangular de dimensdes s e p, associada ao tubo de didmetro externo do, como mostra Figura
2.

A aleta anular retangular apresenta um problema o calculo da eficiéncia da aleta é
dificil para este tipo de geometria, como solucédo para o calculo da eficiéncia € considerar uma
aleta anular circular como superficie equivalente a aleta original Figura 5.10. Deste modo o

didmetro interno das duas aletas seria igual e a area seria a mesma.

Iz

e |

Bl - g
AN

Figura A. 2 Relacdo entre a aleta quadrada e aleta redonda
Adaptado de (HERREIRA, 2012).

Uma vez que as areas das duas aletas sdo iguais e sabe-se que do=2r;, € possivel
calcular r».
s.p—mnrf =n(@r}—r1f) (10)
Onde:
ri: raio interno da nova aleta equivalente
r,: raio externo da nova aleta equivalente

Portanto:

r= |— (11)

Calculado r; e ry, é possivel calcular os outros parametros da aleta, como o perimetro

(P), e a area convectiva (A;) e o comprimento corrigido (I,) da aleta.

P =2nr, (12)
A = 2”(7"22 - 7,.12) (13)
e
l,=1,—1y +§ (14)
Caélculo do fator m para determinacao da eficiéncia da aleta, Eq. 15.
h. P
m= |2 (15)

kA,
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Onde:
h. . : coeficiente de conveccdo
ab

ks: condutividade térmica do material

O calculo da eficiéncia da aleta como mostra Eq. 16.

tanh(m.1,)
== 16
r m.l, (16)
A eficiéncia de troca de calor da superficie do lado quente esta dada por, Eq. 17.
A
o =1-—=(1-mny) (17)
T

Balanco térmico do trocador intermediario

O trocador intermediario tem por objetivo recuperar o calor residual dos gases de

exaustdo da turbina, a Figura 3 mostra o esquema do recuperador utilizado.

2.2 2-1

+— -\ —
TP'/VWV"TP

Figura A. 3 Esquema do trocador intermediario

Para o lado frio onde circula 6leo térmico, tem-se.

Qab =m, Coan (Ty — Ty) (18)
Sy = f (Tan) (19)
— T,+Ty
Tor = - (20)

No lado quente, onde os gases de exaustdo passam pelas aletas continuas, tem-se:
Qab = mgcpg (T2q — T2p) (21)

Cp, = f(T2a2p) (22)

T+ T
Tyo12-2 = - 2 (23)
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Analise do fluxo no interior dos tubos do trocador intermediario

As propriedades médias do 6leo térmico foram calculadas a partir das propriedades ja

conhecidas de entrada e de saida do trocador intermediario.

oy =2 0 (24)
iy =2 (25)
Cpap = %2& (26)
o = Pa ‘; Pp 27)

A area transversal dos tubos em funcao do didmetro interno (d;) do recuperador, e dada

pela Eq. 28.

A =+ (28)

A velocidade média com que Oleo térmico passa pela tubulacdo do recuperador
depende da vazdo massica por cada tubo. Para obter uma maior troca de calor, no presente
trabalho consideram-se seis passos por tubo, entéo a vazdo massica por cada tubo (N, m/Ny),
a velocidade media é entdo calculada por:

_ N,ni,

Vop = — 29
ab NtrpabAtr ( )

Onde:

ho: € a vazao massica total nos tubos

Np: namero de passes

N¢: numero total de tubos do trocador intermediario

Dap- Massa especifica média

O numero de Reynolds e o nimero de Prandtl para o escoamento interno nas
condicBes médias também sdo calculados, pelas equagdes 30 e 31, respectivamente.

4(2m)

—_ (30)
Ntrndi.uab

Redr =
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o T
Pry, = ”;—”‘"’ (31)
ab

Calculado os numeros de Reynolds e Prandtl calcula-se o numero de Nusselt para

fluxo interno, com base no tipo de fluxo, como mostra Eq. 32.

3,66 Laminar Re < 2300
Nug, =10,023Rey,*/5Pr,;,%* Turbulento Re > 10000 (33)
Turbulento 2300 < Re < 10000

Para o calculo da queda de pressdo na tubulacdo, antes é necessario calcular o fator de

atrito que é funcdo do nimero de Reynolds.

64

Laminar Re < 2300

R r
fab = [0,79. ln(Reed) —1,64]2 Turbulento Re > 10000  (34)
, Turbtlﬁento ’ 2300 < Re <10000

A queda de presséo nos tubos do recuperador, Eq. 35.

Lap-Pap- V2
APa—b — fab a2b g'ab ab (35)
et

Agora é possivel o calculo do coeficiente de transferéncia de calor por conveccao entre

o fluido e a parede interior dos tubos do trocador intermediario, como mostra equacao 36.

_ Nudr-@

Cab ~— d:
i

(36)

Analise do escoamento interno pelas placas do trocador intermediéario

As propriedades termodindmicas meédias dos gases de exaustdo que entram no

recuperador sdo obtidas atraves da média dos estados de entrada e de saida do escoamento.

_ Kaatkap

Koazp = =5 (37)

2

H2q T Uzp
iy = b @)
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P2a T P2p

P2a2p = aT (39)
Cp,e T Cp

sza,zb = : 2 2 (40)

A velocidade massica do fluxo (G;) em funcdo da vazéo maéssica (mm) e dos parametros
geométricos o ¢ Ag (KAKAC, 2002).
m

= 41
6 = i (41)

O numero de Reynolds e Prandtl para escoamento sobre as placas sdo:

DG
Rep, = —— (42)
H2a,2b
Cpr s B2-12-
Pryrzy = P2-1,2-2"12-1,2-2 (43)

k2—1,2—2

Outro pardmetro importante a ser calculado é o fator j de Colburn (jy) este fator é
funcdo do nimero de Reynolds e do tipo de trocador compacto. Para o trocador de tubos e

placas continuas, é calculado como mostra equacao 44.
. _ n
JHyq,, = M-Rep, (44)

Onde m e n sdo parametros que dependem da configuracdo do trocador, para 0S
trocadores escolhidos para o estudo tipo 8.0 — 3/8 T e 7.75 — 5/8 T (KAYS & LONDON,
1964).

Herreira (2012) utilizando os gréaficos gerados pelo estudo de Kays & London deduziu
as seguintes funcdes para calculo do fator de Calburn para os tipos de trocador de calor
compacto estudados, como mostra a Tabela 5.1 do item 5.1.4

Outro pardmetro a ser calculado € nimero de Stanton (S;) que é calculado em fungéo
do fator de Colburn (j,) e do nimero de Prandtl (Pr), como mostra equacao 45.

JHy 1 -
Sty19 = ”2—1222 (45)
Pry_12_,3
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O fator de atrito de trocadores de calor compactos além de ser em funcdo do nimero
de Reynolds, ele varia em funcéo do tipo de trocador estudado para trocador do tipo tubos

aletado (placas continuas), tem-se:
f=aqRep," (46)

Onde g e r dependem do tipo de trocador de calor, para os trocadores de calor
estudados, a Tabela 5.2 apresentado no item 5.1.4 mostra o fator de atrito para os dois
trocadores estudado.

A queda de pressao nas placas continuas do recuperador pode ser calculada em funcao
de parametros como volumes especificos de entrada e de saida do fluido, como mostra

equacao 47.

GE vent,z—l Usai,2—2 aV 17@111:,2—1 + Usai,z—z
APy 15, = — A+0)|———-1|+ fro12-2 " > (48)
Vent,2—1 0 Afy Vent,2-1

O célculo do coeficiente de transferéncia de calor por conveccao entre o fluido que

passa atraves das placas e a superficie de troca de calor do lado quente é:

h = 5t.6,.Cpy 100 (49)

C2-1,2-2

Calculo da area de troca de calor do trocador intermediario

A érea de troca do recuperador foi determinada utilizando o método da Diferenca de
Temperatura média Logaritmica (DTML). O primeiro passo € determinar o coeficiente global
de transferéncia de calor que depende do coeficiente de transferéncia de calor por conveccao

(he,,eh ), da eficiéncia de troca de calor da aleta (1,) e da razdo entre as areas de troca

C2-1,2-2
fria e quente (Ai/A;). Como a area de troca de calor ndo é a mesma para o lado quente e frio
sera tomado o coeficiente para lado quente (fora dos tubos).

Uy = (50)
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O método DTML, ¢ utilizado para céalculo do AT, 0 Oleo térmico e 0s gases de
exaustdo da turbina circulam em fluxo cruzado dentro do trocador de calor. A diferenca média

logaritmica é calculada pela equacdo 51.

ATl == Ta - T2_2 (513)

ATZ == Tb - T2_1 (Slb)
_ ATI - ATZ

AT, = AT (51)
in(z7%)

Para o calculo da area de troca de calor do recuperador, Eq. 52.
Qab

Ay = —r—
" Ur ATmltr

(52)
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APENDICE B - Condensador

O condensador seré resfriado a 4gua que escoara dentro dos tubos do trocador fluido
frio, e no lado quente escoara o fluido orgénico. Na saida do condensador sera considerado

que fluido organico encontra-se no estado de liquido saturado (ponto 5).

Balango térmico do condensador

Estabelecidos os arranjos dos fluxos e a alocacdo dos fluidos no condensador, é
possivel realizar balan¢o térmico do condensador. A figura 4 mostra o esquema do

condensador.

Ty

Figura B. 1 Esquema do condensador
Realizando o balan¢o térmico, tem-se o fluxo de calor tem-se:
Qsps = m(hsp — Ts) (53)
Qca = macpa(Td -T,) (54)
Onde m, € ¢, a vazdo massica de agua e calor especifico a pressdo constante da

agua, respectivamente.

Caracteristicas geométricas do condensador

doc: didmetro externo do tubo

dic: didmetro interno do tubo

a.: distancia entre as placas

ec. espessura da placa

pc: distancia entre os tubos da mesma coluna do arranjo

s¢. distancia entre as colunas do tubo
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Dc: diametro hidraulico do fluxo externo

a: razdo entre a area de transferéncia de calor e volume total

Ay /A razdo entre a area das aletas e area total de troca de calor
o,. razao entre area minima do escoamento livre e a area frontal

O célculo da razdo entre as areas de troca de calor fria e quente (Aid/Ac).

A; md.a
- = - (55)
T
2 <Sc-pc - 4(‘)6 > + 7Tdoc(ac - ec)
O volume total do trocador de calor (V7), equacao 63.
vy = e 56
s (56)
Comprimento de cada tubo do condensador (L), equagao 57.
L. = 4c (57)
¢ aC'SC'pC'NtC
Area frontal (Agc), equacio 57.
Afy = B.L, (58)
Area de fluxo livre (Asr), equacio 59.
Affc = O-C'AfT'C (59)

» Célculo da eficiéncia da Aleta

As mesmas consideracdes realizadas no item 5.2 para aproximacao da aleta retangular

em uma aleta circular para o calculo da eficiéncia da aleta podem ser realizadas aqui, deste

modo tem-se:
Raio ry:
SC' pC
= /— 60
T2, - (60)
Raiory:

".=—>5" (61)



Perimetro da aleta do condensador (Py):
PC = anzc (62)

Area convectiva da aleta (Ac):

Aee = 2m(rp 2 — 1y %) (63)

Comprimento corrigido da aleta (l4c):

€c
Ioe =15, — .t P} (64)

O fator m para cagulo da eficiéncia da aleta:

— hf95PC
m= \‘ kfAcc (65)

Eficiéncia da aleta do condensador (n¢c):

_ tanh(m.I,.)

= 66
nf,c m. Iac ( )
A eficiéncia de troca de calor da superficie do lado quente (1o.c):
A
Noc=1-— f (1 - nf,c) (67)
C

O célculo da velocidade massica (G;) em funcdo da vazdo maéssica () e dos
parametros geométricos G e As.
m

G, = 68
C GCAfrC ( )

Analise do escoamento interno dos tubos do condensador

Pelos tubos do condensador vai circular &gua, para troca de calor com fluido organico.
As propriedades termodinadmicas foram encontradas utilizando a temperatura média (T,,) a

partir das temperaturas de entrada (T.) e de saida (T4), como mostra equacao 69.

T .+ Ty
Tea = (69)
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As propriedades termodinamicas do fluido estdo em funcdo da temperatura média
(T.q) e da pressdo de trabalho (P.q). Para nosso caso a gua escoa dentro do tubo a pressdo

atmosférica (101,3 kPa). Deste modo as propriedades sao:

pc = f(Pea, Tea) (70)
te = f(Peg, Tea) (71)
Cpe = f(Pea, Tea) (72)
ke = f(Peg, Tea) (73)

A érea transversal dos tubos do condensador em funcdo do diametro interno (d;),
Equacdo 74.

T[di 2
AtC = 4

(74)

A velocidade média da agua que passa pela tubulacdo do condensador é funcdo da

vazao massica em cada tudo, considerando um Unico passo por tubo Equacéo 75.

Vo= (75)
NicPcAtc
Onde:
m,: vazdo massica total de agua
Nic: nimero total de tubos
Para 0 escoamento nos tubos foram calculados os nimeros de Reynolds e Prandtl.
Reg, = _ A (76)
Nicmtd e
Preq = Cpk—“ (77)

O numero de Nusselt que € calculado em funcdo dos numeros de Reynolds e Prandtl,

de acordo com tipo de escoamento como mostra Equagéo 78.

3,66 Laminar Re < 2300
Nuc = 40,023 Reg */*Pr4®* Turbulento Re > 10000 (78)
Turbulento 2300 < Re < 10000

O célculo do fator de atrito na tubulacdo em funcdo do numero de Reynolds, Equagéo
79.
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Req, Laminar Re < 2300
- -2 Turbulento Re > 10000 (79)
[0,79.1n(Req, ) — 1,64] 2300 < Re < 10000
Turbulento

fe

Calculado o fator de atrito é possivel determinar a queda de pressdo nos tubos do

condensador, Equacéo 80.

foLepe. V2

AP = —— (80)
1C

Portanto, o coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo entre o fluido de

resfriamento (&4gua) e a parede interna dos tubos do condensador, é:

b= Nu.. k.
ic

Analise do escoamento interno pelas placas do condensador

Ao entrar no condensador o fluido organico que sai da turbina esta no estado de vapor
saturado, e ao sair do condensador encontra-se no estado de liquido saturado, ou seja, dentro
do condensador ocorre uma mudanca de fase o fluido passa de gasoso para liquido. As
propriedades termodinamicas desses dois estagios podem ser bem distintas e uma simples
média aritmética com as propriedades de entrada e de saida nem sempre é correto e requer
uma justificativa adequada (HERREIRA, 2012).

Um modo correto é assumir a saturacdo em funcdo do titulo uma vez que com a
mudanca de estado o titulo varia de zero a um, como exemplo utilizou-se a viscosidade em
funcéo do titulo, Equacéo 91.

E=xpy+ (1 —=x)y (82)

Onde os subescritos v e L correspondem as propriedades de vapor saturado e liquido
saturado respectivamente.

Deste modo, para calculo da viscosidade cinematica média seria necessario a
integracdo da equacdo da viscosidade em fungéo do titulo e dividi-la pelo intervalo do titulo
(0-1), Equacdo 83.

x2 !
fol[x- Mo + (1 —x)ps] dx [7 (o = pis) + (X)Hs]
Ax 1-0

Tos = i (83)
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Substituindo dos valores de x, tem-se:

Mot Hs

Hos = ) (84)
A mesma analogia pode ser feita para o calculo da condutividade térmica:

— ko+k

Kos = ——— (85)

O numero de Prandlt médio é obtido através dos numeros de Prandtl das fases liquida

(ponto 5) e gasosa (ponto 9).

Cy.-
Prs = ps-Hs (86)
ks
Cha-
Pry = Cpo-Ho (87)
kg
—  Prg+Prg
Pros = ——— (88)
Célculo do nimero de Reynolds, Equagéo 89.
Dpe- G
Rep, . = ———t (89)
’ Hos

O célculo do fator de j de Colburn (ju) este fator é funcdo do nimero de Reynolds e do
tipo de trocador compacto. Para o trocador de tubos e placas continuas, é calculado como
mostra Equacéo 90.

ju,s = X-Rep,” (90)

Onde x e y sdo parametros que dependem da configuracdo do trocador, como o
trocador de calor estudado para o condensador é mesmo utilizado o fator de Colburn néo
muda e calculado do mesmo modo mostrado na tabela 5.1 do item 5.1.4.

Do mesmo modo o fator de atrito de trocadores de calor compactos aléem de ser em
funcdo do nimero de Reynolds, ele vai variar em funcéo do tipo de trocador estudado para
trocador do tipo tubos com placas continuas, tem-se:

fos = m.Rep, " (91)
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Onde m e n dependem do tipo de trocador de calor, e como trocador continua o

mesmo do estudado para recuperador o fator de atrito mostrado na Tabela 5.2 no item 5.1.4

néo varia.
Caélculo do nimero de Stanton:
Stys = 125 (92)
PI‘95§
A queda de presséo entre as placas do condensador, Equagéo 93.
GC2V9 Vg oVt Vg + Vs
APy_5 = 1 2 (— - 1) f. 93

Portanto, o coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo entre o fluido que

atravessa as placas (Tolueno) e a superficie do lado quente, Equacao 94.
heys = Stos. Ge- oy (94)

Calculo da area de troca de calor do condensador

O coeficiente global de transferéncia de calor do lado quente, equagéo 95.
1
Ue=—7 : (95)
n h + h A:
ot Nea(f)

C

A diferenca média logaritmica é calculada pela Equacao 96.
AT; = Ty — Tq (96a)
AT, =Ts — T, (96b)
AT; — AT,
ATmite = —AFn (96)
In (A_Tz)

A area de troca de calor no lado quente do condensador, Equacédo 97.
(97)

A, = Qsps

a Uc ATmltC



APENDICE C - Recuperador

Neste apéndice serd apresentado o modelo mateméatico detalhado para

dimensionamento do recuperador.

Balango térmico do recuperador

O calor trocado no recuperador é igual ao produto da vazdo maéssica do fluido de
trabalho pela diferenca de entalpias dos estados na entrada e na saida do recuperador, tanto no

lado onde circula o fluido frio (processo 6-6b), como no lado circula o fluido quente (processo

2

Figura C. 1 Esquema do recuperador

Para o fluido a ser pré-aquecido (lado frio) o fluxo de calor é dado pela Eg. 98.

Q66b = r'n(h6b - he) (98)

O fluido superaquecido (lado quente) o fluxo de calor é dado pela Eq. 99.

Q95b = r'n(h9 - h5b) (99)

Caracteristicas geométricas do recuperador

dor: didmetro externo do tubo

dir: didmetro interno do tubo

ar. distancia entre as placas

er. espessura da placa

pr: distancia entre 0s tubos da mesma coluna do arranjo
s, distancia entre as colunas do tubo

Dy, didametro hidraulico do fluxo externo
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A,: razdo entre a area de transferéncia de calor e volume total
A /A razdo entre a area das aletas e area total de troca de calor
or. razdo entre area minima do escoamento livre e a area frontal

O célculo da razdo entre as areas de troca de calor fria e quente (Ai/Ac).

A; md,a
= — — (100)
‘ 2<Sc-pc_n 4?C >+T[doc(ac_ec)
O volume total do trocador de calor (V+r), Equagdo 101.
vy, = 101
= o (101)
Comprimento de cada tubo do condensador (L), Equacdo 102.
L = Ar (102)
' ar- SI" pr- NtI'
Area frontal (Asc), Equacio 103.
Ag, = B.L; (103)
Area de fluxo livre (As), Equacéo 104.
Agf, = Op. Agy, (104)

» Célculo da eficiéncia da Aleta

As mesmas consideracdes realizadas no item 5.2 para aproximacao da aleta retangular

em uma aleta circular para o calculo da eficiéncia da aleta podem ser realizadas aqui, deste

modo tem-se:
Raio ry:
r, = S:‘Tpr (105)
Raio ry:
ry, = % (106)

Perimetro da aleta do recuperador (P)):



P, = 2mr, (107)

Area convectiva da aleta (Ac):

A =21(ry,% — 1y, %) (108)

Comprimento corrigido da aleta (l):

er
Iar = rzr - rlr + 7 (109)

O fator m para cagulo da eficiéncia da aleta:
— hC95Pr
m = /—kacr (110)

Eficiéncia da aleta do condensador (n¢c):

_ tanh(m.l,;)

= 111
T]f,r m. Iar ( )
A eficiéncia de troca de calor da superficie do lado quente (1o.c):
A
Nor =1——=(1—ng) (112)
r

O célculo da velocidade maéssica (G;) em funcdo da vazdo massica () e dos
parametros geomeétricos o e Ag;.
m

G, = 113
r GrAfrr ( )

Analise do escoamento interno dos tubos do recuperador

Pelos tubos do recuperador vai circular fluido orgénico, para troca de calor com fluido
organico que sai da turbina. As propriedades médias do fluido organico foram calculadas a
partir das propriedades ja conhecidas de entrada e de saida do recuperador. Como mostra as
Eqs 114 a 117.

kg + Kgp
Keep = T6 (114)
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_ He T Heb
Hoob = —— (115)
c, +cC
= 2oL (116)
_ PsTPéb
Pocb = —— (117)

A area transversal dos tubos do condensador em funcdo do diametro interno (d;), Eq.
118.

T[dirz
AtC = 4

(118)

A velocidade média da agua que passa pela tubulacdo do condensador é funcdo da
vazdo massica em cada tudo, considerando um unico passo por tubo Equacdo 119.
Ny,

’ NicpcAic ( )

Onde:

m,: vazdo massica total de 4gua
Nic: nimero total de tubos

Np: nimero de passes

Para 0 escoamento nos tubos foram calculados os nimeros de Reynolds e Prandtl.

R HicNp (120)
eq. = ————
dC NtCT[dCuC
Prog = p"l‘;‘;:“b (121)

O numero de Nusselt que é calculado em fungdo dos nimeros de Reynolds e Prandtl,

de acordo com tipo de escoamento como mostra Equacéo 122.

3,66 Laminar Re < 2300
Nu, = 40,023 Reg */*Prq”* Turbulento Re > 10000 (122)
Turbulento 2300 < Re < 10000

O célculo do fator de atrito na tubulacdo em funcdo do numero de Reynolds, Equagéo
123.
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Req, Laminar Re < 2300
= -2 Turbulento Re > 10000 (123)
[0,79.In(Req, ) — 1,64] 2300 < Re < 10000
Turbulento

Calculado o fator de atrito € possivel determinar a queda de pressdo nos tubos do

fr

condensador, Equagéo 124.

fr- Lr- Peeb- Vr2

APs_gp = 2d
1C

(124)

Portanto, o coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo entre o fluido de
resfriamento e a parede interna dos tubos do condensador, é:

_ Nur. k66b

cr —
dir

(125)

Analise do escoamento interno pelas placas do recuperador

As propriedades termodindmicas medias dos fluido organico na saida da turbina e que
entram no recuperador sdo obtidas através da média dos estados de entrada e de saida do

escoamento.
Kozp = Ko * Ksp +2K5” (126)
fogp = b (127)
Posb = @ (128)
cpgﬁ)::fgiiéffih (129)

A velocidade massica do fluxo (G;) em funcdo da vazéo maéssica () e dos parametros
geométricos o e Ag (KAKAC, 2002).

130
O'Afr ( )
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O numero de Reynolds e Prandtl para escoamento sobre as placas sdo

Dy,G,
ep, = (131)
P Heeb
Cpo.r - Hosp
Progp = pgf{b—”g% (132)
95b
Calculo do fator de j de Colburn (ju)
(133)

. _ n
JHog, = M. ReDh

Onde m e n sdo parametros que dependem da configuracdo do trocador, para 0s
trocadores escolhidos para o estudo tipo 8.0 — 3/8 T e 7.75 — 5/8 T (KAYS & LONDON,

1964).
Herreira (2012) utilizando os graficos gerados pelo estudo de Kays & London deduziu

as seguintes funcdes para calculo do fator de Calburn para os tipos de trocador de calor

compacto estudados, como mostra a Tabela 5.1 do item 5.1.4
Célculo do nimero de Stanton (Sy), Eq. 134.

Stosp = ]H95b2 (134)
Prosp3
Célculo do fator de atrito, Eq. 135.
f=q.Rep," (135)

Onde g e r dependem do tipo de trocador de calor, para os trocadores de calor

estudados, a Tabela 5.2 apresentado no item 5.1.4 mostra o fator de atrito para os dois

trocadores estudado.
A queda de pressdo nas placas continuas do recuperador pode ser calculada em funcdo

de parametros como volumes especificos de entrada e de saida do fluido, como mostra

Equacdo 136.

Vsai,5b -1

Vent,9

oV v + Vgai
>+ f66b ent,9 sai,5b (136)
GAfr 2Vent,9

G2v
APys, = — 2‘”“'9 l(l + 02)<



O calculo do coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo entre o fluido que
passa através das placas e a superficie de troca de calor do lado quente é:
h,., = St.G.Cp,, (137)

Cosb

Calculo da area de troca de calor do recuperado

A érea de troca do recuperador foi determinada utilizando o método da Diferenca de
Temperatura média Logaritmica (DTML). O primeiro passo € determinar o coeficiente global
de transferéncia de calor que depende do coeficiente de transferéncia de calor por conveccao
(h

fria e quente (Ai/A;). Como a area de troca de calor ndo é a mesma para o lado quente e frio

ceer € Meosp,)» da eficiéncia de troca de calor da aleta (o) e da razéo entre as areas de troca

sera tomado o coeficiente para lado quente (fora dos tubos).

U, = (138)

O método DTML, ¢ utilizado para calculo do AT, 0 6leo térmico e os gases de
exaustdo da turbina circulam em fluxo cruzado dentro do trocador de calor. A diferenca média

logaritmica é calculada pela Eq. 139.

AT, = Ty — Tg (139a)

AT, = T, — Ts, (139b)

L (139)
In (A_Tz)

Para o célculo da &rea de troca de calor do recuperador, Eq. 140.

A = Qs6b

= (140)
Ur ATmltr
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