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Resumo

SOTOMONTE, C. A. R. (2009), Otimizagdo multiobjetivo para a selecédo de fluidos de
trabalho e parametros de projeto no ciclo Rankine organico, Itajuba, 116p. Tese (Doutorado em

Conversdo de Energia) - Instituto de Engenharia Mecanica, Universidade Federal de Itajuba.

O continuo aumento dos poluentes atmosféricos e gases de efeito estufa gerados pelo
consumo de combustiveis fosseis para a geracao de eletricidade tém levado a um crescimento
do uso de tecnologias, tanto para aumentar a eficiéncia energética no setor industrial, quanto
para o aproveitamento de fontes renovaveis de energia. Sendo assim, o ciclo Rankine orgéanico
(ORC) é uma das opcOes tecnoldgicas mais utilizadas para aproveitar o calor residual de
processos industriais, energia solar e geotérmica, tecnologias que tiveram limitadas suas
aplicacdes pelas baixas temperaturas da fonte de calor. No campo do ciclo ORC a ampla gama
de fluidos de trabalho e diferentes configuragdes dificultam a definicdo do projeto 6timo do
ciclo para a exploragdo de uma determinada fonte de calor. Nesse sentido, esta tese apresenta
uma abordagem para a selecdo do fluido de trabalho e os parametros 6timos de projeto baseada
em uma otimizacdo multiobjetivo com o algoritmo genético (NSGA-II) utilizando como
critérios de selecdo a capacidade de geracdo de energia do sistema térmico e as dimensdes dos
equipamentos, variaveis essas que mais influenciam na viabilidade econémica do ciclo. As
variaveis independentes da otimizacdo avaliadas sdo o fluido de trabalho, pressdo de
vaporizacdo, superaquecimento, diferencial de temperatura pinch e efetividade do trocador
interno de calor. A abordagem proposta pode ser utilizada para qualquer aplicacdo do ciclo
ORC onde seja necessario avaliar o equilibrio entre o desempenho termodinamico e econdmico.
A comparacdo dos resultados dos diferentes casos avaliados sugere que uma otimizacéo
multiobjetivo seja desenvolvida para cada aplicacdo do ciclo ORC, considerando que diferentes
restri¢ces técnicas, objetivos otimizados e, principalmente, a ampla gama de temperaturas e
potencial energético das diferentes fontes de calor conduzem a diferentes conjuntos de solucdes

Otimas.

Palavras-chave: Ciclo Rankine Organico, Otimizacdo Multiobjetivo, Analise Paramétrica,
Fluido de trabalho



Abstract

SOTOMONTE, C. A. R. (2009), Multiobjective optimization for fluid selection and design
parameters in organic Rankine cycle. Itajubd, 116p. PhD. Thesis (Doctorate in Energy

Conversion) — Mechanical Engineering Institute, Federal University of Itajuba.

The continuous increase of air pollutants and greenhouse gases emissions from fossil fuels
consumption for electricity generation have been leading to a massive growth of technology for energy
efficiency in the industrial sector and using the renewable sources energy. Nowadays, the organic
Rankine cycle (ORC) is one of the most used technology options to exploit the residual heat from
industrial processes, geothermal and solar energy; technologies that have limited their application by
the low temperatures of the heat source. In the field of ORC cycle the wide range of working fluids and
different configurations make it difficult to define the optimum cycle project for the exploitation of a
given heat source. In this sense, this thesis presents an approach to the working fluid selection and
optimum design parameters based on a multiobjective optimization with genetic algorithm (NSGA-II)
using as screening criteria the power generating capacity of the thermal system and the dimensions of
the equipment, variables which most influence the economic viability of the cycle. The independent
variables of the assessed optimization are the working fluid, evaporation pressure, superheating,
differential pinch temperature and effectiveness of the internal heat exchanger. The proposed approach
can be used for any application of ORC cycle where it is necessary to evaluate the trade-off between the
thermodynamic and economic performance. The comparison of the results of the different evaluated
cases suggests that a multiobjective optimization should be developed for each application of the ORC
cycle, considering the different technical constraints, optimized targets and, mainly the wide range of

temperatures and potential energy of the different heat sources lead to different sets of optimal solutions.

Keywords: Organic Rankine Cycle, Multiobjetive optimization, Parametric Analysis, Fluid

Selection.



Sumario
LISTA DE FIGURAS. ...ttt bbbttt bbbt i
LISTA DE TABELAS ... ..ottt st beene e e neenns VI
SIMBOLOGIA .. bbbttt et bbb e b e bt e st e b et et benbenbenreas VIl
1 INTRODUGAOD ..ottt 1
1.1  Consideraces Iniciais 1
1.2 Motivages e Justificativas 7
1.3  Objetivos 8
1.4 Estrutura do Trabalho 9
2 CICLO RANKINE ORGANICO......cccoviiieieeeeeeeesieeses e ses s seseess s, 11
2.1  Aplicagdes do Ciclo Rankine Organico 14
2.1 1 BIOMASSA..teeuverieieitesiestieieaseesiestestestestestesseeseeseetesbestesbesbeabeeseeseeneebebenbesbenreaneas 14
2.1.2  ENErgia GEOLEIMICA .....cviveierieiiiieieisie ettt et 16
2.1.3  Calor RESIAUAL ........ocuiiieiieiieeie e 18
2.2  Classificacdo dos Fluidos de Trabalho 19
2.3 Selecdo do Fluido de Trabalho 21
3  MODELAGEM TERMODINAMICA DO CICLO ORC .....ccoovveieeiersieesernen 27
3.1 Modelagem Matematica das Propriedades Termodinamicas 27
3.1.1 Equacéo de Estado Peng-Robinson-Stryjek-Vera (PRSV) ......cccoovvniiiinnnnns 27
3.1.2  Calculo da ENtalpia.......cccccceeiiiiiiice e 30
3.1.3  CAICUIO da ENIrOPIA ...cvvvieeieeiieie e 32
3.2  Modelagem Termodinamica do Ciclo Rankine Organico 32
321 FONE 0B CAION ...ttt et re e 33
K SV Vo To] - To (o P RPRTP 34
B0 T V4 o - USSR 35
3.2.4  Recuperador Interno de Calor.........ccooviiiiiii i 35
K 072 ST O] o (=1 157 To [0} USSR 36
32,6 BOMDA.....oiiii e 36
3.3 Anélise Econbmica 39
3.3.1  INVESHIMENTO ..ottt et et e nbe e 39
3.3.2  INAICAdOreS FINANCEITOS .. .cueiviiieiereieeiiesieeieeieseesieesee e e steaaesseesraeeesreesseeeens 42
3.3.3  ANALISE e INCEIMEZA.......ccveeeieeiieii ettt eneas 43
4 ANALISE PARAMETRICA DO CICLO ORC....c.ccooieiiiereieieeeesese s 46
4.1  Anélise Paramétrica do Modelo Termodindmico 46
4.1.1  Propriedades TermOFiSICAS ........cccvverueiirrieieiie e se e 46
4.1.2  Par@metros de PrOJELO.....coiiiiiiiiiiieie sttt 56



4.2  Avalicdo Econémica 70
5 OTIMIZACAO MULTIOBJETIVO DE SISTEMAS ORC ......ccceevevesreernienien, 76
5.1 Nondominated Sorting Genetic Algorithm — NSGA-II 78
5.1.1  DEFINIGOES ...cuviiiieieiciieee sttt ettt nra e e re s 78
5.1.2  Variaveis de deciSA0 € reStIGOES ........ccovreririirieiresieese e 81
5.1.3  POPUIACAD INICIAL ...c.veeveeieieiece st 81
5.1.4  DefiniCA0 d0S ODJETIVOS ......eeuveiiiiiiitiiiiiiee et 82
5.2  Estudo de Caso 85
5.2.1  Aplicacéo do sistema ORC para baixa temperatura — Energia Geotérmica.....85
5.2.2  Aplicacdo do sistema ORC para média temperatura — Calor Residual ............ 89
5.2.3  Aplicacédo do sistema ORC para alta temperatura — Cogeragéo...........c..co....... 93
5.3  Analise de resultados 96
6 CONCLUSOES E RECOMENDAGOES ......coooioieeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeve e 106
6.1  Conclusdes 106
6.2  SugestOes para Trabalhos Futuros 108

REFERENCIAS BIBLIOGRAFICAS ........cooiiieieeeeetetetee e 110



Lista de Figuras

Figura 1.1 Consumo mundial de energia Primaria. .........ccccooererrieneneinenesese s 2
Figura 1.2 Distribuicdo do consumo mundial de energia por SEtor...........cccevvereereeieeseerieenenn 2
Figura 1.3 Participacao percentual da energia primaria por fonte no Brasil em 2011. .............. 3
Figura 1.4 Distribuigdo do consumo Brasileiro de energia por setor de 2009. ...........ccccceveeenne. 4
Figura 1.5 Distribui¢cdo do consumo energético por segmento industrial de 2009 .................... 4
Figura 1.6 Ciclos termodindmicos que utilizam turbinas a vapor ...........ccccccovvevveieiieseeseennn, 6
Figura 1.7 Descricdo sequencial da abordagem datese .........ccccocevveviiiiieeiicie e 10
Figura 2.1 (a) Ciclo Rankine Organico (SORC) (b) Diagrama T-S tipico do ORC................. 12
Figura 2.2 Ciclo Rankine organico com recuperador interno de calor RORC.............c.cooveee. 13
Figura 2.3 Diagrama T-S do ciclo ORC SUPEICIICO. .....ccveieeiieeieiieieec e 14
Figura 2.4 Sistema de cogeracdo baseado No Ciclo ORC ...........cccoveviiieiiciiece e 16
Figura 2.5 Ciclo binrio ORC de energia geotermiCa. .........ccocevvrereirererieesesierese e 18
Figura 2.6 Comparacdo entre fluidos de trabalho: (a) isentrépico, (b) tmido e (c) seco......... 20
Figura 3.1 Perfil de temperatura de evaporacédo do fluido de trabalho..............c.ccccoviieinnnne 35
Figura 3.2 Diagrama de fluxo da simulacéo do Ciclo ORC...........ccccoviieiieieic e 38
Figura 4.1 Classificagdo dos fluidos de trabalno ............ccceoeiiiiiiiiiiiii s 47
Figura 4.2 Diagrama T-s do ciclo ORC com 0 fluido R142D...........cccoviiiiiiiiiiiie 48
Figura 4.3 Diagrama T-s do ciclo ORC com 0 fluido R142D..........ccccoviiiiiiiiiiies 49
Figura 4.4 Diagrama T-s do ciclo ORC com 0 fluido R114...........ccoovviiiiieieic e 50

Figura 4.5 Influéncia do calor latente no desepennho do ciclo ORC para fluidos com baixa
TEMIPEIATUIA CITTICA ...ttt bbbttt ettt bbbt ne e 51
Figura 4.6 Influéncia do calor latente no desempenho do ciclo ORC para fluidos com média
EEMPEIALUIA CITEICA ....vviveeie sttt et et sb e e e s re et eeseesaeesreenee e 52

Figura 4.7 Influéncia do calor latente no desepennho do ciclo ORC para fluidos com alta

TEMIPEIATUIA CITTICA ...ttt bbbt bbbt ettt b et beene e 53
Figura 4.8 Distribuigdo do volume especifico em fungdo da classificagédo do fluido .............. 55
Figura 4.9 Ciclo Rankine organico regenerativo para fontes de baixa temperatura................. 57

Figura 4.10 Variacdo da poténcia elétrica do ciclo em funcdo da pressdo de vaporizagao e ponto
PINCNI SUPTO0; 70, 1.ttt bttt se e st e e ntesneesbe et s 59



iv
Figura 4.11 Contornos do grafico de superficie da poténcia elétrica do ciclo em funcdo da
pressdo de vaporizagao € SUPEraqUECIMENTO. .......couiiiriirieieieri ettt 61
Figura 4.12 Variacdo da eficiéncia energética em funcéo da poténcia elétrica do ciclo e calor de
V221010 - Vo Lo OSSPSR 63
Figura 4.13 Contornos do grafico de superficie da area total do ciclo em fungéo da presséo de
vaporizacao e ponto pinch: SUP=0; £=0. .......cccccoeiiiiie i 64
Figura 4.14 Contornos do gréafico de superficie da area total de troca de calor do ciclo em fungéo
da presséo de vaporizagao e SUPEraqUECIMENTO. ...ccveieeiieeieriiesieeie e sieereesree st snee e 66

Figura 4.15 Variacdo da area total de troca de calor em funcéo da pressdo de vaporizacao e

efetividade do recuperador interno de calor: SUP=0; PP=14. .........c.cccceoiiiieiiieie e 67
Figura 4.16 Contornos do gréfico de superficie do diamétro da turbina em funcéo da pressao de
vaporizagao e ponto PINCh: SUP=0; £=0. ....ccccoiiiiiiiieinieieie e 68
Figura 4.17 Contornos do gréfico de superficie do diamétro da turbina em funcgéo da pressao de
VapOorizagao € SUPErAgUECTMENTO. .....eiuiiuieiieiieierte sttt ettt be st 69
Figura 4.18 Exemplo de distribuicdo fatorial para trés parametros de projeto.............ccccoveue.. 71
Figura 4.19 Relacdo entre energia elétrica e area total de troca de calor ............ccccocceevveiinennnne 72
Figura 4.20 Relacéo entre poténcia elétrica e didmetro da turbina ............ccccceveviiiiieiincnns 73
Figura 4.21 Distribuicdo de resultados da poténcia elétrica e valor presente liquido .............. 74
Figura 4.22 Capital fixo de INVESLIMENTO .........cccecveiiiiiiic e 74
Figura 5.1 Representacdo da fronteira de Pareto. ..........cccceoeeviiieiicie e 77
Figura 5.2 Procedimento do algoritmo genetico NSGA-I1 ... 80
Figura 5.3 Diagrama de fluxo do algoritmo de otimizagéo do ciclo ORC............ccccocevvrennns 80
Figura 5.4 Representacdo grafica da solucdo ideal e Solucdo de Nadir............cccoovevveieinennnne 83
Figura 5.5 Geracdo de eletricidade de diferentes fluidos de trabalho ............ccccccovveviiieinennnne 85
Figura 5.6 Distribuigdo de resultados algoritmo génetiCo............ccovvivririniiiene e 86
Figura 5.7 Fronteira de Pareto das fungdes objetivo — Energia Geotermica...........ccocevvruennens 86

Figura 5.8 Fronteira de Pareto: a) poténcia elétrica vs area de troca de calor b) poténcia elétrica
VS QHAMELrO da tUMDING ..o e 87
Figura 5.9 Fronteira de Pareto — sem restri¢do: a) poténcia elétrica vs area de troca de calor, b)
poténcia elétrica vs didmetro da turbiNa..........cccooiiiiiiiiii s 88
Figura 5.10 Fronteira de Pareto das funcGes objetivo — Calor Residual .............cccooeviieennnne 90
Figura 5.11 Fronteira de Pareto - Calor Residual: (a) poténcia elétrica vs area de troca de calor,
(b) poténcia elétrica vs didmetro da turbina ..........ccccoveiieieieese e 91
Figura 5.12 Fronteira de Pareto — sem restrigcdo: (a) poténcia elétrica vs area de troca de calor,

(b) poténcia elétrica vs didmetro da turbina ............cccveviiiiiiciecc e 92



Figura 5.13 Sistema de c0geragao ORC .........cccccveieiieii e 94
Figura5.14 Fronteira de Pareto: (a) poténcia elétrica vs poténcia frigorifica, (b) poténcia elétrica
VS area total de troCa de CAOK ........ocviiiieice e e 95
Figura 5.15 Efeitos do ponto pinch na fronteira de Pareto..........cccccevvveieeieeiiesic s 98

Figura 5.16 Poténcia liquida para o conjunto de solucdes Otimas — Recuperacdo de calor
residual: (a) sem restricdo da temperatura Ts, (b) com restricdo da temperatura Tro............... 99
Figura 5.17 Poténcia liquida para o conjunto de solucdes 6timas dos fluidos de maior geragdo
(0[N 0T (o T USSR USSR 100

Figura 5.18 Conjunto de solucdes 6timas para o n-Hexano: (a) sem restricao, (b) com restricao

Figura 5.19 Relagdo entre a geracdo de energia e razdo entre a temperatura critica e fonte de
calor: (a) Fonte Geotérmica, (b) Calor residual, (C) COQEragao ...........cceevvevveeeevireriesieseennens 103
Figura 5.20 Distribuicdo de resultados do valor presente liquido na fronteira de Pareto: (a)
Energia geotérmica, (b) Recuperacao de calor, (C) COQEragao .........ccovevueruereerererreseseaneans 104
Figura 5.21 Distribuicdo de resultados do VPL e Risco da fronteira de Pareto...................... 105



Vi

Lista de Tabelas
Tabela 1.1 Classificagdo do consumo de energia da industria por recurso energético. ............. 5
Tabela 2.1 Vantagens e desvantagens do Ciclo ORC ...........ccccocveii i 12
Tabela 3.1 Parametros termodinadmicos dos fluidos organicos de trabalho selecionados........ 29
Tabela 3.2 Distribuicdo do capital total de INVEStIMENtO ...........ccecvviiiiiiesii e 40
Tabela 3.3 Custos de capital de investimento asSUMICOS.........cccveruerrierieereniesieneee e 41
Tabela 3.4 Tributos e encargos sobre projetos de geracdo termelétrica...........ccccvevvevvevieennenn. 42
Tabela 3.5 Distribuicdo para cada variavel na simulacdo de Monte Carlo .............cccccoevvenneen. 45

Tabela 4.1 Fluidos de trabalho e temperaturas da fonte de calor consideradas na andlise

PAFAMELTICE ...ttt bbbt bt bbb et et e b e e b e st et e sb e b e st e b et e e ebesbe e eneebe e 58
Tabela 5.1 RestricBes para as varidveis incluidas na otimizacdo multi-objetivo ..................... 81
Tabela 5.2 Distribuicdo fatorial de 3 NIVEIS........ccceeveiieii e 82
Tabela 5.3 Tomada de decisdo conjunto 6timo de Pareto — Energia Geotérmica.................... 89
Tabela 5.4 Tomada de decisdo conjunto 6timo de Pareto — Calor residual...............cccoevneeee. 93

Tabela 5.5 Tomada de decisdo conjunto étimo de Pareto — Cogeragao.........c.cceevvevevverveennenn. 96



Simbolos

vii

Simbologia

Area de troca de calor (m?)

Poténcia Frigorifica (kW)

Calor especifico (kJ/K kmol)

Exergia (kW)

Recurso (kW)

Entalpia (kJ/kmol)

Irreversibilidade (kW)

Fator de correcao de Stryjek-Vera (-)
Perdas de Exergia (kW)

Vazéo molar fluido de trabalho (kmol/s)
Pressdo (kPa)

Peso Molecular (kg/kmol)

Diferencial de temperatura Pinch ou Ponto Pinch (K)
Calor (kJ/s)

Constante universal dos gases (kJ/kmol K)
Entropia (kJ/K kmol)

Fator de tamanho da turbina (m)
Superaquecimento (K)

Temperatura (K)

Coeficiente global de transferéncia de calor (kW/m?K)
Vazdo volumétrica fluido de trabalho (m%/s)
Volume molar especifico (m%kmol)

Fator acéntrico (-)

Poténcia elétrica (kW)

Fator de compressibilidade (-)



Letras Gregas

Abreviaturas

BP
CHP
EIA
EoS
EPA
FCI
GA
GEE
GWP
IEA
Mtoe
NSGA-II
O&M
ODP
ORC
PEC
PECo
PR
PRSV
RCE
RORC
SORC
TIR

Efetividade (-)
Eficiéncia térmica (-)

Angulo de inclinag&o da curva de vapor saturado

British Petroleum Company

Geracdo combinada de calor e energia elétrica
U.S. Energy Information Administration
Equacdo Cubica de Estado

Environmental Protection Agency

Capital fixo de investimento (US$)

Algoritmo Genético

Gases do efeito estufa

Potencial de aquecimento global

International Energy Agency

Milhdes de toneladas de 6leo equivalente
Nondominated Sorting Genetic Algorithm
Custos de operacgdo e manutencéo (US$)
Potencial de esgotamento de ozonio

Ciclo Rankine Organico

Custo corrigido de compra dos equipamentos (US$)
Custo base de compra dos equipamentos (US$)
Peng Robinson

Peng Robinson - Stryjek Vera

Reducéo certificada de emissoes

Ciclo Rankine Orgénico Regenerativo

Ciclo Rankine Organico Simples

Taxa interna de retorno

viii



VPL

Subscritos

0
b
c
cd
ch

con

evp

fon

Sobrescritos

CH

Valor presente liquido

Referéncia
Bomba
Critica
Caldeira
Chiller
Condensador
Entrada
Evaporador
Fonte de calor
Gerador elétrico
Trocador de calor
Isentropica
Estado liquido
liquida
Reduzida
Recuperador
Saida
Saturacao
Total

Turbina
Vapor

Quimica
Partida

Gas ideal



1 INTRODUCAO

1.1 Considerac0es iniciais

Energia e desenvolvimento séo conceitos fortemente ligados, motivo pelo qual pode-se
assegurar que o progresso da sociedade depende de um abastecimento energético amplo e
econbmico. No entanto, atualmente € aceito que grande parte das atividades industriais
energointensivas tem significativo impacto negativo sobre 0 meio ambiente, principalmente,
aqueles relacionados com a contaminagdo do ar e o aquecimento global. Por essa razéo, a
seguranca energética, o desenvolvimento sustentavel e a reducdo na emissédo dos gases de efeito
estufa continuam sendo um objetivo fundamental para varios paises no mundo, conforme o
estipulado no protocolo de Kyoto, plano EU 20-20-20, Rio+20 entre outros.

No entanto, apesar dos estimulos estabelecidos pelos governos, o consumo de energia e
suas implicacBes ambientais aumentam aceleradamente, estimulados pelo continuo aumento da
populacdo mundial e o crescimento econdmico que é o fator que mais influéncia a composicéao
e demanda da matriz energética mundial.

O consumo mundial de energia entre 1990 e 2011 (Figura 1.1) aumentou em torno de
50%, passando de 8100 para 12200 Mtoe, isto €, aproximadamente 200 Mtoe ao ano. Os
combustiveis fosseis (petroleo, gas natural e carvdo) continuam sendo 0S recursos energéticos
predominantes, com uma participacdo de 87% do total da energia consumida no mundo, tendo
como consequéncia um aumento significativo na quantidade de didxido de carbono (CO>)
emitido ao meio ambiente, que passaram de 22587 no ano de 1990 para 34032 milhdes de
toneladas para 0 ano 2011 [1].

De acordo com os dados reportados pela International Energy Agency — IEA [2], os
diferentes setores consumidores de energia mantiveram uma participagdo relativamente
constante na matriz energética. Na Figura 1.2 pode-se observar que o setor industrial tem uma
participacdo em torno de 29% do total da energia consumida do mundo, sendo superado pelo
grupo consumidor formado pelo setor residencial, agricola, comercial e de servigo, com uma
participacao de 36% do total da energia consumida.

Assim, os valores apresentados nas Figuras 1.1 e 1.2 validam as preocupagdes expostas
anteriormente a respeito da quantidade de recursos fosseis consumidos e o impacto ambiental
gerado.

A maioria das previsdes coincidem ao afirmar que o consumo energético aumentara

continuamente até o ano 2050 a uma taxa média anual de 1,7% em que, 0os combustiveis fosseis
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continuardo sendo 0s recursos energéticos predominantes, chegando a atingir os 25000 Mtoe

por ano [3,4].

14000,0
12000,0

10000,0

8000,0

Mtoe

6000,0

4000,0

2000,0

0,0 y y y
1990 1991 1992 1993 1994 1995 1996 1997 1998 1999 2000 2001 2002 2003 2004 2005 2006 2007 2008 2009 2010 2011

 Petréleo M Gas Natural M Carvdo M Outras
Figura 1.1 Consumo mundial de energia primaria.
Adaptado de British Petroleum Company [1]
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Figura 1.2 Distribuigdo do consumo mundial de energia por setor
Adaptado de International Energy Agency [2]

O Brasil acompanha a tendéncia de expansdo energética mundial, uma vez que 0 consumo

total de energia primaria no ano 2011 foi de aproximadamente 267 Mtoe, 214% a mais que em
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1990. Neste caso, 0os combustiveis fosseis (59%) sdo 0s recursos energéticos mais utilizados,
seguido pelas fontes renovaveis de energia (40%), destacando-se a producdo de energia elétrica
gerada por meio de usinas hidroelétricas (Figura 1.3).

M Petroleo W Gas Natural W Carvdo M Nuclear u Hidroeletricidade W Renovaveis

Figura 1.3 Participacdo percentual da energia priméria por fonte no Brasil em 2011.
Adaptado de British Petroleum Company [1]

Conforme os dados apresentados pelo Balango Energético Nacional [5], o setor industrial
(Figura 1.4) € responsavel pelo consumo de 35% do total consumido pelo Brasil no ano de
2009, seguido pelo setor de transporte com 28% e energético com 11%, setor que vem
aumentando no Brasil depois do racionamento de energia elétrica de 2001.

No setor industrial Brasileiro, a industria do cimento, aco, alimentos e bebidas, papel e
celulose e ceramica sdo responsaveis pelo consumo de 70% do total de energia utilizada (Figura
1.5). Pode-se verificar, a partir dos dados apresentados na Tabela 1.1 que do total de energia
consumida pelas industrias do cimento, aco e ceramica no ano 2009, em torno de 80%, 60% e
50% respectivamente sdo recursos energéticos nao renovaveis e o consumo de eletricidade varia
em torno de 10%.

Os dados historicos mostram que a energia elétrica é o recurso energético que mais
aumenta sua participacdo na matriz energética do setor industrial, dobrando sua participacao
nos Ultimos 30 anos e, estima-se que este crescimento continue com uma taxa de 3,7% pelo
menos até o ano de 2030 [6].

Levando em conta que 0s recursos energeéticos estao tornando-se mais valiosos em funcéo
da relacdo oferta e demanda e a legislacdo ambiental cada vez mais rigorosa, aumentar a
eficiéncia energética dos processos produtivos como estratégia de aumento da competividade é

imperativo.
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Figura 1.4 Distribuigdo do consumo Brasileiro de energia por setor de 2009.
Adaptado de Balanco Energético Nacional [5]

M Outras Industrias

M Cimento

u Ago

M Alimentos e Bebidas
M Papel e celulose

M Ceramica

u Ferroligas

i Mineragdo e Pelotizagdo
ki Quimica

i Ndo Ferrosos

L Téxtil

Figura 1.5 Distribuicdo do consumo energético por segmento industrial de 2009
Adaptado de Balango Energético Nacional [5]

E importante ressaltar que o ganho na eficiéncia energética nos processos produtivos do
setor industrial, também é associado a uma minimizacdo do impacto ambiental gerado pelo
melhor aproveitamento dos recursos energéticos, principalmente, quando o objetivo é a

diminuicdo de emissdes atmosféricas de CO2, CO, NOx e outros poluentes.



Tabela 1.1 Classificagdo do consumo de energia da indUstria por recursos energéticos.

Cimento Aco Alérggin(;gss ¢ Papel e celulose | Ceramica
Gas natural (TJ) 628,0 36257,7 23404,2 25497,6 41868,0
Carvao Mineral (TJ) 2386,5 293787,8 1967,8 3516,9 41,9
Biomassa (TJ) 0,0 0,0 765849,5 2784222 89346,3
Oleo Diesel (TJ) 1758,5 586,2 3433,2 2847,0 334,9
Oleo Combustivel (TJ) 1214,2 4773,0 19552,4 20892,1 13481,5
Gas de Coqueria (TJ) 0,0 42328,5 0,0 0,0 0,0
Eletricidade (TJ) 17040,3 53549,2 84573,4 65774,6 12560,4
Carvio Vegetal (TJ) 2302,7 114048,4 0,0 0,0 0,0
Coque de Petréleo (TJ) | 1145508 0,0 0,0 0,0 0,0
Outros Derivados do 0,0 3265,7 7996,8 1297,9 14277,0
Petréleo (TJ)
Outras (TJ) 14025,8 22315,6 0,0 0,0 0,0
Total (TJ) 153906,8 570912,0 906777,1 398248,4 171910,0

Fonte: Balango Energético Nacional [5]

Nas industrias, a forma convencional para o fornecimento de energia elétrica é realizada
através da compra na rede local ou gerada pela queima de combustiveis. No entanto, a
autoproducdo de energia elétrica é uma das formas mais rentaveis e eficientes em uma planta,
principalmente, se esta é feita através do aproveitamento de fluxos térmicos rejeitados durante
0 processo produtivo, que em alguns casos pode representar entre 60 — 80% do total da fonte
priméria de energia utilizada. Estas fontes de calor residual podem-se classificar em funcéo de
sua temperatura em:

o Fontes de baixa temperatura: geralmente ar e &gua com temperaturas inferiores a 200
°C, por exemplo, agua utilizada para aquecimento e arrefecimento em processos
industriais.

e Fontes de média temperatura: como ar, gases de exaustdo e &gua com temperaturas
entre 200 — 350 °C, por exemplo, vapor e condensados utilizados em algumas
industrias quimicas e papel e celulose ou ar e gases de combustdo dos processos de
fabricacéo de cimento.

e Fontes de alta temperatura: gases de exaustdo com temperaturas superiores a 350 °C,
por exemplo, os gases de exaustdo dos processos de geragdo de eletricidade em
turbinas a gas.

As tecnologias de geracao de poténcia elétrica através da recuperacdo de fontes de calor
residual podem ser consideradas uma forma bem estabelecida e madura de conversdo de
energia, sendo os ciclos termodindmicos mais explorados aqueles que utilizam turbinas a vapor
(Figura 1.6).
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Figura 1.6 Ciclos termodinamicos que utilizam turbinas a vapor

Dos diferentes sistemas termodindmicos anteriormente mencionados para a geragao de
eletricidade, a maioria emprega o ciclo Rankine convencional, devido a suas vantagens, tais
como: 0 menor preco da eletricidade gerada, maior disponibilidade comercial dos equipamentos
que compdem o ciclo e ndo toxicidade do fluido de trabalho.

Contudo, geracdo de poténcia elétrica através de fontes de calor com temperaturas
inferiores a 400 °C torna o ciclo Rankine convencional menos eficiente, aumentando
consideravelmente os custos de geracdo. Isto é consequéncia das elevadas temperaturas de
vaporizagdo do fluido de trabalho a presses acima da atmosférica, somado a necessidade de
realizar o superaquecimento do vapor antes de ingressar na turbina para evitar a erosdo das pas
deste equipamento.

Tendo em conta que os ciclos convencionais de geracdo de vapor ndo oferecem bons
rendimentos para fontes de calor de baixa e média temperatura, o Ciclo Rankine Orgéanico
(ORC) e utilizado para este fim. Além disso, esta tecnologia &€ uma melhor opc¢éo para a geracéo
de energia a pequena e micro escala, nas quais as tecnologias convencionais apresentam baixa
viabilidade técnica e econémica.

Assim, pesquisas que abordam novas tecnologias que permitem recuperar esta energia e
converté-la em eletricidade tém beneficios em termos de ganhos de eficiéncia energética,
competitividade econémica e desenvolvimento sustentivel. Porém, estas tecnologias ainda ndo
estdo bem estabelecidas e sua implementagdo na industria brasileira apresenta alguns desafios

técnico-econdmicos.



1.2 Motivag0es e justificativas

A expansdo acelerada no consumo de energia reflete no aquecimento econémico e no
aumento na qualidade de vida. No entanto, aspectos negativos como a disponibilidade de
recursos energéticos para garantir o fornecimento de energia se situam na frente do debate a
seguranca energeética na maioria de paises do mundo.

Embora estes recursos ainda estejam disponiveis em grandes quantidades, tem-se
reconhecido que seu consumo excessivo ndo so leva a um aumento na taxa de esgotamento
destes recursos, mas também tem um impacto adverso significativo sobre 0 meio ambiente.
Além disso, a localizacdo geografica destas reservas e flutuacdo de seus custos influenciam
diretamente na economia de todos os paises do mundo.

Consequentemente, a engenharia tem focado seus esfor¢os em duas grandes linhas de

pesquisa:

1) Desenvolver tecnologias de converséo de energia com fontes renovaveis de energia, a
fim de atender a crescente demanda energética sem 0s impactos negativos causados pelos
combustiveis fosseis;

2) Aumentar a eficiéncia energética nos processos industriais através do desenvolvimento
de equipamentos cada vez mais eficientes e/ou diminuindo as quantidades de energia (calor

residual) rejeitadas ao meio ambiente sem nenhum aproveitamento.

Atualmente, a substituicdo de recursos como o carvdo mineral e o gas natural por fontes
alternativas de energia é uma solucdo a médio prazo, pois a viabilidade destas tecnologias
depende fortemente das condi¢bes atmosféricas (energia solar e eblica) que ndo permitem um
fornecimento continuo de eletricidade sem exigir equipamentos adicionais para acumular
energia.

Assim, a geracdo de energia utilizando fontes alternativas, como a biomassa e energia
geotérmica, e 0 aumento da eficiéncia energética no setor industrial aproveitando as fontes de
calor residual para gerar energia elétrica a um custo aceitavel, podem desempenhar um papel
importante para garantir o fornecimento futuro de energia, atendendo a novos padrdes e
exigéncias ambientais.

Nesse sentido, o ciclo Rankine organico (ORC) é comumente utilizado para gerar energia
a partir de fontes de baixa e média temperatura (energia geotérmica e calor residual de
processos). Nas Ultimas décadas tem-se estendido seu uso para fontes de calor de alta

temperatura (biomassa e gases de exaustao de acionadores primarios).
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Atualmente, pode-se considerar que esta € uma tecnologia com alto grau de maturidade
que cresce continuamente, motivada principalmente, pelos custos de operacdo associados ao
consumo de energia primaria e legislacbes ambientais mais rigorosas.

Esta afirmacdo pode ser verificada pelas pesquisas apresentadas na revisdo bibliografica
deste trabalho [7-66]. A maioria delas extensas analises termodinamicas de diferentes ciclos e
fluidos de trabalho focados em desenvolver sistemas energéticos cada vez mais eficientes
através da selecdo mais apropriada do fluido orgéanico de trabalho e do étimo conjunto de
parametros de operacao.

No entanto, a maioria das pesquisas tem diferentes discernimentos no momento de definir
o melhor conjunto de critérios que levem a uma configuragdo 6tima do ciclo em funcdo das
caracteristicas da fonte de calor disponivel. Além disso, muitas das pesquisas avaliam poucos
fluidos de trabalho e descartam a possibilidade de analisar os efeitos que a variacdo dos
diferentes parametros de operacdo do ciclo (pressdo de operacgéo, superaquecimento, diferencial
de temperatura pinch, entre outros) tem sobre outros indicadores de interesse como: a area total
requerida pelos equipamentos de troca de calor, tamanho da turbina e, no caso de sistemas de
cogeracdo, a capacidade de geracdo de energia térmica para resfriamento e/ou aquecimento; 0s
quais afetam diretamente os custos da planta e sua viabilidade econémica.

Nessa ordem de ideias, pretende-se desenvolver um modelo matematico que permita
avaliar e otimizar o desempenho termodindmico e econdémico de sistemas térmicos baseados
no ciclo Rankine organico para diferentes aplicacfes. Para este efeito, uma otimizacdo
multiobjetivo sera desenvolvida utilizando como critérios de selecdo a poténcia elétrica liquida,
dimensGes dos equipamentos, viabilidade econémica e, no caso de sistemas de cogeragéo, a
capacidade de geracdo de poténcia frigorifica e/ou calor.

1.3 Objetivos
Objetivo geral

Desenvolver um modelo matematico que permita avaliar e otimizar o desempenho
termodinamico e econdmico de sistemas de geracdo de energia elétrica baseados em diferentes
configuraces do ciclo Rankine organico a partir de diferentes fluidos de trabalho para a

exploracdo de fontes renovaveis de energia e calor residual da industria.



1.4

1.

Objetivos especificos

Avaliar a experiéncia nacional e internacional da geracdo de energia utilizando ciclos a
vapor ndo convencionais como uma opcdo de geracdo de energia e/ou aumento da
eficiéncia energética no setor industrial

Realizar uma andlise paramétrica das propriedades termodinamicas para diferentes
fluidos de trabalho e avaliar seu impacto no desempenho técnico-econémico do sistema
térmico.

Aplicar técnicas evolucionarias de otimizacdo (algoritmos genéticos) em diferentes
configuracGes do ciclo Rankine orgéanico com o objetivo de definir os parametros de
operacdo e fluidos de trabalho que permitam definir a melhor alternativa do ponto de vista
termodinamico e econémico.

Realizar uma analise estocastica de viabilidade econémica de implementacdo de ciclos

Rankine organico para diferentes aplicacbes no mercado Brasileiro.

Estrutura do trabalho

O presente trabalho esta dividido em seis capitulos, apresentando o seguinte contetdo:

Introducdo: Neste capitulo € apresentada a proposta da tese, seus objetivos e o contetido
do trabalho; mostrando a importancia da energia no desenvolvimento socioecondmico
e a importancia de pesquisas em tecnologias que ajudam no uso eficiente e racional das
energias primarias.

Revisdo Bibliografica: Neste capitulo apresenta-se uma descricdo geral do ciclo
Rankine orgénico e suas aplicacOes, exibindo a importancia da selecdo do fluido de
trabalho no desempenho do sistema térmico e as metodologias propostas na literatura
cientifica nos ultimos anos.

Modelo Matematico: Neste capitulo é apresentado o desenvolvimento das equacfes
utilizadas para o calculo das propriedades termodinamicas dos fluidos de trabalho, os
balancos de massa e energia de cada equipamento do ciclo termodindmico proposto e a
descri¢do do célculo do custo dos equipamentos e método da analise econdmica. Desta
forma, sdo estabelecidos os parametros técnicos, econémicos e financeiros utilizados na
otimizacdo multiobjetivo.

Analise Paramétrica: Neste capitulo, avaliam-se e comparam-se diferentes aplicacdes
do ciclo ORC, apresentando a influéncia que os diferentes fluidos de trabalhos e
parametros de projetos tém sobre o desempenho termodindmico e as dimensdes dos

equipamentos do ciclo.
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5. Otimizacdo Multiobjetivo: Neste capitulo serd descrita a metodologia de otimizacao
empregada no presente trabalho com a finalidade de obter o conjunto de solugbes
6timas, configuracédo do ciclo, fluido de trabalho e pardmetros de projeto, que otimizem

0 desempenho do sistema térmico do ponto de vista termodinamico e econdmico.
6. Conclusdes: Este capitulo é destinado as conclusdes e sugestdes para trabalhos futuros

visando dar continuidade a presente pesquisa.

A metodologia e ferramentas computacionais utilizadas na modelagem matematica e

otimizacdo sdo apresentadas na Figura 1.7

[ Modelo Malematico ]

Propredades
Termofisicas

I T

s Andlise imazaci
evslo | nlise = Otimazagio Conclusbes
Bibhografica Modelo Paramétnica Multiobpetivo

Termaodinamica (Matlab) (ModeFrontier)

N

iodelo
Econdmico

{Matlab)

Figura 1.7 Descricéo sequencial da abordagem da tese

Da Figura 1.7 observa-se que o modelo termodindmico e econdmico do sistema de
conversdo de energia serd desenvolvido utilizando o software Matlab®, enquanto a otimizagéo

multiobjetivo sera feita através da plataforma computacional ModeFrontier®.
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2 CICLO RANKINE ORGANICO

Este capitulo analisa uma variedade de fontes de calor que podem ser exploradas para a
producdo de energia utilizando o ciclo Rankine organico. Fontes de energia, como a biomassa,
a geotérmica e de calor residual rejeitado pela maioria dos processos industriais sdo promissoras
fontes de energia para atender a demanda mundial de eletricidade, j& que levam a reducdo tanto
da queima de combustiveis fosseis quanto da emissdo de gases de efeito estufa. Porém, a maior
parte destas fontes de energia esta disponivel em temperaturas moderadas, dificultando sua
utilizacdo para produzir energia mecéanica ou elétrica.

O ciclo Rankine orgéanico é semelhante ao ciclo Rankine convencional que utiliza 4gua
como fluido de trabalho, porém emprega um composto organico de elevada massa especifica
como fluido de trabalho. Nas ultimas duas décadas, 0 uso e as pesquisas nesta tecnologia tém
crescido rapidamente como op¢do na recuperacdo de calor de fontes de baixa e média
temperatura como a energia solar, a energia geotérmica e o calor residual de processos
industriais. Esta tecnologia tem estendido suas aplicacGes para instalacGes de cogeracdo de
pequeno porte utilizando biomassa como combustivel.

Atualmente, pode-se considerar que esta tecnologia para o aproveitamento de energia
geotérmica e biomassa é uma tecnologia de conversdo com alto grau de maturidade e, espera-
se que aplicacbes em processos industriais e aplicacbes modulares utilizando energia solar
tenham um réapido desenvolvimento nos proximos anos. Na Figura 2.1 mostra-se a configuragéo
de um ciclo ORC e seus processos representados no diagrama T-s.

Comparando as tecnologias convencionais de geracdo de eletricidade utilizando turbinas
a vapor com os sistemas ORC, as principais vantagens e desvantagens dos sistemas ORC s&o
sumarizadas na Tabela 2.1 [7,8].

O mercado de instalagbes ORC esta crescendo em ritmo acelerado. Desde a instalagdo
das primeiras plantas de ORC, em 1980, tem sido registrado um crescimento exponencial no
uso desta tecnologia e no ano de 2011 na Europa ja existiam entre 120 e 150 plantas ORC [9].
De acordo com Quolin e Lemort [10], o crescimento no numero de projetos e poténcia instalada
de ciclos ORC nos altimos 20 anos teve um carater exponencial, sendo que 48% das aplicacdes
correspondiam a biomassa, 31% energia geotérmica, 20% fontes de calor residual e 1%
instalagbes com energia solar.

Além da aplicacéo (tipo de fonte de calor), o desempenho do sistema ORC esta fortemente
ligado ao acionador primario, os quais se encontram classificados em dois tipos: expansores de
deslocamento positivo e turbomaquina; a escolha do acionador primério é fungdo da capacidade

de geracdo elétrica do sistema.
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Figura 2.1 (a) Ciclo Rankine Orgéanico (SORC) (b) Diagrama T-S tipico do ORC

Tabela 2.1 Vantagens e desvantagens do ciclo ORC

Vantagens

Desvantagens

e Elevada eficiéncia isentropica da turbina

e Baixo desgaste mecanico da turbina
devido a wuma baixa velocidade
tangencial.

e A baixa rotacdo da turbina permite o
acoplamento direto com o gerador
elétrico, sem redutor de velocidade.

e N&o ha eroséo nas pas da turbina, devido
a auséncia de umidade nos estagios
finais deste equipamento.

e Nao h& necessidade de sistemas de
tratamento de agua.

e Procedimento simples de partida e
parada

e Melhor desempenho em carga parcial

Menor eficiéncia do ciclo (em grande
escala)

Altos custos do fluido de trabalho

Baixa estabilidade quimica do fluido de
trabalho

Fluidos de
inflamaveis

trabalhos  téxicos e

Maior consumo de eletricidade da bomba

Para pequenas aplicagdes, sdo utilizados os expansores tipo parafuso e voluta, os quais se

encontram em estagio de pesquisa e desenvolvimento como pode ser visto nos trabalhos de

Quoilin et al. [11] e Lemort et al. [12]. Enquanto, em aplica¢Ges acima de 200 kW sdo mais

utilizadas turbinas axiais, tecnologia com alto grau de maturidade, que podem atingir eficiéncias

isentrépicas de até 85%.

Uma anélise detalhada dos acionadores primarios (turbina radial, expansor de parafuso,

e expansor de espiral) para diferentes aplica¢fes do ciclo ORC é conduzida por Quoilin et al.

[13]. Um dos resultados apresentados nesta pesquisa mostra que, quando um fluido de trabalho

é selecionado, nem todos os tipos de maquinas de expansdo sdo adequados para as condi¢des
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de operacdo impostas, conduzindo a recomendac@es de fluidos de trabalho e pardametros de
operacao irreais.

Mesmo existindo uma grande variedade de acionadores primarios e fontes de calor
utilizadas nos ciclos ORC, a maioria das pesquisas estdo limitadas para configuracdes do ciclo
basico (Figura 2.1) ou ciclo com recuperador interno de calor (Figura 2.2), operando com
parametros subcriticos ou supercriticos, ndo havendo possibilidades de fazer reaquecimento do
vapor. Outras pesquisas, como a desenvolvida por Yari [14] mostram que extracGes de vapor
na turbina para realizar regeneracgéo do fluido de trabalho levam a uma diminuicao na producéo
de eletricidade e eficiéncia do ciclo, mostrando que do ponto de vista termodinamico a melhor

configuracao do sistema é aquela que utiliza o recuperador interno de calor.
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Figura 2.2 Ciclo Rankine organico com recuperador interno de calor RORC

A eficiéncia termodindmica de um ciclo ORC pode ser melhorada significativamente se
a pressdao do vapor de operacdo é aumentada [15,16], consequéncia da menor diferenca de
temperatura entre a fonte de calor e o fluido de trabalho durante a evaporacéo.

Embora o ciclo Rankine supercritico se mostra mais vantajoso do ponto de vista de
eficiéncia termodinamica, operar com pressdo e temperatura acima do ponto critico pode
resultar em problemas operacionais pela degradacdo do fluido de trabalho e formagédo de
goticulas de liquido durante a expansdo do vapor na turbina (Figura 2.3), diminuindo o
rendimento do ciclo. Maiores detalhes das condi¢des de opera¢do com parametros supercriticos
séo apresentados por Chen et al. [17].
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Figura 2.3 Diagrama T-S do ciclo ORC supercritico.
Fonte: Chen et al. [17]

2.1 Aplicagdes do ciclo Rankine organico

2.1.1 Biomassa

Segundo Carrara [18], atualmente a geracdo de energia utilizando biomassa € mais
utilizada em grandes usinas, porém seu aproveitamento pode ser mais interessante em pequena
escala, devido ao menor impacto ambiental das instalacdes e, principalmente, pela dificuldade
de fornecer grandes quantidades deste combustivel para as usinas de grande porte como
consequéncia de sua baixa densidade energética. Assim, o uso de biomassa deve ser aprimorado
para sistemas descentralizados de producéo de energia nos quais os custos de coleta, transporte
e armazenamento mantenham-se em um nivel razoavel para gerar poténcia elétrica a um preco
competitivo.

Muitas tecnologias tém sido propostas para o aproveitamento energético da biomassa,
porém a aplicagdo mais comum de conversdo de biomassa é o ciclo Rankine convencional. Este
sistema termodindmico, mesmo com baixas eficiéncias, tem sido utilizado em varios setores
industriais para gerar eletricidade, atribuido ao baixo custo do combustivel (geralmente
residuos de biomassa), custos de investimento relativamente baixos, maturidade e
confiabilidade do sistema térmico que fazem desta tecnologia uma opg¢do mais vantajosa
quando comparada com a gaseificacdo da biomassa.

No entanto, a aplicacdo do ciclo Rankine convencional para faixas inferiores a 2 MW
leva a uma queda consideravel da eficiéncia do ciclo, inviabilizando economicamente o uso da
combustdo de biomassa para pequenas escalas.

Existem varias solucOes para resolver este problema. A utilizagcdo de um fluido organico
como fluido de trabalho ao invés da agua, o uso de acionadores primarios diferentes das turbinas
axiais convencionais como turbinas radiais, motores de vapor de pistdo, expansores de parafuso

ou estas duas opg¢des simultaneamente. Outra possibilidade corresponde ao uso de turbinas a
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gas de queima externa ou de motores Stirling a biomassa, sendo os ciclos ORC a Unica
alternativa comercialmente disponivel.

Existem varios sistemas de ORC com biomassa em funcionamento com poténcias
elétricas entre 400 kW — 2 MW (Figura 2.4) como pode ser observado em Obernberger et al.
[19]; Stoppato [20]; Gard [21] e Duvia e Gaia [7]. As eficiéncias elétricas destes sistemas
térmicos séo geralmente baixas, em torno de 10 — 20 %, razédo pela qual as pesquisas tém focado
em sistemas de cogeracdo que, além de gerar eletricidade fornecem energia térmica utilizando
equipamentos termicamente ativados (chiller de absor¢éo e adsorcao) e/ou trocadores de calor,
aumentando assim a eficiéncia global do sistema e reduzindo os custos de geracédo de energia
[20, 22, 23, 24, 25].

Rentizelas et al. [25] apresentam uma comparagédo técnico econdmica entre dois sistemas
de cogeracdo de pequena escala que produzem energia elétrica e calor utilizando biomassa
como combustivel. Os sistemas avaliados foram: um sistema composto por um gaseificador,
motor de combustdo interna e sistema de recuperagdo de calor e outro composto por uma
caldeira de 6leo térmico, moédulo ORC e um sistema de recuperacao de calor. Naquele trabalho,
mostrou-se que o sistema ORC, tecnologia de maior desenvolvimento, oferece uma solucéo de
menor capital fixo de investimento (FCI), menores custos de operacdo e manutencdo (O&M),
0 que no final se traduz em investimento de menor risco. Contudo, a maior relacdo
poténcia/calor (melhor desempenho) do sistema de gaseificacdo, permite uma recuperagao mais
rapida e rentavel do capital de investimento, pela maior capacidade de venda de energia elétrica
deste sistema, aparentando desta forma ser um investimento mais atrativo.

Em trabalhos mais recentes, como o publicado por Stoppato [20], foram analisadas quatro
diferentes estratégias de operacdo de um sistema de cogeracdo baseado no ciclo ORC,
mostrando gque sob 0s incentivos atuais ndo é conveniente fazer um uso racional da energia
primaria, neste caso biomassa, uma vez que economicamente € mais conveniente maximizar a
producéo de energia elétrica, com uma eficiéncia em torno de 15%, ao invés da cogeragdo com
uma eficiéncia em torno de 80%. Por outro lado, a pesquisa desenvolvida por Huang et al. [23]
mostrou que os sistemas ORC de cogeragdo de pequena escala possuem maiores eficiéncias
termodinamicas e retornos financeiros quando comparados com o sistema ORC basicos
(producéo de eletricidade) e ciclo ORC de trigeracdo (ORC — Chiller de absorgéo — trocador de
calor).

De forma geral pode-se definir que diversos fatores, como incertezas nos custos de
investimentos; discrepancia nas eficiéncias das diferentes configuragdes do ciclo, custo da
biomassa; venda de eletricidade; entre outros, conduzem a resultados e tomadas de deciséo

diferentes.
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Figura 2.4 Sistema de cogeragédo baseado no ciclo ORC
Fonte: Adaptada de Gard [21]

2.1.2 Energia geotérmica

Entre as diferentes tecnologias de geracdo de poténcia elétrica através das energias
renovaveis, a energia geotérmica destaca-se como uma das mais promissoras e, atualmente,
pode-se considerar uma forma bem estabelecida e relativamente madura de producédo de energia
[26]. Esta tecnologia ndo é dependente das condigdes atmosféricas, o que permite um
fornecimento continuo sem exigir de equipamentos adicionais para acumular energia e seu fator
de carga elevado permite produzir mais eletricidade por MW instalado, quando comparado com
uma planta de capacidade semelhante a partir de energia e6lica ou solar.

Além disso, o sistema modular de tais centrais faz com que a area de terreno ocupada por
megawatt produzido seja menor quando comparada com quase todos os tipos de centrais de
geragdo elétrica. No mundo, esta tecnologia entre os anos 2005-2010 cresceu a uma taxa
aproximada de 4% ao ano, passando de 8,9 GW instalados, gerando 55709 GWh por ano, para
10,7 GW, gerando 67246 GWh por ano, e se projeta que para finais do ano de 2015 a capacidade

instalada de centrais geotérmicas atingira 18,5 GW [26].
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As tecnologias aplicadas para geracdo de eletricidade a partir da energia geotérmica
podem ser divididas em trés grupos: sistemas abertos, que utilizam diretamente o fluido
geotérmico como fluido de trabalho, vapor de 4gua a temperaturas superiores a 150 °C (usinas
tipo vapor direto ou flash); sistemas fechados, nos quais a energia geotérmica é transferida a
um meio secundario, geralmente um fluido organico de baixa temperatura de ebulicdo, através
de equipamentos de troca de calor (ciclos binérios); e sistemas combinados, que séo
constituidos por uma combinacéo entre sistemas abertos e fechados.

A utilizacdo de fontes geotérmicas com temperaturas inferiores a 150 °C para a geragédo
de eletricidade esta sob intensiva investigacdo, consequéncia do grande potencial destas fontes
de calor em todos os paises do mundo. Segundo Karytsas e Mendrinos [27], s6 em alguns paises
de Europa o potencial conjunto de geracdo de eletricidade a partir de fontes geotérmicas de
baixa temperatura esta em torno de 20000 MW.

Atualmente, na América do Sul ndo ha centrais geotérmicas, mesmo existindo varios
paises com elevado potencial geotérmico (fontes de altas temperaturas) como Chile e Colémbia.
No caso particular do Brasil, mediante estudos geoldgicos, Hamza et al. [28] analisaram dados
de diferentes regides a fim de determinar o potencial geotérmico. Conforme este estudo, as
fontes geotérmicas de altas temperaturas aparentam estar restritas em uma pequena por¢do do
pais: nas llhas de Fernando de Noronha e Trindade no estado de Pernambuco.

Também ha um namero significativo de fontes de baixas temperaturas, como na Bacia do
Parana e Sdo Francisco, onde foram encontrados locais com fluidos geotérmicos de
aproximadamente 100 °C. Assim, pode-se afirmar que o Brasil possui potencial para a
exploracdo em larga escala da energia geotérmica de baixa temperatura para uso industrial e
aquecimento [28].

Desta forma, pode-se observar que um dos grandes desafios da geracao de energia elétrica
a partir de energia geotérmica no mundo é a exploracdo de reservatorios de baixa temperatura.
Assim, se faz necessario um aperfeicoamento dos ciclos binarios ORC (Figura 2.5) para a
geracdo de poténcia a partir de fontes de baixa temperatura.

A maioria das pesquisas mostra que a eficiéncia dos ciclos ORC baseados em fontes
geotérmicas de baixa temperatura varia entre 6 — 15 %, como pode-se observar nos trabalhos
de Kanoglu [29]; Heberle e Briiggemann [30]; Campos et al. [31].

Em tais trabalhos observa-se que o aumento da eficiéncia ou a maximizacao da producao
de energia depende da selecdo 6tima de varios critérios, principalmente, na sele¢do apropriada
do fluido de trabalho, que é fortemente dependente da temperatura da fonte geotérmica e da

configuracdo do sistema térmico.
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Figura 2.5 Ciclo binario ORC de energia geotérmica.
Fonte: Campos et al. [31]

2.1.3 Calor residual

Calor residual refere-se a energia que é gerada em processos industriais que € rejeitada
ao meio ambiente sem nenhum aproveitamento. As fontes de calor incluem os gases de
combustdo, produtos e subprodutos dos processos industriais, fluidos utilizados para
resfriamento de processos, entre outros.

A gquantidade exata de calor residual gerado nos processos industriais no mundo é dificil
de ser quantificada, mas varios estudos estimam que, para diferentes processos industriais, em
torno de 50% do consumo de energia primaria é descarregada na forma de calor [32]; j& estudos
mais recentes mostram que no Canadd os oito maiores segmentos industriais rejeitam ao
ambiente em torno de 70% do total da energia primaria consumida [33].

Mesmo sendo impossivel evitar a rejeigdo de calor residual dos processos produtivos,
estas perdas de energia podem ser diminuidas utilizando tecnologias de recuperacdo de calor
tanto para aquecimento quanto para a geracao de trabalho mecénico ou energia elétrica.

Instalacbes ORC para geragdo de energia através da recuperacao de calor residual tém
sido utilizadas e estudadas para muitas aplica¢fes no setor industrial, especialmente naqueles
setores com alto consumo energético (industria energointensiva).

Em geral, o calor residual, com temperaturas entre 200 - 400 °C, pode ser encontrado em
industrias, tais como de cimento, siderurgicas, vidro, metais ndo ferrosos, tijolos e

processamento de ceramica. Calor residual no nivel de 150 °C é identificado, principalmente,
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em setores como alimentos, produtos quimicos e refinarias. JA o calor residual de baixa
temperatura pode ser facilmente encontrado, virtualmente, em todas as areas da industria.

Embora abundantemente disponiveis, uma grande quantidade de calor residual ndo tem
sido utilizada de forma eficiente, e seu descarte torna-se uma preocupacao ambiental. Um claro
exemplo disto € a industria do cimento que, segundo Vescovo [34], tem capacidade de gerar
em torno de 20% do total de energia elétrica consumida pela usina através do calor residual
(gases de exaustdo e ar quente) gerado durante o processo produtivo, o qual ao final se traduz
em uma reducao do impacto ambiental gerado por este setor industrial.

Analises termodinamicas e otimizagdes paramétricas como a apresentada por Wang et al.
[35] apontam que a eficiéncia exergética do ciclo ORC utilizando R123 como fluido de trabalho
para uma industria de cimento com uma producdo media de 5000 toneladas por dia estd em
torno de 36%, com uma geracdo elétrica liquida de 8,6 MW.

Outra aplicacdo importante de recuperacéo de calor residual € o uso de ciclo ORC como
ciclo inferior acoplado a usinas termelétricas com o intuito de aumentar a poténcia elétrica e
eficiéncia energética da usina.

Pesquisas mostram que o ciclo combinado de uma turbina a gas com o ciclo ORC se
acoplariam melhor que outras tecnologias de recuperacédo de calor, apresentando-se como uma
opcdo tecnolégica com maior competitividade econdmica, conseguindo atingir eficiéncias
superiores a 45% [36,37].

Outra aplicacdo em usinas termelétricas é a recuperacdo de calor em motores de
combustdo interna, uma vez que s6 aproximadamente 1/3 do total da energia consumida neste
equipamento é transformada em energia mecanica, o restante do recurso energético € rejeitado
ao ambiente sem nenhum aproveitamento através dos gases de exaustdo e dgua de arrefecimento
[38, 39, 40].

2.2 Classificacao dos fluidos de trabalho

De forma geral, pode-se classificar os fluidos de trabalho utilizados nos ciclos de
poténcia, em funcdo da curva de vapor saturado. A inclinacéo desta curva (dT/ds) no diagrama
Temperatura vs. Entropia (T-s), segundo o tipo de fluido, apresenta trés comportamentos
diferentes (Figura 2.6). Os fluidos denominados secos tém uma inclinagdo positiva na curva de
saturacdo do vapor, os fluidos tmidos tém inclinacdo negativa e fluidos isentrépicos inclinagdo
infinita ou quase infinita da curva.

Os fluidos secos e isentropicos apresentam melhores eficiéncias quando comparados com
os fluidos Umidos. Estes fluidos ndo mudam de fase durante a expanséo da turbina, motivo pelo

gual nem sempre é preciso realizar superaquecimento do vapor. Isto no final se traduz em um
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ciclo mais eficiente, ja que, em sistemas de recuperacao de calor de baixa e media temperatura,
ao diminuir o grau de superaquecimento mais vapor pode ser gerado e, consequentemente, mais

energia pode ser recuperada da fonte de calor.
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Liu et al. [41], utilizando a relacdo termodinadmica que descreve a entropia em funcéo da
temperatura, determinou uma expressao simplificada, baseada na capacidade calorifica e
entalpia de vaporizagdo do fluido de trabalho para calcular o valor inverso da inclinagdo da
curva de vapor saturado do diagrama T-s. No entanto, Chen et al. [17] mostram que grandes
desvios podem ocorrer quando se utiliza esta equacdo para o calculo da inclinacdo da curva
(dT/ds). Portanto, recomenda-se usar os dados da entropia e temperatura diretamente para

calcular a inclinagdo da curva de vapor saturado.

2.3 Selecdo do fluido de trabalho

Esta decisdo de projeto tem uma grande influéncia no desempenho dos sistemas térmicos.
Embora existam muitas opcdes disponiveis para fluidos de trabalho, ha também muitas
restricdes em sua selecdo, principalmente relacionadas com as propriedades termodinamicas
dos fluidos, influéncia na salde, seguranca e impacto ambiental.

Outras propriedades termofisicas, como pressdo critica, temperatura critica, massa
especifica, calor latente de vaporizacao, calor especifico, condutividade térmica, entre outras,
devem ser levadas em conta no momento de selecionar o fluido de trabalho, uma vez que estas
propriedades influenciam diretamente a capacidade do sistema térmico para recuperar energia
da fonte de calor, no tamanho dos trocadores de calor e no consumo de energia dos sistemas
auxiliares.

Papadopoulos et al. [42]; Hung et al. [43]; Maizza e Maizza [44]; Badr et al. [45]
recomendam que os fluidos de trabalho tenham alta pressao e temperatura critica para favorecer
0 desempenho termodinamico do fluido de trabalho, baixo calor especifico para diminuir a
carga térmica do condensador, alto calor latente de vaporizacdo para favorecer a recuperacao
da fonte de calor e alta condutividade para favorecer a transferéncia de calor nos trocadores de
calor.

Contudo, outros trabalhos mostram algumas contradigdes. Por exemplo, Yamamoto et al.
[46] afirma que fluidos organicos com baixo calor latente de vaporizacdo devem ser utilizados
com o intuito de aumentar a vazo massica na entrada da turbina para favorecer a poténcia do
ciclo termodinamico.

Por outro lado, Liu et al. [41] afirma que a eficiéncia térmica do sistema termodinamico
tem uma fraca dependéncia da temperatura critica do fluido de trabalho, ja que o valor maximo
da eficiéncia de recuperagdo de calor ocorre a uma apropriada temperatura de vaporizagao
caracteristica de cada fluido.

A escolha dos diferentes tipos de fluidos para uma determinada aplica¢do do ciclo ORC

tem sido tratada em numerosos estudos, a maioria destes focados em fontes de baixa
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temperatura, como pode ser analisado nos trabalhos de Lakew e Bolland [47]; Tchanche et al.
[48]; Kosmadakis et al. [49]; Mago et al. [50]; Saleh et al. [51]; entre outros. Nos ultimos anos,
existe especial interesse em pesquisas que envolvem a utilizagdo de fluidos orgéanicos com
fontes de calor de alta temperatura como gases de exaustdo de motores de combustdo interna,
turbinas a gas [36,37,39] e biomassa conforme apresentado nos trabalhos de Aslam-Siddiqi e
Atakan [52]; Lai et al. [53]; Maraver et al. [54] e Drescher e Briiggemann [55].

Fazendo uma anélise destes trabalhos, pode-se estabelecer de maneira geral que as

caracteristicas mais relevantes para a selecéo do fluido de trabalho séo:

1. Desempenho termodindmico: procura-se atingir a maior eficiéncia e poténcia elétrica
para determinada fonte de calor;

2. Area total de troca de calor do sistema e tamanho da turbina.

3. Disponibilidade e custos.

4. Impacto ambiental, seguranca e salde: aspectos como o potencial de aquecimento
global, potencial de destruicdo da camada de o0z6nio, toxicidade e inflamabilidade.

5. Estabilidade quimica: a maioria dos fluidos organicos sofrem deterioracdo quando séo
submetidos a altas pressdes e temperaturas; além disso, deve existir compatibilidade
entre estes e 0s materiais de construgdo dos equipamentos.

E claro que, na prética n&o existe um fluido de trabalho que possua todas as caracteristicas
que favorecam o desempenho do ciclo termodinamico ORC, ou seja, ndo existe um fluido de
trabalho ideal, motivo pelo qual uma analise detalhada que retna o maior nimero de vantagens
para diferentes fluidos de trabalho é requerida.

Desempenho termodinamico é o critério mais utilizado para a selecdo de fluidos de
trabalho nos sistemas ORC. As analises de Primeira e Segunda Lei da Termodinamica sao as
ferramentas mais utilizadas para avaliar o desempenho de diferentes fluidos de trabalho. Nestas
pesquisas, diferentes parametros de operacao (pressao de vaporizagdo; pressao de condensacao,
grau de superaquecimento, diferencial de temperaturas pinch - ponto pinch) e diferentes
configuracdes sdo analisadas para diferentes fontes de calor.

Pesquisa feitas por Heberle e Bruggemann [30]; Mago et al. [50]; Saleh et al. [51]
apresentaram andlises paramétricas comparativas de diferentes configuracées do sistema ORC
e fluidos de trabalho.

Saleh et al. [51] analisaram o desempenho térmico de 31 fluidos de trabalho organicos
para duas configuracgdes de ciclo ORC (com e sem recuperador interno de calor). Neste trabalho,
foi determinado que, para alguns fluidos de trabalho imidos e isentropicos o superaquecimento

favorece o desempenho do sistema térmico, sempre que este esteja combinado com o
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recuperador interno de calor. Caso contrario, nos fluidos de trabalho secos, fixando a poténcia
do ciclo, a eficiéncia do sistema diminui com o aumento do grau de superaguecimento.

Igualmente Mago et al. [50] analisaram o desempenho do ciclo ORC, basico e com
recuperador interno de calor, utilizando 4 fluidos secos diferentes (R113, R123, R245ca e
Isobutano). Entre os fluidos analisados, o R113, para diferentes condi¢des de operacéo,
apresentou-se como o fluido com melhor desempenho, sendo que os ciclos ORC com
recuperador de calor possuem melhores eficiéncias termodinadmicas quando comparados com 0
ciclo basico de Rankine, isto avaliado para uma poténcia elétrica definida. E mostrado que o
superaguecimento do vapor antes da entrada na turbina ndo representa um ganho expressivo na
eficiéncia e traz um aumento nas irreversibilidades do sistema térmico.

As conclusdes de Saleh et al. [51] e Mago et al. [50] sdo confirmadas por Hung et al.
[43]. Os resultados da pesquisa mostraram que os fluidos secos utilizados em ciclos basicos
ORC tém uma menor geracdo de poténcia elétrica quando comparados com os fluidos
isentropicos ou quase isentropicos. Fluidos secos geralmente encontram-se como vapor
superaquecido ao final da expansdo na turbina diminuindo a area trabalho liquido no diagrama
T-s. Além disso, a eficiéncia térmica destes fluidos é menor pela alta carga térmica que é
rejeitada no arrefecimento do condensador.

Por outro lado Dai et al. [56] e Li et al. [57] apontaram que se 0 uso de recuperador
interno de calor aumenta a eficiéncia do ciclo termodinamico, este também leva a uma reducéo
na poténcia liquida gerada, consequéncia da reducdo no fluxo de energia absorvido da fonte de
calor.

Outros trabalhos como os apresentados por Drescher e Briggemann [55]; Hung et al.
[43]; Heberle e Briiggemann [30]; Lakew e Bolland [47] e Li et al. [58] desenvolveram suas
analises descartando o superaquecimento do vapor, uma vez que pesquisas anteriores
demostraram que este parametro leva ao aumento da irreversibilidade do sistema térmico.

Utilizando uma analise exergética, Heberle e Briiggemann [30] analisaram 4 fluidos de
trabalho (Isopentano, Isobutano, R245fa e R227ea) para duas configuragdes de um sistema de
cogeracdo (CHP) utilizando como fonte de calor energia geotérmica com temperaturas
inferiores a 177 °C. Em tal pesquisa identificou-se que, para as mesmas condi¢des de operagdo
a selecdo mais apropriada do fluido de trabalho é fortemente dependente da configuracdo do
sistema térmico, tanto como dos requerimentos de energia elétrica e térmica.

Drescher e Briiggemann [55], baseados em uma analise da Primeira Lei da
Termodindmica, determinaram entre mais de 700 possiveis fluidos de trabalho que, para
sistemas ORC que utilizam biomassa como combustivel, a familia de alquilbenzenos (Tolueno,

Etilbenzeno, Propilbenzeno, etc) apresentaram maiores eficiéncias termodinamicas quando
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comparadas com o octametiltrisiloxano, que hoje em dia € o fluido de trabalho mais utilizado
nesta aplicacdo de sistemas ORC.

Outros autores, Roy e Ashok [59]; Roy et al. [60]; Dai et al. [56]; Wei et al. [61] e Astolfi
et al. [62] fundamentam a escolha do fluido de trabalho em otimizag¢Ges paramétricas analisando
os efeitos que o ponto pinch, a temperatura e pressdo de entrada na turbina, pressdo de
condensacdo tém sobre o desempenho termodinamico do ciclo para diferentes configuracoes
do sistema térmico e diferentes fluidos de trabalho.

Destes trabalhos pode-se concluir que:

e A escolha apropriada do fluido de trabalho é fortemente dependente do nivel de

temperatura da fonte de calor e das condi¢6es nas quais operara o sistema.

e O ciclo ORC com recuperador de calor possui melhor eficiéncia termodinamica
quando comparado com o ciclo basico, uma vez que é requerida menos energia da
fonte de calor para produzir a mesma poténcia elétrica.

e O superaquecimento do vapor, ao utilizar fluidos de trabalho secos, ndo resulta em
um aumento significativo da eficiéncia do sistema, ou seja, as maiores eficiéncias séo
obtidas quando o fluido de trabalho foi expandido diretamente desde a linha de vapor
saturado.

Contudo, é importante ressaltar que o superaquecimento do vapor pode favorecer a
eficiéncia global no caso de sistemas de cogeracdo baseados no ciclo Rankine organico. Isto
ocorre como consequéncia do aumento da temperatura do fluido de trabalho na saida da turbina
aumentando a capacidade do ciclo termodinamico para gerar energia térmica.

Os trabalhos descritos anteriormente estdo baseados em um Unico critério de otimizacao,
deixando de lado a analise dos efeitos que a variacdo dos parametros de operacgdo do ciclo tem
sobre outros indicadores de interesse como: tamanho da turbina, area de troca de calor requerida
e, no caso de sistemas de cogeracdo, a capacidade de geracdo de energia térmica (frio e/ou
calor) parametros que afetam diretamente a viabilidade econdmica do sistema térmico.

Sabendo-se que o custo de investimento do sistema térmico é dependente da dimenséo
fisica de seus componentes é importante comparar as dimensées dos diferentes equipamentos
utilizados em cada ciclo, ou seja, é preciso determinar o tamanho dos trocadores de calor,
turbinas, bombas e tubulagdes em fungéo do fluido de trabalho utilizado. Assim, modelos de
transferéncia de calor como os apresentados por Schuster et al. [16]; Lakew e Bolland [47] e
Roy et al. [63] tém sido utilizados para avaliar a area total de troca de calor dos sistemas;
enquanto, aproximacdes do tamanho da turbina tem sido avaliados através de indicadores
baseados no volume especifico do fluxo de vapor na saida da turbina e queda de entalpia neste
equipamento [47].
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Lakew e Bolland [47] analisaram a maxima producdo de poténcia elétrica no sistema
ORC subcritico utilizando seis fluidos de trabalho (R134a, R123, R227ea, R245fa, R290 e n-
Pentano) para uma fonte de calor com trés niveis de temperatura diferentes. Os resultados
apontaram que, o refrigerante R227ea garantia a maxima poténcia do sistema para fontes de
calor com temperaturas de 80 e 160 °C, enquanto que, o R245fa apresentou a maior poténcia
para uma fonte de 200 °C. Além disso, fixando a poténcia elétrica do ciclo, uma analise das
dimensGes dos componentes (turbina e trocadores de calor) apontou que o fluido R134a requer
uma turbina de menor didmetro quando comparado com os outros fluidos testados. No entanto,
este é o fluido que mais area de troca de calor exige. Portanto, a selecdo do fluido de trabalho
mais apropriado para o sistema térmico analisado foi dificil de identificar, concluindo que, uma
andlise econbmica e/ou ambiental pode ser a uma op¢do para a tomada de deciséo final.

Poucos trabalhos publicados estdo baseados em mais de um critério de selecdo para a
otimizacdo paramétrica do ciclo ORC, principalmente, pela dificuldade de definir uma funcéo
adequada para a otimizac¢do multiobjetivo do ciclo.

Trabalhos como o apresentado por Madhawa et al. [64] utilizaram como fungdo objetivo
uma equacao baseada na relacdo entre a area total de troca de calor e a poténcia liquida
utilizando o método de otimizacdo da maxima descida. Por outro lado, Wang et al. [65]
adicionaram como critério de selecdo, na funcao objetivo, a eficiéncia de recuperacao de calor
pelo sistema ORC e otimizaram o sistema térmico utilizando o método “simulated annealing”.
Outros trabalhos como o apresentado por Lai et al. [53] utilizaram como critérios de selecao
um ranking arbitrario baseado nas eficiéncias termodinamicas e a vazdo volumétrica do fluido
de trabalho.

Estes tipos de técnicas de otimizacéo sdo ferramentas Uteis. No entanto, o resultado obtido
corresponde a melhor solucdo, minimo ou maximo, que agrupa todos diferentes objetivos em
um sb, ou seja, ndo permite prever um conjunto de solucdes alternativas, principalmente,
quando o problema de otimizacdo envolve objetivos conflitantes, pois ndo existe uma unica
solucéo otima.

Por ultimo, seguranga, meio ambiente e impacto na satde dos candidatos a fluido de
trabalho devem ser considerados. Estes incluem, com foi mencionado anteriormente,
inflamabilidade, toxicidade, potencial de destruicdo de ozbnio (ODP) e potencial de
aquecimento global (GWP). Trabalhos apresentados por Tchanche et al. [48]; Kosmadakis et
al. [49]; Angelino e Invernizzi [66], resumiriam estas propriedades para varios fluidos
considerados viaveis para serem usados como fluidos de trabalho em sistemas térmicos.

A partir da pesquisa bibliografica, torna-se evidente que, apesar da grande quantidade de

estudos focados na selecdo de fluido de trabalho ndo se tem identificado um composto organico
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como fluido de trabalho ideal e, tanto a configuracédo do sistema térmico, quanto os parametros
de projeto que maximizam o desempenho termodinédmico do ciclo ndo sdo claros e muitas vezes
contraditorios. Isto é consequéncia das diferentes hipoteses utilizadas para comparar diferentes

fluidos, como:

1. Diferentes aplicacdes do ciclo ORC;

2. Diferentes niveis de temperatura da fonte de calor;

3. Diferentes condicbes de operacao;

4. Consideragdo dos impactos ambientais e nivel de seguranga;

5. No caso da otimizagdo paramétrica do sistema térmico, diferentes funcdes objetivos sdo

maximizadas ou minimizadas.

Assim, diferentes critérios de sele¢do podem levar a conclusdes controversas no momento
de definir os parametros de projeto e o fluido de trabalho mais indicado para uma determinada
aplicacdo alvo.

Desta forma, pode-se concluir que o estudo de compostos organicos viaveis para fluido
de trabalho deve ser realizado através de um projeto de um sistema ORC, em que a analise
paramétrica do sistema térmico deve utilizar métodos mais holisticos que permitam avaliar a
importancia dos diferentes pardmetros como a pressdo de vaporizacdo, a pressao de
condensacéo, diferencial de temperatura pinch (ponto pinch), superaquecimento e configuragéo
do sistema (SORC e RORC) sob o desempenho termodindmico do ciclo, dimensGes dos

equipamentos, viabilidade econémica, entre outros.
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3 MODELAGEM TERMODINAMICA DO CICLO ORC

As propriedades dos fluidos de trabalho, parametros de operacdo e a configuracdo do
sistema térmico exercem um papel fundamental na eficiéncia termodinamica e viabilidade

econdmica do ciclo ORC.

3.1 Modelagem matematica das propriedades termodinamicas

A Termodinamica fornece relacfes matematicas entre muitas propriedades termofisicas
de interesse. Entre estas relacOes, encontram-se as equacOes de estado que representam a
interacdo entre a pressdo, volume e temperatura (Relacdes PVT) para caracterizar o
comportamento volumétrico de substancias puras e as relacdes de Maxwell as quais permitem
avaliar as variacOes de algumas propriedades termodinamicas como a energia interna (U),
entalpia (H) e entropia (S).

Estas propriedades termodindmicas sdo utilizadas para determinar as demandas
energéticas em processos de transformacdo, tanto para avaliar suas variacbes em processos
reversiveis quanto para determinar as irreversibilidades nos processos reais.

Este capitulo apresenta as relagdes matematicas utilizadas para a avaliacdo de tais
propriedades termodinamicas e sua aplicacdo na andlise de desempenho em ciclos ORC. Para
isto, um programa computacional em Matlab foi desenvolvido baseado em equacGes cubicas

de estado, balanco de massa e energia.

3.1.1 Equacéo de estado Peng-Robinson-Stryjek-Vera (PRSV)

Durante a andlise de sistemas térmicos, valores das propriedades termodindmicas como
volume especifico, entalpia e entropia do fluido de trabalho séo frequentemente requeridas para
uma grande faixa de temperaturas e pressdes. Neste contexto, as Equac¢Bes Cubicas de Estado
(EoS) desempenham um papel fundamental, ja que elas podem descrever de forma satisfatoria
as propriedades de substancias organicas em suas fases vapor e liquido.

Segundo Poling et al. [67] e Smith [68], estas propriedades podem ser expressas por
meio do fator de compressibilidade (Z), que pode ser escrito como uma funcéo da presséo e da

temperatura da seguinte forma:

g~ )
<

Z === (1)

=
~
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Existem na literatura muitas equacdes de estado, sendo Peng-Robinson (PR) e Peng-
Robinson modificada por Stryjek e Vera (PRSV) exemplos documentados do uso destas EoS na
analise de fluidos organicos em sistemas ORC, tal como pode ser observado nos trabalhos de
Bombarda et al. [38]; Dresher e Bruggemann [55] e Angelino e Colonna [69].

De acordo com Dresher e Bruggemann [55] e Angelino e Colonna [69], estas equacdes
fornecem, para valores diferentes do ponto critico, discrepancias relativas inferiores a 3% no
calculo da eficiéncia do ciclo. No entanto, estas EoS tém limitacOes e baixa precisao na avaligdo
das propriedades termodindmicas para pontos proximos da regido do ponto critico (0,8 < Pr <
1 ¢0,95 <Tr < 1) e para estimativa do volume especifico na fase de liquido saturado e
subresfriado [70].

Neste trabalho, a EoS-PRSV (Equacéo 3.3.2) proposta por Stryjek e Vera [71] foi utilizada

para avaliar as propriedades termodinamicas dos diferentes fluidos de trabalho analisados.

z=-" @y 32
" V—-b R-T -(VZ+2:b-V—b?) (32)
Sendo:

RZ . T2

a = 0,457235 - “a (3.3)
c
2

a=[1+ko (1—Tg)+ky-(1—Tg)- (0,7 —Tg)] (3.4)
ko, = 0,378893 + 1,489715 - w — 0,1713848 - w? + 0,0196544 - w3 (3.5)

R-T,
b =0,077796 - — (3.6)

Cc

Valores de ki e w s@o obtidos a partir de dados experimentais, ou a partir dos valores de
ajuste para a Equacgdo (3.3.2). Os valores de parametro ki para os fluidos selecionados sdo
apresentados em Colonna et al. [70]; Colonna et al. [72] e Proust e Vera [73]. Todos os
parametros termodinamicos utilizados para o célculo do fator de compressibilidade de cada
fluido de trabalho estdo sumarizados na Tabela 3.1.
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Te Pc
Fluido W k1 o*
(K) (kPa)

Agua 647,2 22090 0,3438 -0,06635 98,5
Tetradecametilhexasiloxano (MD4sM) 653,2 877,47 0,785 0,0346 37,1
Dodecametilciclohexasiloxano (Ds) 645,78 961 0,7361 0,09627 35,8
Propilbenzeno (CgH12) 638,32 3200 0,34513 0,02715 75,2
Dodecametilpentasiloxano (MD3M) 628,36 945 0,7218 0,16431 39
Decametilciclopentasiloxano (Ds) 619,15 1160,46 0,6658 0,0388 46
Etilbenzeno (CsH1o) 617,2 3606 0,3027 0,03994 76,2
Dimetilbenzeno (CgHao) 616,23 3511 0,32141 0,01277 76,6
Decametiltetrasiloxano (MD:M) 599,4 1227 0,668 0,03079 46,7
Tolueno (C7Hg) 591,8 4106 0,26323 0,03849 80,1
Octametilciclotetrasiloxano (Da) 586,5 1332 0,589 0,1568 53,9
n-octano 568,55 2497 0,4018 0,07233 70,2
Octametiltrisiloxano (MDM) 564,09 1415 0,5297 0,12634 54,2
n-Heptano 540,15 2737 0,3498 0,07222 74
Hexametildisiloxano (MM) 518,75 1939,39 0,419 0,0528 65,2
n-Hexano 507,85 3032 0,3007 0,06998 77,6
R141b 478,85 4340 0,2211 0,05949 87,8
R11 471,11 4408 0,191 0,02574 92,7
n-Pentano 464,78 3529 0,23329 0,03521 81,1
i-Pentano 460,43 3381 0,22802 0,0284 81,6
R216ca 449,05 2570 0,3286 0,10833 78,1
n-Butano 419,53 4023 0,19409 0,02222 85,9
R114 418,55 3300 0,2533 0,02818 84,3
R-40 416,25 6700 0,153 0,0304 97,2
R-142b 410,25 4120 0,2816 0,00689 91,8
i-Butano 408,05 3648 0,1848 0,03781 85,9
R152a 386,41 4444 0,2557 0,1459 95,9
R12 385,12 4124 0,176 0,02752 95
R134a 374,21 4059 0,3261 0,0103 92
R290 369,82 4242 0,268 0,19724 92,2
R22 369,2 4975 0,215 0,02623 97,8
R1270 365,59 4664 0,21974 0,24609 94

* ¢ E o angulo de inclinacdo da linha tangente & curva de vapor saturado (dT/ds), Gmidos 6 > 93; fluidos

isentropicos 0 = 90° e fluidos secos 6 < 87°, avaliado na temperatura de saturacdo para 80% da pressdo critica.

Para o calculo do fator de compressibilidade Z, a equagao de estado pode ser reorganizada

na forma de uma equacéo cubica, conforme o apresentado na Equacéo (3.7):


http://en.wikipedia.org/wiki/Trichlorofluoromethane
http://en.wikipedia.org/w/index.php?title=1,3-Dichloro-1,1,2,2,3,3-hexafluoropropane&action=edit&redlink=1
http://en.wikipedia.org/wiki/1,2-Dichlorotetrafluoroethane
http://en.wikipedia.org/wiki/1,1-Difluoroethane
http://en.wikipedia.org/wiki/Dichlorodifluoromethane
http://en.wikipedia.org/wiki/Chlorodifluoromethane

30

Z34+B-Z°4+y-Z+65=0 (3.7)
Sendo:

B=B-1 (3.8)
y=A—-3-B%2-2-B (3.9)
§=B34+B*—A'B (3.10)

a*P
A= (3.11)

b-P
- 3.12
B=rT (3.12)

A solucédo da Equagéo (3.7) fornece como resultado uma ou trés raizes reais. Se existe
uma Unica raiz, o valor representa o fator de compressibilidade nas condicdes especificadas de
temperatura e de pressdo de uma substancia em seu estado liquido ou vapor. Mas, se a solucéo
da EoS apresenta trés valores reais, significa que o fluido encontra-se como uma mistura
liquido-vapor, em que o maior valor corresponde ao fator de compressibilidade do vapor (Zv),
o menor valor ao fator de compressibilidade do liquido (Z.) e o valor intermediario ndo tem

significado fisico.

3.1.2 Calculo da Entalpia

A determinacdo da entalpia do fluido de trabalho é necessaria para os calculos de balango
de energia. O valor absoluto da entalpia de uma substancia ndo pode ser determinado e por essa
razdo, apenas variagdes desta propriedade em funcdo da pressdo e temperatura séo
significativos. Assim, a diferenca da entalpia entre o estado de interesse e gas ideal (h'9 - hY)

denomina-se entalpia de partida e é dada pela Equacgéo (3.13):
Eig_ﬁd—f[T <az) Vo1-z 3.13
R-T T/, v (3.13)
14

Estas variagdes de entalpia sdo avaliadas atraves das funcbes de partida derivadas das

equacOes de Maxwell e seu desenvolvimento pode ser encontrado em [74,75].
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Com arelacédo PVT fornecida pela Equacéo (3.2), o céalculo da entalpia pode ser expresso

em termos dos pardmetros da Eo0S-PRSV, conforme apresentado na Equacdo (3.14). O
desenvolvimento matematico detalhado desta equacdo pode ser encontrado em [67,68].

da
7-24_, (1 -3
= __d__( dT ) Z+B-(1-v2) 1R (3.14)
R = k"= 2:vV2:b 1"[Z+B-(1+«/§) tE-DRT

sendo:

2

d R2-T,
d_;f = ~0457235 -~ [1 + ko (1~ /T) + k- (1 = Tp) - (0.7 = T)]
c

(3.15)
ko
A==+ k- (34—4-Tp)

Ta

A entalpia de gas ideal (h'9) é avaliada utilizando a Equacdo (3.16). Os valores das
constantes para o célculo da capacidade calorifica do gas ideal C, em fungdo da temperatura

encontram-se reportados em [67,70,72,76].

T

(T ~ G .y G0 G Gy
RO = | CpdT = (CorT+— (D245 (1P + 2 (D + 2 (1) (3.16)
T

0 To

Como ja foi mencionado anteriormente, ndo € possivel determinar um valor absoluto da
entalpia para as condi¢cfes de pressdo e temperatura de interesse, motivo pelo qual, variagbes
desta propriedade sdo avaliadas a partir de um estado de referéncia de temperatura To € pressdo
Po em que o valor da entalpia nesse ponto assume o valor de zero. Assim, o célculo da entalpia

nas condigdes de interesse pode ser determinado utilizando a Equagéo (3.17):

h(T,P) = [h% — h9|(T,P) + (T, P) — [h¢ — hig]liq (To, Po) (3.17)

Analogamente, a descricdo feita nesta secdo para avaliar a entalpia de substancia pura
pode-se aplicar para o célculo de outras propriedades como a entropia e energia interna. Na

seguinte secdo sdo resumidas as equacOes matematicas utilizadas para o calculo da entropia.
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3.1.3 Calculo da Entropia

O célculo da entropia é necessario para avaliar as irreversibilidades em processos reais.
Compressdo e expansdo isentrdopica sao frequentemente utilizadas como uma referéncia para
analisar mudancas de pressdo nos diferentes processos de geracdo de energia. Além disso, a
entropia é necesséria para calcular outras propriedades termodindmicas derivadas.

Assim como a entalpia, a entropia ndo pode ser medida diretamente, tendo que ser
determinada através da variacdo desta propriedade em funcdo da pressdo e temperatura

utilizando a funcdo de partida que matematicamente é expressa por meio da Equacao (3.18):

S_i‘gkj=f [T'(Z_i)v dVV—LOO[l—Z]dVV—ln(Z) (3.18)

O desenvolvimento matematico detalhado da equacao para o calculo da entropia expressa

em termos dos parametros da EoS - PRSV é apresentado em [67,68].

da
¢ _ g _ (@) [Z +B'(1+ﬁ)l Iz - (3.19)
54— 59 VD an+B-(1—\/2_) +R-In(Z - B)

A entropia do gas ideal ' é avaliada utilizando a Equacéo (3.20):

‘ig—JTdeT+R l P 3.20
549 = T nPO (3.20)
0

A fungéo de partida para o calculo da entropia avaliada a partir de seu estado de referéncia

é apresentada na Equacéo (3.21):

s(T,P) = [s% —s9]|(T,P) + s9(T,P) — [s% — sig]liq(TO,Po) (3.21)

3.2 Modelagem Termodinamica do ciclo Rankine organico

O modelo matematico descrito nesta secdo é desenvolvido com o intuito de comparar e
avaliar o desempenho do ciclo Rankine organico. Equacgdes de balanco de massa e energia que
descrevem o desempenho de cada componente no sistema térmico foram integradas em um

modelo computacional para fornecer o ponto de operagdo em estado estacionario para uma
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determinada aplicacdo alvo (fonte de calor) e condicdes ambientais (temperatura de
condensacéo).

O modelo matemético descrito permite simular duas configuragdes do ciclo ORC,
denominadas neste trabalho como ciclo simples (SORC) apresentado na Figura 2.1 e ciclo
regenerativo (RORC) apresentado na Figura 2.2. As leis da conservacao da massa e energia sao
os principios fundamentais no desenvolvimento de um sistema termodindmico. Estes principios
sdo definidos para um volume de controle em estado estacionario pelas Equacfes (3.22) e

(3.23), respectivamente:

z e = z s (3.22)
e S

) _ v? _ v? .
Q+zme<h+7+gz> —zms<h+7+gz> —W=0 (323)
e e S S

Estes principios sdo aplicados aos diferentes componentes do sistema ORC assumindo as

seguintes simplificacdes:

e A operacéo do ciclo ocorre sob regime permanente;

¢ Nao ha variacao da energia potencial e da energia cinética do fluido de trabalho ao longo
do ciclo;

e Na&o ha perda de calor para o ambiente nas tubula¢Bes, na turbina, na bomba e nos
trocadores de calor;

e Calculos detalhados de perdas de pressdo e transferéncia de calor no evaporador,
recuperador e condensador, sdo ignorados uma vez que dependem fortemente de
materiais e detalhes de projeto dos trocadores de calor;

e As eficiéncias isentropicas da turbina e da bomba séo constantes (7 = 7t = 80%);

¢ O fluido de trabalho na saida do condensador encontra-se como liquido saturado.

3.2.1 Fonte de calor

Tendo em conta que na tecnologia ORC a principal restricdo € a fonte de calor, a primeira
etapa do desenvolvimento do modelo termodinamico estd focada na caracterizagdo desta em
funcdo de sua composicao quimica, temperatura e vazao molar.

Uma vez definidos os trés parametros, tanto o potencial energético da fonte de calor como
as restricdes de operagdo do sistema térmico podem ser estabelecidos. Neste trabalho, dois tipos

de fluidos séo considerados como possiveis fontes de calor: 1) dgua (vapor ou liquido) para



34
aplicacdes de energia geotérmica; 2) ar e gases de combustao para aplicagdes de recuperacao
de calor em processos industriais e combustdo de biomassa, respectivamente.

O calor fornecido pela fonte de calor é calculado utilizando a seguinte expresséo:

Qfon = mfon(}_le - ES) (3.24)

Sendo he e hs a entalpia do fluido da fonte de calor na entrada e saida do evaporador
respectivamente. Se gases de combustdo ou ar seco sdo utilizados como fonte de calor,
considera-se para o calculo da entalpia que tais fluxos sdo uma mistura de gases ideais a pressao
atmosférica em funcgdo de sua composicao molar (Equacdo 3.25). O subscrito (i) representa a
variacdo de entalpia de cada componente da mistura gasosa em funcao da temperatura e A, B,
C e D sdo constantes especificas para cada componente [77]. Ao considerar a agua como fonte
de calor, o célculo da entalpia é feito em funcdo de sua pressdo e temperatura utilizando a
Equacao (3.17).

i 2
(h—hy) = Z y; I(A -T) + <B : 130()) + (c - 1007900 + D)l - 4,186 (3.25)
1

3.2.2 Evaporador

O evaporador € modelado com um dnico trocador de calor em contracorrente como pode
ser observado na Figura 2.2. Neste equipamento é feita toda a adi¢do de calor ao ciclo e o
processo de transferéncia de calor foi divido em duas etapas, preaquecimento e evaporagao,
como pode ser observado na Figura 3.1.

O desempenho do evaporador €é limitado pelo ponto pinch (PP), o qual é definido como
a diferenca de temperatura que ocorre no trocador entre o fluido da fonte de calor e o fluido de
trabalho no ponto de liquido saturado. Neste modelo, as diferencas de temperatura terminal e
inicial no trocador de calor (AT) minimas aceitas sdo limitadas a 10 K semelhante ao trabalho
apresentado em [31]; enguanto, o ponto pinch minimo aceito é de 2 K um grau acima do valor
minimo avaliado em [78]. A Equacéo (3.26) representa o balanco de energia neste equipamento
e as Equac0es (3.27 a 3.29) as restri¢des do sistema.

E importante ressaltar que ao final do processo de adigdo de calor representado na Figura
3.1 o vapor encontra-se superaquecido. Por essa razdo, a entalpia na saida do evaporador h,
Equacdo (3.26), deve ser avaliada nas condicGes de presséo e temperatura no ponto de saturacéo

Hvsat N0 caso de ciclos ORC que expandem desde o ponto de saturagéo.

Qevp = - (hy — hy, sat) + i+ (hy, sat — hy) (3.26)
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PP >2 (3.29)
ATi
PP
‘ |
ATo
‘ Preaquecimento Evaporagao Superaquecimento
Figura 3.1 Perfil de temperatura de evaporacédo do fluido de trabalho
3.2.3 Turbina

O desempenho da turbina € estabelecido em funcdo da eficiéncia isentropica do
equipamento, a qual € definida matematicamente para uma turbina que ndo conta com extracdes
de vapor como:

Wreal _ hl - hz

= = — 3.30
nls,t Wi hl _ hz,s ( )

Sendo hys a entalpia do fluido de trabalho na saida da turbina considerando uma expanséo

isentropica. A poténcia mecanica da turbina é calculada pela Equacdo (3.31):
W, =m - (hy — hy) (3.31)

3.2.4 Recuperador interno de calor

Parte da energia do fluxo de exaustdo da turbina pode ser recuperada através de um
trocador interno de calor com o intuito de fazer um aquecimento preliminar do fluido de

trabalho antes de ingressar no evaporador.
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Tal como o evaporador e o condensador, as diferencas de temperatura terminal no
trocador de calor AT sdo limitadas a 5 K, sem necessidade de definir um diferencial de
temperatura pinch uma vez que ndo existe mudanca de fase no fluido de trabalho. O
desempenho deste equipamento € limitado pela efetividade do trocador de calor que neste caso
especifico pode ser definida como:
Q M- Cpig - (Te — Ts)

£ == = — (3.32)
Qmax m:- CP,v ’ (TZ - TS)

O balanco de energia neste equipamento se reduz a:
Qreg = m " (712 - 713) = m - (}'_16 - }'_15) (333)

3.2.5 Condensador

Da mesma forma que o evaporador, o condensador € modelado como um unico trocador
de calor adiabatico em contracorrente. O desempenho do condensador é limitado pela
temperatura do ponto pinch (PP1). A pressdo de condensacao do ciclo é determinada em fungéo
da temperatura de condensacdo Tas para cada fluido de trabalho, sendo 40 °C a minima
temperatura de condensacéo aceita.

O calor rejeitado e as condicGes de saida da agua de arrefecimento sdo avaliadas
utilizando o balanco de energia (Equacdo 3.34) e as restri¢cdes do subsistema (Equacdes 3.35 a
3.37).

Qcon =m:- (}_13 - }_14) = Mpyzo * (Econz - Econl) (3-34)
AT, = 5K (3.35)
AT; = 5K (3.36)
PP; = 5K (3.37)

3.2.6 Bomba

Como a turbina, o0 modelo termodinamico da bomba é estabelecido em funcdo da
eficiéncia isentropica, o qual é um dado de entrada do modelo e pode ser definida

matematicamente como:

Misp = ——— (3.38)
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Sendo hss a entalpia do fluido de trabalho na saida da bomba considerando uma elevagéo de

pressdo isentropica. A poténcia elétrica consumida pela bomba é calculada pela Equacéo (3.39):
Wy, = (hs — hy) (3.39)

Uma vez avaliados os diferentes fluxos energéticos do sistema termodindmico, tanto a
poténcia liquida W, como a eficiéncia termodindmica do ciclo » podem ser determinadas
utilizando as expressdes matematicas dadas pelas Equacdes (3.40 a 3.41):

Poténcia liquida:
W, = W, -0y — W, (3.40)
sendo 74 a eficiéncia do gerador elétrico que foi fixada em 98%.

A eficiéncia térmica do ciclo é definida como a razdo entre a poténcia elétrica liquida e
calor fornecido ao o ciclo, e representa a capacidade do fluido de trabalho em converter calor

em energia elétrica:

W

Qevp

U] (3.41)

Devido a complexidade dos métodos rigorosos de dimensionamento da turbina e dos
trocadores de calor, uma aproximacéao das dimensdes destes equipamentos pode ser estimada
utilizando o fator de tamanho da turbina (Equacdo 3.42) como foi apresentado em Lakew e
Bolland [47] e Chao et al. [79], enquanto os trocadores de calor podem ser avaliados utilizando
a temperatura média logaritmica (LMTD) e coeficientes globais de transferéncia de calor (U)
como foi apresentado em Li et al. [58]; Chao et al. [79]; Siddigi e Atakan [80]e Campos et al.
[31]. Os valores de U podem ser determinados experimentalmente para os diferentes fluidos de
trabalho utilizados na planta, neste trabalho para estagios preliminares de projeto, valores de U
reportados em Kreith e Boehm [81] para compostos organicos foram utilizados.

SF = i) (3.42)
(1000 - AH;, / PM)1/4
. ATy, — AT,
Q —-U-A- hot cold (3.43)

ln(AThot / ATcold)
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A simulacéo do ciclo ORC é realizada atraves de um codigo computacional escrito em
MATLAB. O desempenho do ciclo termodinédmico e as dimensdes dos equipamentos que 0
compdem sdo avaliados interligando os modelos matematicos descritos nas se¢des 3.1 e 3.2,
seguindo o algoritmo de célculo especificado na Figura 3.2.

A solucdo numeérica é validada com o software de processos industriais ASPEN-HYSYS,
utilizando como base de comparacéo o ciclo basico de Rankine (SORC) e uma fonte de calor
com temperaturas variando entre 373 — 653 K e os fluidos de trabalho listados na Tabela 3.1. A
validacdao dos resultados da poténcia elétrica liquida mostrou que o erro relativo varia entre 2 —

5 % dependendo do tipo de fluido de trabalho avaliado.

SiM ha=hg
R 3= 5z
egenerador _
Ts=T:
53 ha 5 T=T
hs Ta Ts e
Pi=Ps= Pg
P.1= P'2= P3
Pa Ta PP ‘—\
Ql‘cm Q!-EII
. Qas PP=PP+ 1

o]
k

SiM Balango de Energia
W, Wh, Qevae Qeon
TURBINA M. Qreg, Wn
hy. 53, Tz,
hz, Sz, a2, *
Areas
Ay Py Bcons Peag
N
BOMBA !
54 Na 55
h ;- Size Factor
g Isg SF Fird

Figura 3.2 Diagrama de fluxo da simulacédo do ciclo ORC
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3.3 Analise econdmica

O principal objetivo de todo investimento é que este seja economicamente viavel.
Portanto, o projeto de um novo sistema térmico ird requerer uma avaliacdo econémica
apropriada. Assim, investimentos, impostos, custos de operacdo e manutencdo devem ser

estabelecidos para analisar a viabilidade do projeto.

3.3.1 Investimento

Anélises de investimento detalhadas para sistemas térmicos baseados no ciclo Rankine
organico ndo sdo frequentemente publicados. A maioria das publicagdes apresentam suas
analises econbmicas baseadas em custos de médulos ORC em funcéo da poténcia da unidade e
a aplicacéo alvo.

Contudo, custos de compra de cada equipamento (PEC) que compdem o ciclo séo
estimados através de correlacbes matematicas nao lineares, geralmente em funcdo da area
requerida para evaporadores, trocadores de calor e condensadores, e poténcia elétrica gerada ou
consumida no caso de turbinas e bombas, como pode-se observar nos trabalhos de Taljan et al.
[22]; Campos et al. [31]; Maraver et al. [54]; Lian et al. [82] e Toffolo et al. [83].

Uma vez obtido o PEC, pode-se estimar os custos diretos, custos indiretos e custos de
operacdo e manutengédo. Segundo Bejan et al. [84] o capital total de investimento de um sistema
térmico pode ser dividido em capital fixo de investimento (FCI) e outros custos. O capital fixo
de investimento representa todos os equipamentos, materiais € mao de obra envolvida nas
instalagBes permanentes (Custos Diretos) e requerimentos necessarios para a conclusdo do
projeto como custos de licengas, P&D e provisdo para fundos utilizados durante a construcéo
(Custos Indiretos). Ja os custos de operagdo estdo associados aos custos de partida, custos de
operacdo e manutencdo (O&M) e capital de giro.

Na Tabela 3.2 apresenta a composicéo do capital total de investimento para projetos de
sistemas de conversdo de energia [84].

Custos dos trocadores de calor (evaporador, recuperador e condensador), turbina e bomba
podem ser estimados utilizando as correlagbes matematicas, Equacles (3.44) — (3.46),
apresentadas em Toffolo et al. [83]. Os valores das constates (K1, K2, Kz, C1, C2, Cs, € Fu,) s@0
encontrados em [83].

Com o intuito de avaliar a viabilidade econdmica de ciclos de cogeracdo, correlaces
matematicas apresentadas por Maraver et al. [54] podem ser utilizadas para o célculo de custos

caldeiras de biomassa e chillers de absorcéo de agua-amonia.



sendo:

>

Qth

logio PECy = Ky + K, 10g,0(SP) + K5 (log,o(SP))?
logio Fp = Cy + Cy log1o(P) + C5 (log1o(P))?
PEC = PECy-Fp - Fy
PEC, = 200 Q,,
PEC,;, = 600 C

PECip¢q1 = PECyx + PEC, + PECy, + PEC, + PEC,,

Parametro de tamanho para o equipamento
Area total de troca de calor (m?),
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(3.44)

(3.45)

(3.46)

(3.47)

(3.48)

(3.49)

poténcia elétrica gerada na turbina (kW) ou poténcia elétrica consumida pela

bomba (kW)
Poténcia térmica gerada pela caldeira (kW)
Poténcia frigorifica (kW)

Tabela 3.2 Distribui¢do do capital total de investimento

CAPITAL FIXO DE INVESTIMENTO (FCI)
I.  Custos Diretos
e Custo de compra de equipamentos (PEC)
Tubulagéo
Instalacdo de equipamentos
Instrumentacao e controle
Equipamentos elétricos
Terreno e Obras civis
Total Custos Diretos (TDC)
Il.  Custos Indiretos
Supervisdo de engenharia
Contingéncias
Total Custos Indiretos (TCI)

10 - 70% PEC
20 -90% PEC
6 -40 % PEC
10 - 15 % PEC
0 -90% PEC
46 - 300% PEC

6-15% TDC
8-25% TDC
10-40 % TDC

OUTROS CUSTOS

Manutencdo

n/d

Licencas

Custos de partida

Capital de giro

Total de outros custos (TOC)

n/d
5-12% FCI
10 - 20% FCI
15 -40 % FCI
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E importante ressaltar que a avaliagio do PEC dos equipamentos do ciclo ORC
apresentados anteriormente esta baseada em publica¢fes e metodologias com reconhecimento
cientifico. No entanto, esta metodologia pode levar a erros consideraveis no momento de
estimar o preco real de compra, principalmente no momento de estimar os custos da turbina, os
quais ndo levam em conta as dimensdes do equipamento, que em turbinas com a mesma
capacidade de geracéo e diferente fluido orgéanico de trabalho, pode chegar a ser de mais de
50% do diametro.

O restante dos custos diretos, custos indiretos e custos de manutencdo podem ser
estimados como uma funcéo linear do PEC conforme apresentado na Tabela 3.2. Considerando
que as unidades de ORC sdo sistemas modulares, seus custos de instalagdo, manutencéo,
controle e obras civis sdo relativamente baixos. Por esse motivo, o restante dos custos do

sistema térmico pode ser assumido de acordo com o apresentado na Tabela 3.3.

Tabela 3.3 Custos de capital de investimento assumidos

Custos diretos totais (TDC) 60% PEC
Custos indiretos totais (TIC) 20% TDC
Manutencdo anual de equipamentos (M) 5% PEC

Uma vez avaliados os custos de implementagédo do sistema proposto, os pre¢os de venda
dos fluxos energéticos devem ser estabelecidos com o fim de calcular as receitas e custos de
operacdo. Atualmente, o preco da energia elétrica no Brasil esta na faixa de 150 — 400 R$/MWh
dependendo da fonte de geracao de energia, regido e usuario final, enquanto o custo da fonte de
calor utilizada deve ser avaliado em funcdo da aplicacdo alvo (energia geotérmica, biomassa,
recuperacdo de calor residual, solar, etc).

Outros aspectos que devem ser levados em consideracdo no estudo de viabilidade
econdmica s&o:

e Depreciagdo: Os ativos permanentes perdem valor com o tempo, por isso é permitido lancar
mé&o deste componente do fluxo de caixa o qual funciona como uma despesa com o intuito
de reduzir o lucro tributdvel, ndo havendo uma saida efetiva de caixa. Neste estudo
assumiu-se uma depreciacao de 5% anual.

e Vida util do empreendimento: 10 - 20 anos

e Impostos: Um modelo de avaliagdo financeira também deve incluir as variaveis contabeis
e fiscais. No fluxo de caixa devem ser considerados todos 0s impostos e demais encargos
que um projeto de geracdo de energia tributa. Na Tabela 3.4 sdo resumidos 0s imposto e

encargos utilizados nesta analise econémica.
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Tabela 3.4 Tributos e encargos sobre projetos de geracdo termelétrica

IR 25,00% | Imposto de Renda sobre lucro liquido
ICMS 18,00% | Imposto sobre circulacdo de mercadorias e prestacdo de servicos
COFINS 2,00% Contribuicdo para financiamento social
TFSEE 0,50% Taxa anual de fiscalizacdo da ANEEL sobre faturamento anual
CSLL 8,00% Contribuigdo Social sobre o Lucro Liquido
PIS 0,65% Programa de Integracdo Social sobre a Receita Bruta

3.3.2 Indicadores financeiros

A metodologia de avaliacdo econdmica geralmente envolve um conjunto de técnicas que
fornecem critérios de decisdo ao investidor para determinar a viabilidade econémica e
financeira de um ou varios investimentos considerando um determinado custo de oportunidade.
Estes parametros de decisdo sdo obtidos através do prazo de retorno do investimento inicial
(Pay Back), Taxa Interna de Retorno (TIR) e Valor Presente Liquido (VPL), sendo o VPL e a
TIR os principais indicadores considerados na analise de projetos.

Contudo, os métodos de analise econdmica mencionados anteriormente sdo anélises
deterministicas que ndo preveem mudancas nos fluxos de caixa; ou seja, ndo avaliam o impacto
nas mudancas de diferentes variaveis na viabilidade do projeto (incertezas). A fim de solucionar
estes inconvenientes, uma distribuicdo probabilistica utilizando a simulacdo de Monte Carlo e
uma andlise de sensibilidade de diferentes parametros deve ser desenvolvida.

O fluxo de caixa do investimento deve representar 0 mais exatamente possivel as entradas
e saidas de dinheiro ao longo da vida util do projeto. Desta forma, € possivel estabelecer os
indicadores econdmicos do projeto.

Os principais indicadores utilizados nessas analises séo descritos a seguir:

Taxa minima de Atratividade (TMA)

Consiste na taxa minima de retorno que o investidor pretende obter como rendimento de
um investimento. Em outras palavras, é a taxa pela qual o investidor considera que esta obtendo
ganhos financeiros, ou Seja, para o0 investimento ser atrativo deve render no minimo esta taxa
de juros [85].

Valor Presente Liquido (VPL)

O VPL tem como finalidade avaliar em termos de valor presente o impacto de eventos
futuros relacionados a certo investimento, ou seja, é a equivaléncia monetaria para o instante

presente dos fluxos de caixa futuros, descontadas a taxa minima de atratividade, sendo expresso

pela Equacdo (3.50).
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FC,
VPL = —I + Z T (3.50)

sendo:
FC - Fluxo de caixa no periodo t;
| - Investimento inicial;
i - Taxa de juros comparativa ou TMA.

Existem trés possibilidades para o VPL de um investimento: 1) Valores superiores a zero
indicando que o investimento é economicamente atrativo, ou seja, 0 valor presente das entradas
de caixa é maior do que o valor presente das saidas de caixa; 2) Valores iguais a zero indicam
gue o investimento é neutro, pois o valor presente das entradas e saidas de caixa sdo
equivalentes; 3) Valores inferiores a zero indicam que o investimento ndo € economicamente
atrativo. Nesta ordem de ideias fica claro que quanto maior o VPL, mais atrativo é o

investimento.
Taxa Interna de Retorno (TIR)

A TIR é definida como a taxa de desconto que iguala a zero o VPL dos fluxos de caixa
do projeto. A TIR é calculada para determinar se a rentabilidade do projeto excede uma minima
taxa de retorno aceitavel (TMA). A maior diferenca da TIR em relacdo ao VVPL é que este Gltimo
é expresso em unidades monetérias e a TIR é o retorno esperado sobre o investimento feito,
expresso como porcentagem.

E importante ressaltar que uma anélise comparativa entre diferentes projetos através da
TIR nédo é recomendavel e deve ser usada como um indicador da viabilidade do projeto, ja que
ao ser expressa como porcentagem pode mascarar a informagdo. Matematicamente, a TIR pode

ser avaliada utilizando a Equacéo (3.51):
n
Z 1+ TIR)t (3.51)

3.3.3 Andlise de Incerteza

Como foi descrito anteriormente, a analise econdmica de um projeto exige a formulagao
do fluxo de caixa, no qual os dados utilizados sdo considerados constantes ao longo do tempo.
Isso dificilmente ocorre, uma vez que estes dados sdo valores estimados que se modificam
durante quase todos os periodos do investimento. Assim, os valores de VPL e TIR também néo

sdo exatos.
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Desta forma, torna-se mandatdria a aplicacdo de alguma metodologia que permita avaliar

tais alteracdes nos resultados esperados do projeto, a fim de verificar quais parametros do fluxo

de caixa devem ser estabelecidos com um maior critério e quais parametros impactam mais na
viabilidade econdmica do projeto.

Sob condicBes de incerteza existem trés alternativas de analise:

1. Matrizes de deciséo
2. Anédlise de sensibilidade
3. Simulacao

Segundo Ross et al. [86], o estudo de sensibilidade em uma anélise financeira permite
avaliar o impacto que uma varidvel de entrada tem sobre os indicadores econémicos. Porém,
tal metodologia ndo permite a analise simultanea de varidveis de entrada, impossibilitando a
aplicacdo de métodos de incerteza mais apurados, limitando-se na identificacdo das variaveis
mais importantes do projeto.

Para a quantificagdo mais apurada do risco, a ferramenta mais utilizada é a simulacéo de
Monte Carlo. Este método envolve a geracdo de observacbes de alguma distribuicdo de
probabilidades e o uso da amostra obtida para aproximar a funcéo de interesse.

Segundo Bruni et al. [87], 0 método de Monte Carlo utiliza a técnica de amostragem
artificial, empregada para se operar numericamente sistemas complexos que tenham
componentes aleatérios. A simulacdo de Monte Carlo é um método baseado na simulacao de

variaveis aleatérias para resolucao de problemas, o qual se divide em quatro fases:

1. Estimar o intervalo de variacao possivel de cada variavel que pode influenciar o fluxo de
caixa e estabelecer uma distribuicdo de probabilidades da variavel,

2. Fazer a escolha dos valores para cada variavel de acordo as probabilidades de ocorréncia
e calcular o VPLou a TIR;

3. Realizar estas operacgdes repetidas vezes ate obter uma distribuicéo de probabilidades de
retorno do investimento;

4. Acumular a distribuicdo de probabilidades do retorno para se ter uma visdo geral do

comportamento da curva, calculando a média e o desvio padréo.

As variaveis selecionadas na simula¢do de Monte Carlo e suas respectivas distribuices
sdo apresentadas na Tabela 3.5. Os possiveis precos dos produtos energéticos foram
distribuidos simetricamente baseados em dados fornecidos pela Agéncia Nacional de Energia

Elétrica (ANNEL). O tempo de operagdo e fator de carga foram selecionadas através de uma
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distribuicdo customizada baseada em dados técnicos apresentados por Duvia e Gaia [7] e
Stoppato [20].

Tabela 3.5 Distribuigdo para cada variavel na simulagdo de Monte Carlo

Variavel Distribuicao Minimo Provéavel Méximo

Preco da Eletricidade (US$/kWh) Weibull 0,11 0,12 0,14
Tempo de operacdo (h/ano) Uniforme 5240 6988 7860
Geracdo de eletricidade (%) Uniforme 80 90 100
Tributos sobre a receita liquida

Beta 19 21,15 23,3
(%)
Tributos sobre a receita bruta Beta 30 33 36
@Preco da Biomassa (US$/t) Triangular 10 20 30
@Venda de gelo (%) Triangular 70 85 100
@Preco do gelo (US$/t)* Triangular 20 30 40

(a) Considerados no caso do ciclo de cogeragdo ORC-Chiller de absorcéo.

Nesta tese, tanto a analise de financiamento destes empreendimentos quanto a venda da
RCE pela ndo emissdo de Gases do Efeito Estufa (GEE) como estratégia de alavancagem do

empreendimento ndo serdo avaliadas.
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4 ANALISE PARAMETRICA DO CICLO ORC

Neste capitulo analisa-se como as propriedades termodindmicas do fluido de trabalho,
parametros de operacgdo e configuracao do sistema influenciam na geracdo de energia no ciclo

ORC, sua eficiéncia e dimensionamento dos equipamentos que compdem o ciclo.
4.1 Analise paramétrica do modelo Termodinamico

4.1.1 Propriedades termofisicas

Os fluidos orgénicos sob consideracdo nesta tese foram selecionados baseados na
literatura cientifica [39,41,45,51,53,54,55] descrita na se¢do 2.3. Na Tabela 3.1 encontram-se
listados 31 fluidos organicos de trabalho pré-selecionados com suas principais propriedades
termodinamicas: pressdo critica Pc, temperatura critica T¢ e classificacdo do fluido de trabalho
em funcéo de sua curva de saturacao 6.

Baseado nos valores do ponto critico de cada fluido, pode ser estimada tanto a aplicagdo
alvo do ciclo ORC quanto a faixa de temperatura e pressdo de vaporizacdo em que € possivel
operar cada um deles. Por outro lado, o tipo de fluido sugere a viabilidade do uso do recuperador
interno de calor e do superaquecimento do vapor antes de ingressar na turbina. Na Figura 4.1
apresenta-se a distribuicdo dos fluidos analisados em funcdo da maxima temperatura de
vaporizacdo e angulo de inclinacdo da curva de vapor saturado. Tanto na Figura 4.1 quanto na
Tabela 3.1 a a4gua € apresentada somente para comparacdo, sendo descartada de qualquer
analise.

Levando em conta que nado existe um fluido perfeitamente isentropico (6 = 90°), fluidos
como o R141b, R142b, R134a, R290 e R11 (87° > 0 < 93° podem ser considerados
isentrépicos, descartando a possibilidade de usa-los em um ciclo regenerativo sem fazer

superagquecimento do vapor pelas baixas temperaturas deste na saida da turbina (Figura 4.2).
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Agua
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(b) Ciclo ORC com superaquecimento (P1= 2470 kPa)
Figura 4.2 Diagrama T-s do ciclo ORC com o fluido R142b

Além disso, para alguns fluidos classificados como isentropicos, em funcéo da presséo
de operacgdo o0 superaquecimento serd necessario, uma vez que durante a expansao do vapor
pode-se apresentar formacdo de condensados (Figura 4.3) afetando o desempenho da
turbomaquina e comprometendo sua estrutura pela possivel erosdo nas pas.

Fluidos como 0 R22, R1270, R152a, R40 e R12 séo classificados como fluidos imidos.
Estes, independentemente dos pardmetros de operacgdo, requerem um superaguecimento para
evitar problemas associados a formacao de condensados durante a expansdo do vapor. Tal fato
pode influenciar de forma direta a geragdo de eletricidade, pois a0 aumentar o grau de
superaguecimento, menor sera a vazao de vapor gerada no evaporador e, possivelmente, menor

trabalho mecanico pode ser produzido na turbina.
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(b) Ciclo ORC com superaquecimento (P1= 3297 kPa)
Figura 4.3 Diagrama T-s do ciclo ORC com o fluido R142b

O restante dos fluidos considerados neste trabalho s&o classificados como fluidos secos.
Isto implica que o superaquecimento do vapor pode ser desconsiderado, visto que sob nenhum
parametro de operacdo existira mudanca de fase durante a expansdo do vapor na turbina (Figura
4.4).

A principal vantagem dos fluidos secos € a viabilidade de utilizar um trocador interno de
calor para recuperar parte da energia do fluxo de saida da turbina, antes de ser dissipada no
condensador, aumentando a eficiéncia energética do ciclo. No entanto, quanto menor é o angulo
de inclinagdo € (“quanto mais seco”), maior a temperatura de exaustdo do vapor na turbina,
aumentando a area de troca de calor no condensador, pela maior carga térmica a ser dissipada
neste equipamento.

A classificacédo do fluido de trabalho utilizado para os ciclos ORC tem grande influéncia
no momento de definir tanto a configuracdo do sistema quanto os pardmetros de operacao

(pressédo de vaporizagéo e superaquecimento).
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Figura 4.4 Diagrama T-s do ciclo ORC com o fluido R114

De acordo com a revisdo bibliografica [42,43,44,45], nos ciclos ORC os fluidos de
trabalho com elevado calor latente de vaporizagdo devem ser utilizados para favorecer a
recuperacdo de energia da fonte de calor, enquanto outras pesquisas [46] recomendam os fluidos
de trabalho com baixo calor latente de vaporizacdo para aumentar a vazao massica gerada no
evaporador, favorecendo a producdo de eletricidade na turbina.

Observando o diagrama de temperatura vs entropia de uma substancia pura (Figura 4.4)
sabe-se que o calor latente de vaporizacdo € inversamente proporcional a temperatura de
saturacdo. Desta forma, a fim de estabelecer a influéncia desta propriedade no desempenho
termodindmico do ciclo ORC, uma anélise comparativa para trés grupos de fluidos de trabalho
com temperaturas criticas similares foi desenvolvida para diferentes temperaturas de saturacéo.

Para esta analise considerou-se que o sistema opera a uma temperatura de condensacao
fixa (40 °C) utilizando como fonte de calor agua quente, com uma vazdo massica de 1 kg/s e
temperaturas de 120, 210 e 350 °C para analise em fluidos com baixa, média e alta temperatura
critica, respectivamente.

O primeiro grupo de fluidos considerados constou de dois fluidos isentrépicos (R134a e
R290) e um fluido imido (R152a) operando no ciclo SORC com temperaturas de vaporizagdo
entre 90 - 75 °C.

Através de uma analise comparativa entre os fluidos de trabalho, pode-se inferir que, sob
as condigdes de operagdo estabelecidas no paradgrafo anterior, para os fluidos isentropicos
analisados, quanto menor o calor latente, maior a capacidade do ciclo para gerar energia e menor
a capacidade de recuperar calor da fonte quente (Figura 4.5).

Apesar disso, observa-se que nestes fluidos, mesmo existindo uma grande diferenca em
seus valores de calor latente, entre 50-80%, a capacidade de geracéo de eletricidade varia de
1% a 5%, e a eficiéncia de recuperacao de calor entre 7% a 12%.
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Por outro lado, para as condicdes de operacao estabelecidas nesta analise, os valores do

calor latente do fluido R152a praticamente duplicam os valores do calor latente dos fluidos

isentropicos, reduzindo a capacidade de geracdo de energia em até 25% (avaliado em

Tewp=90°C). No entanto, esta diferenca na capacidade de geracdo de energia declina até 3% com

a diminuicdo da temperatura de vaporizacao, atingindo seu valor maximo de geracéo de energia
em torno de 85 °C.
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Figura 4.5 Influéncia do calor latente no desg:r)%penho do ciclo ORC para fluidos com baixa
temperatura critica
O segundo grupo de fluidos analisados é composto por dois fluidos isentropicos (R141b
e R11) e um fluido seco (i-Pentano), operando no ciclo SORC com temperaturas de vaporizagdo
entre 130-175 °C.
Os resultados obtidos (Figura 4.6) revelam que, comparados sob as mesmas condicdes de

operacdo, os fluidos isentrépicos, mesmo apresentando valores de calor latente variando em
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torno de 30%, ndo mostram diferenca significativa na capacidade do fluido em gerar
eletricidade e recuperar energia da fonte de calor.

Contudo, é importante ressaltar que, diferentemente do primeiro grupo, a capacidade de
geracdo de energia € incrementada com o aumento do calor latente de vaporizacao; ou seja, ao
diminuir a temperatura de vaporizacdo de operacdo no sistema térmico.

Por outro lado, o i-Pentano com valores superiores de calor latente, acima de 50%,
apresenta uma maior capacidade de geracdo de energia entre 15 — 40% a mais e uma maior

capacidade de recuperacéo de calor entre 10 e 25 pontos percentuais.
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Figura 4.6 Influéncia do calor latente no desempenho do ciclo ORC para fluidos com média
temperatura critica

O terceiro grupo de fluidos analisados € composto por 3 fluidos secos (D4, Tolueno e
MD:M), operando no ciclo SORC com temperaturas de vaporizacdo entre 260-300 °C.

Os resultados obtidos (Figura 4.7) mostram que, comparados sob as mesmas condicoes
de operacéo, para os fluidos D4 e MD2M quanto menor é o valor do calor latente, menor seré a
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capacidade do fluido para gerar energia e a capacidade de recuperar calor da fonte quente.
Porém, ao usar o tolueno como fluido de trabalho, que possui valores muito superiores de calor
latente, em torno de 150%, percebe-se que este apresenta uma maior capacidade de geracédo de
energia, entre 35 % — 45%.
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Figura 4.7 Influéncia do calor latente no desepennho do ciclo ORC para fluidos com alta
temperatura critica
De acordo com os resultados apresentados (Figuras 4.5 — 4.7), aparentemente ndo existe
uma relacéo direta entre o calor latente de vaporizacdo e a capacidade de geracdo de energia do
sistema térmico. Para as condic¢des de operacéo estabelecidas, fluidos de trabalho como R152a,
R141b e R11 apresentam um aumento na capacidade de geracao de energia com o aumento do
calor latente de vaporizacdo, enquanto os outros seis fluidos avaliados mostram um
comportamento inverso. Portanto, nem sempre é possivel afirmar que, para uma fonte de calor

fixa, fluidos com baixo calor latente sdo os que oferecem os melhores desempenhos.
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Este contraste € consequéncia da sensivel relacdo que existe entre a vazdo de vapor na
saida do evaporador e a variacdo de entalpia do vapor na turbina, ja que estas sdo dependentes
tanto das propriedades termofisicas do fluido de trabalho quanto dos parametros de operagao
do ciclo ORC e, principalmente, da temperatura da fonte de calor, como sera apresentado na
secdo 4.1.2.

No ciclo ORC quanto menor o valor do calor latente do fluido de trabalho, maior sera a
vaz&o de vapor na saida do evaporador, favorecendo a geracéo de eletricidade na turbina, se
este ciclo esta operando com temperaturas de vaporizacdo e condensacgéo fixas. No entanto,
baseado na equacéo de Clausius—Clapeyron desenvolvida para o gas ideal (Equacédo 4.1), pode-
se deduzir que, quanto maior o valor do calor latente de vaporizacdo, maior a razéo de pressao
na turbina, favorecendo a geracao de energia do ciclo [17].

P, AHgp[l 1

Ln P1 = R T_1 — T_Z (41)

A natureza contraditéria desta propriedade indica que para cada fluido deve existir um
ponto de operacdo que maximize a conversao de energia do ciclo. Dos resultados apresentados
nas Figura 4.5 a 4.7 pode-se inferir que quanto menor a temperatura da fonte de calor, maior a
influéncia da vazdo massica na capacidade de geracdo de energia do sistema, porém, esta
influéncia diminui com o aumento da temperatura da fonte de calor, tendo mais importancia a
variacao de pressdo na turbina.

Outra propriedade termofisica de importancia é o volume especifico do fluido de trabalho
que deve ser o menor possivel na fase liquida e, principalmente, na fase de vapor, ja que esta
propriedade é diretamente proporcional & dimens&o da turbina, equipamento responsavel pela
maior parte do custo do médulo ORC.

Na Figura 4.8 é mostrada a distribuicdo do volume especifico na saida da turbina em
funcdo da classificacdo do fluido de trabalho, avaliado sob as condi¢des de pressdo e
temperatura de vaporizacao e condensacao estabelecidas na secao 3.2.

A distribuicdo dos resultados revela que os fluidos isentrépicos e Umidos com
temperaturas criticas inferiores a 480 K possuem menores valores de volume especifico; isto
ocorre pela elevada pressdo na saida da turbina a temperatura de condensacdo minima
estabelecida (313 K). Por outro lado, os fluidos isentropicos com temperaturas criticas
superiores a 480 K possuem baixas pressdes de operacdo e altas temperaturas na saida da
turbina, induzindo a elevados valores de volume especifico e, consequentemente, elevados

diametros e custo no projeto da turbina.
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Da prévia discussdo, pode-se concluir que as propriedades termofisicas dos fluidos de
trabalho exercem um papel vital no desempenho termodindmico e econémico do ciclo ORC.
Por essa razdo, outras propriedades como a estabilidade térmica, impactos ambientais,
seguranca, disponibilidade e custo devem ser consideradas ao selecionar um fluido de trabalho.
Contudo, as propriedades analisadas anteriormente (calor latente e volume especifico)

sdo dependentes de fatores controlaveis como as pressdes e temperaturas de operacdo do
sistema térmico, motivo pelos quais estes fatores devem ser analisados com mais detalhes no

desempenho do ciclo.

4.1.2 Parametros de projeto

Da modelagem matematica desenvolvida na secdo 3.2 é evidente que o desempenho
termodindmico e dimensionamento dos equipamentos sdo diretamente proporcionais a vazao
molar do fluido de trabalho, variacdo da entalpia na turbina, calor adicionado ao ciclo
termodinamico, calor rejeitado ao ambiente através do condensador e, no caso de ciclo RORC,
o tamanho do recuperador interno de calor.

Anélises paramétricas descritas na literatura tém apontado que, independentemente do
tipo de fluido de trabalho ou a temperatura da fonte de calor, as varidveis de operacédo do ciclo
(ponto pinch, pressdo de vaporizacdo, superaquecimento e efetividade do trocador interno de
calor) ttm o mesmo efeito sobre vazdo molar do fluido de trabalho, variacdo de entalpia da
turbina, calor adicionado ao ciclo termodinamico e calor rejeitado ao ambiente através do
condensador as quais sao descritas a seguir:

a) Ponto Pinch: Este parametro é o responsavel por definir o fluxo de calor fornecido ao
sistema térmico Qfn; quanto menor é este pardmetro, maior a quantidade de energia
recuperada da fonte de calor e, consequentemente, maior a vazdo molar do fluido de
trabalho na saida do evaporador. O ponto pinch esta limitado pela temperatura de saida
da fonte de calor do evaporador (Equagéo 3.28), uma vez que para algumas combinagdes
de parametros de projeto, pequenos valores do ponto pinch levam a temperaturas de saida
da fonte de calor Tt inferiores a temperatura de entrada do fluido de trabalho na entrada
do evaporador Té.

b)  Pressdo de Vaporizagdo: O aumento da presséo de vaporizacgao leva simultaneamente a
uma diminui¢do na vazdo molar do fluido de trabalho na saida do evaporador e ao
aumento da variacgao de entalpia 4hi> durante a expansao de vapor na turbina.

c)  Superaquecimento: Da mesma forma que a pressao de vaporizagéo, o superagquecimento

leva simultaneamente a uma diminuicdo na vazdo molar do fluido de trabalho na saida do
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evaporador e ao aumento do diferencial de entalpia do fluido de trabalho entre a entrada
e saida da turbina.

d) Efetividade: Quanto maior a efetividade do recuperador interno de calor, maior a
quantidade de energia que pode ser recuperada da vazdo de exaustdo na turbina
aumentando a temperatura do fluido de trabalho na entrada do evaporador. As pesquisas
apontam que o0 uso deste equipamento reduz a capacidade do ciclo ORC na recuperacgao
de energia da fonte de calor Qn Sem afetar a geragéo de eletricidade levando ao aumento
da eficiéncia térmica do ciclo.

O uso do trocador interno de calor esté limitado pela temperatura de saida do fluido de
trabalho na turbina, que em fluidos imidos e isentropicos é muito proxima da temperatura
de condensacgéo do ciclo, impossibilitando o uso deste equipamento. No entanto, sob a
combinacdo de alguns parametros de operacdo como baixas pressdes de vaporizacao e
altos valores de superaguecimento, pode-se realizar uma recuperacao parcial da energia

para estes tipos de fluidos (Figura 4.9).
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Figura 4.9 Ciclo Rankine organico regenerativo para fontes de baixa temperatura
(R134a T£=373,15 K)

Contudo, mesmo concordando com os efeitos que os parametros de projeto tém sobre a
vazdo massica, variacao de entalpia e recuperacdo de calor no ciclo; os resultados das anélises
paramétricas apresentadas na literatura cientifica divergem na forma em que a variacéo destes
parametros de projeto influenciam a geracdo de eletricidade do ciclo ORC e dimensionamento
dos equipamentos que compdem o ciclo ORC. Estes resultados levam a acreditar que, além do
tipo de fluido de trabalho, o nivel de temperatura da fonte de calor exerce um papel fundamental
no modo e magnitude em que os parametros de projeto influenciam o ciclo.

Por esse motivo, uma analise parametrica foi desenvolvida limitando a temperatura e

vazdo da fonte de calor para avaliar os efeitos que os parametros de projeto tém sobre a
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producdo de poténcia elétrica, area total requerida pelos trocadores de calor e tamanho da
turbina. Nesta analise considerou-se que o sistema opera a uma temperatura de condensagao
minima de 40 °C e como fonte de calor utiliza &gua com uma vazdo maéssica de 100 kg/s e
temperaturas entre 100 — 130 °C para aplicacGes de baixa temperatura; entre 200 — 250 °C para
aplicacdes de media temperatura e ar como fonte de calor com uma vazao massica de 100 kg/s
para aplicacOes de alta temperatura 320 — 380 °C. Foram avaliados 3 grupos de fluidos com
temperaturas criticas similares como € apresentado na Tabela 4.1.

Tabela 4.1 Fluidos de trabalho e temperaturas da fonte de calor consideradas na analise
paramétrica

Aplicacédo Fluido Tc (K) 0 Tt (K)

R290 370,15 92

Baixa R134a 373,15 92 373 —403
R22 369,15 98
R11 471,15 93

Media R141b 478,15 88 473 - 523
i-Pentano 460,15 81
D4 586,15 54

Alta Tolueno 591,15 80 593 - 653
MD:M 599,15 46

4.1.2.1 Poténcia elétrica como indicador

Da andlise do ciclo Rankine convencional, sabe-se que o aumento da pressdo do fluido
de trabalho durante a adicéo de calor ao ciclo incrementa o rendimento do sistema térmico. Por
isso, algumas pesquisas para fontes de calor de baixa temperatura como as desenvolvidas por
Campos [31] e Sotomonte [88] baseiam-se, equivocadamente, a escolha do fluido de trabalho
utilizando a méxima pressdo ou temperatura de vaporizagdo que a fonte de calor permite.

Dos resultados obtidos neste trabalho observa-se que, independentemente da aplicacao
do ciclo ORC e fluido de trabalho utilizado (Tabela 4.1), para pequenas variagfes na
temperatura da fonte de calor (Tr) a presséo de vaporizacédo influencia de diferente modo e
magnitude a capacidade de geracao de energia nos ciclos ORC.

Ao avaliar as fontes de calor com temperaturas proximas e inferiores a temperatura critica
do fluido de trabalho, 0 aumento da presséo de vaporizacdo afeta negativamente a geracéo de
energia na turbina como pode-se observar no grafico de superficie e seu respectivo graficos de

contorno apresentado na Figura 4.10a e Figura 4.10c.
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Figura 4.10 Variagdo da poténcia elétrica do ciclo em funcdo da pressdo de vaporizagéo e

ponto pinch: SUP=0; &=0.
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Por outro lado, ao avaliar fontes de calor com temperaturas superiores a temperatura
critica do fluido de trabalho, o grafico de superficie e seu respectivo gréfico de contorno
apresentado na Figura 4.10b e Figura 4.10d revela que o aumento da presséo de vaporizagédo
favorece a geracdo de poténcia elétrica no ciclo.

O contraste entre aumento da poténcia elétrica em fungdo da diminuicdo da pressédo de
vaporizagdo foi observado por Borsukiewicz-Gozdur [89], em cujo trabalho avaliou-se o
desempenho termodindmico do ciclo ORC para uma fonte de 350 °C utilizando tolueno como
fluido de trabalho para diferentes pressdes de vaporizacao e Li [58] que avaliou conjuntamente
os efeitos do ponto pinch e temperatura de vaporizacdo para R123, R11, R113 e R245fa
utilizando uma fonte de calor de 160 °C. Enquanto, otimizagcBes paramétricas como a
desenvolvida por Roy [60] mostram que fluidos como R134a operando no ciclo ORC subcritico
para uma fonte de calor de 140 °C, a poténcia elétrica é favorecida com o aumento da pressdo
de vaporizacao.

Isto mostra a sensivel relagdo que existe entre a magnitude com a qual diminui a vazao
molar do fluido de trabalho gerado no evaporador e 0 aumento da variagdo de entalpia na turbina
com o incremento da pressdo de vaporizacdo no sistema térmico.

Para todos os fluidos avaliados observa-se que a geracdo de eletricidade aumenta com a
diminuicdo do ponto pinch, uma vez que este parametro é inversamente proporcional ao fluxo
de calor fornecido ao sistema térmico (Qfn), aumentando assim a vazdo molar do fluido de
trabalho na saida do evaporador favorecendo a geracédo de poténcia elétrica no ciclo.

O superaquecimento e a efetividade do recuperador interno de calor, quando comparados
com o ponto pinch e pressdo de vaporizagdo, possuem pouca influéncia na geracdo de
eletricidade do sistema térmico.

Da mesma forma que a presséo de vaporizagao, o superaquecimento conduz ao aumento
ou reducdo na geracdo de energia do ciclo em funcdo da magnitude com as que sao alteradas a
vazédo molar do fluido de trabalho e a variacéo de entalpia na turbina, em que o valor maximo
de superaguecimento esta limitado pelo diferencial entre a temperatura da fonte de calor e a
temperatura de entrada na turbina descrito na Equagéo (3.27).

Os gréficos de contorno apresentados na Figura 4.11, que representam a geracdo de
eletricidade em quilowatts em funcéo da presséo de vaporizacéo e superagquecimento, permitem
concluir que além da diferenca de temperatura entre o ponto critico e a fonte de calor, os efeitos
do superaquecimento do vapor no desempenho termodinamico do ciclo variam dependendo do

tipo de fluido de trabalho analisado.

Fluidos Umidos (R22) e isentropicos (R134a, R290 e R11) descartando o uso do

recuperador interno de calor (¢ = 0) e fixando o ponto pinch em 2 K, em torno da pressao 6tima
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de operacdo, o superaquecimento do vapor favorece levemente a producdo de eletricidade do
sistema térmico, e esta influéncia positiva diminui proporcionalmente com o aumento da
diferenca da temperatura entre a fonte de calor e ponto critico, chegando em alguns casos, a
diminuir a geracdo de eletricidade do sistema térmico (Figura 4.11a-d). Estes resultados
revelam que sob certas condicGes de projeto, 0 superaquecimento pode favorecer a geracéo de

eletricidade do ciclo.
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Figura 4.11 Contornos do gréfico de superficie da poténcia elétrica do ciclo (kW) em fungéo
da pressédo de vaporizacao e superaqguecimento.
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No caso de fluidos secos (Pentano, Tolueno, MD2M e D) e fluidos isentropicos (R141Db)
sob todas as condicGes de operacédo avaliadas, o superaquecimento do fluido de trabalho diminui
a geracao de eletricidade do sistema térmico. A Figura 4.11e-f apresenta os resultados obtidos
ao utilizar Tolueno como fluido de trabalho (¢ =0 e PP= 13 K).

O preaquecimento do fluido de trabalho antes de sua entrada no evaporador ndo possui
influéncia direta na capacidade do ciclo ORC em gerar eletricidade, uma vez que a variacdo da
efetividade do trocador interno de calor ndo modifica a vaz&o molar do fluido de trabalho e/ou
a variacdo de entalpia na turbina. No entanto, 0 uso deste equipamento permite estabelecer
menores valores de ponto pinch no evaporador sem violar as restri¢oes estabelecidas no modelo
matematico (Tr-Te> 5) favorecendo indiretamente a geracédo de eletricidade do ciclo.

Por outro lado, os resultados mostram que independentemente do fluido de trabalho, em
aplicacdes de baixa temperatura, o parametro de projeto que mais influencia a eficiéncia do
ciclo é a pressdo de vaporizacao, enquanto a efetividade do recuperador interno de calor ganha
importancia para aplicacGes de média e alta temperatura.

Da mesma forma que no ciclo Rankine convencional, os resultados obtidos mostram que
0 aumento da pressédo de vaporizacdo do fluido de trabalho durante a adi¢do de calor ao ciclo
incrementa o rendimento do ciclo termodinamico.

Este incremento é mais enfatizado para aplicacdes de baixa temperatura, sem importar o
fluido analisado ou a temperatura da fonte de calor. Isto € consequéncia tanto da reducdo da
recuperacao de energia contida na fonte de calor quanto pelo aumento da geracéo de eletricidade
do ciclo para as fontes de calor com temperaturas superiores a temperatura critica (Figura
4.12a). No caso de fontes de calor com temperaturas proximas a temperatura critica do fluido
de trabalho, mesmo existindo uma reducdo da geracdo de eletricidade, a magnitude com que
diminui a recuperacédo de energia da fonte de calor é superior, aumentado a eficiéncia do ciclo
termodinamico (Figura 4.12b).

E importante ressaltar que, nem sempre o ponto de méaxima eficiéncia térmica é o ponto
de maior geracdo de poténcia, interpretacdo que aparenta ser ilogica considerando que a vazéo
e a temperatura de entrada na fonte de calor nesta anélise sdo consideradas constantes.

Quanto ao restante dos parametros de projeto analisados, somente a efetividade do
trocador interno de calor tem influéncia significativa na eficiéncia energética do ciclo. Para
aplicacdes de média e alta temperatura, em todos os casos analisados, quanto maior a
efetividade do trocador, menor a quantidade de energia recuperada da fonte de calor, mantendo
constante a geragéo de eletricidade do ciclo termodinamico.

Por esse motivo, para analises termodinamicas do ciclo ORC em que a limitante € a fonte

de calor, a eficiéncia do ciclo (Equacao 3.41) é apenas um parametro Util para a interpretacdo
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dos resultados obtidos, mas nédo pode ser utilizada como funcéo objetivo para a maximizacao
de desempenho do ciclo ou como critério de selecdo.
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Figura 4.12 Variacdo da eficiéncia energética em funcdo da poténcia elétrica do ciclo e calor
de vaporizacédo

4.1.2.2 Area total como indicador

Com relacdo a area total de troca de calor a analise deve ser feita para identificar os
parametros que minimizem as dimensdes nestes equipamentos. Da equacao (3.43) é evidente
que o tamanho dos equipamentos de troca de calor, evaporador e condensador, sdo diretamente
proporcionais ao fluxo de calor fornecido e rejeitado em cada equipamento respectivamente. Ja
a efetividade € o parametro que define o tamanho do recuperador interno de calor.

Similar a geracgéo de eletricidade, a pressao de vaporizacao e o ponto pinch se apresentam
como 0s parametros de projeto que mais influenciam na area total de troca de calor no sistema
térmico.

Analisando os gréaficos de contorno da Figura 4.13 que mostram os efeitos do ponto pinch

e a pressao de vaporizacdo sob a area total de troca de calor do sistema térmico em metros
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2 -
quadrados (m?), os resultados revelam que quanto menor a diferenca entre a temperatura da
fonte de calor e a temperatura critica do fluido de trabalho, um pequeno incremento da pressao
de vaporizacao leva a uma grande diminuig&o no fluxo de calor fornecido no sistema, reduzindo

a area de troca requerida pelo condensador e evaporador (Figura 4.13a-c).
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Figura 4.13 Contornos do gréafico de superficie da area total do ciclo (m?) em funcéo da
pressdo de vaporizacao e ponto pinch: SUP=0; &=0.
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A influéncia da presséo de vaporizacdo diminui proporcionalmente com o aumento da
diferenca entre a temperatura critica do fluido de trabalho e a fonte de calor, em que grandes
variacoes da pressao de vaporizacao levam a pequenas variagdes do fluxo de calor fornecido ao
ciclo termodinamico e consequentemente a pequenas mudancas da area total de troca de calor
(inferior a 10%), passando a ter mais influéncia o ponto pinch como parametro de projeto
(Figura 4.13d-e).

Da Figura 4.13 pode-se estabelecer que, independentemente do fluido de trabalho e
temperatura da fonte de calor, quanto maior o valor do ponto pinch estabelecido no ciclo
termodinamico, menor a area total de troca de calor do sistema térmico, uma vez que este
pardmetro é inversamente proporcional ao fluxo de calor fornecido ao ciclo termodinamico
(Qon) € a quantidade de calor rejeitado no condensador (Qevp).

O superaquecimento do vapor antes de ingressar na turbina reduz a rea total de troca de
calor sem importar o tipo de fluido de trabalho utilizado e/ou a temperatura da fonte de calor
(Figura 4.14). Da mesma forma que o ponto pinch, o superaquecimento leva a uma reducdo no
fluxo de calor fornecido ao ciclo termodindmico diminuindo tanto a &rea requerida pelo
evaporador quanto pelo condensador. Os resultados mostram que quanto maior a diferenca
entre a temperatura da fonte de calor e a temperatura critica do fluido de trabalho, maior a
influéncia do superaquecimento na dimensdo dos equipamentos que compdem o ciclo
termodinamico.

A efetividade do trocador interno de calor, logicamente, tem influéncia significativa na
area total requerida pelo sistema térmico, uma vez que quanto maior é este parametro, maior a
area do recuperador interno de calor.

Contudo, sob as mesmas condi¢cbes de pressdo de vaporizacdo, ponto pinch,
superaguecimento e pressdo de condensacado, o uso do recuperador interno leva a uma reducéo
na carga térmica rejeitada através do condensador e calor fornecido no evaporador, levando a
uma diminuicdo das dimensdes requeridas nestes equipamentos, que para algumas aplicacdes
podem conduzir a uma reducédo na area total de troca de calor requerida pelo sistema térmico
(Figura 4.15).
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Figura 4.14 Contornos do grafico de superficie da area total de troca de calor do ciclo (m?) em
funcdo da pressdo de vaporizacéo e superaguecimento.
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Figura 4.15 Variagdo da area total de troca de calor em funcdo da pressdo de vaporizagdo e
efetividade do recuperador interno de calor: SUP=0; PP=14.

4.1.2.3 Diametro da turbina como indicador

Da mesma forma que a area total de troca de calor a anélise deve ser feita para identificar
0s parametros que minimizem o diametro da turbina, o qual é funcéo da variacdo isentropica da
entalpia e da vazdo volumétrica do fluido de trabalho neste equipamento.

Da mesma forma que na avaliagdo da area total de troca de calor, para a maioria das
aplicacdes e fluidos avaliados, o0 aumento do ponto pinch favorece a reducdo do didmetro da
turbina, consequéncia da reducédo da vazao volumétrica do fluido de trabalho (Figura 4.16).

Por outro lado, 0 aumento da pressdo de vaporizacdo e o superaguecimento reduzem ou
aumentam o diametro da turbina em funcéo da magnitude com as quais séo alteradas a vazéo
volumétrica e a variacdo de entalpia do fluido de trabalho neste equipamento.

De forma geral, os resultados mostram que independentemente da diferenca entre
temperatura critica do fluido de trabalho e a fonte de calor, o superaquecimento e diminuicédo
da pressdo de vaporizacdo em fluidos como R290, R22, R134a e R11 (6 > 90) levam,
simultaneamente, ao incremento da vazao volumetrica do fluido de trabalho e a diminuicdo da
variacdo isentropica de entalpia na turbina, aumentando as dimensdes deste equipamento
(Figura 4.17 a-b).

No caso dos fluidos secos e R141b (8 < 90) os resultados mostram que mesmo com 0
aumento da variacdo isentropica da entalpia, consequéncia do incremento da pressdo de
vaporizacdo, quanto menor o angulo de inclina¢do da curva de vapor saturado “mais seco”,
maior a temperatura do vapor de exaustdo na turbina (T2), aumentando a vazdo volumétrica do
fluido de trabalho. Por essa razdo, o menor diametro da turbina ¢ atingido a uma presséo de
vaporizacao e superaquecimento 6timo que minimiza a relacao apresentada na Equacdo (3.42),
a qual varia em funcéo da temperatura da fonte de calor (Figura 4.17 c-f).
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Figura 4.16 Contornos do gréfico de superficie do diamétro da turbina em funcéo da presséo
de vaporizacéo e ponto pinch: SUP=0; &=0.

Com base nos resultados apresentados nesta analise paramétrica € evidente que pequenas
variagdes no nivel de temperatura da fonte de calor e tipos de fluidos de trabalho podem levar
a diferentes conclusdes no momento de definir os parametros de projeto 6timos para
determinado fluido de trabalho e aplicagéo do ciclo ORC.

Parametros como o superaquecimento e a efetividade do recuperador interno de calor,
quando comparados com o ponto pinch e presséo de vaporizagdo, possuem pouca influéncia na
geragdo de eletricidade do sistema térmico. Além disso, descartando algumas aplicacGes de

baixa temperatura, 0 superaquecimento do vapor, na maioria dos casos avaliados, diminui a
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geracdo de eletricidade, ja o recuperador interno de calor, descartando algumas aplicacdes de
alta temperatura, leva ao aumento na &rea total de troca de calor do sistema térmico.

Contudo, estes pardmetros ndo devem ser descartados do processo de otimizagao, visto
que o uso do recuperador interno de calor para algumas aplicacbes favorece indiretamente a
geracdo de eletricidade do ciclo. Ja o superaquecimento do vapor favorece a reducdo da area
total do ciclo termodindmico e, em alguns casos, o didmetro da turbina, diminuindo assim 0s

custos de implementacédo do sistema térmico.
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Figura 4.17 Contornos do gréfico de superficie do diamétro da turbina em funcéo da presséo
de vaporizacéo e superaguecimento.
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4.2 Avalicao Econémica

Analises tecnico-econémicas de sistemas térmicos geralmente estdo focadas na
otimizagdo do sistema do ponto de vista termodindmico. Entretanto, o conhecimento do
méaximo desempenho termodindmico pode ndo ser suficiente para a tomada de decisdo, uma
vez que solucgdes de alto desempenho podem ndo ser as mais interessantes do ponto de vista
econémico devido aos incrementos nos custos de implementacao, as constantes flutuacdes dos
precos no mercado de energia e/ou politicas energeticas. Assim, a viabilidade econémica (se¢éo
3.3) da implementag&o dos sistemas de geracdo de energia baseados no ciclo Rankine organico
deve ser utilizada no critério de selecdo.

Como foi apresentada na analise paramétrica do ciclo termodinamico, o nivel de
temperatura da fonte de calor e a combinacgéo de diferentes parametros de projeto afetam de
forma diferente 0 desempenho e dimensionamento dos equipamentos do sistema ORC.
Independentemente do nivel de temperatura da fonte de calor, a magnitude da area total de troca
de calor e didmetro da turbina é diretamente proporcional a capacidade de geracdo de
eletricidade. Isso significa que, quanto maior a capacidade de gerar eletricidade, maior as
dimensGes dos equipamentos.

A fim de explicar ditas variacGes, uma distribuicao fatorial, limitando a temperatura e
vazdo da fonte de calor foi desenvolvida para calcular os efeitos e interacGes que os parametros
de projeto (variaveis de entrada) como o tipo de fluido de trabalho, presséo de vaporizacao (P1),
pressdo de condensacdo (P2), superaquecimento (Tsup), ponto pinch (PP) e efetividade do
recuperador de calor (&) tém sobre as variaveis de resposta: producéo de poténcia elétrica, area
total requerida pelos trocadores de calor e tamanho da turbina.

Apresenta-se na Figura 4.18 o conceito da distribuicao fatorial, mencionada no paragrafo
anterior, para trés parametros de projetos: pressdo de vaporizacdo (P1), ponto pinch (PP) e
superagquecimento (Tsup) com 4, 3 e 2 niveis de mensuracao, respectivamente. Esta abordagem
é mais eficiente que a deterministica (um parametro de projeto por vez), pois esta permite que
os efeitos de um pardmetro analisado sejam estimados em diversos niveis dos outros
parametros, evitando conclusdes incorretas quando houver interagdes entre eles. Procedimentos
de implementacédo da analise fatorial multinivel sdo apresentados por Montgomery [90].

O ndmero de diferentes combinac6es dos pardmetros de projeto (simulagdes) pode ser
avaliado utilizando a Equag&o (4.2), na qual ni € o numero de niveis da i-esima variavel e k o

namero de variaveis, que no caso apresentado na Figura 4.18 é equivalente a 24 simulaces.

k
Nsim = | | n; (42)
=1
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Figura 4.18 Exemplo de distribuicdo fatorial para trés parametros de projeto

Nesta analise, foi estabelecida uma fonte de calor com uma temperatura de 200 °C, varios
tipos de fluidos se apresentam como possiveis candidatos, entre os quais se destacam 0 n-
pentano, i-pentano e R216ca pela sua maior capacidade de gerar eletricidade com menores areas
de troca de calor (Figura 4.19).

Na Figura 4.19 observa-se que em funcdo do fluido de trabalho utilizado, pequenos
aumentos na geracdo de poténcia podem levar a grandes variacdes das dimensbes dos
equipamentos do ciclo, o que representa um aumento exponencial no custo especifico da
implementacdo do sistema térmico (US$/KW).

No caso avaliado, a maior geracéo de eletricidade foi atingida utilizando o fluido R216ca
com uma area de troca aproximada de 3350 m?, em que pequenas diminuicdes da geracio de
poténcia (inferiores a 10%) levam a diminui¢fes em até 30% da area total do ciclo (ponto de
projeto No. 6039). E importante ressaltar que para o mesmo fluido de trabalho diferentes
combinacBes de parametros de projeto podem atingir os mesmos valores de geragéo de energia
(ponto de projeto 279 e 311).

Por outro lado, o n-pentano e i-pentano, fluidos com menor capacidade de geracéo de
energia elétrica podem ser considerados entre as opgdes vidveis de projeto, uma vez que sob as

condicBes avaliadas comparando os pontos de projeto 11 e 279, observa-se que a &rea total
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requerida pelo sistema ao utilizar pentano esta em torno de 47% do total requerida pelo R216ca

com uma reducdo de 13% da energia elétrica produzida.
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Figura 4.19 Relagédo entre ene\;gi(;v;)létrica e érea total de troca de calor

Deste ponto de vista, todas as simula¢des apresentadas na Figura 4.19 que utilizam como
fluido de trabalho o butano, R40, R142b e R114 devem ser descartados como opcdes de projeto,
visto que sob a combinacdo de parametros avaliados, estes fluidos requerem mais area de troca
de calor para gerar a mesma poténcia elétrica.

Outra variavel de interesse € o diametro da turbina que o sistema térmico requerera em
funcdo dos parametros de projeto, principalmente, pela influéncia que esta variavel tem sobre
0s custos dos equipamentos.

Na Figura 4.20 mostra-se que para cada fluido de trabalho, independentemente da geracéo
de eletricidade, a combinagdo de pardmetros avaliados leva a didmetros de turbina similares,
em que fluidos como o R40 e n-butano destacam-se como 0S que requerem as menores
dimensGes deste equipamento. Do ponto de vista do diametro da turbina, todas as simulagdes
apresentadas que utilizam como fluido de trabalho o n-pentano, i-pentano, R142b e R114
devem ser descartadas como opcdes de projeto, visto que sob a combinagdo de pardmetros
avaliados, estes fluidos requerem turbinas com maiores didmetros para gerar a mesma poténcia
elétrica.

Entre os diferentes conjuntos de parametros avaliados existe uma diferenca consideravel

no momento de avaliar a viabilidade do projeto, obtendo valores de VPL entre 0,9 e 2,5 milhdes
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de ddlares (Figura 4.21). A referida variacdo é resultado das mudancas nas receitas do projeto
que sdo associadas exclusivamente a capacidade de geracdo de energia (Wn) e aos diferentes
custos de implementacéo (FCI) associados as dimens6es dos equipamentos.
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Figura 4.20 Relacdo entre poténcia elétrica e diametro da turbina

Pode-se observar na Figura 4.21 que das diferentes simulagdes, o ponto de projeto 11
sobressai como a combinacdo de pardmetros que levam & maximizagdo do projeto do sistema
térmico do ponto de vista econémico, porém movendo-se a partir deste para qualquer outro
ponto de projeto vidvel, havera uma diminuicdo no VPL, seja pela diminuicdo na geracdo de
eletricidade ou pelo aumento nos custos de implementacdo, jA& que as combinacBes de
parametros avaliados variam entre 4,4 e 6,7 milhdes de dolares para os pontos de projeto
identificados pelos nimeros 5771 e 279, respectivamente (Figura 4.22).

Nesta ordem de ideias, 0 ponto de projeto 279 é a melhor opcéo do ponto de vista de
desempenho termodinamico, o ponto de projeto 11 é o melhor considerando a viabilidade
econdmica, enquanto o ponto de projeto 5771 € a opgdo que requer 0 menor investimento.

Portanto, dos resultados nesta analise paramétrica é evidente que a natureza contraditoria
entre os fatores econdmicos e termodindmicos torna a solucdo 6tima complicada e dificil de
estabelecer. Com base em razdes econémicas, pode-se argumentar que estes sistemas de

conversdo de energia devem ser simplificados com o intuito de aumentar a rentabilidade.
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Enquanto que, por razGes termodinamicas, o desempenho deve ser maximizado para fazer um

melhor aproveitamento dos recursos energéticos.
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Figura 4.21 Distribuicdo de resultados da poténcia elétrica e valor presente liquido
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Além disso, levando em conta as variagfes na magnitude e modo com que 0s parametros

de projeto influenciam o desempenho técnico-econémico do sistema térmico em fungdo do
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fluido de trabalho e principalmente do nivel de temperatura da fonte de calor, torna-se claro que
para definir os pardmetros de projeto do ciclo é requerido um processo de otimizacdo em que
todos os objetivos sejam avaliados independentemente. Determinando o conjunto de
parametros 6timos (fluido de trabalho, ponto pinch, pressdo ou temperatura de vaporizacao,
superaguecimento, configuracdo do ciclo e efetividade do recuperador de calor) que
maximizem o desempenho técnico-econdémico do sistema térmico.

Atualmente, existem muitas técnicas cléssicas aplicadas a otimizacdo multiobjetivo.
Porém, os algoritmos genéticos se apresentam como a melhor opcdo no caso de objetivos
conflitantes, principalmente, pela capacidade destes de executar exploracoes paralelas gerando

um conjunto de solucdes que se aproxima do conjunto 6timo de Pareto [97].
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5 OTIMIZACAO MULTIOBJETIVO DE SISTEMAS
ORC

Um problema de otimizacdo multiobjetivo requer a satisfacdo simultanea de uma série de
objetivos diferentes e geralmente conflitantes, tornando impossivel encontrar uma solucéo que
satisfaca todos os objetivos simultaneamente. Portanto, é necessario encontrar o conjunto de
solucBes 6timas. De uma forma geral, um problema matematico de otimizacdo multiobjetivo

tem m variaveis de decisdo para minimizar ou maximizar n objetivos sujeitos a k restri¢des.

minF(X) = [1(X), (X)), e veee o, (X7 (5.2)
X =[x, % e eeee, X |7 (5.2)
Sujeito a:
(X)) <0,  i=1, ..k (5.3)
R(X)=0, i=1..k (5.4)
Ximin < Xi < Ximax 0= 1,000,k (5.5)

Pesquisas anteriores, Toffolo e Lazzaretto [91]; Ahmadi et al. [92] e Leyland [93],
mostram gue a abordagem de Pareto e algoritmos genéticos (GA) para otimizacdo em sistemas
termicos sdo ferramentas que permitem estabelecer o melhor conjunto de variaveis de projeto
que determinam as melhores solucdes entre objetivos econdmicos e termodinamicos.

A dominancia de Pareto é o conceito chave para estabelecer uma hierarquia entre as
solugdes de um problema de otimizagdo multiobjetivo, determinando se esta solugcdo é
realmente um dos possiveis melhores resultados. Sendo assim, uma solugdo é um ponto 6timo
de Pareto, se ndo houver outro ponto no espaco de busca que seja melhor em todos os objetivos.
Isso significa que, se um ponto € um 6timo de Pareto, movendo-se a partir desse ponto qualquer
outro ponto viavel fara pelo menos um objetivo pior.

O conjunto de todos os pontos 6timos de Pareto é denominado fronteira ou frente de
Pareto. Para 0 caso de minimizagéo de duas fungdes-objetivo, na Figura 5.1 apresenta-se a
distingéo entre a regido viavel e a inviavel, bem como a fronteira de Pareto e o ponto 6timo de
Pareto. Os trabalhos apresentados por Leyland [93] e Maciel [94] mostram com maior detalhe

as defini¢cfes matematicas dos conceitos de dominancia, ponto 6timo e fronteira de Pareto.
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Regifo inviavel

Ponto otimo
de Pareto

Funcio Ohbjetivo 2

Frontetra de Pareto

Fungido Objetivo 1
Figura 5.1 Representacdo da fronteira de Pareto.

Os GAs foram citados pela primeira vez na década de 1970 e varias técnicas foram
propostas e aplicadas em diferentes areas da engenharia durante os Gltimos 40 anos [95]. Estas
técnicas de otimizacdo aplicam uma estratégia de busca iterativa e estocastica para encontrar a
solucdo ideal, imitando de uma forma simples os principios da evolucéo bioldgica.

Diferentemente dos GAs simples baseados em um Gnico objetivo, os GAs multiobjetivo
tentam identificar a maior quantidade de elementos do conjunto étimo de Pareto como seja
possivel. Para isto é necessario satisfazer as seguintes condices:

1.  Convergéncia das solucdes em direcdo ao conjunto 6timo de Pareto
2. Manter a diversidade nas solucdes dentro do conjunto 6timo

Para atingir ditas condicdes tem-se proposto diferentes algoritmos de otimizagéo,
diferenciando-se principalmente, na forma de classificar as solu¢des no conceito de dominancia
e no mecanismo de atingir a convergéncia e diversidade no conjunto solucéo.

Entre os diferentes algoritmos de otimizagdo destacam-se aqueles denominados de
segunda geracdo SPEAZ2 (Strength Pareto Evolutionary Algorithm) e NSGA-I1 (Nondominated
Sorting Genetic Algorithm Il) em termos de desempenho e aplicagéo [94].

Nesta tese é empregado o método NSGA-II, que é um Algoritmo Genético multiobjetivo
que classifica as solugdes 6timas segundo o conceito de dominancia de Pareto. Desta forma,

valendo-se de elementos dos GAs como a sucessdo de geracdes e a estrutura populacional, ao
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final do processo de otimizacdo é obtido um conjunto de solugdes ndo dominadas a serem

submetidas a tomada de decis@o pelo analista.

5.1 Nondominated Sorting Genetic Algorithm — NSGA-I1

5.1.1 Definicges

O algoritmo NSGA-II proposto por Kalyanmoy Deb como aprimoramento do algoritmo
NSGA ¢é um dos algoritmos genéticos mais amplamente usados em aplicacdes de engenharia
[96]. O NSGA-II é um algoritmo genético elitista que melhora a sua versao anterior em trés
aspectos fundamentais:

a) Melhora o procedimento de ordenamento das solucdes ndo-dominadas, reduzindo
a complexidade computacional da primeira versdo do algoritmo genético (Fast

Nondominated Sorting).

O mecanismo Fast Nondominated Sorting define para cada individuo (p) duas variaveis:
1) Contador (np) que determina o nimero de individuos que dominam (p) e 2) Conjunto de
individuos (sp) que contém os individuos dominados por (p).

Isto requer de O(MN?) comparagdes, sendo M o niimero de objetivos e N o tamanho da
populagéo, em que todas as solugdes terdo um valor do contador (np) e o conjunto (sp) definido.
Toda solucdo com contador np=0 sera agrupado na fronteira de Pareto e recebe uma
classificacdo rank=1, uma vez que nenhuma outra solucéo as domina.

Por cada solucdo da primeira fronteira revisa-se cada integrante do conjunto (sp),
designada como solucdo (q), os quais terdo reduzidos seus contadores de denominacédo (np) em
uma unidade e, aqueles com contadores np=0 sdo automaticamente acrescentados a fronteira

seguinte. Esta sequéncia é repetida até classificar todas as fronteiras.

b) A implementacéo do procedimento Crowding Distance Assignment para garantir a

qualidade da solugéo em termos de diversidade da populagéo.

Durante o processo de convergéncia em dire¢do ao conjunto 6timo de Pareto € importante
manter a diversidade dos elementos da populacdo. O NSGA-II utiliza um enfoque denominado
Crowding Distance Assignment. Para isto, € necessario estimar a densidade dos individuos em
torno de um ponto particular; este parametro (distance) é obtido calculando-se a distancia media
entre p e outros dois pontos, um de cada lado de p utilizando o valor das fungdes objetivo. Os
pontos extremos da fronteira recebem um indice de distancia infinito. Segundo esse critério, 0s
pontos com o maior valor de distance estdo em regides com menor densidade de solucdes,

enguanto o menor valor de distance indica regides mais densas.
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c) Adicédo do elitismo com o intuito de garantir a preservacgao de boas solugdes no

processo de busca.

Os mecanismos Fast Nondominated Sorting e Crowding Distance Assignment s&o
utilizados para definir o operador crowded-comparison, responsavel pela convergéncia do
algoritmo em direcdo ao 6timo de Pareto. Assume-se que cada individuo na populacao tem dois
atributos:

1)  Hierarquia de ndo-dominancia ou classificacdo rank.

2)  Crowding Distance Assignment

Este operador prioriza pelo critério de ndo-dominancia, ou seja, da preferéncia aos
individuos com menores valores de rank. Por outro lado, se duas solu¢des pertencem a mesma
fronteira, a solugdo que se localiza na regido menos densa tera a prioridade.

Definidos os conceitos de fast nondominated sorting, crowded distance estimation e
crowded comparison operator o funcionamento geral do método NSGA-II sera descrito a
sequir.

Inicialmente, cria-se uma populacdo inicial (Po) de dimensdo (N). Esta populacdo é
ordenada com base no principio de ndo-dominacdo e, utilizando os operadores genéticos de
selecdo (crowded tournament selection), recombinacdo e mutacdo, uma populacdo de
descendentes (Qo) de dimenséo (N) é obtida. As populacdes (Po) € (Qo) sdo combinadas obtendo
uma populacéo (R:) de dimenséo 2N.

Esta nova populacéo é ordenada com base no principio de ndo-dominacdo, garantindo o
processo de elitismo. Depois de ordenadas, as melhores solugdes sdo aquelas com menores
valores de rank e ocupam o papel preponderante durante o processo de otimizacao.

Se 0 tamanho ou dimenséo da primeira fronteira (F1) € inferior a (N), todos seus elementos
formardo parte da nova populagdo (Pw+1) e 0s espacos pendentes da nova populagdo serdo
preenchidos pelos subsequentes niveis de hierarquia. Se os individuos da ultima fronteira
acrescentados na populagdo (Ptw+1) ultrapassarem a dimensdo (N) de individuos, estes serdo
desprezados utilizando o critério de Crowding Distance Assignment. Este procedimento é
apresentado na Figura 5.2.

Os passos béasicos para a aplicacdo do algoritmo NSGA-II no problema de otimizagdo
proposto estdo resumidos na Figura 5.3; maiores detalhes dos procedimentos de implementacao
e pseudocodigos dos algoritmos sao apresentados por Deb [97] e Deb et al. [98].
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5.1.2 Variaveis de deciséo e restricdes

As seguintes variaveis de decisdo sdo selecionadas para esta pesquisa: fluido de trabalho,
temperatura de condensacdo (T4), pressdo de vaporizacdo (P1), superaquecimento (SUP),
efetividade do recuperador de calor (¢) e diferencial de temperatura pinch (PP). Embora as
variaveis de decisdo sejam alteradas continuamente dentro do processo de otimizacdo, cada
uma delas deve estar dentro de uma faixa de valores razoavel. As varia¢Oes da pressdo de
vaporizacao, temperatura de condensacéo, superaquecimento, efetividade e ponto pinch estdo
definidos nas equacdes apresentadas na Tabela 5.1.

As restri¢des do sistema térmico foram especificadas no modelo matemaético apresentado
na secdo 3 (Equacdes 3.27, 3.28, 3.29, 3.35 e 3.36). Além disso, é importante ressaltar que uma
das principais vantagens dos algoritmos genéticos de otimizacao € a facilidade com que podem
ser implementadas qualquer tipo de restricdo, como poténcia liquida minima requerida, custos
de implementacéo, entre outros.

Nesta tese, a temperatura de saida do fluido utilizado como fonte de calor (Equacéo 5.11)
foi restringida para evitar a precipitacdo de silica nos pocos de reinjecdo de acordo com o que
foi apresentado por Toffolo et al. [83], no caso de fontes geotérmicas ou para evitar a corrosao
a baixa temperatura se sdo utilizados gases de combustdo de motores diesel ou turbinas a gas
como fonte de calor. Esta restri¢do é utilizada com o intuito de verificar como as limitacdes
técnicas podem influenciar na selecdo do fluido de trabalho e parametros de projeto.

Tabela 5.1 Restri¢ces para as variaveis incluidas na otimizacdo multi-objetivo

Fluido de trabalho Tipo de variavél

05-P, <P, <09-F Variavel Continua (5.6)
313K < T, Variavel Discreta (5.7)
0 °C <SUP <30 °C Variavel Discreta (5.8)
0<e<09 Variavel Continua (5.9)
2K < PP Variavel Continua (5.10)

T, =343 K

° Ty, > 413K -
06 < p <11 (5.12)

b Restricao para aplicacdes de média e alta temperatura (ar e gases de combustio)
®Razdo entre a energia elétrica e energia térmica produzida (). Restricdo para aplicacdes de
alta temperatura (cogeracao)

5.1.3 Populacéo inicial

A populacéo inicial do algoritmo genético € o conjunto de varidveis de decisdo que é

utilizado como solucdo base e serd usado para gerar 0 novo conjunto de variaveis para analise.
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A definicdo do tamanho da populacéo é importante, uma vez que afeta o desempenho global e
a eficiéncia do algoritmo de otimizagdo. Populagdes muito pequenas podem néo ter a
diversidade requerida para convergir a uma boa solucéo, pois fornecem uma pequena cobertura
do espaco de busca do problema. Enquanto, se a populacéo tiver demasiados individuos, o
algoritmo podera perder grande parte de sua eficiéncia pela dificuldade de avaliar a funcéo de
aptidao de todo o conjunto a cada iteragdo, aumentando o total de simula¢Ges e consumindo
mais recursos computacionais.

A fim de garantir a diversidade requerida na populacao inicial, uma distribuicéo fatorial
3X entre os parametros de projeto (variaveis de decisio) foi estabelecida. Desta forma, duzentas
e quarenta e trés diferentes combinagfes das variaveis de decisdo foram avaliadas para cada
fluido de trabalho (Tabela 5.2).

O tamanho da populacdo inicial é reduzido através de um processo de pré-selecéo,
descartando os fluidos cuja combinacdo de parametros apresentam uma geracdo de energia

elétrica inferior a 50% do valor méximo calculado na distribuicéo fatorial.

Tabela 5.2 Distribuicdo fatorial de 3 niveis

Variavel de deciséo Nivel
Pressdo de Vaporizacao (P1) 3
Superaquecimento (SUP) 3
Ponto Pinch (PP) 3
Efetividade (&) 3
Temperatura de condensacao (Ta) 3
Total de simulacdes 243

5.1.4 Definig¢io dos objetivos

Trés funcOes objetivo foram consideradas nesta otimizagdo: maximizacdo da poténcia
elétrica liquida (W), minimizacdo da area total de troca de calor (At) e diametro da turbina
(SF). Parametros que mais influenciam na viabilidade técnica e econdmica da implementacéo
dos sistemas de geracdo de energia baseados no ciclo Rankine orgénico.

Contudo, é importante ressaltar que o diametro da turbina (SF) pode ser descartado como
objetivo da otimizacdo se o fluido de trabalho é descartado como variavel de projeto, uma vez
que a analise estatistica dos resultados obtidos da analise paramétrica indicou que, para cada
fluido de trabalho avaliado, independentemente da temperatura da fonte de calor, existe uma
forte correlacdo linear positiva (coeficiente de correlagdo de Pearson > 0,88) entre a érea total
de troca de calor e didametro da turbina, ou seja, a otimizacdo dos parametros que levam a

minimizacdo da Ar, levam simultaneamente a minimizagéo do SF.


http://pt.wikipedia.org/wiki/Correla%C3%A7%C3%A3o
http://pt.wikipedia.org/wiki/Karl_Pearson
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No caso de sistemas de cogeracao, trés funcdes objetivo foram consideradas nesta tese:
minimizar a area total de troca de calor (At) e maximizar a poténcia elétrica liquida (W) e
poténcia frigorifica (C).

Como se mencionou anteriormente, na otimizacdo multiobjetivo é obtido um conjunto de
solugdes denominada fronteira de Pareto, ao invés de uma unica solu¢cdo como nos metodos
tradicionais. Por essa razdo, um processo de tomada de decisé@o para a selecdo da solucéo final
a partir das solugdes disponiveis no conjunto de Pareto € requerido.

O processo de tomada de decisdo pode ser realizado arbitrariamente pelos analistas, no
entanto, existem varios métodos que tém sido desenvolvidos para facilitar este processo, por
exemplo, 0 método LINMAP (Linear Programming Technique for Multidimensional Analysis
of Preference) e TOPSIS (Technique for Order of Preference by Similarity to Ideal Solution)
em que a solucdo final é selecionada com base em solucGes ndo existentes, denominadas
solucdo ideal e solucdo de Nadir, como € apresentado nos trabalhos de Hajabdollahi et al. [100]
e Lietal.[101].

Estas solucgdes definem os limites superior e inferior das funcGes objetivo nas solugdes
Otimas de Pareto, como é apresentado na Figura 5.4, que ilustra a minimizacédo de duas funcdes
(f1 e f2). Maiores detalhes e célculo da solucéo ideal e solugdo de Nadir séo apresentadas em
Deb [97].

Solugdo de Nadir |

fi
Figura 5.4 Representacéo grafica da solucéo ideal e Solucéo de Nadir

Levando em conta que na maioria dos problemas de otimizagcdo multiobjetivo tanto as
grandezas quanto as dimensdes das funcdes objetivo da fronteira de Pareto séo diferentes, antes
da tomada de decisdo final, as dimensbes e escalas dos diferentes objetivos devem ser

unificadas. Entre os métodos de adimensionalizagdo existentes utilizados na tomada de



84
decises, destaca-se a adimensionalizacdo Euclidiana que é determinada utilizando a equacéo
(5.13):

= —L— (5.13)
L (Fy)’ |
Sendo:
Fij Matriz de funcdes objetivo da fronteira de Pareto
i - indice de cada solucdo do conjunto 6timo de Pareto
J Numero de fungdes objetivo
m NUmero de solucbes no conjunto 6timo de Pareto
n Indica que a matriz € adimensional

No método LINMAP, apos a adimensionalizacdo Euclidiana de todos os objetivos, a
distancia espacial entre cada ponto da fronteira de Pareto e a solugdo ideal é determinada
utilizando a Equacdo (5.14). Em que o ponto de Pareto com a menor distancia espacial desde a

solucdo ideal sera selecionado como a solucdo final.

ED;, = \/Zj_l (Fy - Fl-,-id“”)2 (5.14)

Por outro lado, no método TOPSIS, ¢ usada simultaneamente a distancia espacial de cada
ponto da fronteira de Pareto desde a solucédo ideal e de Nadir como critério de selecéo final.
Consequentemente, a distancia espacial entre a solucdo de Nadir e cada ponto da fronteira de
Pareto é determinada com a Equacao (5.15) e denominada como ED.. e a solucdo final definida

como o valor maximo Y; que é determinado com a Equacéo (5.16).

j=1

n N2
EDi— = \/Z (Fl] - FijNadlr) (515)

ED,_

Y= b D, (5.16)

Neste trabalho, é proposto além dos critérios de selegdo descritos anteriormente, 0 uso da
viabilidade econdmica atraves da anélise de risco do projeto como critério de selecdo da solugao
final. Esta proposta baseia-se no fato de que sistemas de conversédo de energia normalmente séo
projetados para obter a maior rentabilidade possivel, e nem sempre os metodos classicos de

classificacdo de solucfes levam a solugdes com a maior viabilidade econdmica.
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5.2 Estudo de Caso

Esta secdo objetiva utilizar a abordagem proposta nesta tese para definir os fluidos de
trabalho e parametros 6timos de projeto para as diferentes aplicagfes do ciclo ORC. As
aplicacBes escolhidas estdo baseadas em andlise paramétricas e otimizagdes do ciclo ORC
apresentadas na literatura, com o intuito de avaliar as vantagens da otimizacdo multiobjetivo
baseados em algoritmos genéticos na selecdo dos fluidos de trabalho, configuracéo do ciclo e
pardmetros de projeto. A otimizagdo é feita mediante o uso dos algoritmos de otimizacéo
disponiveis no software ModeFrontier®.

5.2.1 Aplicagdo do sistema ORC para baixa temperatura — Energia
Geotérmica

Nesta analise considerou-se que o sistema utiliza uma fonte geotérmica com uma vazao
massica de 100 kg/s, temperatura de 130 °C e uma pressdo de 3000 kPa. A distribuicdo fatorial,
populacdo inicial de 170 individuos, mostrou que 14 fluidos se apresentam como possiveis
candidatos para esta aplicacdo, entre os quais se destacam o Butano, Pentano, R114, R142b,
R216ca e R152a pela sua maior capacidade de gerar eletricidade no sistema térmico (Figura
5.5).
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Figura 5.5 Geracdo de eletricidade de diferentes fluidos de trabalho

O Algoritmo genético é executado para 200 geracOes, avaliando 34000 diferentes

combinacg6es dos parametros de projeto. A distribuicdo de resultados da otimizagdo simultanea
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dos trés objetivos considerados nesta tese e o conjunto de solugdes 6timas (fronteira de Pareto)

séo apresentadas nas Figura 5.6 e Figura 5.7, respectivamente.
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Figura 5.6 Distribuicdo de resultados algoritmo génetico
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Figura 5.7 Fronteira de Pareto das fungdes objetivo — Energia Geotérmica
Os resultados da fronteira de Pareto mostram que a maxima geracdo de eletricidade
fornecida pelo ciclo termodinamico (2318 kW) ¢é atingida ao utilizar R152a como fluido de
trabalho. No entanto, sob essas condi¢Ges de projeto atinge-se a maior area requerida pelo
sistema térmico (6757 m?) e um diametro de turbina de 0,38 m (Figura 5.8).
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Figura 5.8 Fronteira de Pareto: a) poténcia elétrica vs area de troca de calor b) poténcia
elétrica vs diametro da turbina

O n-Pentano e n-Butano sdo os fluidos que se apresentam como melhor opg¢éo do ponto
de vista da area total de troca de calor requerida pelo sistema térmico, com areas variando entre
2048 - 3700 m? no caso de pentano e 2050 - 5950 m? para o n-Butano, com uma capacidade de
geracdo de energia elétrica entre 1182-1834 kW e 1168-2300 kW e diametros de turbina entre
0,51-0,7 m e 0,25-0,51 m, respectivamente.

Por outro lado, o fluido R40, que em sua faixa de geracdo de energia (1462 - 2060 kW)
requer uma maior area de troca de calor quando comparado com outros fluidos (n-Butano e

R152a), ndo é descartado da fronteira de Pareto, uma vez que suas solu¢des nao sao dominadas
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por nenhuma outra combinacdo de parametros de projeto por apresentar os menores diametros
da turbina, que para o caso avaliado, encontram-se entre 0,22 - 0,29 m.

Como mencionado anteriormente, diferentes consideracbes podem levar a distintos
resultados durante o processo de otimizacdo. De fato, desconsiderando a restricdo de
temperatura de saida da fonte de calor (Equacgéo 5.11), outros fluidos como 0 R134a, R22, R290

e R1270 sdo considerados entre o conjunto de solugdes 6timas (Figura 5.9).

12250
. + @
11500 ®
+ <
L]
10750 R *
10000 - ' o
N < + ¢
® X +
9250 ’ F§ y 2 OR134a
8500 &  R290
- [ In-Butano
‘E 7750 A n-Pentano
- ®R1270
= 7000
g OR40
6250 +R152a
5500
4750
4000
3250
o
25005
1400 1650 1900 2150 2400 2650 2900
Wn (kW)
0.70 "
a A“““
nat
A
A A
0.60
{>R134a
> R290
[ In-Butano
0.50 @Bﬂ% & A n-Pentano
_ m R1270
= Sﬁuﬁ% h o 90007 " 8R4o
77 . %!;% (I +R152a
a
0.40 . :@%‘aﬁ% IS L
o & v
0g o ++H?F**+
n - # #W
++H + K ”
0.30 +* X
o0 § oL
0.20
1400 1650 1900 2150 2400 2650 2900
Wn (KW)

Figura 5.9 Fronteira de Pareto — sem restricdo: a) poténcia elétrica vs area de troca de calor, b)
poténcia elétrica vs didmetro da turbina

Dos resultados desta nova otimizagéo, observa-se que o fluido R134a é considerado entre

0 conjunto de solucdes 6timas pela maior capacidade de geragéo de eletricidade (2310 — 2820
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kW) com é&reas variando entre 6000 — 11980 m?. Enquanto, os fluidos R290 e R1270 fazem
parte da fronteira de Pareto por apresentar os menores diametros da turbina em sua faixa de
geragédo de eletricidade.

Na selecdo do ponto 6timo final, sdo comparadas distintas metodologias, sugerindo trés
diferentes pontos étimos de projeto. Os resultados dos parametros 6timos, funcoes objetivo e
outras variaveis de interesse sdo apresentados na Tabela 5.3. O risco de cada ponto de projeto

é determinado como a probabilidade de ocorréncia de VPL negativos.

Tabela 5.3 Tomada de decisdo conjunto 6timo de Pareto — Energia Geotérmica

Resultados com restricdo de Resultados sem restricdo de

Parametro temperatura temperatura

TOPSIS LINMAP | RISCO TOPSIS | LINMAP | RISCO
Fluido R40 R40 n-Pentano R40 R40 n-Pentano
PP (K) 10 9 8 7 6 8
SUP (K) 26 26 0 26 27 0
P1 (kPa) 2832,8 2832,8 552,8 2832,8 2832,8 552,8
P4 (kPa) 871,6 871,6 117,2 871,6 871,6 117,2
& 0 0 0 0 0 0
AT (Mm?) 3006,2 31244 3262,4 3515,8 3767,1 3262,4
SF (m) 0.23 0.24 0,680 0,257 0,265 0,680
Wh (kW) 1562,3 1606,3 1696,1 1738,2 1811,3 1696,1
VPL ($) 45952,6 54266,4 | 331084,8 | 55977,9 | 34676,4 | 331084,8
Risco (%) 53,3 52,7 33,9 51,9 54,4 33,9
Qcon (kJ/s) 14031,2 14426,2 14908,8 15610,2 16267,3 14908,8
Qevp (kJ/s) 15627,6 16067,6 16640,2 17386,2 18118,1 16640,2
Qreg (KJ/s) 0,0 0,0 0,0 0 0 0
Tout (K) 365,9 364,9 363,4 361,6 359,9 363,4
Wh (KW) 106,1 109,0 31,4 117,9 1229 31,4
n (%) 8,0 8,0 8,2 8,0 8,0 8,2
m (kmol/s) 0,756 0,778 0,523 0,842 0,878 0,523

5.2.2 Aplicacgéo do sistema ORC para média temperatura — Calor Residual

Nesta analise se considerou a implementacdo de um sistema ORC para recuperacao de

calor residual do processo de esfriamento de clinquer de uma usina de cimento com uma
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producdo média de 2000 toneladas por dia. Nesta etapa do processo sdo rejeitados ao ambiente
85 kg/s de ar com uma temperatura de 250 °C.

Estabelecidos os pardmetros de entrada da fonte de calor, o algoritmo genético é
executado para uma populacdo inicial de 284 individuos, que incluem 10 diferentes fluidos de
trabalho entre os quais destacam-se o n- Pentano, n-Heptano, n-Hexano e Hexametildisiloxano
(MM) pela maior capacidade de geracéo de eletricidade. O conjunto de solugdes 6timas para as

funcdes avaliadas € apresentado na Figura 5.10.
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Figura 5.10 Fronteira de Pareto das funcGes objetivo — Calor Residual

Os resultados apresentados na Figura 5.11a mostram que, Hexametildisiloxano (MM) e
Hexano séo os fluidos de trabalho que maximizam o desempenho termodinamico do ciclo com
uma geracdo de eletricidade com faixas entre 1940 - 2369 kW e 1080 - 2364 kW,
respectivamente. O Hexametildisiloxano € o fluido que requer maior area total de troca de calor,
variando entre 1685 — 3250 m?, ndo sendo descartado da fronteira de Pareto por apresentar
menores didmetros de turbina para uma geracao de energia acima de 1940 kW.

Do ponto de vista da area total de troca de calor, observa-se que os alquilbenzenos
(Tolueno, Etilbenzeno e Dimetilbenzeno) apresentam-se como as melhores opg¢des de fluidos
de trabalho, com éreas variando entre 510 - 1170 m? com uma capacidade de geracdo de energia
elétrica entre 1100 -1700 kW. No entanto, estes fluidos levam a maiores dimens@es na turbina,

com diametros em torno de 0,85m.
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Por outro lado, o fluido R141b, em sua faixa de geracdo de energia (1650 - 1930 kW)

apresenta-se como a melhor op¢do do ponto de vista do tamanho da turbina, com diametros

variando entre 0,51 - 0,55 m e areas variando entre 1225 - 1533 m? (Figura 5.11).
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Figura 5.11 Fronteira de Pareto - Calor Residual: (a) poténcia elétrica vs area de troca de calor
e (b) poténcia elétrica vs diametro da turbina

Como no caso anterior, foi desconsiderada a restricdo de temperatura de saida da fonte de

calor. Os resultados mostram que para este caso, fluidos como o Dimetilbenzeno e Etilbenzeno

sdo descartados da fronteira de Pareto pela baixa capacidade de geracdo de eletricidade,

enquanto o MM ¢ substituido pelo fluido R141b, que se apresenta como o fluido com maior
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capacidade de aproveitamento energético da fonte de calor, fornecendo até 3303 kW. Ja o
nPentano passa a ser considerado entre o conjunto de solu¢des 6timas, uma vez que para sua
faixa de geracdo 2000 - 2800 kW, este fluido apresenta-se como a melhor opg¢do do ponto de

vista do diametro da turbina (Figura 5.12).
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Figura 5.12 Fronteira de Pareto — sem restricdo: (a) poténcia elétrica vs area de troca de calor,
(b) poténcia elétrica vs diametro da turbina

A Tabela 5.4 apresenta os resultados dos parametros 6timos e fungdes objetivo para as
trés metodologias de selecéo final.



93

Tabela 5.4 Tomada de decisdo conjunto étimo de Pareto — Calor residual

Resultados com restricao de Resultados sem restricdo de

Parametro temperatura temperatura

TOPSIS LINMAP | RISCO TOPSIS | LINMAP | RISCO
Fluido n-Hexano R141b Tolueno R141b R141b Tolueno
PP (K) 20 30 6 25,0 26,0 6,0
SUP (K) 21 15 5,0 15,0 5,0 0,0
P1 (kPa) 1912,9 3274,7 869,3 3306,3 3827,1 869,3
P4 (kPa) 35,2 132,3 10,0 132,3 132,3 10,0
£ 0,420 0,325 0 0,34 0,00 0,19
At (m?) 829,6 12241 882,1 1420,2 1682,2 877,6
SF (m) 0,602 0,507 0,859 0,536 0,569 0,848
Wh (kW) 1211,0 1648,3 1490,6 1872,6 2151,6 1501,9
VPL ($) 286660,7 | 548252,2 | 748320,3 | 720695,2 | 932087,4 | 759777,1
Risco (%) 21,7 11,9 2,6 8,0 5.4 2,7
Qcon (kJ/s) 4858,0 7035,4 6055,0 7958,3 9533,1 5794,8
Qevp (kJ/s) 6094,5 8719,1 7576,3 9871,1 117314 7327,7
Qreg (KJ/s) 1009,8 374,9 0,0 445,0 0,0 284,8
Tout (K) 455,7 426,5 439,2 413,5 392,6 4420
W (kW) 35,9 85,8 14,6 98,2 135,9 14,9
1 (%) 15,9 15,1 15,7 15,2 14,7 16,4
mir (kmol/s) 0,115 0,240 0,124 0,272 0,324 0,127

5.2.3 Aplicagéo do sistema ORC para alta temperatura — Cogeracao

O ciclo proposto neste caso € um ciclo Rankine Organico associado com um chiller de
absorcéo (Figura 5.13) que utiliza biomassa como fonte de calor. A unidade de absorc¢éo é um
sistema de simples efeito de &agua-amonia instalado, para incrementar a eficiéncia
termodinamica do ciclo ORC, usando parte da energia contida no fluxo de vapor de saida da
turbina, permitindo produzir simultaneamente energia elétrica (Wn) e energia frigorifica (C). A
poténcia frigorifica, considerada como objetivo no processo de otimizacdo, € calculada
utilizando a Equacéo (5.17):

¢ =m-(h; —h;)-COP (5.17)
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Neste caso foi considerado que a eficiéncia da caldeira de biomassa e o coeficiente de
desempenho do chiller (COP) séo constantes e seus valores foram fixados em 80% e 0,5,
respectivamente. A razdo entre a energia elétrica e energia térmica produzida, denominado
parametro beta (Equacdo 5.12), encontra-se na faixa de 0,6 — 1,1. Se necessario, a pressdo de
condensacédo pode ser aumentada para elevar a temperatura do fluxo de vapor na saida turbina
até 120 °C, considerada a minima temperatura estabelecida como fonte de calor do chiller de
absorcdo. As caracteristicas e propriedades do combustivel considerado (residuos de biomassa)

sdo reportados em Teixeira et al. [102].
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Recuperador
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Figura 5.13 Sistema de cogeracdo ORC

A populacdo inicial de 190 individuos apresenta doze diferentes fluidos de trabalho como
possiveis candidatos para esta aplicagdo, entre os quais se destacam o Tolueno, Etilbenzeno,
Dimetilbenzeno, Heptano, Octano, Hexametildisiloxano (MM) e Octametiltrisiloxano (MDM)
pela sua maior capacidade de gerar eletricidade e/ou energia frigorifica.

O Algoritmo genético € executado para 200 geracOes, avaliando 38000 diferentes
combinacg6es dos parametros de projeto. O conjunto de solugdes 6timas dos objetivos (C, Wn e
Ar) considerados neste caso sdo apresentados na Figura 5.14.

Os resultados dos fluidos considerados na fronteira de Pareto mostram que a partir do
ponto de menor geracao de eletricidade, os parametros de projeto que favorecem a maximizacgao
da eletricidade conduzem a maximizacao da geracéo da poténcia frigorifica. Isto ocorre até uma
determinada combinag&o de pardmetros, a partir da qual a geracéo de eletricidade n&o pode ser
maximizada sem sacrificar energia térmica (resfriamento).

Dimetilbenzeno e Etilbenzeno séo os fluidos de trabalho que maximizam o desempenho
do sistema térmico, com uma capacidade de geracdo de energia elétrica e térmica entre 600 —

1030 e 950 — 1100 kW, respetivamente. No entanto, sob esses critérios de projeto o ciclo requer
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maiores dimensdes nos equipamentos de troca de calor, com areas variando entre 500 e 1000
m?2.

O MDM e o n-Octano, fluidos com uma menor capacidade de geragédo de eletricidade,
guando comparados com o Dimetilbenzeno e Etilbenzeno, atingem poténcias frigorificas
similares (950-1150 kW), destacando-se pelas menores dimens@es dos equipamentos de troca
de calor, com éareas variando em torno de 150 e 400 m? 50% do total requerido pelos

alquilbenzenos.
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Figura 5.14 Fronteira de Pareto: (a) poténcia elétrica vs poténcia frigorifica e (b) poténcia
elétrica vs area total de troca de calor

Apresenta-se na Tabela 5.4 apresenta os resultados dos parametros 6timos e funcgdes

objetivo para as trés metodologias de selecéo final.
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Parametro Resultados com restricdo de temperatura

TOPSIS LINMAP RISCO

Fluido n-Octano n-Octano MDM

PP (K) 45 44 73

SUP (K) 24 24 3

P1 (kPa) 1729,74 1729,74 1268,354545

T4 (K) 358,65 358,65 358,65

£ 0 0 0,1

At (m?) 205,7 209,2 1411

C (kW) 976,2 982,4 989,0

Wh (KW) 820,1 825,4 604,2

VPL ($) 2.643.362,5 2.660.554,1 2.697.592,8

Risco (%) 0,05 0,05 0,01

Qcon (kJ/s) 3014,0 3033,3 2405,4

Qevp (kJ/s) 5803,6 5840,8 5019,3

Qreg (KJ/s) 0 0 237,3

Trout (K) 419,4 4178 451,0

Wh (kW) 24,8 25,0 20,8

g (%) 31,0 31,0 31,9

m (kmol/s) 0,0650 0,0654 0,0426

5.3 Analise de resultados

Nesta tese, a otimizacdo técnico-econémica de diferentes configuracbes do ciclo ORC
operando com diferentes fluidos de trabalho é avaliada utilizando modelos termodinamicos para
avaliar o desempenho do ciclo e correlagbes matematicas para estimar as dimensdes e custos
dos equipamentos que compdem o sistema térmico.

A partir dos resultados obtidos é evidente que a escolha da solugéo 6tima esta estritamente
relacionada com o fluido de trabalho utilizado, a configuracdo do ciclo e os parametros de
projeto, uma vez que, unicamente a combinacdo correta destas variaveis permite atingir o
melhor desempenho técnico-econdmico do sistema térmico.

Assim, uma otimizacdo multiobjetivo é requerida para cada aplicacéo especifica do ciclo
ORC, considerando que diferentes condi¢cbes ambientais, restricbes técnicas, objetivos e,

principalmente, a ampla gama de temperaturas e potencial energético das diferentes fontes de
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calor conduzem a diferentes solugdes. No entanto, algumas generalidades podem ser destacadas
dos trés casos avaliados.

Os resultados mostram que independentemente da temperatura da fonte de calor e
restricdes impostas no modelo matematico, as solu¢des 6timas (configuracéo, fluido de trabalho
e parametros de projeto) se apresentam por faixas de geracdo de eletricidade como foi
apresentado nas Figura 5.8 a 5.11.

E evidente que para cada fluido considerado ao longo da fronteira de Pareto, a partir do
ponto de maxima geracao de energia, a reducdo das dimensdes dos equipamentos é favorecida
pelo aumento simultaneo do ponto pinch e grau do superaquecimento como pode ser observado
na Figura 5.15 e na Figura 5.16.

Para aplicacdes de baixa e média temperatura, variagdes do ponto pinch entre 2 — 10 K
conduzem a uma reducéo até de 52% na area total e 22% no didmetro da turbina, sacrificando
em torno de 30% da geracdo de eletricidade (Figura 5.15).

Contudo, é importante ressaltar que mesmo com o aumento da geragdo de eletricidade
pela diminui¢do do ponto pinch como foi apresentado na se¢édo 4.1.2.1 e na Figura 5.15; nem
sempre 0 ponto de maxima geracdo de energia para cada fluido na fronteira de Pareto é atingido
no menor diferencial de temperatura pinch, como mostram os resultados dos fluidos que
compdem a fronteira de Pareto para aplicacdes de média temperatura (Figura 5.16).

Além disso, é importante ressaltar que ao contrario do que é apresentado na literatura
cientifica, independentemente do uso ou ndo do recuperador interno de calor, o
superaguecimento ndo deve ser descartado da otimizacdo paramétrica, uma vez que, 0 conjunto
de solugdes étimas dos trés casos avaliados mostram que a interacdo do superaquecimento com
0 restante dos parametros de projeto favorecem a diminuigdo das dimensdes dos equipamentos
e desempenho termodinamico do ciclo quando fluidos de trabalho umidos e isentrépicos sdo
utilizados nas aplicac@es de baixa e média temperatura ou nos fluidos secos no caso de geracao
simultanea de energia elétrica e térmica.

Diferentemente ao apresentado em outras pesquisas, 0 valor maximo de geracdo de
energia ndo ocorre sempre na maxima pressdo de vaporizagdo para cada fluido de trabalho e
sim sob uma especifica combinag&o entre os pardmetros de projeto; como pode-se observar na
Figura 5.17a e na Figura 5.17b, em que o diametro da bolha representa o grau de
superaguecimento e a cor o ponto pinch (Figura 5.17a) e a pressao de vaporizagdo (Figura
5.17b).

Por esse motivo, pesquisas como a apresentada por Chao et al. [79], onde a temperatura
ou pressdao de vaporizacdo 6tima de operacdo do ciclo ORC é determinada utilizando uma

formula tedrica, descartando parametros como o superaquecimento e regeneracao do fluido de
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trabalho e o valor do ponto pinch é fixado arbitrariamente, podem conduzir a parametros de

projeto que ndo maximizam o desempenho termodinamico do ciclo.
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Figura 5.15 Efeitos do ponto pinch na fronteira de Pareto
A combinacdo 6tima de pardmetros de projeto é alterada quando diferentes consideragdes
técnicas e/ou objetivos sdo levados em conta. A inclusdo da limitacdo da temperatura de
exaustdo da fonte de calor, por exemplo, alem de reduzir a capacidade de geracdo de energia

do sistema térmico - consequéncia do menor aproveitamento energético da fonte de calor -
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descarta alguns fluidos de trabalho do conjunto de soluc¢des 6timas. Esta limitacéo técnica torna
importante a implementacéo da efetividade do recuperador interno de calor como parametro de
projeto para favorecer a geracdo de eletricidade, sem violar a restrigéo estabelecida no modelo

matematico.
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Na Figura 5.18 pode-se observar que para a mesma faixa de geracéo de energia quando a
restricdo de rejeicdo de temperatura esta ativa, maior deve ser a efetividade do recuperador
interno de calor para garantir a maximizacéo técnico-econémica do sistema térmico. Pode-se
estabelecer como norma geral que quanto menor o angulo de inclinagdo da curva de vapor
saturado “quanto mais seco”, maior a importancia do uso do recuperador de calor, uma vez que

mais energia pode ser recuperada da exaustéo da turbina.
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Além disso, é importante ressaltar que quanto maior o angulo de inclinacéo da curva de
vapor saturado do fluido, os pardmetros que otimizam 0s objetivos considerados nesta tese
conduzem a temperaturas na exaustdo na turbina (T2) préximas a temperatura de condensagéo
do ciclo. Assim, o processo de otimizagéo para os fluidos imidos e isentrépicos descarta o uso

do recuperador interno de calor, ou seja, a otimizacdo conduz exclusivamente a fronteiras de

Pareto baseadas no ciclo SORC.
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Da mesma forma como sugerido por Hung et al. [43], quanto maior o &ngulo de inclinacdo
da curva de vapor saturado do fluido, maior a capacidade de geracdo de poténcia elétrica. No
entanto, no caso de sistemas de cogeracdo, a baixa capacidade de geracdo de energia térmica
dos fluidos isentrépicos e imidos descarta o uso deste tipo de fluidos do conjunto de solucdes
Otimas para este tipo de aplicaces.

Em concordéncia com Astolfi et al. [62], os resultados obtidos nos trés casos avaliados
mostram uma aparente relacdo entre os fluidos considerados na fronteira de Pareto e a razéo
entre a temperatura da fonte de calor e a temperatura critica do fluido de trabalho (T#/T).

Na Figura 5.19 observa-se que a temperatura critica para todos os fluidos que fazem parte
do conjunto solugdes 6timas situa-se em uma faixa entre 0,8 e 1,1 da temperatura da fonte de
calor. Isto sugere a possibilidade de incorporar este pardmetro como restricdo durante a selegéo
preliminar dos fluidos de trabalho. De acordo com as correlagdes obtidas entre a temperatura
da fonte de calor e temperatura critica do fluido de trabalho e a classificacdo do fluido com a
capacidade de geracgdo de energia (elétrica e/ou térmica), observa-se que a selecdo do fluido de
trabalho mais apropriada é determinada exclusivamente pela temperatura da fonte de calor e 0s
produtos energéticos a serem gerados no sistema térmico.

Por outro lado, os parametros 6timos de projeto além de serem influenciados pela
temperatura da fonte de calor, sdo modificados em funcdo das limitacdes tecnoldgicas e
diferentes condi¢des ambientais.

Como foi apresentado na secdo 4.2, entre os diferentes conjuntos de parametros
analisados existe uma diferenca consideravel no momento de avaliar a viabilidade do projeto,
obtendo grandes variag¢Oes nos resultados do valor presente liquido (VPL).

Essa variacdo é resultado tanto das mudancas nas receitas do projeto associadas a
capacidade de geracdo de energia, quanto aos custos de implementacdo do sistema pelo
aumento das dimensdes nos equipamentos (Figura 5.20).

Pode-se observar na Figura 5.20 que os métodos convencionais de tomada de decisdo
final (TOPSIS e LINMAP) primam pelo equilibrio entre as fungdes objetivo avaliadas para
cada caso, descartando opc¢des economicamente mais convenientes. Enquanto, a andlise de
risco prioriza no ponto de projeto em que as mudancas econdmicas e técnicas (Tabela 3.5) tém

menor influéncia negativa sobre a viabilidade econdmica do projeto.
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Contudo, a analise de risco como critério de selecdo final deve ser avaliada

cuidadosamente, uma vez que nem todos 0s casos apresentam este critério como a melhor

opcao. Por exemplo, no caso do sistema de cogeragdo ORC — chiller de absorcdo, em que a

fabricacdo e comercializacdo do gelo é uma atividade muito lucrativa, para todas as solugdes

consideradas na fronteira de Pareto a probabilidade de ocorréncia de VPL negativos é
praticamente nula (Figura 5.21).

Assim, o processo de tomada de deciséo final, nestes casos, pode ser realizado utilizando

0s métodos classicos de classificacdo de solucbes ou arbitrariamente buscando atingir a maior

viabilidade econdmica.
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Figura 5.21 Distribuicdo de resultados do VPL e Risco da fronteira de Pareto

Os resultados apresentados nesta tese demostram claramente as vantagens da
implementacdo de algoritmos genéticos na otimizacdo multiobjetivo. Esta abordagem fornece
uma visdo geral da selecdo dos fluidos de trabalho e parametros de projeto na concepcdo ideal
do ciclo ORC, em que a abordagem exclusivamente termodinamica nao é suficiente, uma vez

que pode levar a concepgéo de projetos do ciclo ORC pouco realistas.
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6 CONCLUSOES E RECOMENDACOES

6.1 Conclusodes

Atualmente os combustiveis fosseis sdo 0s principais recursos energeéticos, representando
mais de 85% do total da energia consumida no mundo, em que o setor industrial destaca-se por
ser um dos principais consumidores, continuamente impulsionado pelo rapido crescimento da
economia. No entanto, o uso destes recursos traz consigo um grande impacto ambiental,
principalmente, aqueles relacionados pela poluigdo atmosférica e aquecimento global.

Por isso, a utilizacdo destes recursos esta ligada ao desenvolvimento de novas tecnologias
que permitem fazer o maior aproveitamento energético possivel, ja que atualmente, a eficiéncia
energética € o método mais confidvel quando o objetivo é a diminuicdo de emissbes
atmosfeéricas de CO..

Sistemas de geracdo de energia baseados no ciclo Rankine organico foram desenvolvidos
para operar com baixas condi¢Ges de temperatura, permitindo a integracdo destes sistemas
térmicos a processos industrias para o aproveitamento do calor residual e fontes renovaveis de
energia (energia geotérmica e solar) e seu uso foi expandido para aplicagdes de alta temperatura
de pequena escala, como biomassa e aproveitamento de gases de combustdo, onde as
tecnologias convencionais apresentam limitacGes técnicas e econdmicas.

Assim, esta tecnologia desempenhara nas proximas décadas um papel fundamental no
fornecimento futuro de energia e no cumprimento das novas exigéncias ambientais,
principalmente naquelas relacionadas com a emisséo de gases de efeito estufa e eficiéncia
energética no setor industrial.

Da revisao bibliografica pode-se concluir que das diferentes variaveis de projeto do ciclo
ORC, a selecao do fluido de trabalho e parametros de operagédo sao 0s aspectos mais importantes
a serem pesquisados, como confirma o grande nimero de trabalhos publicados sobre este tema.
Com base nos resultados na literatura cientifica, é evidente que nenhum fluido de trabalho pode
ser sinalizado como 6timo para determinada aplicacdo do ciclo ORC, e, portanto, a sele¢do do
fluido de trabalho deve ser integrada ao processo de projeto do sistema ORC em que tanto
desempenho termodindmico quanto o0 desempenho econémico sejam avaliados
simultaneamente.

A anélise paramétrica desenvolvida neste trabalho revelou que tanto o modo quanto a
magnitude dos efeitos da variagao dos parametros de projeto sobre a capacidade de geracdo de
energia do ciclo dependem da diferenca entre a temperatura da fonte de calor e a temperatura

critica do fluido de trabalho. Por essa razdo, os resultados das andlises e otimizacGes
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paramétricas de diversas publicacbes discordam na forma em que os parametros de projeto
influenciam na geragéo de eletricidade do ciclo ORC.

Dos resultados da analise paramétrica pode-se concluir que no caso de uma avaliagdo de
desempenho do ciclo ORC em que a limitante € a fonte de calor (temperatura e vazao definidas),
a eficiéncia do ciclo indica a capacidade do fluido de trabalho em converter calor fornecido pela
fonte quente em eletricidade. Porém, este indicador ndo pode ser utilizado como funcéo objetivo
com o intuito de maximizar o desempenho do ciclo ou como critério de selecdo dentro das
solucgdes dtimas da fronteira de Pareto, uma vez que o ponto de projeto de maxima eficiéncia
ndo implica que seja 0 ponto de maxima geracao de energia elétrica.

Vale destacar que a identificacdo das variaveis de projeto mais significativas pode ser
utilizada para reduzir o espacgo de busca e acelerar o processo de otimizacdo. No entanto, a
analise paramétrica desenvolvida neste trabalho mostra que nenhuma das variaveis de projeto
consideradas neste trabalho podem ser descartas do processo de otimizacao, pois em funcdo do
nivel de temperatura da fonte de calor, diferentes fluidos de trabalho conduzem a diferentes
efeitos sobre a geracdo de energia e dimensdes dos equipamentos.

A analise paramétrica mostra que a natureza conflitante entre os custos de implementacédo
e desempenho termodinamico dificulta a determinacdo do fluido de trabalho e pardmetros de
projeto mais apropriados. Sendo assim, a aplicacdo de algoritmos genéticos para a otimizacéo
multiobjetivo de projetos de geracdo ORC apresenta-se como uma ferramenta eficaz para
determinar o conjunto de melhores solucdes para os diferentes objetivos estabelecidos.

De acordo com a avaliagdo do conjunto de solucBes Otimas, € evidente que uma
otimizagdo multiobjetivo € requerida para uma determinada aplicacdo do ciclo ORC, uma vez
que o conjunto de solucBes 6timas € modificado em funcdo das diferentes consideracBes
técnicas, ambientais e termodinamicas.

O superaquecimento e a efetividade do recuperador interno de calor, quando comparados
com o ponto pinch e pressdo de vaporizagédo, possuem pouca influéncia na geracao de energia
do sistema térmico. No entanto, com base nos resultados obtidos, verificou-se que tanto o
superaguecimento quanto o uso do recuperador interno de calor ndo devem ser descartados,
uma vez que a interacdo que estes parametros tém com a pressao de vaporizagdo e ponto pinch
em certas aplicagdes do ciclo ORC sdo tdo, ou mais importantes no processo de otimizagéo
multiobjetivo que os parametros avaliados individualmente.

Uma atencdo especial deve ser dada a limitagdo na temperatura de exaustdo da fonte de
calor, uma vez que quanto maior € esta restricdo, menor a capacidade de geracdo de energia do
sistema térmico. Além disso, se esta restricdo é considerada, a implementacdo do recuperador

interno de calor € requerida para maximizar a geracao de energia no sistema térmico.
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Por outro lado, é importante ressaltar que, além da restricdo da temperatura da fonte calor
a classificacdo do fluido de trabalho utilizado para os ciclos ORC tem uma grande influéncia
no momento de definir a configuracdo do sistema. Os resultados da otimizagdo mostram que a
alta temperatura dos fluidos secos na exaustao da turbina favorece a implementacao dos ciclos
RORC maximizando a geracdo de energia sem penalizar a area total de troca de calor,
consequéncia da reducdo simultanea da area do evaporador e condensador no sistema térmico.
Dos resultados apresentados na fronteira de Pareto para algumas aplicagdes, verificou-se
gue a maxima producao de energia nem sempre é atingida no menor diferencial de temperatura
pinch no evaporador. Assim, uma otimizacdo deste parametro € justificada para qualquer
aplicacdo do ciclo ORC com o intuito de estabelecer o equilibrio entre geracéo de energia e
dimensGes nos equipamentos.
E importante ressaltar a possivel relacio entre a raz&o da temperatura da fonte de calor e
a temperatura critica do fluido de trabalho (T#Tc) com os resultados obtidos na fronteira de
Pareto. Esta relagdo pode ser utilizada como uma restricdo no modelo matematico de otimizagéo
para reduzir a populacédo inicial do algoritmo genético e acelerar o processo de otimizagéo
multiobjetivo.
A grande variacdo nos resultados de viabilidade econémica entre o conjunto de solucdes
6timas dificulta concluir qual metodologia de classificacdo de solugbes apresenta-se como a
melhor opcdo, por esse motivo recomenda-se avaliar as trés possibilidades (LINMAP, TOPSIS

e risco), cabendo ao analista decidir qual solucdo adotar.

6.2 Sugestdes para trabalhos futuros

O procedimento apresentado nesta tese pode ser utilizado para avaliar o conjunto de
parametros de projeto 6timos para diversas aplicacdes do ciclo ORC. Porém, alguns aspectos
ndo abordados nesta tese devem ser levados em conta com o intuito de gerar um projeto mais
realista possivel. A seguir sdo apresentadas algumas sugestdes:

e Deve-se incorporar ao modelo matematico o projeto aerotermodindmico da turbina, para
desta forma, avaliar durante o processo de otimizagdo como as mudancas dos
parametros de projeto influenciam a eficiéncia isentropica deste equipamento, obtendo
resultados de geracgéo de eletricidade mais acertados.

e Uma validagdo mais rigorosa, de preferéncia com dados fornecidos pelos fabricantes
dos modulos ORC, das correlagdes matematicas utilizadas nesta tese para a avaliagdo
dos custos de compra dos equipamentos, principalmente, ao avaliar os custos da turbina

cuja correlagdo matematica ndo leva em conta as dimensdes deste equipamento.
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Incluir nas restricbes do modelo matematico pardmetros como seguranga, meio
ambiente e impacto na saude dos fluidos de trabalho a serem considerados no processo
de otimizacéo.
Realizar uma analise comparativa entre as diferentes tecnologias de geragéo de poténcia
elétrica através da recuperacdo de fontes de baixa temperatura como o ciclo Kalina,

ciclo CO2 supercritico e ciclo ORC supercritico.
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