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RESUMO

Os gases de exaustdo de um motor de combustéo interna (MCI) deixam o equipamento ainda
com energia suficiente para gerar mais poténcia elétrica, se utilizado um sistema proprio para
esse fim. Logo, devido a esse cenario de possibilidade de aumentar a eficiéncia da planta
energética e, assim, diminuir a emissdo de poluentes e consumo de combustivel, neste trabalho
fez-se um estudo sobre o aproveitamento da energia residual existente nos gases de combustéo
de um motor de combustéo interna estacionario a diesel. Para tal, foi utilizado o ORC (Organic
Rankine Cycle), ciclo termodinamico que utiliza um fluido orgéanico como fluido de trabalho.
As andlises constituem-se em trés partes: 1) analise paramétrica de um sistema ORC em regime
permanente on-design (dentro das condicdes de projeto) para averiguar a influéncia da variacéo
dos parametros termodinamicos, tanto na poténcia produzida quanto na vazao de fluido de
trabalho, com o objetivo de determinar o ponto 6timo de operacédo do ciclo, denominado “ponto
de projeto”; 2) analise paramétrica do mesmo ciclo, agora em regime permanente off-design
(fora das condicOes de projeto), para verificagdo das mesmas influéncias quando séo variadas
as caracteristica da fonte de calor (vazao e temperatura), agora sem variar o projeto geométrico
dos equipamentos constituintes do ciclo, o que aproxima o funcionamento do ciclo a realidade;
3) a andlise econémica de viabilidade de implantacdo para tal planta ORC, a partir do modelo
baseado no CEPCI (Chemical Engineering's Plant Cost Index). Das analises termodinamicas
quanto a eficiéncia do ciclo, o projeto do sistema foi determinado para uma vazéo do fluido de
trabalho de 0,09 kg/s, pressdo de evaporacdo e condensacdo de 3.870 kPa e 25 kPa,
respectivamente e com o gas de exaustao (fonte de calor) a 420 °C e 0,1697 kg/s. A partir desse
ponto de operacdo, foram determinadas as geometrias dos componentes basicos do ORC:
evaporador, turbina, condensador e bomba. Para as simulacbes off-design, realizadas com
auxilio do software ASPEN HYSYS® V.11, foram variadas a pressdo de evaporagdo, a vazéo
de fluido de trabalho e as condicGes de entrada da fonte de calor. De tais simulagdes em
diferentes condigdes, foi constatada uma producdo de poténcia liquida minima, média e
maxima, respectivamente, de 8,56 kW, 15,59 kW e 26,29 kW, enquanto na condi¢do de projeto
foi de 14,72 kW. A anélise econémica expde que o investimento inicial para a implantacéo do
sistema e de R$ 93.502,22 e o retorno financeiro e a taxa de retorno de chegam a uma média de
1,5 anos e 90%, respectivamente, a depender dos valores de juros tomados para o investimento.
O estudo revela o sistema ndo requer grandes investimentos de capital e pode trazer retorno do
investimento em pouco tempo e com ganhos satisfatorios a partir de entéo.

Palavras-chave: Ciclo Rankine Organico, off-design, analise técnica, analise econémica.



ABSTRACT

The exhaust gases of an internal combustion engine (MCI) leave the equipment still with
sufficient temperature to generate more electrical power, if a system is used for this purpose.
Therefore, due to this scenario of the possibility of increasing the efficiency of the energy plant,
thus reducing the emission of pollutants and fuel consumption, in this work a study was made
on the use of the residual energy existing in the combustion gases of an engine diesel stationary
internal combustion. For this, the ORC (Organic Rankine Cycle) was used, a thermodynamic
cycle that uses an organic fluid as the working fluid. The analyzes are evaluated in three parts:
1) parametric analysis of an ORC system in permanent on-design regime (within the design
conditions) to ascertain the influence of the variation of thermodynamic parameters, both in
power and in the flow of working fluid , with the objective of determining the optimum point
of operation of the cycle, determined “design point”; 2) parametric analysis of the same cycle,
now in a permanent off-design regime (outside the design conditions), to check the influences
when they are varied as a characteristic of the heat source (flow and temperature), now without
varying the geometric design of the equipment constituents of the cycle, which brings the
functioning of the cycle closer to reality; 3) an economic analysis of the feasibility of
implantation for such an ORC plant, based on the model based on CEPCI. From the
thermodynamic analyzes regarding the cycle efficiency, the system design was determined for
a working fluid flow of 0.09 kg / s, evaporation and condensation pressure of 3.870 kPa and 25
kPa, respectively and with the exhaust gas (heat source) at 420 ° C and 0.1697 kg / s. From that
point of operation, the geometries of the basic components of the ORC were determined:
evaporator, turbine, condenser and pump. For the off-design simulations, performed with the
aid of the ASPEN HYSYS® V.11 software, the evaporation pressure, the working fluid flow
and the heat source inlet conditions were varied. From such simulations in different conditions,
a minimum, average and maximum net power production of 8.56 kW, 15.59 kW and 26.29 kW,
respectively, was observed, while in the design condition of 14.72 kW. The informative
economic analysis that the initial investment for the implementation of the system is R$
93,502.22 and the financial return and the rate of return reach an average of 1.5 years and 90%,
respectively, depending on the values of interest taken for investment. The study shows that the
system does not require large capital investments and can bring return on investment in a short
time and with satisfactory gains from then on.

Keywords: Organic Rankine cycle, off-design, technical analysis, economic analysis.
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1. INTRODUCAO

Segundo a atual politica de preservacdo ambiental e aproveitamento de recursos
naturais, o numero de pesquisas publicadas que visam desenvolver tecnologias alternativas aos
combustiveis fosseis passa de 1,3 milhdo no acervo on-line da editora ELSEVIER. Também, a
tentativa de aumentar a eficiéncia de equipamentos e processos para que as fontes de energia,
com origem em combustiveis fosseis, sejam reduzidas tanto no Brasil (Figura 1.1) quanto no

mundo (Figura 1.2), € um dos objetivos principais dessas pesquisas.

Derivados de
Nuclear  Carviio e Derivados

2,5% 3,3%

Gis Natural
9,3%

Petrioleo
2,0%

Biomassa

8,4%
Hidraulica

64,9%

Figura 1.1 — Fontes de energia para producao de eletricidade no Brasil em 2019.
FONTE: BALANCO ENERGETICO NACIONAL (2020)

I Petroleo M Hidrelétricas B Outros 50
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Figura 1.2 — Fontes de energia para producéo de eletricidade no mundo entre 1987 e 2019.
FONTE: BRITISH PETROLEUM COMPANY (2020)
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Segundo o balango energético nacional (BEN, 2020) e o BRITISH PETROLEUM
COMPANY (2020), no Brasil o consumo de energia a base de combustiveis fdsseis, para
producdo de eletricidade, é de 14,6% enquanto no mundo é de, aproximadamente, 64%. I1sso
implica que apesar de o Brasil ndo utilizar muitos recursos nao renovaveis para produzir
eletricidade, o consumo mundial desse tipo de fonte é alto.

Logo, pesquisas acerca de formas de diminuir o consumo de energia a partir de fontes
ndo renovaveis estdo em evidéncia e sdo desenvolvidas em um ritmo acelerado de acordo com
o acervo on-line da editora ELSEVIER (Figura 1.3). Tais pesquisas sao importantes para avaliar
métodos que podem diminuir a poluicdo do ar, principalmente, com relagdo a emissdo de gases

poluentes como o CO, NOy e SOy, bem como gases do efeito estufa como CHs4 e CO..

20.000

5

15.000

10.000

5.000

N° de Pesquisas Publicada

2010 2011 2012 2013 2014 2015 2016 2017 2018 2019
Ano

Figura 1.3 — Crescente nimero de publicacdes de pesquisas acerca de fontes renovaveis de energia, na
plataforma on-line da editora ELSEVIER.
FONTE: Préprio autor

O aproveitamento de calor residual de processos industriais, de maquinas térmicas ou
de fontes a alta temperatura, para producdo de poténcia elétrica, esta consolidado atualmente.
Porém, como dito, essas fontes geralmente sdo provenientes de combustiveis fosseis e, assim,
lancam a atmosfera gases nocivos que antes nao estavam presentes nela. Com isso, pesquisas e
o desenvolvimento acerca de sistemas de producdo de poténcia elétrica a partir de fontes de
energia renovaveis, de baixa e média temperatura estdo em pauta, como o caso do presente
trabalho.

O ORC (Organic Rankine Cycle — Ciclo Rankine Organico) é uma tecnologia
desenvolvida para aproveitar o calor de fontes térmicas de baixa (até 200 °C) e média
temperatura (até 600 °C), como as energias solar, geotérmica, biomassa e 0 aproveitamento de
calor residual de maquinas e processos industriais (petroquimica, siderdrgica, automotiva ou

alimenticia, por exemplo).
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A diferenca bésica entre um Ciclo Rankine Convencional (CRC) e o Orgéanico esta no
tipo de fluido de trabalho. Para o ciclo convencional o fluido de trabalho é a 4gua e para o Ciclo
Organico sao os fluidos organicos, compostos com baixo ponto de ebulicdo capazes de evaporar
e gerar vapor de qualidade suficiente para ser aproveitado em algum tipo de processo, como a
geracgdo de energia (WANG, 2011). Desta forma é possivel aproveitar o calor de fontes a baixas
e médias temperaturas.

O sistema ORC absorve o calor de uma fonte e o transforma em poténcia mecanica
através de quatro equipamentos basicos: dois trocadores de calor, uma bomba e uma turbina. O
fluido orgénico a ser usado na planta ORC deve ser escolhido de modo que seja capaz de
produzir o maximo de energia e, ainda, preservar as caracteristicas de projeto previamente
estabelecidas (potencial de corrosividade, niveis de toxicidade e inflamabilidade, baixo custo,
dimensionamento dos equipamentos do ciclo, dentre outros). Por isso, a escolha de um fluido
ideal depende de um grande numero de varadveis que dificultam a selecdo de apenas um
composto.

As grandes vantagens em implantar o Ciclo Rankine Organico séo sua facil manutencéo
e operacao, a simplicidade dos componentes e a possibilidade de aplicacdo do ORC em varios
tipos de sistema térmicos de poténcia, seja como ciclo principal (topping) ou de
reaproveitamento (bottoming).

Existem diferentes maneiras de analisar um sistema ORC para determinar a viabilidade
de implantacéo do ciclo ou o funcionamento dele sobre diferentes condi¢bes. Os estudos sobre
0 ORC, primeiramente (desde 1996, segundo acervo on-line da ELSEVIER, ELSEVIER 2020),
foram feitos com base em analises paramétricas em regime permanente e condi¢des on-design
que expde a influéncia dos principais parametros termodinamicos de operacdo do ciclo nos
dados de saida, como: poténcia liquida produzida, temperatura de saida da &gua de resfriamento,
tamanho dos trocadores de calor, entre outros. Tais analises destacam-se pela rapidez com que
podem ser realizadas, pois tratam o sistema de forma menos complexa e com pouca
interatividade entre as possiveis variagdes nas condi¢des de funcionamento.

Em segundo momento, ja em 2009, foram empregadas técnicas de otimizacdo nas
pesquisas acerca do ORC, como nos trabalhos de Dai et al. (2009) e Vo et al. (2009). As
primeiras analises foram feitas com o objetivo de determinar os pontos de operacgéo ideais para
0 sistema, de maneira que um parametro de interesse fosse otimizado, por exemplo a poténcia
liquida produzida. Assim, simula¢fes acontecem onde a variagdo de um ou mais parametros de

funcionamento é feita e, posteriormente, é identificada uma condigdo de funcionamento que
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denota a mais eficiente maneira do sistema operar, mesmo com variacdes nos parametros
termodindmicos do ciclo, e produzir uma poténcia satisfatoria.

Para compensar a lacuna deixada pela analise paramétrica e a otimizagdo monobjetivo
(influéncia matua dos parametros termodinamicos), as analises de otimizacdo multiobjectivo
(BUFI et al., 2017) foram introduzidas a esses estudos para aumentar a robustez dos resultados.
Tais anélises sdo utilizadas para verificar a influéncia de mais de um pardmetro em varios dados
de saida do ciclo, poténcia liquida produzida e temperatura de saida da agua de condensacéo,
por exemplo. Basicamente as otimizagdes com um objetivo e multiobjetivo sdo realizadas com
0 mesmo intuito de definir a melhor condi¢do de funcionamento do sistema ORC ainda que
com variagdes dos dados termodinadmicos de entrada.

Além disso, todas as analises podem ocorrer de duas maneiras para 0 regime
permanente: on-design ou off-design. Quando o sistema é simulado e analisado para condi¢6es
on-design, significa que o ciclo opera dentro da condi¢do de projeto do sistema, o problema
dessa andlise é que ela ndo leva em consideragdo as variacbes que podem ocorrer durante a
operacdo da planta, o que pode acontecer com certa frequéncia (partidas, paradas, variacdes na
temperatura da fonte de calor). Para o estudo em condicdes off-design, o ciclo é analisado em
situagbes em que os equipamentos trabalhem com pardmetros termodinamicos diferentes dos
quais foram projetados. Esta segunda condicdo assemelha-se com a operagdo em regime
transiente, mas sem as equagcdes diferenciais que o caracterizam; ainda assim, fornece os dados
de operacdo das plantas ORC quando ocorrem pequenas ou grandes variacdes nas condicdes
termodinamicas da fonte de calor, o que € comum no dia-a-dia de operacdo do ciclo.

Contudo, os estudos das andlises dos sistemas ORC carecem de mais dados sobre
retorno de investimento nas pesquisas publicadas, principalmente daquelas com relacdo aos
dimensionamentos off-design de tal ciclo. Assim, uma analise paramétrica off-design, que é o
propdsito da presente tese de doutorado, pode fornecer os parametros termodindmicos ideais
para garantir a maior eficiéncia do ciclo, mesmo com variagdes das condic¢des externas. Entdo,
um estudo a respeito da viabilidade técnica e econdmica de uma planta ORC em funcionamento
off-design pode ser mais adequado e mais préximo da realidade.

A Tabela 1.1 resume as principais areas de estudo de alguns dos trabalhos publicados
mais recentes a respeito das analises sobre o ciclo ORC para recuperacdo de calor. Como se
pode perceber, alguns trabalhos ja abordam parte dos aspectos aqui propostos, mas carecem de
outras abordagens, as quais tornam a presente tese Unica ao apresentar uma analise técnica
econdmica para as diferentes condi¢es de funcionamento do ciclo off-design reunindo todas

as caracteristicas que as demais pesquisas ndo reuniram.
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Tabela 1.1 — Resumo dos estudos recentes sobre o ciclo ORC usado como tecnologia para recuperacao de
calor.

Referencias ICE Off-design Ciclohexano  CEPCI
Presente tese X X X
Fang Y. etal. (2019) X
Badescu V. et al. (2019)
Mohammadkhani F., Yari M. (2019)
Yu W. et al. (2020) X
Schuster S. et al. (2020) X
Dickes R. et al. (2020)
Sarmiento A.L.E. et al. (2021)
Valencia G. et al. (2021) X
Ping X. et al. (2021)

Xu M. et al. (2021) X
FONTE: Préprio autor.

X
X
X
X

X X

X

1.1 Objetivos
1.1.1 Objetivo geral

Simular um ciclo ORC e analisar analise técnica e economicamente 0 processo de
recuperacdo de calor dos gases de exaustdo de um motor de combustdo interna a diesel

estacionario, para o funcionamento em condigdes off-design.

1.1.2 Objetivos especificos

» Analisar parametricamente um Ciclo Rankine Organico em regime permanente on-
design para verificar melhor configuracdo termodinamica para o sistema quanto a
producdo de poténcia e area de troca térmica;

» Simular o funcionamento do sistema selecionado em condicdes off-design para
verificar como os resultados de poténcia rendimento do ciclo se alteram quando apenas
0s parametros termodinadmicos sao alterados e ndo as dimensdes dos equipamentos;

» Analisar economicamente a viabilidade de implantacdo (EPC, payback e ROI) do ORC
em condicGes de operagBes mais proximas da realidade (regime permanente off-

design).

1.2 Justificativa

O alto consumo mundial de energia observado mostra que cada vez mais é necessario o

investimento em fontes ndo prejudiciais ao meio ambiente. Alternativas aos combustiveis
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fosseis fazem-se necessarias uma vez que seu consumo, além de limitado é altamente
impactante na qualidade de vida do ser humano.

E certo que o consumo de energia ndo é algo que deva ser diminuido, ao contrario,
quanto maior o consumo de energia de uma nac¢do, maior o seu grau de desenvolvimento.
Porém, esse consumo quando feito a base de fontes poluentes ndo pode ser considerado
benéfico totalmente e, é de se esperar, que em algum instante ndo ser& mais tolerado.

Por isso as pesquisas acerca de fontes renovaveis para producéo de energia e, também,
métodos de aumentar a eficiéncia em processos industriais principalmente, podem ser
prioridade.

Dentro das diversas formas de aumento da eficiéncia de um sistema de produgéo de
energia, esta o ciclo ORC, tal ciclo é um sistema simples, capaz de aproveitar calor de fontes a
baixa e média temperatura. Os processos industriais, geralmente, ndo rejeitam calor a altas
temperaturas, logo, o sistema ORC é uma boa alternativa para aproveitar tal energia.

Dessa forma, o presente trabalho trata esse tipo de andlise para aproveitamento
energético dos gases de exaustdo de um motor de combustao interna estacionario a diesel,
utilizando como fluido de trabalho o ciclohexano, que ndo é um fluido comum nesse tipo de
estudo e tém o intuito de mostrar as possibilidades técnicas e econdmicas para o ciclo ORC
com esse fluido orgéanico.

Alem disso, o trabalho evidencia a necessidade da anélise do ciclo em regime off-design,
uma vez que se trata do um modo de operacgdo proximo ao da realidade do sistema. Ainda, traz
uma abordagem econémica que expde ao leitor o retorno de seu investimento ao longo do tempo
em consequéncia dos riscos do investimento, ndo apenas 0s custos de equipamentos e de

implementacdo, que € o0 mais comum nesse tipo de analise.

1.3 Desenvolvimento do trabalho

A presente Tese foi dividida em cinco capitulos (Figura 1.4):

Capitulo 1 (Introducio) — E dada uma visdo geral sobre o tema a ser abordado e sua
importancia nos dias de hoje, bem como a necessidade de avanco nas préaticas de analises sobre
o sistema ORC;

Capitulo 2 (Fundamentacéo Teorica) — Faz-se uma breve revisao bibliografica sobre o
que abrange o tema “alternativas para produgdo de energia e uso do ORC”, as principais fontes
de calor, os fluidos de trabalho, as leis da termodinamica para 0 ORC e as formas de analise do

ciclo (on-design, off-design e dindmica);
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Capitulo 3 (Dimensionamento dos equipamentos do ciclo) — S&o apresentados 0s passos
a serem seguidos para dimensionar os equipamentos do ciclo ORC (trocadores de calor, turbina
e bomba) bem como as caracteristicas construtivas de cada um deles;

Capitulo 4 e 5 (Analise Técnica) — Sdo expostas as analises atraves das simula¢bes do
ORC simples em regime permanente on-design e off-design que demonstram como o sistema
responde as variagdes nas condigdes de funcionamento, bem como o modelo matematico e
computacional dos componentes do ciclo para o funcionamento em uma condicéo especifica;

Capitulo 6 (Analise Econdmica) — Sao expressos os calculos de viabilidade econdmica
da possivel implantacdo de um sistema ORC analisado em condicGes off-design de operacéo,
objetivando o retorno financeiro para o investidor;

Capitulo 7 (Conclusdo) — Trata das conclusdes acerca do trabalho e de sugestdes para
trabalhos futuros.

Assim, o trabalho acaba por transmitir como o projeto de um sistema ORC pode ser
feito, de maneira a abarcar algumas das especificidades encontradas na operacionalidade diaria
do ciclo, bem como um método de verificar a viabilidade econémica da instalacdo de tal
sistema. O trabalho tém a premissa, como explicado, de encaminhar o leitor a compreensao de
cada parte do tema de modo Idgico, com isso a sequéncia definida (Figura 1.4) aborda o ciclo
ORC (importancia e variabilidades), métodos de dimensionamento das maquinas térmicas que
compdem o ciclo, o tipo de analise técnica aplicada para obtencdo do ponto de projeto do
sistema, bem como dos valores de rendimento e producdo de poténcia e a analise econémica

gue mostra o quanto de retorno é dado ao investidor da planta ORC.
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Revisdo Bibliografica
Introducéo « ORC Anélise Técnica
« Cendrio atual Fontes de calor « Analise paramétrica
« ORC Fluidos de trabalho em condicdes on-
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Figura 1.4 — Desenvolvimento etapa a etapa do trabalho.
FONTE: Proprio autor
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2. FUNDAMENTACAO TEORICA

O ORC é apresentado neste capitulo, bem como suas diferengas para com o CRC, a
atual situacdo brasileira quanto a esse tipo de sistema e as possiveis configuracdes para o ORC.
Também sdo apresentados aspectos técnicos sobre as principais fontes de calor para o ORC. O
capitulo ainda apresenta uma explicacdo de quais sdo as caracteristicas desejadas para o fluido
de trabalho do ORC e os diferentes métodos de anélises termodindmicas desse sistema.

2.1 Ciclo Rankine Organico

O Ciclo Rankine Organico &, hoje em dia, alvo de vérias pesquisas no setor energético,
como as apresentadas no decorrer do presente capitulo. Principalmente pois, 0 ORC, é capaz
de recuperar ou utilizar calor de fontes a baixas temperaturas (menores que 200 °C, altas
temperaturas seriam acima de 600 °C), para producdo de energia elétrica (DICKES et al.,
2017a).

Segundo Chintala et al. (2018), um ORC é composto por componentes simples de facil
instalacdo, manutencao e operacdo. Basicamente, as diferencas entre 0 ORC e o Ciclo Rankine
Convencional sdo: o tipo de fluido de trabalho (dgua para o0 CRC e fluidos organicos para o
ORC) e a capacidade do ORC de absorver calor, com potencial para producdo energética, de
fontes a baixas temperaturas.

O Ciclo é realizado, segundo Ariyanfar et al. (2016), de maneira simples pelos processos
sequenciais de aumento de energia piezométrica, evaporacdo, expansdo e condensacgdo (Figura
2.1). Para tais sdo utilizados, respectivamente, 0s seguintes equipamentos basicos: bomba,
trocador de calor do tipo evaporativo, turbina e outro trocador de calor para condensacéo (LI1U

et al., 2017). Existem outras configuracdes desse ciclo que necessitam de outros equipamentos.

] Poténcia
Turbina Produzida

6 [

Condensador

Evaporador
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Figura 2.1 — Principais equipamentos de um sistema ORC.
FONTE: ARIYANFAR et al. (2017) - Modificada
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2.1.1 Principais configuractes do ORC

ORC com trocador de calor interno (Figura 2.2) — Para esta configuracdo é
adicionado um trocador de calor apds o dispositivo de expansao, a fim de recuperar parte do
calor do fluido que sera rejeitado no condensador. Com isso o fluido orgéanico, apds a passagem
pela bomba, entra do evaporador com energia maior que aquela da configuracao basica. 1sso,
de acordo com Garcia et al. (2018), aumenta o rendimento térmico do ciclo e, assim, precisa-

se de trocadores de calor com menores dimensdes.

Evaporador ® Turbina
7

Regenerador
4

Condensador
- 5

Bomba

Figura 2.2 - ORC com Trocador de Calor Interno.
FONTE: GARCIA et al. (2018)

ORC em cascata — E uma configuragio que apresenta dois ORCs, um ap0s 0 outro, em
que o calor trocado no evaporador do primeiro ciclo aquece o fluido de trabalho do segundo
ciclo. Neste modelo de sistema ORC existem dois dispositivos de expansao que geram poténcia,
a diferenca entre eles € que um gera mais energia que o outro, uma vez que o fluido organico
esta a uma temperatura menor no segundo ciclo. Nesta configuracdo pode ou ndo haver uma

segunda fonte de calor externa, como pode ser visto na Figura 2.3 (CHEN et al. 2017).
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Figura 2.3 - ORC em Cascata.
FONTE: CHEN, et al. (2017)
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ORC com superaquecedor (Figura 2.4) — Segundo Oliveira Neto et al. (2016), neste
caso é empregado um “segundo” trocador de calor evaporativo, chamado superaquecedor, que
na verdade ¢ uma extensdo do evaporador. Este dispositivo tem a funcdo de aumentar a
temperatura do fluido orgénico e garantir que este fluido permaneca no estado de vapor ao final

da passagem pelo dispositivo de expansao, o que ndo aconteceria caso ndo fosse utilizado esse

superaquecedor.
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Figura 2.4 - ORC com Superaquecedor.
FONTE: OLIVEIRA NETO et al., (2016)

2.2 Fontes de calor para ORC

Existem muitas possibilidades de fontes de calor para geracdo de energia a partir do
ORC. Dentre elas, a biomassa, energia solar, energia geotérmica, calor dos gases de exaustao

dos motores de combustdo interna, entre outros.

2.2.1 Biomassa

Um dos maiores desafios da atualidade é garantir ao consumidor energia barata e
acessivel. Segundo Kalina et al. (2017), atualmente, a tecnologia mais popular para plantas de
cogeracdo, descentralizada de pequeno e médio porte, € o ORC. Estes autores simularam
computacionalmente uma planta ORC de cogeragdo que produz 606 kW de energia elétrica
(com 100% de carga), na qual a fonte de calor é a queima de aparas de madeira. A eficiéncia
do ciclo organico foi de 18% (com carregamento maximo) e, nas mesmas condicdes, a
eficiéncia total da planta foi de 80%. O fluido orgénico simulado foi o octametiltrisiloxano.
Com a simulago, os autores puderam obter os parametros 6timos das principais partes do ciclo:
0 circuito do 6leo termico, dos gases de exaustdo e do ar de entrada na cAmara de combustéo,

isso para diferentes vazdes de biomassa (1.202,4, 720 e 360 kg/h).
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No trabalho realizado por Kalina (2017), foi investigado um sistema de pequena escala
relativamente simples e confiavel para a utilizacdo de recursos de biomassa disponiveis
localmente. Tal sistema produziu cerca de 150 kW de energia elétrica a partir da troca de calor
feita com um déleo térmico, que absorveu energia dos gases provenientes da queima da
biomassa, de 390 °C. Isso implicou em um rendimento térmico da planta (microturbina mais
ORC) de quase 37% (que diminui com o aumento da temperatura). Embora seja algo de muito
interesse do mercado, essa utilizacdo da biomassa para producdo de energia elétrica é feita, na
pratica, a partir de um unico tipo de sistema: um ORC no qual a fonte de calor € a queima da
biomassa que transmite, primeiramente, o calor para um circuito de 6leo térmico. Apesar de ter
uma eficiéncia de conversdo de calor baixa (20%), esse tipo de solucéo é comercializada com
um baixo risco de investimento.

Um sistema de cogeracdo que utiliza ORC foi simulado por Mena et al. (2017). A
simulagéo foi feita para uma planta que utiliza a queima de folhas de oliveiras como fonte de
calor. O ciclo proposto mostrou uma capacidade de producao elétrica e térmica de 93,8 kW e
412 kW, respectivamente, com rendimento de cogeracdo de 58,41% (10,82% apenas a elétrica).
Para isso foram consumidos 240 kg/h de biomassa.

A utilizacdo da biomassa como fonte de calor € mais viavel quando a planta de geracao
se encontra proxima ao local onde é produzida a biomassa a ser utilizada. Como estudado no
trabalho de Uris et al. (2017), uma central de cogeragdo que utiliza biomassa como fonte de
calor foi simulada. Tal central estava localizada a 30 km de distancia dos polos produtores da
biomassa. A planta pode abastecer, em termos de energias elétrica e térmica, vilarejos que,
somados, possuem em torno de 15 mil habitantes. Com um custo de produgdo de 10
Euros/MWh.

2.2.2 Energia solar térmica

O aproveitamento da energia solar para producdo de eletricidade e energia térmica é
uma das alternativas para geragédo de eletricidade com relagdo ao uso dos combustiveis fdsseis.
Mesmo com os inumeros desafios, principalmente os relacionados a regulamentacéo legal, os
recursos energéticos renovaveis representam, aproximadamente, 19,2% do consumo energético
mundial (BRITISH PETROLEUM COMPANY, 2017). Cioccolanti et al. (2017) estudaram
uma planta ORC de 3,5 kW de eletricidade e 17,6 kW de refrigeracdo que utiliza a energia solar
como fonte de calor. E possivel afirmar, perante aos resultados, que para os meses de maior
intensidade solar, o rendimento da planta € menor, isso devido as maiores temperaturas no

condensador e uma maior demanda do sistema de refrigeracao.
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Deligant et al. (2017) identificaram os melhores parametros de funcionamento para uma
dada turbina, utilizada em um ciclo ORC simples (Figura 2.1) em que a energia solar era a fonte
de calor. Para tal, utilizaram simulacGes em CFD e, com elas, observaram que os valores de
rendimento térmico do ciclo, temperatura da fonte quente, temperatura de condensacao e
energia produzida para o melhor fluido de trabalho simulado (R245fa) foram, respectivamente,
4,9%, 110,7 °C, 35 °C e 3,0 kW.

Para aumentar a producdo de eletricidade em um ciclo ORC em que a fonte de calor
principal é a energia geotérmica (170 °C), foi simulada por Heberle et al. (2017) uma
configuracdo de um ciclo com superaquecimento do fluido organico baseada na energia solar.
Com isso, um aumento de 4,5% na producdo de energia elétrica foi obtido a uma temperatura
de fonte de 172,3 °C. Outro tipo de associacao de ciclo ORC foi simulada por Milani et al.
(2017) na qual trés tipos de montagens de um mesmo ciclo combinado (solar-syngas) foram
estudados. Os ciclos ORCs baseados na queima da biomassa e na energia solar foram adaptados
para funcionarem juntos para producdo de energia elétrica, uma montagem que estd em
ascensdo em termos de implantacdes.

Duas configuracdes de ciclos Rankine organico foram simuladas em MatLab por Tiwari
et al. (2017): ORC Simples e ORC Regenerativo. Os ciclos foram avaliados quanto as duas
primeiras Leis da Termodinamica, balanco de energia e destruicdo exergética. Varios fluidos
de trabalho foram testados. O fluido que forneceu os melhores resultados foi uma mistura de
ciclohexano e R245fa, foi determinado que quanto maior a participacdo em massa do
ciclohexano na mistura, maior a quantidade de energia absorvida no evaporador. Os autores
expuseram que as eficiéncias de Primeira e Segunda Leis, respectivamente, quanto utilizado o

ciclo regenerativo, aumentaram em quase 50% e 36%.

2.2.3 Energia geotérmica

Devido a sua eficiéncia e flexibilidade, 0 ORC se destaca dentre os sistemas tradicionais
de producdo energética no que diz respeito ao aproveitamento de energia de baixa entalpia
(baixa temperatura). Isso faz com que o Ciclo Rankine Organico seja aplicavel ao
aproveitamento do calor proveniente do interior da crosta terrestre (energia geotérmica) que,
em geral, é de baixa temperatura. Segundo Algieri e Sebo (2017), devido a baixa producdo de
eletricidade em relacdo ao seu custo, sistemas ORC para essa finalidade ainda ndo séo
amplamente utilizadas.

Em uma anélise energética, econdmica e ambiental, Bina et al. (2017a) compararam 2

ciclos ORC baseados na energia geotérmica, ORC Simples e Regenerativo, realizada no
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software Engineering Equation Solver (EES). Segundo a pesquisa, 0 ORC Regenerativo para
recuperar energia de uma fonte geotérmica a 165 °C e vazdo de 100 L/min, foi mais vantajoso
em todos os aspectos estudados, apresentou 0 menor custo de producéo de eletricidade (25,65
US$/GJ), as maiores eficiéncias energéticas e exergéticas (17 e 60% contra 14 e 52%) e a maior
producdo de energia elétrica (5.245 kW contra 5.063 kW). Isso representa uma reducdo no
consumo de 3,6% de combustivel, o que remete em 3,6% menos de emissdo de CO. (Figura
2.5). Segundo Nami et al. (2017), as maiores destruicdes de exergia acontecem no evaporador
e no condensador, sendo maior no primeiro equipamento, cerca de 30% de toda exergia

destruida (aproximadamente 16% para o condensador).
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Figura 2.5 — ORC Regenerativo que utiliza o calor da Terra como fonte de energia.
FONTE: BINA et al. (2017a)

Quatro configuracbes de ORC que utilizam a energia geotérmica a 165 °C foram
simulados por Bina et al. (2017b):ORCs simples, com trocador de calor interno, em cascata e
regenerativo. Dentre eles, mais uma vez, o ciclo regenerativo apresentou 0os melhores resultados
técnicos, melhores rendimentos energéticos (20,57%) e exergética (63,72%). Em termos
econémicos, a configuracdo regenerativa, com um custo de eletricidade produzida de 25,10
US$/GJ. Conclusdes semelhantes podem ser observadas no trabalho de Mosaffa et al. (2017),
no qual as mesmas configuracdes foram testadas para 0s mesmos pardmetros, apenas a
temperatura da fonte (175 °C) variou, mesmo assim, em poucos graus.

Outra tecnologia que pode ser aplicada ao aproveitamento de energia de baixa entalpia
para producdo de eletricidade € o Ciclo Kalina. Fiaschi et al. (2017) compararam o ciclo Kalina
com o ORC, que tinham como fonte de calor a energia geotérmica para médias e baixas

temperaturas (212 e 120 °C). Para medias temperaturas 0 ORC revelou-se mais eficiente e com
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um custo para eletricidade produzida 3% menor que o Ciclo Kalina. Porém, para baixas
temperaturas o Ciclo Kalina mostrou-se mais interessante, tanto econémica quanto
tecnicamente. Foram, em média, 32% a mais de energia produzida, com um custo 29% menor

que o ciclo ORC.

2.2.4 Recuperacao de calor

Uma das maiores aplicacfes do ORC é na recuperacdo de calor de méaquinas ou
processos industriais. Nesse tipo de utilizacdo as temperaturas, em geral, sdo consideradas
médias (acima de 200 °C e menores que 600 °C) como, por exemplo, gas de escape de turbinas
a gas ou motores de combustdo interna (SEYEDKAVOOSI et al., 2017), &gua de arrefecimento
(PANTALEO et al., 2017), calor do processo de fusdo de aco (RAMIREZ et al., 2017), entre
outros.

Aléez et al. (2017) estudaram a aplicabilidade do ORC em linhas de distribuicéo de gas
natural, especificamente no processo de recompressdo do gas (Figura 2.6), onde o gas que passa
pela turbina que movimenta o compressor (temperatura maxima de 491 °C), é levado ao
evaporador do ciclo organico e utilizado como fonte de calor para o ciclo. Uma simulacdo em
off-design apresentou que, para 6.748,6 horas de funcionamento, o sistema € capaz de produzir

quase 42,6 GWh de poténcia elétrica com um rendimento de 23,14%.
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Figura 2.6 — ORC Utilizado no processo de recompressdo de gas natural.
FONTE: GOMEZ-ALAEZ et al. (2017)

Um sistema ORC de pequeno porte foi estudado por Bianchi et al. (2017), no qual era
possivel aproveitar calor de fontes a 65, 75, 85 °C. Tal planta foi capaz de produzir 0,3 a 1,2
kW com um rendimento do ciclo 2,9 a 4,4%. Para cada temperatura, foi variada a vazao massica
de fluido organico (R245a) de acordo com a poténcia consumida pela bomba. Para validar a
simulacéo, foi utilizado um prot6tipo construido em Bologna (lItélia).

Um sistema que gera energia elétrica e térmica a partir de um campo de coletores
solares, queima de biomassa, uma planta ORC e um trocador de calor para recuperar a energia

térmica (Figura 2.7) foi avaliado, em termos técnicos e econémicos, por Pantaleo et al. (2017).
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Neste trabalho, observou-se que a energia elétrica produzida foi de 2,10 MW e a térmica de
0,96 MW, o que foi obtido a partir de um custo total de investimento de 4,3 a 9,5 milhdes de
Euros, que varia de acordo com o tipo de operacdo (com ou sem o0 sistema de cogeragéo e carga
constante ou ndo), também, ha um custo anual com a operacéo do sistema de 1,5 a 2,3 milhdes
de Euros. Logo, esse sistema se mostrou economicamente inviavel, em comparagdo ao sistema
baseado apenas na queima da biomassa devido aos altos custos dos equipamentos que
proporcionam aumento de rendimento e aproveitamento energético da planta.

Uma otimizacao multiobjetivo baseado em algoritmo genético foi realizada por Yang et
al. (2017) a fim de identificar os melhores parametros técnicos para um sistema ORC que utiliza
o calor rejeitado por um motor a gas natural como fonte quente, que produziria a maior
guantidade de energia com o menor custo. Tal configuracdo étima produziu 23,63 kW a um

custo 0,41 US$/kWh com um rendimento de ciclo de, em média, 9,58%.
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Figura 2.7 — Sistema que utiliza a queima da biomassa, coletores solares e ORC para geracéo de

eletricidade.
FONTE: PANTALEO et al. (2017)

2.3 Fluidos de trabalho

Existem trés classificagcOes para os fluidos de trabalho (GRONIEWSKY et al., 2017;
CHINTALA et al., 2018), fluidos umidos, isentropicos e secos. Essas classificagdes variam de
acordo com a inclinagéo da curva de vapor saturado no diagrama “Temperatura vS. Entropia”
do fluido (RAJABLOO, 2017).

> Fluidos Umidos (Figura 2.8(a)) — O diagrama “Temperatura vs. Entropia apresenta

a inclinacéo, da linha de vapor saturado, negativa. Isso faz com que, ao final da
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expansao, haja uma mistura de vapor e liquido, o que pode danificar o dispositivo
de expansédo. Ex: 4gua, propano, etano, metano, entre outros;

» Fluidos Isentrépicos (Figura 2.8(b)) — O diagrama “Temperatura vs. Entropia
apresenta a inclinacdo, da linha de vapor saturado, infinita. Ou seja, vertical
(isentropica). Ex: isobutano, ciclopentano, benzeno, tolueno, entre outros;

» Fluidos Secos (Figura 2.8(c)) — O diagrama “Temperatura vs. Entropia apresenta a
inclinacdo, da linha de vapor saturado, positiva. Isso faz com que, ao final da
expansdo, haja vapor superaquecido. EXx: isopentano, ciclohexano, octano,

dodecano, entre outros.
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Figura 2.8 — Curvas de fluido de trabalho para ORC. (a) Fluido Umido; (b) Fluido Isentrépico; (c) Fluido

Seco.
FONTE: GRONIEWSKY et al. (2017)

2.3.1 Condicoes que definem um otimo fluido de trabalho para o ORC

Segundo White et al. (2017) e Aboelwafa et al. (2018), para um melhor desempenho do

sistema ORC e, com isso, reduzir o custo de implantacdo, é necessario que seja escolhido o

melhor fluido orgénico para determinada situacao. Tal escolha depende dos parametros:
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> Maior massa especifica de vapor. Isso faz com que a vazao volumétrica seja menor e, com
1SS0, necessita-se de um menor dispositivo de bombeamento;

> Baixas viscosidades de vapor e liquido. Isso diminui as perdas por atrito e aumenta a
efetividade das trocas térmicas assim como maiores condutividades térmicas;

» Maior peso molecular, o que faz com que seja necessario menor nimero de estagios na
turbina;

» Maior capacidade térmica, a fim de transferir maior quantidade de energia;

» Para prevenir que haja e infiltracdo de ar externo, a pressdo de condensacéo do fluido deve
ser maior ou, no minimo, igual a atmosférica;

> A temperatura critica deve ser proxima da temperatura da fonte de calor. Para obter maiores
rendimentos de ciclo;

» O ponto de congelamento do fluido deve ser menor que a menor temperatura do ciclo;

> A razdo entre o calor latente de vaporizacao e o calor sensivel do fluido deve ser a maior
possivel para diminuir a quantidade de energia necessaria na fonte quente e/ou produzir
maior quantidade de energia;

» O fluido ndo pode se deteriorar durante as operacdes no ciclo, ou seja, sua estabilidade
térmica deve ser a melhor possivel,

» O fluido ndo deve ser corrosivo e nem interagir quimicamente com os equipamentos do
ciclo;

» O fluido escolhido ndo deve causar grandes danos a camada de 0z6nio (baixo ODP) e nem
provocar aumentos drasticos na temperatura global (baixo GWP), além de baixo tempo de
permanéncia na atmosfera;

> Nao deve ser toxico nem inflamavel para ndo causar acidentes durante a operacdo do
sistema ORC,;

> Deve ser economicamente viavel e com boa disponibilidade de mercado.

2.4 Métodos de analise de modelos ORC

Os métodos de andlise dos sistemas ORC estdo em evolugdo. Como o ciclo é uma
tecnologia ja reconhecida como um bom meio para aproveitamento de energia de baixa e média
temperatura, 0s pesquisadores cada vez mais aprimoram as técnicas para estudo desses
sistemas. Essas técnicas tém como base as analises paramétricas, seguidas das otimizacbes
monoobjetivo e, posteriormente, as multiobjetivos. Porém, essas andlises tomam como
referéncia o regime permanente on-design de operacdo. Analises em regime permanente off-

design encontram-se, juntamente com as em regime transiente, na vanguarda das pesquisas
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relacionadas com ORC, pois representam o funcionamento do sistema em condi¢Bes proximas
a aquelas experienciadas nas operacdes reais e diarias de tais sistemas, como revelado por Alaéz
etal. (2017), Benato et al. (2017) e Ibarra et al. (2019).

2.4.1 Analises paramétricas

Um tipo de estudo estatistico é a analise paramétrica, que consiste em verificar a
influéncia de varios parametros, que compdem um sistema, de maneira isolada. Para tal, em
determinado modelo de estudo, sdo variados 0s parametros de interesse e, assim, verifica-se
como varia a resposta do modelo com a variacdo desse parametro.

Song et al. (2016) realizaram analises paramétricas em regimes nominais de projeto (on-
design) e fora do ponto de projeto (off-design) para um ORC simples que recupera calor dos
gases de exaustdo de uma turbina a gas. Primeiro, fixaram todos os pardmetros térmicos do
ciclo, exceto dois a cada vez, e analisaram como as mudancas de um parametro afetam no outro.
Posteriormente, em uma andlise off-design da turbina, em que a temperatura € diferente para
cada ponto de funcionamento, perceberam que em ambas as anélises existem varios pontos
6timos dos parametros do ciclo, um para cada ponto de funcionamento da turbina e de
temperatura e pressdo de condensacao.

Novamente em uma analise paramétrica de um sistema ORC, em condicGes de
funcionamento nominais para uma estacdo de cogeracao a partir de biogas doméstico na qual o
melhor desempenho da energia liquida do ciclo, rendimento térmico e rendimento exergético
sdo avaliados como 79,23 kW, 15,51% e 27,20%, Yagli et al. (2016) puderam aferir que existe
um ponto 6timo para cada simulacdo feita. Em suas simulacdes, foram fixados todos os
parametros termodindmicos exceto dois, 0s quais desejava-se analisar a relagéo.

Em Bellos e Tzivanidis (2017), ou autores estudaram, para aproveitamento da energia
solar téermica, um ciclo ORC em regime permanente e também o otimizaram a partir de analises
paramétricas. Para tal otimizacdo foram levadas em consideracdo tanto a energia produzida
(Primeira Lei da Termodinamica) quanto a exergia destruida (Segunda Lei da Termodinamica).

Também o trabalho realizado por Kim et al. (2017), Braimakis e Karellas (2018a) e
Braimakis e Karellas (2018b) utilizaram andlises paramétricas de Primeira Lei para otimizar os
parametros termodinamicos de funcionamento de um sistema ORC para fontes de média e
baixas temperatura. Esta analise seguiu com o estudo da relagéo entre dois parametros e, assim,
foi definido o ponto 6timo, ou um conjunto de pontos 6timos, 0s quais produzem a maior

poténcia possivel para seu respectivo valor de temperatura da fonte.
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2.4.2 Otimizacao em regime permanente

Outro tipo de anélise realizada em sistemas ORC é a de otimiza¢do nos quais s&o
verificados os pontos, caso haja mais de um, que o conjunto dos parametros utilizados fornece
o melhor funcionamento do ciclo, apesar de variagdes nas condi¢cdes de funcionamento. Tais
pontos ndo necessariamente sdo aqueles que rendem a maior poténcia ou o melhor rendimento,
e sim aqueles que produzem uma quantidade de energia satisfatoria, independente da condigao
de funcionamento da fonte de calor.

No trabalho de Yang et al. (2017), pode-se perceber que a temperatura dos gases de
escape, gases esses que sdo a fonte de calor para o ORC, varia de acordo com o torque e a
rotacdo do motor de combustdo interna (Figura 2.9). Logo, existe um ponto étimo em que 0s
parametros construtivos dos equipamentos do ciclo séo ajustados, afim de produzir a maior
poténcia possivel. Também, existe um ponto que o sistema pode ser dimensionado onde ndo
necessariamente ele precise operar na condicao de maxima producdo energética e, sim, em uma
onde outros pardmetros, como o menor consumo de combustivel, possam ser levados em
consideracio para a operacdo satisfatoria do sistema. E esse Gltimo ponto que a anélise de
otimizacdo procura estabelecer, como feito na pesquisa dos autores em questdo. O que permite
abranger toda a faixa de operagdes do sistema sem que haja prejuizo, ou diminuicdo de

eficiéncia dos resultados de interesse do sistema.
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Figura 2.9 — Curvas da variacéo das condic@es de funcionamento do motor em fun¢édo da temperatura dos

gases de exaustao.
FONTE: YANG et al. (2017)

Uma planta ORC com base na energia solar foi estudada por Boyaghchi e Sohbatloo
(2018), que através de uma otimizagdo multiobjetivo com base nas equacdes de 12 e 22 Leis da

Termodindmica e em parametros econdmicos, analisaram como a eficiéncia, energia produzida
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e 0 EPC variam com a temperatura ambiente. Os parametros de funcionamento do ciclo sdo
constantes (pressdo de evaporagdo, temperatura de condensacdo, temperatura de
superaguecimento, pinch point, dentre outras), independente da temperatura da fonte, que varia
constantemente por se tratar de um sistema solar. Isso faz com que a eficiéncia, energia
produzida e EPC variem em valores satisfatorios, que ndo sdo necessariamente os melhores
para cada parametro individualmente. Trabalhos semelhantes foram realizados por Zhao et al.
(2017a) e Zhao et al. (2017b), com foco no aproveitamento do calor rejeitado em motores
estacionarios de combustdo interna.

O trabalho realizado por Karimi e Mansouri (2018), no qual utilizou a energia
geotérmica e a otimizagdo com base na 1% e 22 Leis da Termodindmica para conseguir a
configuracdo 6tima do ORC em que para os fluidos R600a, R152a e R11 foram produzidos,
respectivamente, 1.800, 2.000 e 800 kW de poténcia elétrica. Assim, estudaram a influéncia
dos parametros externos, como a temperatura de condensacdo, no tempo de retorno do
investimento do sistema ORC. Pode ser visto na Figura 2.10 que quanto maior a temperatura
de condensacdo do sistema ORC menor é o tempo de retorno de investimento, pelo menos até
aproximadamente 315 °C onde o contrario passa a ser observado. Pode-se concluir que o tempo
de retorno de investimento é minimo em um ponto 6timo de condensacgao e que para as demais

temperaturas ele aumenta.
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Figura 2.10 — Curvas da variacio do tempo de retorno de investimento em funcéo da temperatura de
condensacéo para um sistema ORC.
FONTE: KARIMI e MANSOURI (2018)
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2.5 Calculo do rendimento do ORC

Para o célculo dos rendimentos de Primeira e Segunda Leis assumiu-se o Ciclo Rankine
Ideal como pardmetro de andlise, que conta com 0s processos sequenciais de evaporagao,
expansdo, condensagdo e compressdo. Para qualquer outra configuragdo as equacbes sdo

analogas e respeitam as caracteristicas do sistema.

2.5.1 Rendimento de Primeira Lei

A Primeira Lei da Termodinamica é enunciada no &mbito da conservacéo da energia —
energia ndo pode ser destruida nem criada, somente transformada — ela pode alterar a
distribuicdo e/ou forma, mas nunca a quantidade. Logo, se uma forma de energia tiver
desaparecido, a mesma quantidade devera aparecer em outro lugar sob a mesma ou em forma
diferente. Segundo os trabalhos de Song e Gu et al. (2016), Bellos e Tzivanidis (2017) e
Sadreddini et al. (2018), a anélise termodindmica de Primeira Lei de um sistema ORC, baseia-

se nas EquacgOes 2.1 a 2.11 e na Figura 2.11.

A

T 5

>
5

Figura 2.11 — Diagrama T-s para um sistema ORC com fluido de trabalho seco.
FONTE: Proprio autor

A partir deste conceito os calculos do rendimento de Primeira Lei e das poténcias em
cada equipamento para um sistema ORC, (turbina, trocadores de calor e bomba), utilizam o

balango de energia. A Equacdo 2.1 apresenta esse balango em regime permanente.
2

2
0=0-W+ My s l(he — hy) + <%> + g(z, — zs)l (2.1)

Com foco na Figura 2.11, a expansdo na turbina é feita no processo 1-2 e o trabalho
produzido é dado pela Equagdo 2.2.
W, = My (hy — hy) (2.2)

No processo 2-3 acontece a condensagdo do fluido de trabalho, onde é descartada a

energia calculada na Equacdo 2.3.
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Qcond = mwf(hz - h3) (2.3)
Em 3-4 o fluido de trabalho é bombeado e a bomba utilizada nesse processo consome

parte da energia produzida pela turbina, Equacéo 2.4.
Wb = mwf(h4 — h3) (2.4)

O processo 4-1 é onde a energia da fonte de calor é aproveitada, Equacdo 2.5. Com isso

o fluido de trabalho é evaporado.

Qevap = mwf (hl - h4) (2.5)
Assim, o rendimento de Primeira Lei pode ser calculado pela Equacdo 2.6.
Wy W, — W,

T’I — lig t b (26)

AE.'fon Efon,e - Efon,s

2.5.2 Rendimento de Segunda Lei

A quantidade de trabalho util que pode ser obtida nos processos de transformacéo de
energia € o que trata a Segunda Lei. E impossivel converter, totalmente, energia térmica em
trabalho dtil, pois em qualquer conversdo de energia uma parte dela é degradada
(irreversibilidades). Logo, em todos 0s processos que promovem sucessivas mudancgas de
energia, o rendimento é, sempre, decrescente.

Nos ciclos ORC é comum fazer uma primeira analise considerando o ciclo ideal. Porém,
irreversibilidades acontecem durante os processos do sistema, o que leva a um aumento de
entropia. Tais irreversibilidades podem ser externas ou internas. Dentro dos componentes do

ciclo ou na rede que os liga (YAGLI et al. 2016).

I. Internas:

= Atrito nas tubulacGes, que ocasiona queda de pressédo na rede (perda de carga);

= Expans@es ndo controladas, principalmente nas turbinas;

= Perdas de calor internas devido as diferencas de temperatura do sistema com o meio.
I1. Externas:

= Perdas de calor externas devido as diferencas de temperatura do sistema com o0 meio;

= Perdas de poténcia mecanica por acoplamento e outras transferéncias de trabalho.

De acordo com Bellos e Tzivanidis (2017) e Sadreddini et al. (2018), o modo usado para
calcular o rendimento de Segunda Lei é semelhante ao para a de Primeira Lei, ou seja, por meio
de um balango de 22 Lei. A Equacéo 2.7 expOe o balango de entropia em regime permanente.
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Q; . . -
0= z#+2m6562m555 + Iy (2.7)
j J e N

Para o célculo da exergia destruida (entropia gerada) em cada dispositivo do ciclo,
descritos no item 2.5.1, e também a fornecida pela fonte de calor (Figura 2.10), sdo descritos

pelas Equacdes 2.8 a 2.10.

jt = Wt,rev - TO-mwf- (52 - 51) = Wt,rev - mwf- |Aef(1,2)| (2-8)
icond =T [mwf (53 —52) — Mg (Se — Ss)] =Ty [mwf-Aef(ZB) — My deg (e,s)] (2.9)
jb = Wb,rev + To-mwf- (54 - 53) = Wb,rev + To-mwf- |Aef(3,4-)| (2-10)

Para o evaporador, tem-se a exergia destruida calculada pela Equacdo 2.11. Vale

lembrar que este processo (4-1) faz contato com a fonte de calor.

ievap = To{mwf(sl —54) + mfon(ss - 56)} =Ty [mfon-Aefon(6,5) + mwf-Aef(lA)] (2-11)

Assim, o rendimento Segunda Lei é calculado pela Equacdo 2.12. Esse rendimento pode

ser calculado também para cada equipamento isoladamente, no qual o rendimento deles é

determinado pela razdo entre o trabalho produzido/consumido ou calor transferido e os

méaximos trabalho e produzidos/consumidos e calor transferido se 0s processos na turbina,

bomba e/ou trocadores de calor fossem isentropicos. E 0 que se chama de “rendimento
isentropico”.

Wig W — W,

(2.12)

nn = =
Mgon - AeF.fon Meonte (efon,i - efon,o)

2.6 Analise off-design

O regime permanente em condi¢bes off-design caracteriza-se pelas variacbes dos
pardmetros termodindmicos no sistema ORC dimensionado para opera¢do em uma determinada
configuracdo de tais parametros. Essa ocorréncia é constatada em, basicamente, trés situacgoes:
partida, parada e mudanca na temperatura da fonte de calor do ciclo.

Os modelos em estado permanente on-design séo Uteis sob muitas condicGes, exceto
aquelas fortemente dindmicas, que sdo frequentemente observadas na operacdo real. Logo,
esses modelos podem se tornar inaceitavelmente imprecisos quando se deseja avaliar condi¢des
de funcionamento proximas da realidade (HAMED, et al. 2012). Tais modelos em regime

permanente ndo fornecem informacdes dependentes do tempo sobre 0 comportamento térmico
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do ciclo e, assim, ndo sdo adequados para simulagdes de sistemas que tenham variagdes em
suas condicOes de operacao.

Estudos sobre os modelos off-design desse ciclo, podem ser realizados, também, com
intuito de comparar o funcionamento dos equipamentos do ciclo. Como em Peng et al. (2020),
que compararam o funcionamento da turbina radial do ciclo em operacdo com dois tipos de
fluidos (CO- supercritico e uma mistura azeotropica de R134a e R245fa), isso, em condicBes
de operacdo fora do ponto de projeto para cada fluido. Segundo Shi et al. (2018), o ciclo em
funcionamento off-design tém a eficiéncia variada e pode ser menor que a de projeto
dependendo das configuragdes termodindmicas em operacao, o contrario também € possivel.

As pesquisas, por muitas vezes, podem trazer uma abordagem contra intuitiva. O
comum é que seja escolhido um ponto de operacdo Otimo para o ciclo e o projeto dos
equipamentos, entdo analisa-lo sob determinadas variacGes dos parametros termodinamicos de
entrada, como as condicdes da fonte de calor. O que trabalhos como o de Shen et al. (2019)
trazem € um estudo inverso, analisa-se 0 comportamento off-design do sistema (a fonte de calor
e o sumidouro de energia) para entdo, definir o sistema que propriamente ira funcionar sem
muitas variacGes na producdo de poténcia, bem como, na eficiéncia do ciclo ORC. Neste estudo
em questdo, a mesma maneira inversa de andlise do ciclo foi utilizada com o intuito de
aperfeicoar as técnicas de otimizacao para o0 ORC, a partir de um modelo de anélise do sistema
que utilizava as Leis de Kirchhoff.

Porém, os estudos mais realizados ainda sdo aqueles em que é analisado o
comportamento do sistema projetado, quando este, opera em condicBes diferentes daquela de
projeto, como em Petrollese e Cocco (2019), que analisaram um sistema que produz energia
elétrica a partir de um ciclo ORC que opera a partir da energia solar. O sistema transfere energia
ao fluido orgéanico a uma temperatura de 265 °C através de um tanque de 6leo térmico, a uma
vazdo de 12 kg/s. Os autores obtiveram para tal sistema oito pontos 6timos de operacdo
considerando variacdes na temperatura de evaporacao do fluido e a vazdo desse fluido, entdo
analisaram o comportamento de cada um desses pontos 6timos, que nao estavam muito distantes
uns dos outros (temperatura de evaporagdo de 207,9 a 215 °C e vazdo do fluido orgénico de
9,47 a 9,84 kg/s) para variagOes na temperatura da fonte de calor durante o ano.

Pequenas variacbes nas condicdes externas podem infligir grandes variagfes na
producdo de um sistema ORC. Isso foi 0 que concluiu Song et al. (2016), que analisaram tal
sistema para variagGes na temperatura da fonte de calor e, também, na da agua de resfriamento.
Assim, constatou que a variagao na temperatura de condensacao influencia mais no rendimento

do ciclo do que a temperatura da fonte de calor (Figura 2.12). Também, pode se afirmar que a
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temperatura de condensacéo deve ser de, no maximo, 30 °C (segundo as condic¢des de operacdo

analisada pelos autores) para uma boa eficiéncia do sistema ORC (aproximadamente 11%).
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Figura 2.12 — Variacao da eficiéncia do ORC com relagdo as temperaturas da (a) fonte de calor e (b) da
4gua de condensacéo.
FONTE: SONG et al. (2016)

Outra anélise off-design que pode ser citada e que o presente trabalho tem por base é a

de Yu et al. (2013). Os autores estudaram um motor de combust&o interna em cinco condicdes

diferentes de operacdo e como 0s parametros de temperatura e vazdo do gas de escape

influenciam os resultados de um sistema ORC. Foi constatada a dependéncia entre esses

resultados e as condicGes de entrada e como séo os valores de poténcia produzida para

condicdes diferentes ao do projeto, que é a Condic¢édo 2 (Figura 2.13).

—o—Condicio 1
—o—Condicédo 2
1571 —a—Condicio 3
1 —w—Condicio 4
—J]—Condicdo 5

Poténcia produzida [kW]

_- ]
24 26 28 30 32

Pressio de Evaporacio [bar]

Figura 2.13 — Variacao da eficiéncia do ORC com relacéo as temperaturas da (a) fonte de calor e (b) da
agua de condensagéo.
FONTE: YU et al. (2013)

Em Benato et al. (2017) foi verificada a melhor configuracéo e fluido de trabalho para

um sistema ORC para recuperagéo de calor de uma microturbina de 65 kW. O software utilizado

pelos autores é de autoria deles proprios (ORC-PD) e foi ajustado com o software comercial

REFPROP, isso para modelar a melhor configuracéo, fluido de trabalho de um sistema ORC
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com funcionamento on-design e off-design. Foram variadas, para tal estudo, a temperatura da
fonte de calor e fixadas as caracteristicas construtivas dos equipamentos do ciclo. Os resultados
exibem aumento na producdo de energia da planta ORC, no rendimento e na pressdo no

evaporador, isso com 0 aumento da energia produzida pelo motor (Figura 2.14).
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Figura 2.14 — Variacdo da (a) poténcia produzida pela planta ORC, (b) eficiéncia da planta ORC e (c)

pressédo no evaporador, em funcéo da poténcia produzida pela microturbina a gas.
FONTE: BENATO et al. (2017)

Uma planta ORC que utiliza dois sistemas de expansdo foi estudado por Ibarra, et al.
(2019), na qual foram analisadas as variagdes no comportamento do ciclo em uma anélise off-
design. A pesquisa revelou a melhor condicdo de operacdo quando sdo variados muitos
pardmetros (temperatura de operacdo, poténcia produzida e velocidade dos expansores),
simultaneamente (Figura 2.15). Com isso, os autores afirmaram que a analise off-design
permitiu a definicdo de um método para atingir a poténcia desejada com a maxima eficiéncia

térmica, e a identificagdo do melhor ponto de operacédo para o funcionamento sob carga parcial
e variavel.
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Figura 2.15 — Variagao da eficiéncia do ciclo ORC com dois expansores e funcionamento off-design em
funcdo da temperatura de operacéo e rota¢do dos sistemas de expanséo.
FONTE: IBARRA et al. (2019)

Foram comparados os resultados de funcionamento de um ciclo combinado de turbina
a gas e sistema ORC em uma analise off-design (CAO e DA, 2017). A temperatura da fonte de
calor estudada (gas de exaustdo da turbina) é de, aproximadamente, 400 °C, quando a turbina
funciona em carga plena. A medida que a turbina funciona em cargas parciais, a producéo de
energia diminui de acordo com a diminuicdo da carga (Figura 2.16). Nessa imagem também ¢
possivel notar mudangas na producdo do ciclo ORC, de acordo com a temperatura de
superaguecimento utilizada, o que exibe a realidade de operacdo desses sistemas, nem sempre

é possivel a maxima producdo com a mesma configuracédo projetada.
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Figura 2.16 — Variagdo na producéo do ciclo ORC de acordo com a carga de operacao da turbina a gas e

da temperatura de superaquecimento e entrada na turbina.
FONTE: CAO e DAI (2017)
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Como j& elucidado, o sistema ORC pode também ser empregado em navio e outros
veiculos de transporte. Nesses casos a operacdo em condicdes fora de projeto sdo ainda mais
perceptiveis. De acordo com o trabalho de Mondejar et al. (2017), em um sistema ORC
regenerativo integrado em um navio de passageiros, para recuperacdo de calor residual dos
gases de escape dos motores em uma viagem padrdo, uma simulagdo de estado quase estavel
em condi¢des off-design foi realizada. O sistema ORC gerou poténcia média liquida de 395,73
kW em uma viagem de ida e volta que representou aproximadamente 22% do consumo total de
energia a bordo.

Dados experimentais de temperatura dos gases de escape dos motores foram registrados
durante a operacao da embarcacdo por um periodo de quatro semanas. As vazdes em massa do
escapamento foram estimadas em funcdo da carga do motor, velocidade e pressbes e
temperaturas do refrigerador de ar do turbocompressor. As condi¢Bes de exaustdo durante a
viagem de ida e volta padrdo foram usadas como valores de entrada para um modelo fora do
projeto, que consistia em um ORC regenerado usando benzeno como fluido de trabalho. Os
autores concluiram que a producdo de energia do ORC seguiu um padrdo semelhante ao da
demanda de energia elétrica do navio, pois era maior enquanto a embarcacao estava em mar
aberto e a demanda de energia era maior. No entanto, 0o modelo off-design apresentou problemas
de convergéncia nas menores vazGes de massa registradas (que correspondem a permanéncia
do navio nos portos). Portanto, a principal incompatibilidade entre a producéo de energia ORC
e a demanda de energia a bordo pode ocorrer enquanto o navio esta nos portos (MONDEJAR
etal., 2017).

O ciclo ORC off-design pode ser estudado para operacdo com diferentes tipos de cada
um dos equipamentos principais. Como evidencia a pesquisa de Chatzopouloua et al. (2019),
na qual os autores produziram os mapas de funcionamento off-design para um ciclo ORC para
recuperacdo de calor de um motor de combustdo interna. Tais mapas foram construidos para o
funcionamento do sistema com diferentes tipos de expansores (de parafuso “screw” e pistio),
também, duas configuracdes de trocadores de calor (tubo duplo e de placas). Foram observadas
eficiéncias isentrdpicas acima de 80% para ambos 0s expansores em todas as simulagdes fora
de projeto, além de uma diminuicdo de até 30% dos coeficientes de transferéncia de calor para
os trocadores de calor e um aumento de até 20% na efetividade. A construcao de tais mapas de
performance para o ciclo pode fornecer uma previsdo da operacdo do sistema em diferentes
condigdes de operagcdo do motor.

As variagOes da temperatura ambiente também influenciam no funcionamento dos

ciclos ORC e faz com que este opere em condi¢Ges termodinadmicas diferentes daquelas para as
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quais fora projetado, o que afeta a sua performance. 1sso é o que constataram Hu et al. (2020),
no estudo, os autores propuseram uma abordagem para otimizacdo multiobjetivo com o objetivo
de determinar o projeto ideal do sistema ORC, com base nas condigdes operacionais que
variavam a cada hora. Foram utilizadas nas simulac6es as condi¢des climaticas de diferentes
cidades localizadas em zonas climaticas distintas para determinar, assim, foi dimensionado o
sistema para trés diferentes temperaturas ambientes de projeto (Ta.%), como exposto na Figura
2.17, pode-se perceber que como aumento na temperatura ambiente, para todos os sistemas
projetados, a poténcia produzida diminui. Contudo, para cada um deles, nota-se que ao operar
na temperatura para a qual foi projetado, o sistema produz a maior quantidade de poténcia
dentre todos os sistemas. Mais uma vez percebe-se a importancia da analise do ORC em regime
de operacdes off-design, o que permite a avaliacdo da performance do ciclo em todas as

condicdes de operacao.
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Figura 2.17 — Variagdo na producéo de poténcia para o aumento da temperatura ambiente em cada
sistema projetado para funcionamento em uma temperatura ambiente distinta.
FONTE: HU, et al. (2020) — Modificado

Estudos comparativos entre ciclos sdo mais concisos quando abordam sistemas em
operacdo off-design, ainda pelo fato de revelarem o comportamento mais proximo do que seria
apresentado no dia-a-dia da operagéo real. Como ilustra o artigo de Yoon et al. (2017), que
comparou um ciclo ORC com um de CO> supercritico para recuperagdo do calor residual de
uma microturbina a gas. Tal comparagdo salienta quando um sistema deve ser escolhido em
detrimento de outro, em outras palavras, para quais tipos de operacao deve-se utilizar o ciclo
ORC ou o CO; supercritico. O estudo exibiu que o ciclo ORC é mais indicado quando a
microturbina opera mais proxima da carga maxima, entre 75% e 100%, abaixo desse patamar,

como a producdo de poténcia pelo ORC varia muito enquanto para o CO> supercritico essa
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variacdo é pequena, a maior poténcia é produzida pelo ciclo do CO2 supercritico. Logo, como
constatado pelos autores, o ciclo ORC € indicado para aplicacdo em industrias, similares a
estudada, de alta geracdo, caso contrario, muitas variacdes na demanda, € aconselhavel a
implantacéo do ciclo de CO; supercritico.

Por fim, o estudo off-design ainda pode ser usado para comparar a performance entre
diferentes configuracbes de um mesmo ciclo, ap6s a definicdo do melhor tipo de ciclo de
recuperacdo de calor para ser implementado. Tal comparacéo foi feita no artigo publicado por
Rech et al. (2017) para um ciclo ORC de um estagio e outro com dois estagios que aproveitam
o calor rejeitado pelos gases de exaustdo, da agua de refrigeracéo e do 6leo lubrificante de um
motor a diesel usado para mover uma embarcacgdo e gerar energia elétrica para ela. Os autores
puderam mostrar que existem condicGes de operacao favoraveis especificas para cada uma das
configurac@es, assim como no trabalho de Yoon et al. (2017) para diferentes ciclos.

Com isso, pode-se perceber a magnitude da importancia dos estudos que abordam 0s
sistemas ORC em funcionamento fora das condic¢des de projeto, seja para diferentes aplicacdes,
para melhoramento de técnicas de otimizacdo, definicdo de ponto de projeto, estudo da
viabilidade econémica do investimento ou para a definicdo da tecnologia a ser implementada

em um sistema de geracao de energia mecanica.
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3. DIMENSIONAMENTO DOS EQUIPAMENTOS

Neste capitulo é exibida a modelagem termodinamica para cada componente do ORC
para, posteriormente, ser analisado seu comportamento segundo variacBes na temperatura e
vazdo da fonte de calor. Os equipamentos dimensionados sdo trocadores de calor
(evaporador/superaquecedor e condensador), turbina a vapor e a bomba. No trabalho foi
utilizado o software ASPEN HYSYS® V.11 (Licenca adquirida pelo Grupo de Estudos em
Tecnologias de Conversédo de Energia da Universidade Federal de Itajuba em 2018 e valida até
2024) para o projeto e simulacdo tanto dos trocadores de calor quanto da bomba, fazendo uso
dos pacotes respectivos a modelagem de cada equipamento. Para a turbina, foi usado o modelo
da linha média para definicdo dos mapas de funcionamento do expansor e, a partir desses
resultados, foi inserido no modelo do ORC feito no HYSYS® para completar o ciclo e realizar
as simula¢des do funcionamento off-design. Essa sequéncia pode ser resumida pelo diagrama
de blocos mostrado no ANEXO A.

3.1 Trocadores de calor (evaporador e condensador)

Os trocadores de calor sdo usados nas industrias de processo, energia, petréleo,
transporte, ar-condicionado, refrigeracdo, criogenia, recuperacdo de calor, combustiveis
alternativos e manufatura. Os trocadores sdo classificados de acordo com 0s processos de
transferéncia, namero de fluidos, mecanismos de transferéncia de calor, tipo de construcao e o0s
arranjos de correntes de fluidos.

Segundo Milcheva et al. (2017), os trocadores de calor do tipo casco e tubo séo
amplamente utilizados nos sistemas ORC, nos quais a configura¢do mais utilizada dentre eles
a de um casco (fluido frio) e um tubo (fluido quente), ambos com dois passes.

Os trocadores de casco e tubo (Figura 3.1) sdo classificados e construidos,
principalmente, de acordo com as normas TEMA 10% ed. (2019) (Tubular Exchanger
Manufacturers Association). Sdo construidos a partir de um feixe de tubos circulares montados
em um invélucro (casco) cilindrico com os eixos dos tubos paralelos ao do invélucro.

Segundo informagdes obtidas nos sites das fabricantes de trocadores de calor: DENOX,
EVACON e SESCEPOL, os trocadores tubulares sdo amplamente utilizados na industria pois
sdo projetados sob medida para, virtualmente, qualquer capacidade e condi¢Ges operacionais,
sejam de baixa ou alta pressdo, de criogenia a altas temperaturas e quaisquer diferencas de

temperatura e pressdo entre fluidos (limitados apenas pelos materiais de construcdo). Eles
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podem ser projetados para condigdes operacionais especiais: vibracao, incrustaces pesadas,
fluidos altamente viscosos, erosdo, corrosdo, toxicidade, radioatividade, misturas

multicomponentes e assim por diante.

Entrada do Entrada do
fluido quente fluido frio Casco Cabecote de saida
Tubos
Bocal -qa-*-rﬂucal \ I /
S .
B \ 1] ™~
Bancode [T 11 ~~
tubos
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i

0~
= —_ —
/ /( BucalJ—l—Eh Bocal
Defletor

Cabecote de entrada Saida do Saida do

fluido frio fluido quente

Figura 3.1 — Modelo de trocador de calor do tipo casco e tubo.
FONTE: SHAH e SEDULIC (2013)

Os trocadores de calor de casco e tubo s&o considerados 0s mais versateis, feitos de uma
variedade de materiais metalicos e ndo-metalicos (como grafite, vidro e teflon) e variam em
tamanho desde pequeno (0,1 m?) até muito grandes (acima de 105 m?, area de superficie)
(OZDEN e TARI, 2010). Eles s&o usados extensivamente como trocadores de calor de processo
nas indudstrias quimicas e de refino de petrdleo, bem como geradores de vapor, condensadores,
aquecedores de agua de alimentacdo de caldeiras e resfriadores de 6leo em usinas elétricas.
Como condensadores e evaporadores em algumas aplica¢Ges de ar condicionado e refrigeracao
e, por fim, em aplicacdes de recuperacéo de calor residual.

Segundo Yang et. al (2014), como o trocador de 2m-2n TEMA F tem uma eficacia
menor que a do arranjo basico de 2-2, logo pode ser mais vantajoso 0 emprego em série desses
trocadores (Figura 3.3) de calor ao invés de um com maltiplos passes nos cascos e nos tubos.
Ainda, deve ser ressaltado que 0s processos de “aquecimento — evaporacdo —
superaquecimento” e “dessuperaquecimento — condensa¢do — subresfriamento” ocorrem,
respectivamente, dentro do evaporador e do condensador, ndo havendo outros trocadores de
calor envolvidos, apesar de por vezes no texto serem mencionados, por exemplo, evaporador e

superaquecedor.
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Figura 3.2 — Trocador de calor em série do tipo 2m-2n TEMA F, que possui maior eficacia que 0 2-2n
TEMAF.
FONTE: BICCA (2006) - Modificado

3.1.1 Método de projeto hidraulico e térmico do TEMA F

Resolver esse tipo de problema de projeto significa determinar a area “A” (ou o
coeficiente global de transferéncia de calor “UA”) de um trocador de calor (Equacéo 3.1) para
satisfazer os valores terminais necessarios de algumas variaveis (Sizing) ou determinar 0s
valores terminais das variaveis a partir do tamanho fisico do trocador de calor ou a condutancia
global (Rating) (RAY e DAS, 2020).

Q = UAAT, (3.1)
Projeto térmico (rating) — A determinacdo da performance de um trocador de calor

existente em termos da transferéncia de calor e da perda de carga é chamada de rating. Os
parametros de entrada para esse tipo de abordagem sdo: a construgcdo do trocador de calor,
disposicdo dos escoamentos e dimensdes gerais, detalhes completos sobre os materiais e
geometrias de superficie em ambos os lados. Assim, as temperaturas de saida de fluido, a taxa
de transferéncia total de calor e as quedas de pressdo em cada lado do trocador sdo os dados
obtidos pela analise rating.

Projeto fisico (sizing) — O projeto de um novo trocador de calor significa a selecédo de

um tipo de construcdo de trocador, disposi¢do dos escoamentos, tubo/placa e o tamanho fisico
de um trocador para atender as quedas de pressdo e transferéncia de calor especificadas. Para

um trocador de casco e tubo, uma abordagem sizing, refere-se a determinagao do tipo de casco,
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didmetro e comprimento, didmetro e numero do tubo, disposicdo do tubo, disposicdo da
passagem e assim por diante. Os parametros de entrada sdo: as geometrias de superficie
(incluso: caracteristicas de transferéncia de calor adimensional e queda de pressdo), vazdes de
fluido, temperaturas do fluido de entrada e saida, fatores de incrustacéo e quedas de pressdo em

cada lado do fluido.

3.1.2 Projeto basico de um trocador de calor

Segundo Ray e Das (2020) e Bonilla (2017), para realizar a anélise de transferéncia de
calor de um trocador deve-se relacionar a taxa de transferéncia de calor “Q”, a area de superficie
de transferéncia de calor “A”, o coeficiente global de transferéncia de calor “U” e as
temperaturas do inicial e final do fluido de trabalho (tubos). Para tal, duas relagfes s&o

consideradas:

» Equac0es de taxa para transferéncia de calor (Equacéo 3.1).

> Equilibrio energético baseado na Primeira Lei da Termodindmica (Equacao 3.2).
Q = 1y s Ah (3.2)
As seguintes consideracdes devem ser tomadas para o dimensionamento do trocador de

calor:

1. O trocador de calor funciona sob condicGes de estado estacionario, ou seja, vazdo e
temperaturas do fluido (na entrada e na saida do trocador) constantes no tempo.

2. As perdas de calor de ou para os arredores sdo insignificantes.

3. Atemperatura de cada fluido € uniforme ao longo de cada seccéo transversal do trocador
de calor.

4. A resisténcia térmica da parede é distribuida uniformemente em todo o equipamento.

5. A mudanca de fase ocorre a uma temperatura constante.

6. A conducdo de calor longitudinal nos fluidos e na parede € insignificante.

7. O calor especifico de cada fluido é constante em todo o trocador.

8. A éarea de transferéncia de calor é distribuida uniformemente em cada lado do fluido.

9. A vazdo é uniformemente distribuida através do trocador em cada lado. Além disso,

nenhuma estratificagéo de vazéo, desvio de escoamento ou vazamentos ocorrem.

3.1.3 Coeficiente global de transferéncia de calor

A resisténcia térmica global mais baixa em um trocador de calor pode ser obtida ao

tornar as resisténcias térmicas do lado quente e frio iguais (considera-se que as resisténcias de
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parede e de incrustacdo sdo despreziveis). Esta é a razdo pela qual a area da superficie do lado
do gés é cerca de 5 a 10 vezes maior do que a do lado do liquido quando o coeficiente de
transferéncia de calor do lado do liquido “h” é 5 a 10 vezes maior do que o “h” do lado do gas,
logo quando o fluido em analise estava na fase liquida a velocidade dele durante as simulagdes
apresentava-se de 5 a 10 vezes menor que sua velocidade quando no estado de vapor.

A corrente de fluido no interior dos tubos do trocador de calor € dividido em trés partes,
superaguecimento (1), mudanca de fase (2) e aquecimento (3), valido para o evaporador (Figura
3.5), para o condensador o conceito é semelhante, porém como dessuperaquecimento, mudanca
de fase e resfriamento (FENG, et al., 2019).

r T

Tro1 - TFQe
Trg,2

/I'“T,l  TwEz
ToE,.
0 sl o 5

Figura 3.3 — Processo de transferéncia de calor no processo de evaporacdo em cada setor do trocador de
calor (1) superaquecimento, (2) mudanca de fase (3) aquecimento. FQ — Fonte quente, WF — Fluido de
trabalho.

FONTE: FENG, et al., (2020), modificada.

3.1.4 Método de modelagem

Os trocadores de calor (evaporador e condensador) foram dimensionados utilizando o
HYSYS® e o pacote “rigorous model”. O pacote do software conta com um banco de dados de
trocadores de calor de casco e tubo baseados na norma TEMA. Também, permite que as
modificacOes de projeto necessarias possam ser feitas e, assim, determinar um arranjo adequado
para o equipamento através da analise de erros e inconsisténcias do modelo.

O software necessita para o funcionamento do sistema off-design do presente trabalho,
segundo o software HYSYS®, das condicdes termodinamicas de entrada, de ambas as correntes
de fluidos, no trocador de calor. Entdo, sdo calculadas as condigdes de saida dessas correntes
de acordo com o dimensionamento construtivo do equipamento.

A analise realizada pelo software pode ser controlada através das restrigdes construtivas
impostas pelo manual de projeto de trocadores de calor do tipo casco e tubo da TEMA e as
equacOes de perda de carga usadas por Feng, et al. (2019). Com isso, as caracteristicas dos

escoamentos no condensador e no evaporador podem ser adquiridas segundo essa simulagéo,
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bem como todo o modelo construtivo dos trocadores e calor e, assim, o desempenho desses

equipamentos com base nas caracteristicas da fonte de calor.

3.1.4.1 Perda de carga em um trocador de calor

A poténcia de bombeamento do fluido de trabalho é proporcional a queda de presséo do
fluido, que esté& associada ao atrito do fluido e a outras contribui¢des da queda de pressdo ao
longo do ciclo. A perda de carga do fluido tem relacdo direta com a transferéncia de calor do
trocador, operacao, tamanho, caracteristicas mecanicas e outros fatores, como as consideragdes

econdmicas.

Perda no interior dos tubos — A perda de carga no interior dos tubos é determinada
pela Equacdo 3.9, em que o sub indice “j” denomina o setor do trocador de calor em analise,
“p” a massa especifica, “U” a velocidade linear ¢ as Equacbes 3.10 a 3.13 fornecem o0s
parametros necessarios ao calculo. No entanto, nos trocadores de calor de casco e tubo, as

quedas de pressdo de entrada e saida para a vazéo do tubo sdo geralmente negligenciadas.

AP]';Wf = (APLJ + APej)NtuNca + AstNca ;o J=123 (3.9
Lewj (PjW
di,tu,int 2
P
AP,; =3 <—2 ) (3.11)
1
APg; = 1,5 <%> (3.12)
0,7543
Aj =0,01227 + W (3.13)
€jwr

Perda no exterior dos tubos — A queda de pressdo no lado do casco de um trocador de

calor, considera a passagem do fluido pelos defletores, que provocam turbuléncia no
escoamento (Equacg0es 3.14 a 16), em que o sub indice “ca” denomina o casco do trocador de

calor setor do trocador de calor em analise.

AP, = (APpy + APy o )Ny (3.18)

2

2L u’
APyy = Nyos <3,5 - d'b“f > <phT"> (3.20)
Lca

PrlU
APy, = fOnca(Nbaf + 1) (3.19)
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3.1.4.2 Caracteristicas geométricas do trocador de calor

As caracteristicas geométricas necessarias para o projeto dos trocadores de calor,
segundo o manual de normas de projeto TEMA (2019), Thulukkanam (2013) e Ray e Das
(2020) sdo: diametro e comprimento dos tubos, velocidades de escoamento (no casco e no tubo),
distanciamento entre os tubos didmetro do casco, nimero de tubos nimero e espacamento dos
baffles. Em corroboragdo com a norma utilizada, o software HYSYS®, usado para as
simulacdes, também necessita desses parametros para sua execucdo, além da definicdo do
material com o qual os tubos s&o projetados.

Segundo as normas e os trabalhos supramencionados os trocadores de calor do tipo
TEMA F de casco e tubo, podem ser estabelecidos da seguinte maneira:

» Diametro externo dos tubos — O tamanho do tubo é especificado pelo didmetro externo e
espessura da parede (ndo deve exceder a 10% do didmetro externo do tubo). Os tubos de
menor didmetro produzem coeficientes de transferéncia de calor mais altos e resultam em
um trocador compacto. No entanto, tubos de diametro maior tém a manutencéo facilitada,
sd0 mais resistentes e necessarios quando a queda de pressao permitida no tubo é pequena.
Quase todos os tubos dos trocadores de calor estdo dentro da faixa de 1/4” (6,35 mm) a 2”
(5,8 mm) de didmetro externo. Esses tamanhos oferecem o melhor desempenho e séo mais
econdémicos em muitas aplica¢fes. Os mais comuns sdo 0s tamanhos de 3/8” e de 3/4”. Use
tubos de 1/4” de diametro para fluidos limpos. Para limpeza mecéanica, 0 menor tamanho
pratico é o de 3/4”, os tubos de didametro 1” sdo normalmente usados quando a incrustacdo
é esperada.

» Comprimento dos tubos — Para um projeto econémico é preferivel que, para determinada
area de troca térmica, tenha-se o menor didmetro possivel, assim 0s comprimentos dos
tubos serdo maiores, portanto, restricdes minimas de comprimento devem ser observadas.
Os comprimentos padrdes, de acordo com o padrdo TEMA, variam entre 1,5 e 6 m, outros
comprimentos podem ser usados caso Seja necessario.

» Espacamento dos tubos — Os tubos devem ser espacados com uma distancia minima de
1,25 vezes (centro a centro) o didmetro externo do tubo. Para a devida manutencéo e
limpeza, quando o didmetro nominal do casco é de 12 (305 mm) ou menos, 0 espagamento
minimo deve ser de 3/16” (4,8 mm). J& para diametros acima de 12”, o0 espagamento deve
ser de no minimo 1/4” (6,4 mm).

» Numero de tubos — O nimero de tubos depende da vazéo do fluido e da queda de pressdo

desejada. O projeto é feito de modo que a velocidade do lado do tubo para agua e liquidos
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semelhantes varie de 0,9 a 2,4 m/s e a velocidade do lado do casco 0,6 a 1,5 m/s, isso para
liquidos, quando os fluidos sdo gasosos esses limites podem aumentar em 15 vezes. O
limite de velocidade mais baixo é desejado para limitar a incrustagéo, ja a velocidade mais
alta é limitada para evitar erosdo, impacto e vibracdo induzida pelo escoamento. Quando
alguma impureza sélida (materiais particulados) esta presente, a velocidade é mantida alta
o suficiente para impedir 0 assentamento dessas particulas.

» Diametro do casco — Esse parametro é deixado ao critério do projetista, que deve objetivar
economias peculiares as instalacdes do equipamento e fabricacdo. Os diametros mais
comuns de casco para utilizacdes em sistemas de geracao de baixa poténcia variam de 6”
(152 mm) a 23” (584 mm) e a pressdo interna nele varia de 20,7 MPa a 17,5 GPa, o que
requer espessuras de paredes de até 76 mm.

> Defletores (baffles) — Predominantemente, nos trocadores de casco e tubo sdo empregados
os defletores segmentares. Os baffles, como mostrado na Figura 3.6, tém altura Bc e sdo
dispostos longitudinalmente ao longo do trocador de calor em diferentes se¢Ges e cobrem
entre 50 e 80% da secdo circular limitada pelo didmetro interno do casco. A cobertura de
80% é a mais comumente usada, pois garante melhores condicGes de transferéncia de calor
e menores perdas de carga. O espagamento entre baffles variaentre 1 e 1,5 vezes o diametro
do casco.

» Numero de passes nos tubos — O aumento no ndmero de passes garante ao escoamento
no interior dos tubos maiores nimeros de Reynolds e Nusselt, com isso maiores turbuléncia
e coeficiente global de transferéncia de calor. O numero de passes varia de 1 a 8, a
construcdo padrdo prevé 1, 2 ou 4 passes. Para trocadores de calor com mudanca de fase
dentro dos tubos, deve-se utilizar 1 ou 2 passes por tubo. Isso garantira maior coeficiente

de transferéncia de calor a um custo viavel e uma menor perda de presséo.

Figura 3.4 — Secéo circular do casco de um trocador de calor que contém um defletor segmental.
FONTE: THULUKKANAM, (2013).
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» Numero de passes no casco — Para obter-se menores custos, a constru¢do de um casco
apenas € ideal, portanto, o aumento da efetividade pode ser conseguido com o0 aumento do
numero de passes dentro da regido do casco. Porém tal solucdo restringiria o espaco do

escoamento e aumentaria demasiadamente a perda de carga do escoamento.

3.2 EXxpansor

Existem dois tipos de dispositivos de expansdo utilizados nos sistemas ORC, turbo
expansores e expansores volumétricos. A diferenca entre eles é que no primeiro a expansao
ocorre a partir da passagem do escoamento através de sistemas moveis que rotacionam um eixo,
utilizado quando deseja-se obter poténcia mecénica sobre altas velocidades de rotagdo. Ja o
segundo a diminuicdo da pressdo ocorre por uma valvula de alivio ou dentro de uma camara de
expansdo, utilizado quando as rotacfes necessarias sdo mais baixas, 0 que exige um gerador e
um sistema mais baratos. Porém as eficiéncias de ambos, a baixas rota¢des, sdo baixas (as da
turbo maquinas sdo um poucos maiores), logo, como a eficiéncia de Carnot do ciclo ja é baixa,
0s expansores volumétricos (screw e scroll) podem significar uma perda significativa de
producdo de poténcia (WHITE, 2015).

H& dois tipos de turbo expansores, axiais e radiais. Como pode ser deduzido pelos
nomes, as turbinas axiais o escoamento € no sentido longitudinal do eixo, enquanto nas radiais
ele é, basicamente, em torno desse eixo (entra tangencialmente a 90°, expande-se radialmente
e deixa o0 equipamento no sentido axial). A vantagem da turbina axial € que ela pode alcancar
uma alta eficiéncia em uma faixa mais ampla de velocidades de rotacdo do que uma turbina
radial. Porém, quando se compara a faixa de velocidades em que ambos equipamentos podem
operar, as eficiéncias das turbinas radiais sdo frequentemente maiores.

Segundo White (2015), é dificil encontrar uma vantagem decisiva no projeto para a
escolha de uma turbina radial ou axial. Contudo, as turbinas de escoamento radial sdo
geralmente vantajosas porque sdo compactas, tém boa capacidade de fabricacdo, construcao
leve, podem alcancar altas eficiéncias sobre uma Unica fase de expansdo e fornecem um design
robusto.

A Figura 3.7 apresenta a utilizagdo dos modelos dos equipamentos de expansao pelas
principais empresas de sistemas ORC do mundo. Destacam-se as turbo maquinas dos tipos axial

e radial, que abrangem a maior faixa de producdo de poténcia dentre todas (35 kW a 50 MW).
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Figura 3.5 — Tipos de dispositivos de expansao utilizados pelas principais empresas de sistemas ORC, de
acordo com a poténcia produzida pelo ciclo.
FONTE: WHITE (2015)
A turbina radial (mais utilizada e de maior eficiéncia), é capaz de gerar mais poténcia
por estagio do que uma turbina axial e ser capaz de operar com vaz@es relativamente baixas

(WHITE, 2015). Por isso ha um interesse em utiliza-las como expansor de sistemas ORC.

3.2.1 Turbina radial

O esquema construtivo dos dispositivos internos do equipamento de uma turbina radial
é exposto na Figura 3.8. O fluido de trabalho primeiramente entra em uma voluta [1] que
distribui 0 escoamento uniformemente em torno da entrada do estator [2], d&-se, assim, origem
a um componente de velocidade tangencial. O escoamento, entdo, acelera através das palhetas
guia do estator (parte fixa da turbina que guia o escoamento as palhetas moveis fixadas ao rotor)
[2 a 3] que, como mencionado, séo projetadas para direcionar 0 escoamento para a entrada do
rotor [4] (com uma grande componente de velocidade tangencial, e no angulo de escoamento
desejado). Depois de entrar no rotor, 0 escoamento se expande, 0 que produz torque no eixo do
rotor, antes de sair [5]. Depois de sair do rotor, um difusor pode ser usado para recuperar parte

da energia cinética do escoamento e aumentar a pressao estatica do escoamento [5 a 6].



60

Voluta

1

Entrada do estator
2

Saida do estator
Entrada do rotor

4

FONTE: WHITE (2015)

De todos os componentes, o rotor da turbina é o mais critico, pois é nele que,
diretamente, produz-se trabalho. Segundo White (2015) e Carrillo (2010) A vertente central do
projeto do rotor é o projeto dos triangulos de velocidade na entrada e na saida do dispositivo.
Tais triangulos, comuns para turbinas radiais, sdo mostrados na Figura 3.9. O fluido entra no
rotor com uma velocidade absoluta Cs, em um angulo e4. Esta velocidade possui uma
componente de velocidade vertical Cma (que € igual a velocidade radial do rotor, pois considera-
se que escoamento ndo tem velocidade axial) e um componente de velocidade tangencial Cea.
Isso faz com que o rotor gire em um sentido enquanto o escoamento, assim, tome o sentido
contrario. O rotor gira com uma velocidade linear de Us (dada pela multiplicacdo de Cma pelo
raio do eixo do rotor) que por subtragdo vetorial de C4, fornece a velocidade do fluido, W4 com
angulo de escoamento pa4. Este é composto da mesma velocidade vertical Cms, mas com um
componente de velocidade tangencial relativa We4. O tridngulo de velocidades na saida do
rotor, acontece de maneira analoga, com a diferenca que o fluido deixa o rotor na dire¢do axial
(vista superior).
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Figura 3.7 — Triangulos de velocidade na (a) Entrada do rotor e (b) Saida do rotos.
FONTE: WHITE (2015)

3.2.2 Método da linha média (ML M)

O método da linha média foi aperfeicoado constantemente no programa de pesquisas de
turbinas coordenado pela NASA (National Aeronautics and Space Administration). Segundo
Schuster et al. (2020), esse método € utilizado para abordar o projeto desse tipo de equipamento,
como alternativa as anélises CFD (Computactional Fluid Dynamic) e experimentais.

Para o dimensionamento de uma turbina radial sdo necessarios os dados termodinamicos
(vazdo, pressdo e temperatura) de entrada do fluido nesse expansor, também, os angulos de
entrada e saida das pas do rotor (dado nos triangulos de velocidade), o didmetro do rotor, altura
das pés largura das pas e nimero de pas do rotor.

O método se da a partir da analise de Primeira Lei (Se¢do 2.5.1 do presente trabalho) de
uma turbina radial ideal (isentropica), em que sdo obtidos os valores de variacdo de entalpia e
poténcia produzida. Com isso, a partir da definicdo dos parametros supramencionados, s&o
calculadas as perdas de entalpia na passagem do fluido de trabalho pelo equipamento. Pela
subtracéo dessas perdas do valor isentropico é possivel obter o trabalho real do equipamento e
sua eficiéncia (RAHBAR et al., 2014).

Tais perdas de entalpia séo equacionadas por Wei (2014) e Alshammaria et al. (2018) e
representam as irreversibilidades: na entrada do estator, devido ao atrito do fluido com as pas
do rotor, na voluta, nos véos entre carcaca (voluta) e rotor, na saida do fluido e no eixo de

transmissdo de poténcia. A Figura 3.10 exibe tais perdas de entalpia em cada parte do
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equipamento, a direita estd um esboco da turbina, semelhante ao mostrado na Figura 3.9, e a
esquerda a variagao da entalpia durante a passagem do escoamento pelo expansor.

E valido mencionar, novamente, que o método da linha média é utilizado justamente
para o célculo da parcela denominada Ah perdido total que é subtraido do modelo ideal obtido

pelas Equacdes da Primeira Lei da Termodinamica (KIM e KIM, 2017).

Voluta

_______________________ I Voluta
_____________________ £ Estator
E Estator / Rotor
s |85 LeANTTTTTT
E|&|F
E % En ___________________________
- ; 2 : Rotor
1 :
= : :
5
Ag e —Ps5 {
1 s 5

Entropia

Figura 3.8 — Irreversibilidades na turbina radial em cada parte do equipamento.
FONTE: RAHBAR et al. (2014)

3.2.3 Perdas de entalpia na entrada do estator

Essa perda refere-se a condicdo de irreversibilidade quando o fluido sai da voluta e
encontra o estator (parte que direciona o fluido as pas do rotor). Segundo Wei (2014) o angulo
de racdo do escoamento de entrada no estator (que é equivalente a aquele que direciona o
escoamento para as pas), idealmente, seria de zero graus com uma vertical. Porém, devido a
geracdo de escoamentos secundarios que ocorre durante o escoamento pela voluta, essa
condicgd@o ndo acontece, logo, valores de B4 (Figura 3.9) entre 20 e 40° sdo comuns, a4 é dado
como o complemento de Ba.

Com isso, nas pesquisas realizadas pelo programa de desenvolvimento de turbinas da

NASA, a Equacéo 3.21 é utilizada para determinar a perda de entalpia na entrada do estator.

Lee = 0,5.W/7(sen )2 (3.21)
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3.2.4 Perdas devido ao atrito do fluido com as paredes das pas do rotor

De acordo com Wei (2014) a perda por atrito é decorrente da passagem do fluido pela
area das péas do rotor, onde ocorre o crescimento da camada limite (em um caso extremo até o
descolamento) e, com isso, a diminuicdo da energia cinética de escoamento. Assim, de acordo
com o modelo de turbina radial desenvolvido pela NASA, a Equacdo 3.22 é utilizada para

determinar a perda de entalpia devido ao atrito nas pas.

Ly, 15\2\ cos(0,8. )| W2 + 0,7. W2
Loy = 0,11 [(D—h) +0,68 <1 - (E) > o > (3.22)

Em que, de acordo Figura 3.10, rs € a média dos raios superior (rss) e inferior (ris) das

pas referentes a saida do escoamento. Também, o comprimento e didmetro hidraulicos médios
das pés (Ln e Dn, respectivamente), a largura média entre uma pa e a seguinte (ot) e a corda do
rotor (c, medida que representa a distancia entre a parte superior, entrada, da pa com a parte

inferior, saida, dela) sdo dadas, respectivamente, pelas Equacdes 3.23 a 28.

s b b

Lh = Z [(ZR + %) + <T4 - r5 - ?t):l (323)

Dh — l ( 47T.T4. b4_ ) + 27‘[(7‘525 - TLZS) (324)
2|\2m.1, + Ni. b, (rgs — 1i5) + Ng. bs

_ 27T.T5. Cm5

0 = N W (3.25)
T

Ny = %(110 —ay)tana, (3.26)

b,
c=15% cosf (3.27)
tan f = 0,5(tan 8, + tan f5) (3.28)

Em que, segundo Mantegazza et al. (2017) e Liu e Gao (2019), rss deve ser no minimo
78% do raio ra e ris deve ser 20% do raio ra. Também, b4 deve ser no minimo 20% de ra e rs

pelo menos o dobro de b4 mas ndo mais que quatro vezes maior.

3.2.5 Perdas na passagem do escoamento pela voluta e estator

Refere-se a perda de energia devido a geragédo de vortices na voluta da turbina (antes a
passagem pelos estatores) e a constricdo na passagem pelo estator. S&o considerados para tal a
conservacdo do momento angular relacionada com a perda de velocidade tangencial devido ao

atrito com as paredes, tal relacdo é sugerida por Moustapha et al. (2003) como 0,1. A Equacao
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3.29 mostra o calculo da perda de entalpia na voluta em que C4 é obtido pela continuidade do
escoamento que passa pela area do estator definida como 5% de bsa (MANTEGAZZA et al.,
2017).

c;
Lot = 0,1 %~ (3.29)

3.2.6 Perdas nos vaos entre carcaca (voluta) e rotor

Representa a perda devido ao vazamento de fluido pelo espaco deixado entre a carcaca
(voluta) e as péas do rotor. A Figura 3.11 retrata essa lacuna, (a) é o vdo na parte superior das

pas e (b) o vao na parte vertical da “atras” das pas.
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Vio traseiro N
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Z /

777
"
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...... 5] s - T g

Figura 3.9 — Lacunas entre as pas e a voluta (a) superior e (b) traseira.
FONTE: WEI (2014)

-

)

Segundo Mantegazza et al. (2017) e Liu e Gao (2019) essa é uma perda que, a principio
parece poder ser desconsiderada, porém representa uma parcela significativa dentre as perdas

de entalpia, como pode ser observado na Figura 3.12.

m1
m2
=3
4
]

Figura 3.10 — Participagdo percentual de cada tipo de perda de entalpia (1-Voluta e estator; 2-Entrada do
estator; 3-Atrito nas pas; 4-V&os entre as pas e a voluta; 5-Saida do equipamento.
FONTE: Préprio autor.
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As Equac0es 3.30 a 35, representam essas perdas, em que, de acordo com Rahbar et al.
(2014) e Alshammaria et al. (2018), as lacunas deixadas entre as partes (er, a € €b) representam

4 a 5% de bs e 0 comprimento do rotor Zr deve ser no minimo 15 vezes ba.

us.N
s = tsn R (0,4.£,C4 +0,75.,C, — 0,3,/2,6,CoCy) (3.30)
T
1-— s5
C, = 1= (/) (3.31)
Cora-ba
_ (Tss\ Zr — by
Cr= (r4 ) Cpns.Ts. bs (3.32)
= .,3 .2
P UL T4
Lo =K g W (3.33)
5.Cyp_c.T
R, = p“ﬂ# (3.34)
r g_b 0,1
37 (r4) 5
—* ;R <10
ke (3.35)
K=< .
f 0,1
0,102 (i—b)
4
R0z ;R, > 10°

e

3.2.7 Perdas na saida do equipamento

Tal perda é considerada como a energia cinética no escoamento de saida de uma turbina
radial. No projeto isentrépico o escoamento de fluido sai paralela ao eixo, sem quaisquer
rotacOes internas. O mesmo ndo acontece no caso real. Uma parte da energia cinética pode ser
convertida em pressdo estatica através de um componente chamado difusor, o que reduz essas
perdas (Suhrmann et al., 2010).

A Equacdo 3.36 pode ser usada para calcular a perda de entalpia do escoamento na saida
do expansor.

cs
Lo == (3.36)

Com isso, ao somar todas as contribuicGes na s perdas energéticas devido a passagem
do fluido pelas partes da turbina radial, pode-se obter o total de perdas na entalpia. Assim, ao
subtrair tal resultado, multiplicado pela vazdo do fluido, da poténcia produzida pelo

equipamento ideal (isentropico) € obtido a poténcia real produzida pelo expansor. A eficiéncia
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energética pode também ser obtida ao dividir essa poténcia produzida pela energia total na
entrada da turbina.

3.3 Bomba

Segundo Yu et al. (2013), Feng et al. (2019), Hu et al. (2015) e Liu e Gao (2019) a
bomba de fluido de trabalho é o equipamento que tém menor interferéncia nos resultados do
ciclo. Ela consome pouca energia e tém controle no escoamento pelo sistema, ou seja, sofre
pouca variacdo nas suas condicdes de funcionamento.

Seu dimensionamento off-design é feito com base nos pardmetros estabelecidos pelo
projeto (on-design), em que a eficiéncia isentropica é dada pela Equacédo 3.37, na qual usa-se a
razdo volumétrica do escoamento (Equacdo 3.38). Assim, a velocidade de rotacdo do
equipamento pode ser determinada para qualquer vazdo de fluido, ou vice-versa (Equacgédo

3.39). A poténcia consumida pelo equipamento é determinada pela Equacéo 3.40.

N p = 0,72(—0,1680 RV3 —0,0336 RV? + 0,6317 RV + 0,5699) (3.37)
m
RV = 4.000 —2L1 (3.38)
pwf,e
m N,
'Wf,Off _ _off (3.39)
mwf,on Non
WB = mwf,off(hs - he)/T]II,B (3-40)

Com base na mesma metodologia aplicada em Yu et al. (2013), Feng et al. (2019), Hu
et al. (2015) e Liu e Gao (2019), a curva de desempenho da bomba com velocidade de rotacédo
fixa é derivada de uma bomba centrifuga de multiplos estagios em uma usina real. A eficiéncia
maxima nas condicdes de projeto, presumidamente atinge 0 maximo em 70% e a velocidade de

rotacdo nominal da bomba é convencionalmente assumida como 1.500 rpm.
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4. ORC ON-DESIGN

Neste capitulo € estudada a influéncia das varias condicGes de trabalho para o sistema
ORC em regime permanente on-design. Para tal, foi tomado como base o trabalho realizado por
Sotomonte (2015). Sotomonte analisou o sistema ORC, em regime permanente, e definiu um
ponto 6timo de trabalho para os varios parametros termodinamicos do ciclo (fluido de trabalho,
pressdo de vaporizacdo e condensacédo, diferenca de temperatura minima entre o fluido de
trabalho e a fonte de calor “Pinch Point” e grau de superaquecimento).

No presente trabalho é simulado, inicialmente, um sistema ORC simples em regime
permanente on-design no qual a temperatura e a vazao da fonte de calor (gas de escape de um
MCI) sédo variadas e, com isso, é evidenciada a influéncia dessas variaces na energia liquida
produzida, na vazdo de fluido de trabalho e quantidade de calor transferida pelo evaporador.
Para tal, as condi¢des de saida do gas de escape utilizadas foram as mesmas simuladas por Yu
et al. (2013).

Tais simulag6es tem o intuito de demonstrar como as pequenas varia¢oes nas condicoes
da fonte de calor afetam nos parametros de funcionamento e de producédo de um sistema ORC.
Com isso determinar a importancia do estudo para o ciclo em funcionamento off-design, que é
0 caso mais real bem como o quéo relevante economicamente pode ser a implantagéo de tal
ciclo. Além disso, essa andlise visa definir a configuracdo termodindmica ideal para o projeto
dos equipamentos do ciclo, bem como o fluido de trabalho utilizado e, a partir de entdo, ser
possivel simular seu funcionamento em diversas situacdes de fonte de calor de maneira

dimensional.

4.1 Modelo ORC analisado

Para uma primeira analise foi selecionado o sistema ORC simples com
superaguecimento, proposto em Oliveira Neto et al. (2016), como exposto na Figura 4.1. Nesse
sistema foi realizada uma analise parameétrica, em regime permanente, para verificar quais séo
os trés fluidos de trabalho mais recomendados na realizacdo das simulagGes com as variaces
nas condicdes da fonte de calor. Foram utilizados os pardmetros listados na Tabela 4.1, com
base na relevancia para producao energética, para o ciclo e escolhido os fluidos que resultaram,
simultaneamente, em: maior energia liquida produzida e menor area para o evaporador (Tabelas
4.2 e 4.3). Também, a Tabela 4.2 foi utilizada como parametros fixos para o funcionamento do

ciclo, além das seguintes premissas: gases de exaustdo liberados do evaporador no ponto de
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saturacdo, expansdo sem condensacdo na turbina, bombeamento a partir do ponto de liquido
saturado, escoamento totalmente desenvolvido dentro do sistema ORC e irreversibilidades

dentro das tubulacdes e conexdes desprezadas.

GAS
entrada
SUPERAQUECEDOR WTURE&M
e —
2 3
EVAPORALRR Eﬂﬁ AGUA | CONDENSADOR
entrad.
: BOMBA niaca
flimdo
+— L
1 < - AGUA
saida
GAS
saida
Wb f

Figura 4.1 — Configuracdo ORC analisada na simulacé@o on-design.
FONTE: OLIVEIRA NETO et al. (2016)

Tabela 4.1 — Parédmetros variados para anélise em regime permanente do sistema ORC proposto.

Parametro Minimo Maximo Variacdo
Pinch Point [K] 10 200 10
Temperatura de superaquecimento [K] 0 100 10
Temperatura de evaporagao 0.5 0,95 0,05

[em fracdo da temperatura critica]
FONTE: Préprio autor

Tabela 4.2 — Caracteristicas e consideragdes principais feitas para analise técnica do sistema ORC

proposto.
Eficiéncia isentropica da turbina e da bomba 70%
Temperatura de condensacao 35°C
Temperatura da fonte de calor 420 °C
Vazao do fluido quente da fonte de calor 0,1697 kg/s

FONTE: OLIVEIRA NETO et al. (2016)

A partir dessa simulacdo pode-se analisar a quantidade de calor produzida por cada
fluido organico, selecionados segundo os critérios apresentados no item 2.3.1, bem como
aqueles fluidos que necessitam de menor area de troca térmica para o evaporador. De acordo

com as Figuras 4.2 e 4.3, tais fluidos foram: heptano, hexano, pentano e ciclohexano.
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Tais fluidos produziram as maiores poténcias liquidas e necessitam das menores areas
de transferéncia de calor. Com isso, as simulagdes em situagdo on-design para cada condigéo
de temperatura e vazdo da fonte de calor, foram realizadas para cada um dos fluidos

selecionados.

4.2 Parametrizacdo em regime permanente on-design do modelo

Para destacar a influéncia simultanea de varios parametros termodindmicos na energia
liquida produzida, vazao do fluido de trabalho e quantidade de calor recuperado da fonte, foram
realizadas analises paramétricas em condi¢do on-design no sistema ORC proposto no trabalho
de Oliveira Neto et al. (2016).

4.2.1 Parametros de simulacéo

Os parametros utilizados para o decorrer das simulacdes, tiveram como base as
condicGes de funcionamento do motor de combustdo interna estacionario a diesel de 260 kW
estudado por Yu et al. (2013). As cinco condic¢des de funcionamento do motor (C1, C2, C3, C4
e C5) sdo apresentadas na Tabela 4.3, enquanto as condi¢cdes de simulacdo externas sdo as
mesmas exibidos no Item 3.1, Tabela 4.2, exceto para a temperatura e vazao do gas de escape
do MCI. A escolha dessa faixa de operacdo advém da disponibilidade dos parametros de
funcionamento do motor em questdo, em que para outras temperaturas tais dados nao estdo a

disposicao.

Tabela 4.3 — Valores de temperatura e vazao do gés de escape de um MCI, para cinco condi¢des de
funcionamento.

C1 Cc2 C3 C4 C5
Temperatura [K] 808 793 771 747 693
Vazao [kg/s] 0,2981 0,2752 0,2586 0,2235 0,1697

Carga parcial [%] 99,35 90,69 81,38 67,77 45,27
FONTE: YU et al. (2013).

Os fluidos escolhidos para essa simulacdo paramétrica foram aqueles que apresentaram
os melhores resultados na simulagdo do Item 3.1, ou seja; heptano, hexano, pentano e
ciclohexano. As influéncias simultaneas da temperatura e vazédo do fluido da fonte de calor e
0s parametros pinch point (PP), superaguecimento (SUP) e temperatura de evaporacdo (VE)
foram alvos de tal analise. Os pardmetros de variacdo para PP, SUP e VE, respectivamente,
tiveram como base os trabalhos de Yu et al. (2015), Wang X. et al (2020) e Zhu et al. (2019),

também, foram extrapolados para aumentar o espaco de amostragem da simulacdo . As
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simulacgdes foram desenvolvidas da seguinte maneira, para cada uma das cinco condicdes de

funcionamento do MCI:

(I) Variou-se o pinch point de 100 a 200 K enquanto todos os outros parametros mantiveram-
se constantes (VE = 50% e SUP = 40 °C). Os valores altos de pinch point sdo devidos a
alta temperatura da fonte, bem como da auséncia de um sistema intermediério de 6leo
térmico que amortizaria tal temperatura;

(1) Variou-se o superaquecimento de 0 a 100 °C enquanto todos 0s outros parametros
mantiveram-se constantes (VE =50% e PP = 170 °C);

(1) Variou-se a temperatura de evaporacao entre 50% e 95% da temperatura critica, enquanto
todos 0s outros parametros mantiveram-se constantes (PP = 170 °C e SUP =40 °C).

Outra caracteristica importante para a simulacdo revela que, segundo o algoritmo
utilizado para obtencéo dos estados termodinamicos para cada ponto do ciclo (Figura 4.1), cada
resultado remete a um sistema ORC projetado para funcionamento sob tais condic¢des de
parametros. Em outras palavras, cada simulagdo ocorre para um sistema on-design, 0 que na
pratica acontece com pouca frequéncia. Tal situacao evidencia a importancia do estudo do ciclo
em condi¢bes de operacdo off-design, funcionamento variavel a aquele para o qual foi

projetado.

4.2.2 Resultados on-design

Os resultados de tais simulacdes determinaram a dependéncia dos pardmetros do
sistema, bem como o fluido de trabalho utilizado e a condicdo de operacdo do motor, com a
poténcia produzida. Vale reafirmar que cada simulacdo corresponde a um sistema ORC
projetado para operar sob os determinados parametros com os quais foi realizada a especifica
simulacéo.

A presente tese visa demonstrar como seria a variacdo dos parametros termodinamicos
(entalpia e entropia em cada ponto de interesse do ciclo e eficiéncias de 12 e 22 Leis) para um
sistema que se aproxima mais da realidade de operacdes diarias. Tal sistema, real, estd em
funcionamento off-design, ou seja, fora dos parametros de projeto e ndo pode ser dimensionado
para 0 caso em especifico em que a geracdo de poténcia é a maior dada uma condi¢do de
parametros termodinamicos especifica.

S&o apresentados pelas Figuras 4.4 a 4.6, para cada condi¢cdo de operacdo do motor
(Tabela 4.3), os resultados da influéncia dos parametros termodinamicos simulados (pinch
point, superaquecimento e fracdo da temperatura critica) na poténcia liquida produzida para os
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quatro fluidos analisados. Foram expostas apenas algumas condigdes de funcionamento do
MCI, isso para melhor visualizagdo dos graficos. No entanto, os resultados para as outras
condicdes estdo proporcionalmente entre os observados nas condi¢es C1 e C5.

Por exemplo e mais especificamente, pode-se perceber nas Figuras 4.4, 4.5 quando sao
aumentados os valores de pinch point e superaquecimento, para cada condicdo de vazdo e
temperatura do géas de escape do MCI, os valores de poténcia liquida produzida, vazédo do fluido
de trabalho e calor transferido pelo evaporador diminuem. Também, quanto menor a vazao e
temperatura do gas de escape menor ¢ a taxa dessa diminuicao.

Resultado semelhante é apresentado pela Figura 4.6. A dependéncia entre poténcia,
vazdo e calor transferido ao sistema é mantida também para variacBes temperatura de
evaporacdo. Porém, ha uma tendéncia de inversdo, ou seja, aumento da poténcia liquida
produzida conforme o aumento da temperatura de evaporacao e da fonte de calor do fluido de
trabalho, pois mais energia esta sendo transferida ao fluido de trabalho. Vale ressaltar que
operar em temperaturas muito proximas da temperatura critica do fluido pode provocar
deterioracdo do composto organico e fazer com que este perca as propriedades termodinadmicas

que o fazem adequado para utilizagdo em um ciclo ORC.
35

O Heptano
O Hexano
30 ;
O Pentano
25 © Ciclohexano
-
=
= 20
)
(%)
Qg 15
=
10
]
0
95 115 135 155 175 195

Pinch Point [°C]

Figura 4.4 — Influéncia da varia¢do no Pinch Point para os resultados de Poténcia Liquida Produzida do
ORC, nas condic¢es de funcionamento C1, C3 e C5.
FONTE: Préprio autor
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Figura 4.5 — Influéncia da variagdo no Superaguecimento para os resultados de Poténcia Liguida

Produzida do ORC, nas condigdes de funcionamento C1, C3 e C5.
FONTE: Proprio autor
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Figura 4.6 — Influéncia da varia¢cdo da Temperatura de Evaporacdo para os resultados de Poténcia
Liguida Produzida do ORC, nas condicbes de funcionamento C1, C3 e C5.
FONTE: Préprio autor

Nessa anélise preliminar a condi¢do C5 (Figura 4.3) foi usada para determinar os fluidos
gue produzem a maior poténcia elétrica no sistema ORC on-design e utilizam a menor area de
troca térmica para tal. Tais fluidos foram: heptano, hexano, octano e ciclohexano.

Posteriormente, os fluidos que se destacaram foram submetidos a mais uma simulacéo

que visava avaliar a performance do ciclo ORC, em termos de sua producdo de poténcia. Assim
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foram variadas as condicOes de entrada da fonte de calor nas cinco propostas por Yu et al.
(2013) em seu trabalho experimental. Com tal simulacdo, ainda sob carater on-design, pode-se
perceber que o ciclohexano tém o comportamento mais diferenciado dentre os fluidos (Figuras
4.4 a 6). Por isso e pelos critérios de alta disponibilidade e baixa inflamabilidade esse fluido foi

escolhido para iniciar as analises do ciclo off-design, que séo o foco do presente trabalho.
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5. ORC OFF-DESIGN

Neste capitulo é estudado o comportamento do sistema ORC quando operado em
condicdes diferentes a aquela ideal para qual foi projetado (condicdo C5, mostrada na Tabela
4.3). Assim, foram estabelecidos os parametros geométricos dos principais equipamentos do
ciclo ORC (evaporador, condensador e turbina), de acordo com a temperatura e vazéo do gas
de exaustdo do MCI estabelecidos pela condigéo C5 e utilizando o ciclohexano como fluido de
trabalho.

Para esta parte do trabalho, foi utilizado o software HYSYS® para as simulagdes.
Contudo, foram definidas as dimensdes dos trocadores de calor de acordo com o padrdo TEMA
e da turbina radial por meio de seus mapas dimensionais de eficiéncia, vaz&o, poténcia e
rotacdo. Assim, as configuracdes dos equipamentos do sistema ndo foram alteradas quando
mudadas as condic¢des termodinamicas da fonte de calor, como aconteceria em uma simulacéo
on-design.

Vale ressaltar que existem na literatura maneiras diversas para o dimensionamento dos
equipamentos, algumas delas poderiam até ser utilizadas no presente trabalho. Porém, foi
necessario, para ter maior compatibilidade com o software de simulagdo utilizado (HYSYS®),

fazer o uso do método descrito no Capitulo 3 e no Apéndice A e aplicado neste capitulo.

5.1 Simulacao

O ciclo ORC simulado para funcionamento off-design difere-se do utilizado na anélise
do Capitulo 4 do presente trabalho. Tal mudanca ocorre apenas no que tange a montagem do
ciclo no software e ndo em suas caracteristicas construtivas. Em outras palavras, no ciclo
apresentado na Figura 4.1 ha os quatro equipamentos basicos do sistema (evaporador, turbina,
condensador e bomba) em que o evaporador € separado do superaquecedor para definicdo do
pinch point, os pardmetros termodindmicos sdo definidos e, assim, 0s equipamentos S&o
projetados para funcionarem da melhor forma possivel para as dadas condi¢des termodindmicas
(simulag&o on-design).

Nesse ponto, algumas mudancas na construgdo do ciclo no HYSYS® foram necessarias
(Figura 5.1). E possivel notar a presenca dos mesmos quatro equipamentos basicos do ciclo
ORC, porém, o evaporador nao foi dividido pois o pinch point agora é definido pelos resultados
das simulagfes de acordo com os parametros construtivos do trocador de calor. Também, hé a

presenca de um “Recirculador” que ndo ¢ um equipamento, mas o pacote do software que
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permite que os parametros termodinamicos de entrada sejam ajustados para o funcionamento
em regime permanente do sistema, em outros termos, 0s parametros iniciais de temperatura e
pressdo do fluido de trabalho no Ponto 1 (entrada do evaporador) sdo iterados para a operacao
do ciclo apo6s passado o periodo de transicdes de escoamento. O ciclo que foi usado para
simulacdo off-design e as principais caracteristicas de projeto dos equipamentos, podem ser
vistas, resumidamente, no ANEXO B, bem como o0s parametros termodindmicos no ponto de

projeto do sistema.

GAS

BOMBA EVAPORADOR | entrada
fluido

—_

2}

RECIRCULADOR

Wh.f

El

AGUA ti 0
entrada 9 1 Wit
| TURBINA

4
o { -—
AGUA

CONDENSADOR o

Figura 5.1 — Configuracdo ORC analisada na simulacéo off-design.
FONTE: Préprio autor

As simulacBes ocorreram da seguinte maneira, partindo dos dados de temperatura e

pressdo de evaporacédo do fluido de trabalho (Ponto 1, entrada do evaporador):

1. Definiu-se os parametros de entrada da fonte de calor (GAS entrada, Figura 5.1) segundo
a Tabela 4.1;

2. Foi escolhido o fluido de trabalho a ser utilizado nas simula¢des através dos resultados
obtidos na anélise on-design (Capitulo 4);

3. Os parametros construtivos dos trocadores de calor foram determinados através das normas
e padrdes construtivos mostrados na Secdo 3.1 para o funcionamento na condi¢do de
projeto;

4. O projeto construtivo da turbina foi feito segundo o método apresentado na Secéo 3.2 do
presente trabalho, assim, obtidas as curvas de funcionamento do equipamento e inseridas

no software;
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5. Por fim, o funcionamento da bomba foi estabelecido pelos pardmetros termodinamicos na
entrada e saida do equipamento (saida do condensador e entrada do evaporador,

respectivamente).

5.2 Projeto dos trocadores de calor

O projeto dos trocadores de calor se deu segundo as normas padrées TEMA, descritas
na Secdo 3.1 do presente trabalho. Essas normas definem as caracteristicas construtivas dos
trocadores (evaporador e condensador) do tipo casco e tubo. O dimensionamento dos
equipamentos se deu utilizando o modelo rigoroso de trocadores de calor de casco e tubo do
HYSYS®.

Para o projeto dos trocadores de calor pelo software eram necessarios para o

dimensionamento:

» O modelo do trocador de calor, o qual foi escolhido o TEMA F;

» O diametro externo da tubulagdo, 13 mm (1/2”);

» O cobre foi escolhido como material dos tubos devido sua alta condutividade térmica,
aproximadamente 390 W/(m.K);

» O didmetro interno do casco;

» O comprimento dos tubos;

» Distancia entre os baffles.

O modelo do software utiliza o padrdo ASME para as propriedades dos materiais e 0
padrdo internacional ANSI/TEMA para a analise dimensional, como ja mencionado. O método
utilizado para as anélises térmicas e hidraulicas foi o HTFS (Heat Transfer and Fluid Flow
Service) para escoamento multifasico (evaporacdo e condensacao).

De acordo com o HYSYS®, tal método pode prever bem os gradientes de temperatura e
pressdo para diferentes geometrias do trocador de calor, que utilizam fluidos hidrocarbonetos
para aplicacdes energéticas. O método utiliza o critério de erro de 0,01% tanto para a parte
térmica quanto para a hidraulica e 0 maximo de 1.000 iteracfes ou a convergéncia completa
dos resultados, o que ocorreu nas simulagdes do presente trabalho.

As demais caracteristicas construtivas dos trocadores de calor foram calculadas e
estabelecidas pelo software e os padrdes internacionais, a verificacdo do equipamento foi feita
a partir dos dados das restricdes impostas aos projetos pelo padrdo TEMA, explicados nas

Secdes 3.1.4 a 10, sdo expostos nas duas proximas secoes.



5.2.1 Projeto geométrico

A partir dos dados iniciais de projeto supramencionados, a Tabela 5.1 mostra o restante
dos dados geométricos dos trocadores de calor (evaporador e condensador), com base no
modelo de dimensionamento robusto do HYSYS® e nas restri¢des apresentadas no Capitulo 3
do presente trabalho. Tal dimensionamento foi obtido utilizando os parametros termodinamicos

da condicdo C5 (Tabela 4.3) da fonte de calor. A Figura 5.2 mostra os esbogos dos trocadores

de calor utilizados nas simulages.

Tabela 5.1 — Dados geométricos de projeto dos trocadores de calor.

Evaporador Condensador

dtu,o [mm]
Ot [mm]
ow [mm)]
dca,i [mm]
Oca [mm]
Ntu
Ntu
Neca
Nca
Ltu [mm]
Nbaf
Lbat [Mm]
A [m?]

13
16,2
0,6
250
5
218
2
1
2
2.000
8
200
16,7

13
16,2
0,6
210
5
109
2
1
2
1.200
10
100
5,0

Entrada fria Enfrada quente

L ] L 1

FONTE: Proprio autor

| S—
Saida quente

Saida fria

o
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Figura 5.2 — Esbog¢o da geometria dos trocadores de calor (a) evaporador e (b) condensador.
FONTE: Préprio autor
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5.2.2 Projeto térmico e hidraulico

O evaporador, assim como o restante dos equipamentos foi dimensionado para o
funcionamento do sistema segundo a condigdo C5 da fonte de calor. Neste ponto, o
funcionamento dos trocadores de calor pode ser resumido em quantidade de calor trocado,
queda de pressao dos fluidos envolvidos, velocidade/vazao de escoamento dos fluidos. Para o
evaporador foram necessarias a vazao, pressdo e a temperatura de entrada da fonte de calor,
bem como a presséo de evaporagdo. Para o condensador foram necessarias a vazao, pressao e a
temperatura de entrada da agua de condensacao e, também, a presséo de condensacao.

As condicBes da fonte de calor sdo regidas pela Tabela 4.3 enquanto os parametros
referentes a agua do condensador foram assumidos como &gua em abundancia provinda do
sistema de abastecimento da cidade. Na Tabela 5.2 estéo os dados fornecidos pelo software para

0 projeto térmico e hidraulico dos trocadores de calor

Tabela 5.2 — Dados térmicos e hidraulicos nos tracadores de calor para projeto na condi¢do C5 da fonte de

calor.
Evaporador Condensador
TUBOS Fluido frio Fluido quente
Xtu,e Liquido comprimido Vapor superaquecido
Xeae Vapor superaquecido Liquido comprimido
Xtus Vapor superaquecido Liguido comprimido
Xeas Vapor superaquecido Liguido comprimido
Ttue [°C] 29,77 159,00
Teae [°C] 420 25,00
Tws [°C] 281,1 28,30
Teas [°C] 63,37 34,86
Pt [kPa] 3.876 25,00
Pcae [kPa] 200 110
Pw,s [kPa] 3.875 24,4
Pcas [kPa] 191,3 105,2
mw [Kg/s] 0,095 0,095
Mca [kg/s] 0,1694 1,35
Vi [M/s] 1,50 2,5
Vea [M/s] 16,90 0,6
APw [kPa] 1,00 0,6
APca [kPa] 8,70 4,80
Q [kJ/s] 68,51 53,79
U [W/m2.K] 84,8 7221
ATim [°C] 47,45 24,79

FONTE: Préprio autor



As Figuras 5.3 e 5.4 revelam
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0s processos de transferéncia de calor nos trocadores de

calor, evaporador e condensador respectivamente, segundo as temperaturas envolvidas e o

comprimento dos tubos. E possivel notar que nio hé o cruzamento das temperaturas (o “lado

quente” do trocador de calor ter temperatura menor que o “lado frio”), o que ¢ uma

impossibilidade. Os valores observados no eixo das ordenadas de ambas as figuras sdo variados

quando a pressdo de evaporagdo € alterada, segundo as simulagdes feitas na secdo 5.4 do

presente capitulo.
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Figura 5.3 — Processo de transferéncia de calor da fonte de calor (gés de escape) para o ciclohexano (fluido
de trabalho) ao longo do evaporador.
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Figura 5.4 — Processo de transferéncia de calor do ciclohexano para a agua de condensacéo ao longo do

condensador.
FONTE: Préprio autor

Assim, ficam estabelecidos os trocadores de calor envolvidos no ciclo ORC para o

funcionamento sob a condi¢do C5 da fonte de calor e que utiliza o ciclohexano como fluido de

trabalho. A vazdo do ciclohexano que

atravessa o equipamento deve ser baixa (0,05 a 0,1 kg/s),



81

caso contrario ndo haveria tempo para a troca de calor necesséria para a evaporagdo completa

do fluido e este ndo passaria como vapor pela turbina.

5.3 Projeto da turbina radial

Para o projeto da turbina radial, para a simulagio no HYSYS®, foram necesséarias duas
curvas de funcionamento em que eram estabelecidas a quantidade de poténcia produzida e
eficiéncia isentropica para determinada rotacdo do eixo do equipamento e a vazao do fluido de
trabalho.

Dois tipos de analises seriam possiveis no software HYSYS®. Poderiam ser definidas
as rotagcdes em que 0 equipamento operaria para cada situacao e, assim, obter as variacdes da
eficiéncia do sistema para determinada quantidade de poténcia produzida, uma vez que a
producdo de energia pelo equipamento se da, primordialmente, pela rotacdo em que ele é
submetido. Com isso, os resultados obtidos para a producdo energética sdo definidos pelo
operador do software e ndo pelas condi¢des termodindmicas do sistema, as quais deveriam se
adaptar, por meio das iteraces da simulacédo, a producdo de poténcia definida pela rotacdo da
turbina.

Outra forma de abordagem é aquela em que é definida a pressdo de condensacéo do
sistema (saida da turbina) e, com isso, o software buscaria, dentro das curvas de funcionamento
do equipamento, aquela rotacdo em que, dado as condi¢bes termodinamicas de entrada da
turbina (Ponto 2 da Figura 5.1), o fluido saisse do equipamento a aquela pressao e ainda como
vapor. Esse tipo de analise é mais adequado ao proposto do presente trabalho, uma vez que os
resultados de producéo de poténcia e eficiéncia do expansor ndo séo controlados pelo operador

das simulacgdes e sim pelas condic¢Bes termodinamicas do ciclo.

5.3.1 Parametros construtivos necessarios para simulacao

Como explicado no método de dimensionamento da turbina radial (Sec¢do 3.2 do
presente trabalho), foi feito o célculo da producdo de poténcia e eficiéncia termodinamica do
equipamento isentropico. Depois, de acordo com o0s parametros construtivos escolhidos, com
base em trabalhos publicados e nas restri¢cdes de projeto, a contabilizacdo das irreversibilidades
do expansor real, assim, foi possivel estabelecer o funcionamento da turbina radial real. A
Tabela 5.3 define tais parametros construtivos necessarios para o calculo das irreversibilidades
em cada parte do equipamento (Figura 3.10).

Para as perdas na entrada da turbina é necessario o valor do angulo em que os estatores

direcionam o escoamento para o rotor (B4) que, de acordo com Rahbar et al. (2014) o &ngulo de
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20° com a vertical é indicado, consequentemente, o seu complemento (a4) e 0s angulos de saida
do rotor (Ps e as) também podem ser definidos.

Com relacdo as perdas devido ao atrito do fluido com as pas da turbina, o parametro
relevante é o raio de entrada das pas do rotor, no qual rs é sugerido pelas simulagdes de Wei
(2014) como 25 mm. Considerando as limitagdes do projeto apresentadas na Secdo 3.2 0s
parametros rss, ris, s, bs, Nr, Zr, €a, & € & podem ser calculados e usados para obter-se as

demais perdas de energia.

Tabela 5.3 — Parametros construtivos da turbina radial.

B4 -20° ba 5 mm
o4 70° bs 10 mm
Bs -70° NR 12
o5 20° ZRr 75 mm
ra 25 mm €a 0,4 mm
Iss 19,5 mm er 0,4 mm
ris 5mm €b 0,4 mm
Is 12,25 mm

FONTE: Proprio autor

Os parametros construtivos descritos na Tabela 5.5, as equacdes de perdas de entalpia
(Equacdes 3.21 a 3.36) e as vazdes do fluido de trabalho variando entre 0,05 kg/s e 3,00 kg/s
foram utilizados para simular o funcionamento da turbina radial.

A partir das simulac@es, a variacdo das perdas, segundo as mudancas de vazao, pode ser
observada na Figura 5.5, em que se nota a pequena diminuicao de tais irreversibilidades quando
aumenta-se a vazdo até a sua estabilizacdo (aproximadamente a 1,50 kg/s). Tais perdas
representam a diferenca de energia produzida entre o sistema ideal, em determinada condicéo
termodinamica, e a turbina real em operacdo na mesma condi¢do, segundo o0 MLM. Também,
as perdas de energia decaem quando se diminui a pressao de evaporacdo do sistema. A Figura
5.5 também ilustra como o aumento da pressdo de evaporacdo faz com que essa perda também
aumente. Isso pois os parametros de saida da turbina permanecem constantes, logo quanto
maior a energia na entrada, maior vai ser a variagdo de entalpia no equipamento. O aumento da
vazdo influencia na diminuicdo dessa perda, mas até determinado ponto pois, para vazdes muito
grandes o equipamento passa a ndo funcionar nas condi¢Ges analisadas (vazdo > 1 kg/s
aproximadamente).

Com isso, de acordo com Alshammaria et al. (2018) e a Segunda Lei da Termodinadmica
(Equacdo 5.1), é possivel calcular a eficiéncia isentropica do equipamento. A eficiéncia de 22

Lei varia, aproximadamente, de 65 a 85% proporcionalmente com ao aumento da pressao de
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evaporacgdo do sistema e com variagdes despreziveis (em torno de 0,01%) com o aumento da

vazao.

_ <Ahise B ZLh
Nn=\—"—H>—
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24000
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23980
23970
23960
23950

23940
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(5.1)

Figura 5.5 — Perda de entalpia entre a turbina real e a isentrdpica, em funcio da vazdo massica do fluido

de trabalho e da presséo de entrada na turbina, para uma pressdo de condensacédo de 25 kPa.

FONTE: Proprio autor

5.3.2 Curvas de funcionamento da turbina

As curvas de performance da turbina necessérias para a simulacéo, segundo o manual

dos desenvolvedores do HYSYS®, devem comtemplar: velocidade de rotacdo do rotor,

eficiéncia energética, vazao que atravessa a turbina e o trabalho produzido pelo equipamento.

Para obtencdo das curvas de performance da turbina radial, as Equagdes 5.2 a 5.4 como

mostrado em Wei (2014) e Mantegazza et al. (2017). Tais equagdes sdo utilizadas para, a partir

dos resultados de perdas de entalpia e eficiéncia isentrOpica, determinar os parametros

necessarios a simulacao off-design supramencionados.

Lo V@
y (Ahreal)0'75

(5.2)

(5.3)
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ny = 0,87 —1,07(ng — 0,55)% — 0,5(n, — 0,55)3 (5.4)

Assim, segundo as caracteristicas termodindmicas da condigdo C5 da fonte de calor, as
curvas de performance da turbina radial projetada para o ciclo ORC, podem ser observadas nas
Figuras 5.6 a 5.11. Tais curvas sdo variacbes do comportamento do equipamento quanto a
eficiéncia isentrdpica e poténcia produzida (pardmetros necessarios para a simulacéo off-design
no HYSYS®). A performance do expansor é dependente da rotagdo do equipamento e vazio do
fluido de trabalho, ambos definidos pelas caracteristicas termodindmicas do fluido organico
quando este entra no equipamento (Ponto 2 da Figura 5.1).

E possivel perceber nas curvas de performance o aumento da poténcia quando se
aumenta a pressao de evaporagao, para uma determinada vazao (Figuras 5.6 a 5.8). O mesmo
ndo ocorre com o0 aumento de vazdo para uma determinada pressdo de evaporacao, nesse caso
a poténcia produzida aumenta até determinado ponto e depois decai de maneira significativa
(esse efeito é melhor percebido quando em velocidades de rotacdo acima de 80.000 rpm).
Segundo Wei (2014) e Alshammaria et al. (2018) por esse efeito é desejavel manter tais
velocidades entre 20.000 e 70.000 rpm, ja que para valores menores que o indicado a poténcia
produzida é muito baixa e para valores acima da faixa e acima o0 expansor agiria na verdade

contra o fluido devido a efeitos de inercia, 0 que provoca essa diminui¢do na poténcia tedrica
que seria produzida.
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Figura 5.6 — Poténcia produzida x Vazéo do fluido de trabalho (a) 20.000 rpm, (b) 50.000 rpm, (c) 80.000
rpm e (d) 100.000 rpm.
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FONTE: Proprio autor
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A eficiéncia isentropica da turbina tem um comportamento parecido com o da poténcia

produzida, inicialmente crescente a baixas vazbes de fluido de trabalho e velocidades de
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rotacdo, isso para quaisquer pressdes de evaporacao testadas (Figuras 5.9 a 5.11). As curvas
atingem o maximo, em média, no intervalo de 0,5 a 1,50 kg/s e 50.000 a 60.000 rpm. A partir
de entdo comecam a decrescer a valores muito baixos de eficiéncia, principalmente para altas
vazOes e velocidades de rotacdo. Isso mostra que vazdes muito elevadas do fluido (maiores que
2 kg/s) a eficiéncia comeca a diminuir drasticamente.

Com isso, pode-se afirmar que a turbina simulada para aplicacao no ciclo ORC proposto
deve permanecer em uma faixa de operacdo em que, de preferéncia, rotacbes acima de
70.000rpm ndo devem ocorrer, assim como vazdes acima de 1 kg/s, isso para maximizar a
performance do sistema e, consequentemente, do ciclo como um todo.

Logo, o ponto de funcionamento da turbina foi definido para a condigéo C5 da fonte de
calor, com a vazéo do fluido de trabalho (ciclohexano) em 0,09 kg/s, a pressao de entrada em
3.875 kPa, eficiéncia isentrdpica de 82,18%, rotacdo de 53.900 rpm e uma producéo de poténcia
de 15,23 kW. Como pode ser visto nas Figuras 5.9 a 5.11, em que os valores assumidos para
pressao de entrada na turbina, vazao e rotacdo sdo o que fornecem maior eficiéncia a turbina.
Vale ressaltar que a producéo de poténcia é na frequéncia de 60 Hz, logo um sistema de redugéo
para 3.600 rpm faz-se necessario para complementar o projeto até o gerador, tal sistema néo foi

projetado na presente tese.
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5.4 Projeto da bomba centrifuga

Segundo Yu et al. (2013), Feng et al. (2019), Hu et al. (2015) e Liu e Gao (2019), como
a bomba é um equipamento utilizado para movimentar o fluido e dar continuidade ao ciclo,
sendo seu consumo energético muito baixo (menos de 3% da producéo do ciclo) e o controle
de rotacdo é feito de maneira simples, foram definidas as condi¢des de entrada no evaporador
e com isso, o funcionamento da bomba seria ajustado as condi¢des do ciclo (saida no
condensador) e mantida uma eficiéncia isentrépica de 0,63. n

Isso pois, para as vazdes de simulacdo (0,05 a 0,1 kg/s) e sendo a vazao de projeto de
0,095 kg/s, como é possivel perceber na Figura 5.12, as eficiéncias isentropicas (off-design) em
quaisquer vazdes de fluido iriam variar de, aproximadamente, 55 a 70% (0,80 a 1,00 da
eficiéncia maxima), em que 0,70 (70%) € a eficiéncia maxima, presumida pelo método
apresentado na Secdo 3.3 do presente trabalho, para o funcionamento nas condi¢des de projeto
(on-design). Pode-se argumentar que o sistema analisado, entdo, ndo é totalmente off-design, o
que literalmente é correto. Mas, para efeitos de analise, como corrobora a Figura 5.12 e 0s
trabalhos mencionados, essa € uma abordagem amplamente utilizada e que implica em
inexpressivos desvios dos resultados que seriam obtidos no tratamento off-design do

equipamento e, ainda, diminui consideravelmente o tempo de simulacdo do ciclo.
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Figura 5.12 — Razao de eficiéncia da bomba de fluido de trabalho em relagéo a razéo de vazdes massicas.
FONTE: Préprio autor.

5.5 Resultados off-design

Neste ponto sao discutidos os resultados obtidos na andlise técnica do sistema ORC em
funcionamento off-design. Vale a pena relembrar alguns pontos importantes para a

compreensdo das simulacOes paramétricas:
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» Devido a baixa vazdo da fonte de calor, foi necessaria uma também baixa vazéo do fluido
de trabalho (entre 0,05 e 0,1 kg/s);

» O fluido de trabalho escolhido foi o ciclohexano pela sua performance na analise on-
design;

» A bomba do ciclo teve sua eficiéncia isentrépica fixada em 63% devido ao baixo consumo
de poténcia do ciclo (no maximo de 3%);

> A turbina e os trocadores de calor tiveram suas dimensdes fisicas mantidas constantes em
toda anélise;

> A fonte de agua de condensacéo foi considerada o reservatorio de dgua da cidade e com
vazdo suficiente para um aumento de temperatura de 10 °C;

» A pressdo de condensacdo foi mantida constante em 25 kPa;

> As perdas de carga nas tubulagdes entre os equipamentos foram desconsideradas.

Primeiramente, pode ser percebido nas Figuras 5.13 a 5.18 a falta de dados para algumas
condigdes de operagdo, como vazdo de 0,1 k/s, pressdo de evaporacdo de 1.000 kPa e na
condicdo C5 ou mesmo a C2 para todas as pressdes de evaporacdo da vazdo de 0,1 kg/s. Nesses
pontos o sistema dimensionado nao opera de maneira satisfatoria. Em outras palavras, durante
a operacao ocorrem situacdes em que ndo a analise nao é possivel, que pode ser explicado pela
presenca de liquido na entrada da turbina ou cruzamento de temperaturas dentro dos trocadores
de calor, assim, o software incorre em erro para tal ponto de simulagéo. Logo, sdo considerados
pontos de operacao em que o sistema ndo deve permanecer, pois a operacao se torna impossivel
ou até mesmo prejudicial ao préprio sistema.

Também, pode-se notar nas Figuras 5.13 e 5.14 que, no contexto geral, a producdo de
poténcia e a eficiéncia térmica do ciclo aumentam com o aumento da vazdo, pressdo de
evaporacdo e temperatura da fonte de calor, como era esperado. Contudo, observa-se
descontinuidades nesse processo, como na Figura 5.13 para a vazao de 0,05 kg/s em que mesmo
com o aumento da pressao de 2.000 kPa para 3.000 kPa é percebida a diminuicao da poténcia
produzida nas condi¢fes C1 e C5, também acontece para outras situacfes em outras vazoes e
condigdes da fonte de calor.

Tais descontinuidades podem ser explicadas pelo funcionamento off-design do ciclo, no
qual, mesmo a baixas vazdes mostra as situacdes em que o ciclo opera de forma contra intuitiva,
e tanto a poténcia produzida quanto a eficiéncia térmica decaem com o aumento da vazéo,

temperatura da fonte de calor e/ou pressdo de evaporagéo.
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Nas Figuras 5.15 e 5.16, também sdo ilustrados a poténcia liquida produzida e a
eficiéncia térmica do ciclo ORC, porém com uma abordagem grafica diferente. Tal abordagem
possibilita ressaltar a contribuicdo da variacdo da vazédo do fluido de trabalho e das condicdes

termodinamicas da fonte de calor na andlise off-design do sistema. Percebe-se que a
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descontinuidades mencionadas para as Figuras 5.13 e 5.14 ainda permanecem, 0 que nao
poderia ser diferente.

Além disso, pode ser destacado o decrescimento, no geral, tanto da poténcia quanto da
eficiéncia a medida que a vazdo diminui, bem como quando a temperatura e vazéao da fonte de
calor diminui. Porém, nota-se que para as pressdes de evaporacao de 1.000 e 3.000 kPa, baixa
vazéo do fluido de trabalho (0,05 kg/s) e altas temperatura e vazéo da fonte de calor (de C1 a
C2), tanto pressao quanto eficiéncia aumentam. Isso remete a operacdo dos equipamentos do
ciclo em condigdes fora daquelas de projeto, em que, por exemplo, o evaporador se torna mais
efetivo devido a configuracdo do escoamento interno e o fluido adentra a turbina com mais
energia e favorece a producéo de poténcia pelo expansor.

Nas Figuras 5.17 e 18 é exibida a variacdo velocidade de rotacdo e a eficiéncia
isentrépica da turbina em funcédo da pressdo de evaporacao, vazdo massica de fluido de trabalho
e temperatura da fonte de calor. O comportamento das curvas, mais uma vez pode ser explicado
pela analise off-desing, em que o esperado seria a maior rotacdo e eficiéncia para as situacdes
de maior pressao de evaporacdo, vazdo e temperatura da fonte de calor, 0 que ndo acontece e é
percebido um comportamento fora dos padrdes esperados por uma analise on-design. Certa
aleatoriedade nos pardmetros de funcionamento é percebida, pois 0 equipamento opera em
condigdes que ndo foram especificadas em seu projeto, o que implica em rotagdes e eficiéncias
diferentes do esperado caso todas as condi¢Ges fossem consideradas na definicdo da geometria
do equipamento.

Isso é o que ocorre a0 ORC quando em operacdo fora da condicdo de projeto. O
comportamento dos graficos, em alguns pontos da simulacdo, pode apresentar resultados
diferentes daqueles esperados, pois o0 sistema depende da resposta dos equipamentos que estdo
operando em uma condicdo diferente daquela em que foram projetados.

Essas incorréncias nos graficos podem ser explicadas pelo funcionamento dos
trocadores de calor, principalmente pelo evaporador. Em determinados conjuntos de parametros
(pontos de operacdo) o funcionamento do evaporador pode provocar um aumento ou
diminuicdo da energia entregue ao fluido que adentrara a turbina. Com isso, variagdes nao

esperadas na producdo de poténcia podem ser observadas.
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Também, pode-se perceber que quando a velocidade de rotacdo da turbina aumenta,

tanto a producdo de poténcia quanto a eficiéncia aumentam, e o contrario também acontece

quando essa rotagdo diminui. Nota-se que essa rotagdo, assim como acontece nos trocadores de

calor, sofre alteracdes inesperadas devido ao conjunto de parametros que sdo encontrados em

alguns pontos de operacéo. Por exemplo, para a vazao de 0,085 kg/s percebe-se uma diminuigédo

na velocidade de rotacdo da turbina quando a pressdo de evaporacao passa de 2.000 kPa para
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3.000 kPa na C4, seguido de um aumento nessa velocidade quando passa para 4.000 kPa. Esse
conjunto de parametros termodindmicos, faz com que a turbina passe a operar em outra faixa

de funcionamento e, assim, provoca essa variagdo inesperada nos resultados do ciclo.
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Figura 5.17 — Velocidade de rotacdo da turbina x Presséo de evaporacéo (a) 0,05 kg/s, (b) 0,065 kg/s, (c)
0,085 kg/s e (d) 0,1 kg/s.
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Figura 5.18 — Eficiéncia isentropica da turbina x Pressao de evaporacao (a) 0,05 kg/s, (b) 0,065 kg/s, (c)
0,085 kg/s e (d) 0,1 kg/s.
FONTE: Préprio autor

Nota-se assim, como o sistema em operacgéo fora das condicdes de projeto (pressao de

evaporacdo 3.876 kPa, vazdo de 0,095 kg/s e condicdo C5 da fonte de calor), tanto para
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variacgoes na vazéo do fluido de trabalho, quanto para variagdes na condigdo termodinamica da
fonte de calor, varia sua performance. Como j& mencionado, a simulacéo off-design do ciclo
aproxima o comportamento daquele que seria apresentado pelo sistema se implementado.
Assim, para esse sistema, pode-se esperar que de acordo com a demanda energética do motor
o ciclo ORC produzira de 8,64 a 26,87 kW de poténcia de eixo, com eficiéncia de até 14,83%.

Tais resultados apontam um aumento de até 10,33% na producdo de energia, para a
planta de poténcia como um todo. Isso corresponde a um aumento dos ganhos obtidos com a
producdo de energia, além de aumento de recita devido a diminuicdo do consumo de
combustivel, que também seria em torno de 10%, por se tratar de um motor estacionario em
que o consumo de combustivel e emissdo € constante de acordo com a carga de operacao.
Também, as emissdes de poluentes como CO2, CO e material particulado, diminuiriam devido
ao menor consumo de combustivel. Porém tais ganhos de receita ndo implicam diretamente na
viabilidade econOmica positiva para implementacdo do sistema ORC. Para analisar tal
viabilidade, um estudo econémico foi conduzido no Capitulo 6 do presente trabalho.

De acordo com os dados técnicos do MCI, mostrados na Tabela 5.4. Pode-se notar que,
como esperado, a medida que a temperatura de exaustdo dos gases da combustdo aumenta, o
consumo de combustivel aumenta e mais poténcia é produzida. Ainda, pela Figura 5.19, é
possivel notar que essa relacdo é praticamente linear, logo 0 aumento na producao de energia

implicaria em uma diminui¢do no consumo de combustivel diretamente proporcional.

Tabela 5.4 — Parametros técnicos de funcionamento do MCI analisado, sem o ORC.

C1 C2 C3 C4 C5
Poténcia produzida [kW] 258,3 2358 2116 1762 117,7
Consumo de combustivel [kg/h] 53,22 47,79 4281 3543 2391

Temperatura do géas de exaustdo [°C] 808 793 771 747 693
FONTE: YU et al. (2013)

Além disso, a eficiéncia de Segunda Lei pode ser calculada pela razdo entre a poténcia
liquida produzida e a energia do combustivel. Por essa relagao, expressa na Figura 5.20, pode-
se notar um aumento de no minimo 3,34% (até 23,15%) dessa eficiéncia com a implantacdo do
sistema de recuperacéo de calor simulado. Também, caso a planta opere nas variadas condi¢des
simuladas de maneira uniforme, ou seja, 0 mesmo periodo de tempo de funcionamento para
cada condicdo, o aumento de eficiéncia exegética seria de 9,35%. Em outras palavras, 9,35%

seria 0 potencial médio de recuperacdo de exergia do sistema MCI+ORC.
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Figura 5.19 — Varia¢do da poténcia produzida pelo MCI (sem 0 ORC) e seu consumo de combustivel, de
acordo com o aumento da temperatura da fonte de calor.
FONTE: Proprio autor
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6. ANALISE ECONOMICA

Neste capitulo apresenta-se a viabilidade econdmica para implementar o sistema ORC
proposto. Tal analise foi feita com base no CEPCI, uma ferramenta para calculos econémicos
para plantas energéticas. Teve como base os trabalhos de Wang et al. (2020) Mignard (2014) e
o livro Turton (2008) de onde foram tirados o equacionamento e valores das constantes
apresentadas ao decorrer do presente capitulo. O modelo proposto baseia-se no ganho
monetario obtido com a producéo de energia elétrica pela planta a ORC em relagdo ao tempo

de retorno do investimento.

6.1 CEPCI - Chemical Engineering Plant Cost Index

O CEPCI é um indice adimensional que atualiza o custo para implantacédo de uma planta
de processos fisico-quimicos ano apds ano. Criado em 1963 e desde entdo tem sido usado por
engenheiros, técnicos e gestores para estimar e avaliar o potencial econémico da implantacéo
de uma unidade energética ou de processamento nas industrias. Com isso, pode-se realizar
planejamentos de longo prazo, or¢camentos e custos de contratos (Vatavuk, 2002).

Com o avanco das tecnologias e devido as novas tendéncias de mercado, o CEPCI
necessita ser revisado periodicamente. Este indice na verdade é composto por quatro subindices
principais que representam os fatores que geram gastos. Tais fatores revelam-se
imprescindiveis de serem levados em consideracdo em uma andlise econémica de viabilidade

de implantacdo de uma planta quimica. Sao eles:

I. Equipamentos: é composto por varios subindices que representam o custo na compra de
determinado equipamento, bem como a instrumentacdo, montagem e 0s suportes
estruturais que devem ser colocados para instalar tais componentes (trocadores de calor,
tanques, tubulacdo, valvulas, bombas, turbinas, entre outros);

I. Trabalho na construcgéo civil: representa o custo com a méao-de-obra empregada em obras
de engenharia civil que devem ser feitas para alocar toda a planta quimica que sera
instalada;

I11. Prédios: é o fator que representa o custo de investimento com 0s materiais para construcao
do ambiente onde sera implantada a planta quimica, bem como o gasto na compra do

terreno onde ficaré planta.
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IV. Engenharia e supervisdo: diz respeito aos gastos com o pessoal de engenharia e
supervisores que fardo todo o projeto e se responsabilizardo por todo o processo de

implantacéo.

Segundo Vatavuk (2002), o calculo feito para se chegar ao CEPCI é obtido pela
ponderagdo dos quatro subindices. Os valores para cada um deles também é uma ponderacdo
feita com os custos de cada seguimento que compde cada subindice (equipamentos, projeto,
construcdo, montagem, entre outros). Tais dados sdo fornecidos pelos produtores desses
equipamentos e servicos, sdo compilados em indices e atualizados mensalmente pelo U. S.
Department of Labor’s of Labor Statistics (BLS, Washington D.C.). A interacdo feita de
maneira estatistica dos principais PPI, dados pelo BLS, forma os quatro subindices e, por
consequéncia, o CEPCI.

Atualmente varios trabalhos fazem o uso do modelo econémico proposto com base no
CEPCI (explicado mais adiante na sec¢do 6.3). Chew et al. (2014), Le et al. (2014), Wang et al.
(2020) e Toffolo et al. (2014) sdo exemplos de trabalhos mais recentes que fazem o uso do
CEPCI para desenvolver calculos econdmicos em plantas quimicas para producdo de energia
elétrica a partir de ciclos ORC ou Kalina. Assim, por meio desse método, os autores puderam
avaliar qual a configuragdo do ciclo é mais rentavel para o investidor.

Tanto o CEPCI quanto qualquer outro indice sdo ferramentas que ajudam os gestores
das empresas a fazerem planejamentos. Porém, ndo devem ser cegamente adotados como o que
representa 0 mercado na realidade. Quando se dispde de pouco tempo para avaliar a
implantacdo de uma planta quimica ou o objetivo € implantar o sistema num periodo posterior,
0 CEPCI é de grande ajuda, pois consiste em célculos rapidos e faceis de serem entendidos,
além de representarem bem a realidade dentro de um determinado periodo de tempo. Mas se 0
tempo ndo for o limitante e estiverem disponiveis 0s custos reais dos equipamentos e dos outros
fatores geradores de gastos, € melhor optar por um tipo de andlise mais direta. Assim 0s
resultados obtidos serdo o reflexo exato da realidade, e ndo valores aproximados dela (Vatavuk,
2002).

6.2 Simulacgao

Verificou-se 0 quéo viavel é a implantacdo do sistema ORC para recuperagéo do calor
residual nos gases de escape do motor analisado. Para isso, baseado nos dados técnicos obtidos
com as simulagdes off-design do ciclo no HYSYS®, o0 modelo econdmico baseado no CEPCI

foi aplicado. Assim, foi possivel obter o custo de investimento, o custo da eletricidade
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produzida e o tempo de retorno do capital investido (payback) para o sistema em condigédo de
projeto (Condicdo C5, Tabela 4.3).

Além dos dados técnicos fornecidos pelo HYSYS® (poténcia produzida, consumo de
energia na bomba e areas de troca térmica) foi necessario, para obter-se o0 ganho na eletricidade
produzida, o valor de venda da energia elétrica no Brasil fornecido pela ANEEL.

A verificagdo da viabilidade econémica na implantacdo do sistema ORC proposto foi

feita da seguinte maneira:

» As formulacdes sao baseadas no CEPCI e foram utilizados os dados obtidos nas simulacdes
com o HYSYS® para suprir algumas das variaveis independentes do sistema;

» Constantes de origem construtivas foram obtidas no livro Turton (2008) bem como modelo
matematico, ambos com base no CEPCI;

» Foi simulado o funcionamento do sistema ORC para a condi¢do C5 da fonte de calor;

» Analisou-se o investimento para a planta ORC de acordo com as configuragcbes com
equipamentos de menor e maior preco. Isso para estabelecer o limite superior e inferior do
custo de implementacéo do ciclo;

» Foram comparados esses custos de eletricidade produzida com o valor de venda da energia
elétrica pela ANEEL. Com isso, aliado as taxas de juros, durabilidade do sistema e custos
adicionais (manutencdo, operacdo, projeto, etc), foi calculado payback para cada caso
analisado;

> Feito isso, foi possivel expor quais sdo as configuracdes de ORC mais rentaveis para se

implementar.

6.2.1 Custo de investimento

Em primeiro lugar foram calculados os custos de investimento, ou de compra, dos

equipamentos do ciclo, que é obtido pela Equacéo 6.1.

Cgm = Cp . Fgu (6.1)
Onde “Cg” é 0 custo do equipamento construido com ago carbono que opera em
condicBes de temperatura e pressao ambiente, é obtido a partir dos parametros de capacidade
ou tamanho do equipamento, dependendo do tipo de dispositivo. “Fgy” que € o fator de custo
do moddulo, pardmetro que leva em consideracdo o material o qual foi fabricado o equipamento.
Por fim, 0 “Cgy” que € o custo de investimento do equipamento total, que leva em consideragao

todos os aspectos do dispositivo.
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Para obter o “Cg” foram utilizadas as constantes “K”, que representam as constantes
obtidas através de correlacGes entre o tipo de equipamento e sua capacidade ou tamanho, sao
elas mostradas na Tabela 6.1, bem como a capacidade ou tamanho do equipamento, dependendo
do caso. As Equacdes 6.2 a 6.6 mostram, respectivamente como foram calculados os “Cg” para

a turbina, bombas, evaporador, superaquecedor, condensador e torre de resfriamento.

log Cpy = Ky + K, .log(W,) + K3 . [log(Wp)]? (6.2)
logCpp, = K; + K .log(Wy,) + K . [log(W,)]? (6.3)
108 Cevap = K1 + Ky .108(Acyap) + Ks . [10g(Acyap)]” (6.4)
108 Cp cona = K1 + K3 .108(Acona) + K3 . [l0g(Acona)]? (6.5)

Tabela 6.1 — Coeficientes “K” referentes ao tamanho ou capacidade e ao tipo de equipamento.

. Capacidade /
Equipamento K1 K2 Ks Tamanho Modelo
Turbina 2,2476  1,4965 -0,1618 100 - 1.500 [W] Radial

Casco e tubo de

Condensador 2,7652  0,7282  0,0783  Até 100 [m?] multiplos tubos

Bomba 3,8696 0,3161  0,1220 Até 200 [W] Radial

Casco e tubo de

Evaporador 52366 -0,6572 0,3500  Até 100 [m?] multiplos tubos

FONTE: TURTON, 2008.

Logo, os custos de cada equipamento construido com aco carbono com operacdo em
condigdes de temperatura e pressdo ambiente (Cp) podem ser calculados. Os materiais para
construcdo de cada equipamento, sugeridos em Turton (2008), estdo descritos na Tabela 6.2

COmMo 0S que possuem 0s menores custos até os de maiores custos.

Tabela 6.2 — Materiais para fabricacdo de cada equipamento.

. Material
Equipamento -
Menor custo Maior custo
Turbina Aco carbono Niquel
Condensador Cobre Titanio
Bomba Ferro fundido Titanio
Evaporador Cobre Titanio

FONTE: TURTON, 2008.
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O calculo do “Fgy” pode ser feito, para os trocadores de calor e as bombas, com o uso
da Equagdo 6.6 e dos coeficientes “B”, “Fm” e “Fp” que representam, respectivamente, as
constantes referentes ao tipo de dispositivo, o fator de material para cada equipamento e o fator
de pressao, também diferente para cada equipamento (Tabela 6.3). Ja para a turbina, a torre de
resfriamento e o evaporador, como ndo possuem a classificagdo quanto a pressao, o “Fgy” é

fornecido diretamente através da Tabela 6.4.

Fgm = By + B, . Fy . Fp (6.6)

O coeficiente “Fp” ¢ obtido pela Equacdo 6.7, onde “C” representam as constantes para
cada equipamento que possui sua classificacdo baseado na pressédo (Tabela 6.3). Para os que
ndo apresentam essa classificacdo (turbina e evaporador) as constantes “C” sdo nulas. “P” ¢ a

pressdo em que o componente do ORC opera.

logFp = {; + 5 .1og(P) + 3 . [log(P)]? (6.7)

Assim, com isso e as simulagdes dos modelos feitas no HYSYS® pode-se calcular o
custo de investimento, ou de compra, para cada componente de cada configuracdo dos sistemas
ORC propostos.

Os valores para todos os coeficientes (K, B, ¢, Fm e Fsm) foram estabelecidos com base
no CEPCI do ano de 2001 (CEPCl2001 = 397, Turton et al. (2008)). Logo, é necesséria a
conversdo dos resultados para os tempos atuais. Como o célculo do CEPCI é feito com atraso
de um ano, os resultados da analise econdmica obtidos neste trabalho sdo os referentes a 2018,
uma vez que o indice utilizado é o CEPCl2017 = 603,1 (CHEMICAL ENGENEERING, 2018).

Primeiro foi obtido o custo total de investimento para implantacdo da planta ORC no
ano de 2001 (Custo2001). Para isso, somaram-se todos os custos de compra de cada componente
do ciclo (Equagéo 6.8).

Custozg01 = Cpmt + CM,evap T CBM,cond T CMmp (6.8)
Para atualizar o custo de investimento total da planta em 2001 para 2018 deve-se

multiplica-lo pela razdo entre os respectivos CEPCI de cada periodo. Como mostrado na

Equacdo 6.9.

~ CEPClq1
Custoyzg1g = Custoygog - CEPCL. (6.9)
2001
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Tabela 6.3 — Coeficientes e constantes necessarios para o calculo dos parimetros “FP” e “FBM”, tanto dos
trocadores de calor quantos das bombas.

Classificacao

Equipamento (pressao) [bar]

Material & €2 3 Bi B2 Fm

Condensador P <40 Cobre 0 0 0 1,74 155 1
Condensador P <40 Titanio 0 0 0 1,74 155 114
Bomba P<11 Ferro 0 0 0 189 135 1
fundido
Bomba P<11 Titanio 0 0 0 189 135 6,4
Ferro
Bomba 11<P<101 . -0,245 0,259 -0,014 189 135 1
fundido
Bomba 11<P<101 Titanio  -0,245 0,259 -0,014 189 135 64

FONTE: TURTON, 2008.

Tabela 6.4 — Parametro “FBM” para a turbina, evaporador e torre de resfriamento.

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

Evaporador Cobre 3
Evaporador Titanio 14,5

FONTE: TURTON, 2008.

6.2.2 Custo da eletricidade produzida (EPC — Electricity Production Cost)

A facilidade na conversao do custo de um periodo para outro, sem perda de precisao, é
um dos grandes atrativos deste modelo econémico. Com isso, ao adicionar a taxa anual de juros
“I” que o investimento ¢ sujeito e, também, o tempo de operagdo da planta em anos (periodo de
amortizagdo) “t”, foi calculado a anuidade “A” (Equagdo 6.10). Vale mencionar que néo foi
considerado o periodo de caréncia, ou seja, o0 periodo de construcao da planta.
i(1+10)t l

A = Custoypg - m

(6.10)

Por fim, o EPC ¢ calculado como mostrado na Equacéo 6.11. Onde “f” representa o
custo com operagdo, manutengédo e seguro da instalacdo que, segundo Tian (2012), vale 1,65%
do custo total da planta. “H” ¢ a quantidade em horas por ano de funcionamento do sistema, foi
adotado 7.500 h/ano para que fossem contabilizadas as paradas necessarias para manutencao
do sistema (Tian, 2012). O célculo também leva em consideracéo a energia liquida produzida
pelo ORC.
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A + f. CuSt02018

EPC =
Wie 1 (6.11)

6.2.3 Tempo de retorno do investimento — Payback

Segundo a ANEEL (ANEEL — Agéncia Nacional de Energia elétrica (2020)), o preco
médio de venda da energia elétrica pelas industrias para a ANEEL, na regido Sudeste, regido
escolhida para a analise em questdo, é de 0,48714 R$/kWh (1,95850 US$/kWh). Vale ressaltar
que tais valores foram tomados no dia 1 de janeiro de 2020, a fim de descartar o periodo
conturbado atipico da economia mundial provocado pela pandemia de COVID-19.

Logo, a diferenca entre o valor fornecido pela ANEEL para o prego de compra da
energia elétrica das industrias e o EPC &, entdo, o ganho obtido pela planta ORC (“G”, Equagao
6.12). Vale lembrar que esse ganho assumira valores negativos, ao variarem-se 0s anos em que
o sistema ORC seré usado, até 0 momento em que o investimento seja pago (payback), tudo
desse ponto em diante entende-se como lucro obtido ao implementar um dos sistemas ORC
propostos. Quanto maior for o periodo de amortizacdo, ou seja, 0 tempo gue a planta estd em

operacdo, mais rapido acontece o retorno financeiro.

G = PrecoanggL — EPC (6.12)

6.3 Resultados e discussao

Os resultados obtidos objetivaram o investimento inicial, custo da eletricidade (EPC) e
tempo de retorno financeiro (payback) para diferentes taxas de atratividade, que mostrou estar
em acordo com trabalhos publicados com o mesmo tema de pesquisa como Yagh et al. (2021),
Wilailak et al. (2021) e Aliahmadi et al. (2021). Nesta secdo, foram apresentados os resultados
referentes a operacao do ciclo on-design e off-design.

O capital de investimento, o custo da eletricidade produzida e o payback sdo referentes
ao periodo de 2018 e com a cotacdo do dolar do periodo pré-pandemia de COVID-19, isso para
evitar perturbagdes nos resultados provocados pela volatilidade do mercado no periodo de
combate a transmissao da doenga. Vale lembrar, da Se¢éo 6.1 que 0 modelo econémico baseado
no CEPCI pode ser adotado, sem grandes erros, por um periodo de até cinco anos (Vatavuk,
2002).

Assim, os resultados apresentados nesta se¢do podem ser adotados em uma analise de
viabilidade econdmica de uma planta ORC para producdo de energia elétrica, a partir do MCI

em questdo, com implantacdo prevista para até 2023. Além disso, as simulacdes foram
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realizadas para taxas de juros que variam de 1 a 20% e com um tempo de financiamento do
projeto de 1 a 20 anos (desconsiderando o tempo de construcdo da planta). Porém, para facilitar
a analise do gréafico, foram selecionados diferentes intervalos de amostragem nas Figuras 6.1 a
6.12.

6.3.1 Configuracgdo do sistema ORC on-design

O capital investido na compra dos equipamentos que compdem o sistema ORC, est&
entre US$ 23.257,02 (on-design) e US$ 123.632,51 (configuragdo mais cara), como pode ser
visto na Tabela 6.5. Também, nota-se que 0 maior investimento deve ser feito para o evaporador
(em média cerca de 46% do custo total). Para as configuracdes mais caras do sistema, o retorno
financeiro (desconsiderando estudos de marketing) € impossivel para um tempo razoavel de
operacéo (6 anos).

Tabela 6.5 — Custo de investimento para os equipamentos do ciclo ORC.

Material mais barato Material mais caro

[US$] [R$] [US$] [R$]
Condensador 7.981,29 32.088,00 38.576,30 155.092,00
Turbina 3.917,46 15.749,70 20.655,70 83.044,10
Evaporador 10.262,20 41.258,00 60.543,60 243.410,00
Bomba 1.096,11 44.06,79 3.856,95 15.506,50
TOTAL 23.257,02 93.502,52 123.632,51 497.052,15

FONTE: Préprio autor

Vale ressaltar que os materiais utilizados para o sistema de maior custo sdo de alta
resisténcia e durabilidade, o que explica a diferenca de quase cem mil ddlares em relacdo a
configuracdo mais barata. Logo, ao optar por equipamentos mais duraveis, o custo de
investimento aumenta em propor¢do a qualidade do material. Em contra partida, caso a
preferéncia seja dada para maquinas mais baratas, pode aumentar a frequéncia de paradas para
manutencdes e/ou substituicdo de partes, devido a menor durabilidade dos componentes do
ciclo.

Além disso, uma configuragdo comum como a sugerida por Milcheva et al. (2017),
Flores et al. (2020) e com trocadores de calor feitos usando ago inoxidavel turbina construida
com ago carbono, o custo seria de US$ 37.280,44 (R$ 149.882,29). Logo, 0 prego estaria em
torno de 60% mais caro que a configuragdo de menor custo. Nesse caso, sem a devida analise
de campanhas em marketing, assim como para a configuracdo com materiais mais nobres, 0

investimento ndo daria o retorno necessario para sua implementacao.
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A Figuras 6.1 mostra os custos da eletricidade produzida (EPC) para o sistema ORC em
operacdo conforme o seu projeto em funcgdo do tempo de financiamento da planta. Esse grafico
representa os calculos feitos para taxas de juros que o investimento esta sujeito de 7 a 10%. Os
resultados mostram que o EPC é menor com o aumento do tempo de utilizacédo da planta e com
a diminuicdo da taxa de juros do investimento (Figura 6.1). Também, percebe-se que a partir
de, aproximadamente, 2,5 anos o EPC permanece constante independente do tempo de
utilizacdo da planta, entre aproximadamente 1,50 e 2,20 US$/kWh produzido (de acordo com
a taxa de juros do investimento).

Os tempos de retorno de capital (peyback), como explicado na Secdo 6.2.3, estdo
mostrados na Figura 6.2. O grafico estd em funcdo do ganho na venda da eletricidade produzida
(Equacéo 6.11) e do tempo de financiamento da planta ORC. Esse gréafico representa os calculos
feitos para taxas de juros de entre 7 a 10%. Para os juros do investimento muito baixos (1 a
3%), ndo representados na Figura 6.2, o retorno do investimento (payback) é imediato, a partir
de entdo, o tempo de retorno é de, aproximadamente, 1,1 ano para 3% aumentando
proporcionalmente até os valores mostrados de 1,6 a 2,5 para os juros de 7 a 9%, a partir de 9%

0 investimento torna-se inviavel.
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Figura 6.1 — Gréfico do custo da eletricidade produzida (EPC) em funcdo do tempo de financiamento do
ciclo ORC para diferentes taxas de juros de investimento e nas condic¢@es de projeto do sistema (on-
design).

FONTE: Préprio autor
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Figura 6.2 — Gréfico do retorno financeiro (payback) em funcéo do tempo de utiliza¢do do ciclo ORC para
diferentes taxas de juros de investimento e nas condi¢des de projeto do sistema (on-design).
FONTE: Préprio autor

Os resultados apontam uma taxa de atratividade do investimento (retorno sobre o capital
investido ao longo do tempo — ROI) positivas a partir de 1,60 anos de financiamento da planta,
a uma taxa de 7% de juros, chegando a 30% de ganho a partir do terceiro anos de operacéo, na
mesma taxa de juros. Para taxas de juros até 9% o ROI diminui para 2% a partir do quarto ano
e se mantém constante (Figura 6.3). Segundo Kristjansdottir et al. (2018) o ROI é a razéo do
lucro obtido (ganho) com o custo do produto (EPC).

Ao considerar o funcionamento em condic¢des diferentes (Sec¢do 6.3.2) o custo da
eletricidade produzida é alterado, bem como o tempo de retorno financeiro. 1sso pois a
quantidade de poténcia liquida produzida é modificada. Porém o custo de investimento inicial,
permanece constante em US$ 23.257,02 (R$ 93.502,52).
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Figura 6.3 — Grafico da taxa de atratividade (ROI) em funcéo do tempo de financiamento do ciclo ORC
para diferentes taxas de juros de investimento e nas condicGes de projeto do sistema (on-design).
FONTE: Proprio autor
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6.3.2 Configuracao do sistema ORC off-design

Para a analise econdmica off-design os gastos de investimento inicial, manutencéo e
operacdo sdao constantes, isso pois, 0 sistema j& estaria construido e apenas as condicGes
termodinamicas do ciclo seriam alteradas. Logo, os gastos com a planta limitam-se a aqueles
relacionados com a producao de poténcia (EPC).

Assim, trés analises foram feitas com base nas produc¢des de poténcia para a operacdo
fora das condicOes de projeto, que vale lembrar, na operacdo on-design, 14,72 kW de energia
mecanica liquida sdo produzidas. A primeira, para o sistema em opera¢do na condi¢do que tém
a menor producdo de poténcia liquida (8,56 kW): vazdo do fluido de 0,05 kg/s, pressdo de
evaporacdo de 1.000 kPa e fonte de calor na condicao C5 (Figuras 6.4 a 6.6). Para a segunda
analise, tomou-se 0 oposto, a condigdo que produz maior poténcia liquida (26,29 kW): vazéo
do fluido de 0,1 kg/s, pressdo de evaporacdo de 4.000 kPa e fonte de calor na Condigdo 1
(Figuras 6.7 a 6.9). Por tltimo, tomou-se a producdo de poténcia média entre todas as condi¢es
simuladas (15,59 kW): vazao do fluido de 0,05 a 0,1 kg/s, pressdo de evaporacao de 1.000 a
4.000 kPa e fonte de calor nas Condigfes 1 a 5 (Figuras 6.10 a 6.12).

A primeira analise, condicdo de producdo minima, mostrou que apenas para taxas de

juros de investimento abaixo de 5% ao ano €é possivel ter o retorno do capital investido. Ainda
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assim, esse retorno, para a taxa de 5%, s6 poderia acontecer apés 2,3 anos de funcionamento da
planta (Figura 6.4).
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Figura 6.4 — Gréfico do retorno financeiro (payback) em funcao do tempo de financiamento do ciclo ORC
para diferentes taxas de juros de investimento e nas condi¢des de minima producéo de poténcia do sistema
em funcionamento off-design.

FONTE: Proprio autor

Tanto para a condi¢do de producdo minima quanto para a de projeto, 0 comportamento
das curvas é o mesmo, alterando apenas os valores obtidos nas analises. Pode ser percebido, na
Figura 6.5, que a partir de, aproximadamente, 2,5 anos o EPC permanece constante
independente do tempo de utilizacdo da planta (como na analise on-design), mas com valores
entre 0,39 e 1,18 US$/kWh produzido (de acordo com a taxa de juros do investimento).

De acordo com a Figura 6.6, nota-se que o ROI para a taxa de juros de 3% € de 74% a
partir do quarto ano de financiamento da planta. Com o aumento da taxa de juros do
investimento, o ROI também diminui quando comparado ao sistema on-design. Mas, nesse
caso, apenas para taxas de juros abaixo de 6% e possivel ter atratividade no investimento, ainda
que de menos de 10% e s0 a partir de 2,2 anos de funcionamento do ciclo ORC.

Na segunda anélise, com a condigdo de maxima producdo de poténcia, é possivel ter
retorno sobre o investimento feito na aquisicdo e operacdo do sistema até para taxas de juros de
16% (Figura 6.7). Tal retorno aconteceria em, aproximadamente, 2,2 anos de operagdo da
planta. Também, da Figura 6.8, o EPC ainda atinge sua estabilizacdo a partir da metade do
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segundo ano de operacéo e varia de 0,14 a 2,03 US$/kWh & medida que se aumenta as taxas de

juros.
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Figura 6.5 — Gréfico do custo da eletricidade produzida (EPC) em fun¢do do tempo de financiamento do
ciclo ORC para diferentes taxas de juros de investimento e nas condi¢des de minima produc¢éo de poténcia

do sistema em funcionamento off-design.
FONTE: Proprio autor
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Figura 6.6 — Gréfico da taxa de atratividade (ROI) em fun¢ao do tempo de financiamento do ciclo ORC
para diferentes taxas de juros de investimento e nas condi¢es de minima producéo de poténcia do sistema
em funcionamento off-design.
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Figura 6.7 — Gréfico do retorno financeiro (payback) em funcao do tempo de financiamento do ciclo ORC
para diferentes taxas de juros de investimento e nas condi¢des de maxima produgdo de poténcia do

sistema em funcionamento off-design.
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Figura 6.8 — Gréfico do custo da eletricidade produzida (EPC) em funcdo do tempo de financiamento do
ciclo ORC para diferentes taxas de juros de investimento e nas condi¢des de maxima producéo de

poténcia do sistema em funcionamento off-design.
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A atratividade do investimento varia de, aproximadamente, 7,5 a 15 vezes até o sexto
ano de operacdo em uma taxa de juros de 1% (ndo mostrado na Figura 6.9 para ndo prejudicar
a visualizacao dos demais dados). O ROI positivo do investimento mantém-se entre 0,04 e 7,20
para taxas de juros abaixo de 17%, até 1%, atingindo constancia nos valores, em média, a partir
de 2,5 anos de financiamento do ciclo, assim como 0s outros casos mostrados anteriormente.
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Figura 6.9 — Grafico da taxa de atratividade (ROI) em funcéo do tempo de financiamento do ciclo ORC
para diferentes taxas de juros de investimento e nas condi¢des de maxima produgdo de poténcia do
sistema em funcionamento off-design.

FONTE: Proprio autor

Contudo, a média de poténcia produzida pelo sistema, supondo tempo de operagdo
uniforme em cada uma das possiveis condi¢des de operacao, € mostrada na terceira analise para
0 sistema off-design.

O comportamento médio do sistema é similar ao daquele nas condic¢des de projeto, o
que era esperado devido a baixa diferencga entre a producdo nos dois casos, apenas 0,87 kW
separam as duas simulag@es. Ainda assim, Figura 6.10, o retorno financeiro para a maxima taxa
de juros aceitavel (9%) que possibilita o payback, acontece seis meses antes (em dois anos) nas
condi¢Ges médias do que na configuracdo de projeto. Vale mencionar que para taxas de juros
de até 7%, a variagdo no tempo de retorno € pouco significativa (menos de um més de

diferenca).
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Da Figura 6.11, o EPC continua estavel a partir da metade do segundo ano de operacéo
e variade 0,22 a 2,00 US$/kWh a medida que se aumenta as taxas de juros, considerando apenas
até a taxa que deixa de haver o retorno financeiro.

A taxa de atratividade (Figura 6.12) também mantém valores semelhantes aos do
funcionamento on-design, com variacdo do lucro de, aproximadamente, 4 a 8,5 vezes 0 custo
de producdo da poténcia, até o sexto ano de operacdo, para uma taxa de juros de 1% (néo
representado na Figura 6.12). Para as taxas representadas, o ROl maximo, apds quatro anos de
financiamento, varia de 10% (taxa de juros de 9%) a 39% (taxa de juros de 7%). Para juros,

aproximadamente, acima de 9% o empreendimento torna-se inviavel.
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Figura 6.10 — Gréfico do retorno financeiro (payback) em func¢éo do tempo de financiamento do ciclo
ORC para diferentes taxas de juros de investimento e na simulacdo para producao de poténcia média do
sistema em funcionamento off-design.
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Figura 6.11 — Gréfico do custo da eletricidade produzida (EPC) em funcéo do tempo de financiamento do
ciclo ORC para diferentes taxas de juros de investimento e na simulagédo para producéo de poténcia média
do sistema em funcionamento off-design.
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Figura 6.12 — Grafico da taxa de atratividade (ROI) em funcao do tempo de financiamento do ciclo ORC
para diferentes taxas de juros de investimento e na simulacéo para producao de poténcia média do
sistema em funcionamento off-design.
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7. CONCLUSAO

Neste trabalho foram realizadas analises paramétricas de um sistema ORC simples, que
aproveita o calor residual dos gases de exaustdo a alta temperatura de um MCI que funciona
em cinco diferentes condices e produz de 117,7 a 258,3 kW de poténcia mecanica. Tais
andlises foram realizadas em regime permanente em condi¢des on-design. Porém, na prética,
esse tipo de funcionamento € raro. Os resultados obtidos nesta primeira etapa identificaram o
ponto de operacdo para o ciclo de aproveitamento ORC, que melhor atende as especificacdes
do gés de exaustdo do motor, que foi simulado como fonte de calor para o ciclo.

Na segunda etapa, foram dimensionados o0s equipamentos do ciclo, com base do ponto
de operacdo identificado na primeira etapa (ciclohexano como fluido de trabalho, presséo de
evaporacdo em 3.870 kPa, pressao de condensacdo de 25 kPa e vazdo massica de 0,09 kg/s). A
partir do projeto geométrico dos equipamentos, foram feitas simulagdes para o funcionamento
fora da condicdo de projeto (off-design), com isso observou-se que a poténcia do ciclo, para
todas as condigdes analisadas (diferentes pre¢des de evaporacgéo, vazdes e condic¢des de entrada
da fonte de calor) o sistema entregava, em média, 15,6 kW de poténcia a mais a planta de
geracdo, com extremos de 8,6 e 26,3 kW, o que representa um aumento médio de 8,3% na
eficiéncia e, consequentemente, a diminui¢do do consumo de combustivel e poluicdo emitida.
Também apresenta uma reducdo média na exergia destruida de 9,35%, com um pico maximo
de 23,15%.

Na Gltima etapa, foi estudada a viabilidade econémica do sistema proposto, nesse caso
o0 custo de investimento foi calculado para as condicdes de projeto. Entéo, foram calculados os
custos de producdo de eletricidade (EPC), tempo de retorno de investimento (payback) e a taxa
de atratividade do projeto (ROI). Foi observado que, em média, o sistema teria um custo e
producdo de, aproximadamente, 1,60 US$/kWh (6,42 R$/kWh) e um retorno do investimento
em 2 anos de operacdo da planta, mais precisamente 1,89 anos. Enquanto a taxa de atratividade
para o investimento seria estavel a partir de dois anos e meio de funcionamento, no valor de,
em média, 1,9% ao ano que pode ser considerado baixo quando comparado a ouras classes de
investimento.

Porém, vale mencionar que ndo foi feito nenhum tipo de estudo quanto ao ganho que
poderia acontecer devido a publicidade, pelo uso de uma tecnologia que possibilita a diminuigédo
de emiss@es de poluentes, consumo de combustiveis fosseis, entre outros. O chamado selo ESG
(Environmental, Social and Governance — Meio Ambiente, Social e Governanga) que pode

promover a empresa ao patamar da busca pela sustentabilidade. Com isso, 0 ganho em
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investimentos externos, devido a busca pela diminuicdo de praticas prejudiciais ao meio
ambiente, poderia aumentar a taxa de atratividade a um valor mais interessante

economicamente.

7.1 Trabalhos Futuros

Para dar continuidade a pesquisa mostrada na presente tese algumas abordagens podem
ser interessantes, por exemplo:

» Definicdo de um ponto 6timo de funcionamento que absorveria quaisquer variacdes na
fonte de calor e, ainda assim, possa produzir poténcia satisfatoria e com a melhor relacéo
custo-beneficio.

» Analise do sistema em regime transiente, a fim de caracterizar maior proximidade com
as condicdes reais de operacao.

» Viabilidade econdmica de implantacdo, também, com relacdo a publicidade gerada pelo
investimento em tecnologias de sustentabilidade. Uma vez que ha um movimento em
direcdo da conversao das politicas empresariais em politicas ESG.

» Abordar mistura de fluido ao invés do funcionamento com um fluido apenas. Isso exporia
mais possibilidades de utilizacdo do sistema ORC com intuito de buscar a melhor

configuracdo possivel para cada aplicagéo.
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ANEXO A

Método de dimensionamento dos equipamentos do ciclo ORC para anélise off-design.
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ANEXO B

Principais caracteristicas dos equipamentos do ciclo ORC simulado em regime off-

design.

EVAPORADOR

A=16 m?

(=13 mm

dea = 250 mm

Nw =218

Lu=2m

BOMBA U = 84,8 W/(m2.K)

Q= 68,51 kW

m = 0,095 kg/s ATim = 47,45 °C

N =63% ,
GAS

BOMBA EVAPORADOR entrada
fluido

R

GAS
saida 2]
RECIRCULADOR

Wh. f

AGUA
entrada 3 JEED_VE’

TURBINA
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CONDENSADOR AGUA
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CONDENSADOR fkngulo de incidéncia nas pas = 20°
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A=5m?
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dea = 210 mm
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Lu=1.2m
U=722,1 W(mK)
Q=53,79 KW

ATim = 24,79 °C
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Principais parametros termodinamicos para o ciclo funcionando em condigéo de projeto:

= Fonte de calor na condicédo C5;

= Pressdo de evaporacdo de 3.500 kPa;
= Vazdo do fluido de trabalho de 0,095 kg/s;

= Eficiéncia isentropica da bomba como 63%;

= Pressdo de condensacdo em 25 kPa.

RECIRCULADOR,

Wi=15,23 KW
W= 0,56 KW
QE\':I]] = 69,99 KW
Qruud = 54,75 KW

hen[rndn,g:is =-2003.34 kakg
h&ﬂi.d[l,g[i& =-2337.17 kakg
Sentrada.gis = 6,51 ka(kg.KJ

Ssaidagis = 3,95 KJ/(kg.K)
ni = 53.900 rpm
€fiise: = 82,18%

PONTO 1

T1=31,33°C
h1 = -1837,89 kJ/kg
s1=2,1832 kJ/(kg.K)

BOMBA
fluido

Wh.f

AGUA
entrada

CONDENSADOR

PONTO 4=35

T4= 29,86 °C
hs = -1843,8 kJ/kg
54 =-2,1869 kJ/(kg.K)
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| |T.=277.2°C

h: = -1101,2 kJ/kg
s1=-0,5193 kJ/(kg.K)

3]%
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PONTO 3

T3 = 149,30 °C
hs = -1267,4 kJ/kg
s3 = 0,4 kJ/(kg.K)




