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“‘Aprender é a Unica coisade que a mente nunca

se cansa, hunca tem medo e nunca se arrepende.

Leonardo da Vinci



Resumo

RIBEIRO, L. C. (2017), Determinacdo da Configuracio Otima de Ciclo Rankine
Organico para Aproveitamento do Calor Rejeitado em Usinas Termelétricas com
Motores de Combustéo Interna, Vitéria, 108p. Dissertagdo (Mestrado em Engenharia
Mecénica) — Centro Tecnologico, Universidade Federal do Espirito Santo.

A recuperacao de residuos térmicos ou WHR (do inglés waste heat recovery) utiliza o
calor que normalmente é descartado por um sistema térmico, e o transforma em uma
forma util de energia. Entre seus beneficios estdo: energia adicional livre de CO2,
aumento da eficiéncia do processo e economia de combustivel. Uma das alternativas
para recuperar residuos térmicos é a aplicacéo de Ciclos Rankine Organicos, de modo
a gerar mais poténcia sem aumentar o consumo de combustivel, 0 que ocasionara um
aumento na eficiéncia energética e ambiental. Neste trabalho de dissertacdo, é
realizado a modelagem e otimizacgdao utilizando o software EES (Engineering Equation
Solver) para aproveitar o calor proveniente de dois rejeitos térmicos, agua de
resfriamento e gas de exaustdo, dos motores de combustdo interna (MCI) de uma
termelétrica utilizando ciclos Rankine organicos, com duas opc¢des de configuracdes,
com e sem regeneracao. A otimizagéo realizada é termoecon6mica e paramétrica com
o objetivo de minimizar o custo da poténcia gerada, e selecionar qual o fluido de
trabalho que produz poténcia com menor custo. Para tanto, sédo realizadas
modelagens termodindmica e econdmica para este trabalho, que levam em conta
cinco variaveis de decisdo, dentre elas os rendimentos isentropicos da bomba e
turbina. A principal contribuicdo deste trabalho é obter e ajustar equacdes de custo
capazes de responder a essas variaveis. Os resultados mostraram que 0s ciclos
regenerativos, para ambas as fontes de calor, apesar de aumentar a eficiéncia do ciclo
produzem uma poténcia mais cara do que o ciclo simples. Na condicdo Gtima é

possivel obter um aumento em torno de 7% a poténcia gerada pela termelétrica.

Palavras-chave

Ciclo Rankine Orgéanico, Otimizagdo Termoecondmica, Motor de Combustéo Interna,
Recuperacéo de Calor



Abstract

RIBEIRO, L. C. (2017), Determination of the optimum configuration of the Organic
Rankine cycle for Waste Heat Recovery in Thermoelectric Plants with Internal
Combustion Engines, Vitoria, 108p. M.Sc. Thesis — Technological Center, Federal
University of Espirito Santo.

The Waste Heat Recovery (WHR) uses the heat that is normally discarded by a thermal
system, and turns it into a useful form of energy. Among its benefits are: additional
COeq-free energy, increased process efficiency and fuel economy. One of the
alternatives to recover thermal waste is the application of Organic Rankine Cycles, in
order to generate more power without increasing fuel consumption, which will lead to
an increase in energy and environmental efficiency. In this work, the modeling and
optimization is performed using the Engineering Equation Solver (EES) software to
recovery the heat from two thermal rejects, cooling water and exhaust gas, from the
internal combustion engines (ICE) of a thermoelectric plant using Organic Rankine
Cycles, with two configuration options, with and without regeneration. The optimization
performed is thermoeconomic and parametric with the objective of minimizing the cost
of the power generated, and selecting which working fluid produces power at a lower
cost. For this, thermodynamic and economical modeling are performed, for five
decision variables, among them the isentropic efficiency of the pump and turbine. The
main contribution of this work is to obtain and adjust cost equations capable of
responding to these variables. The results showed that regenerative cycles for both
heat sources, despite increasing cycle efficiency, produce a more expensive power
than the cycle without regeneration. In the optimum condition, it is possible to obtain

an increase of around 7% in the power generated by the thermoelectric plant.
Keywords

Organic Rankine Cycle; Thermoeconomic Optimization; Diesel Engines; Waste Heat

Recovery
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Capitulo 1

Introducéao

Devido a crescente preocupacao mundial com o nivel de poluicdo do meio ambiente
pelo uso de combustiveis fosseis e com 0 aumento dos precos de combustiveis
crescem o numero de pesquisas que visam desenvolver tecnologias alternativas a
essa fonte de energia, ou aumentar a eficiéncia energética dos equipamentos e

processos para que o consumo dos combustiveis fosseis seja reduzido.

E valido ressaltar o incentivo dado pelo Governo Federal para realizacdo de
investimentos em pesquisa, desenvolvimento e eficiéncia energética por parte das
empresas concessionarias, permissionarias e autorizados do setor de energia elétrica
por meio da Lei 9.991 de julho de 2000, com base no Art. 2°. A Lei afirma que as
concessiondrias de geracdo e empresas autorizadas a producdo independente de
energia elétrica ficam obrigadas a aplicar, anualmente, o montante de, no minimo, 1%
de sua receita operacional liquida em pesquisa e desenvolvimento do setor elétrico,
excluindo-se, por isengao, as empresas que gerem energia exclusivamente a partir de

instalacdes edlica, solar, biomassa, pequenas centrais hidrelétricas e cogeracao.

Assim sendo, este trabalho é parte de um projeto de pesquisa através da Agéncia
Nacional de Energia Elétrica (ANEEL) intitulado como “Modelagem, Simulacao e
Otimizacdo Termoecondmica das Alternativas de Repotenciacdo das usinas
Termelétricas com Motores Alternativos de Combustéo Interna para o aproveitamento
do Calor Rejeitado”, em que seréo avaliados outros sistemas para a recuperacao do
calor atualmente rejeitado além do Ciclo Rankine Organico. A justificativa deste
projeto esta relacionada ao fato de que em termelétricas com motores de combustéo
interna, uma grande quantidade de calor é rejeitada através da agua de resfriamento
e também dos gases de exaustdo. Devido a este fato, um sistema de recuperacao de
calor pode ser projetado para ser acoplado a termelétrica, visando aumentar a

poténcia produzida com o0 mesmo consumo de combustivel.

Existem diversos sistemas capazes de captar essa energia residual de tais processos
e transforma-la em um tipo de energia que possa ser aproveitada. Dentre todas essas

tecnologias existentes, o Ciclo Rankine Organico ou ORC (do inglés Organic Rankine
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Cycle) estd chamando cada vez mais atencao (HE et al., 2012) por ser uma tecnologia
de conversdo de energia promissora para a utilizacdo de fontes de calor a baixa
temperatura, devido a sua elevada eficiéncia, simplicidade e confiabilidade (ZHANG,
WANG e GUO, 2011).

Derivado do ciclo Rankine convencional, a vapor, o ORC é considerado tecnicamente
viavel, e tem sido amplamente aplicado em sistemas baseados em energia solar,
geotérmicas, de biomassa, térmica dos oceanos e de recuperacéo de calor do motor.
Composto, basicamente, por dois trocadores de calor (evaporador e condensador),
uma bomba e uma turbina, esse ciclo organico difere do Rankine convencional
justamente pelo fato do fluido de trabalho ser um composto organico e ndo a agua.

Assim, pode ser aproveitado o calor residual de baixa ou média temperatura.

O Motor de Combustédo Interna (MCI) pode ser definido como uma maquina térmica
motora que gera poténcia de eixo a partir do calor liberado na combustdo que
acontece no interior dos seus cilindros, e como toda maquina térmica ele rejeita calor
ao ambiente, o que faz com que os motores de combustdo interna sejam maquinas

térmicas com 6timas oportunidades de recuperacéao de residuos térmicos.

Grande parte da energia do combustivel em MCI é desperdicada na forma de calor,
devido a limitagBes termodinamicas e técnicas. TAHANI, JAVAN e BIGLARI (2013)
afirmam que aproximadamente um terco da energia do combustivel é convertido em
energia mecéanica, enquanto que segundo DOLZ et al. (2012) num motor diesel tipico,
menos de 45% da energia do combustivel pode ser convertida em producdo de
trabalho util, e a energia restante é perdida, principalmente pelos gases de escape e
pela 4gua de resfriamento. Apesar disso, vale ressaltar que a eficiéncia de um motor
varia em funcdo de suas caracteristicas e tamanho, e que atualmente ja existem
grandes motores com eficiéncia energética proxima dos 50% (SONG, SONG e GU,
2015).

Segundo DOMINGUES (2011), a energia restante é toda dissipada para o ambiente
na forma de residuo térmico através dos gases de escape, sistema de resfriamento,
sistema de lubrificacéo e trocas de calor por radiagéo e por convecc¢ao do motor. Um

fluxo de energia em um MCI pode ser visto na Figura 1.1.
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Figura 1.1 - Fluxo de Energia em um MCI
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Fonte: Toom et al. (2008), apud Domingues (2011)

Se o calor residual contido no gas de escape e na agua de resfriamento puderem ser
eficientemente recuperados e utilizados, a eficiéncia do motor a diesel original poderia

ser significativamente melhorada, sem adicdo de qualquer tipo de combustivel.

Aumentar a eficiéncia desses motores, no projeto, ndo € um trabalho muito simples,
uma vez que seria altamente dispendioso em termos financeiros gracas aos
processos de fabricacdo e matérias a serem empregados. Cientistas e engenheiros
tém feito muitas pesquisas bem-sucedidas com intuito de melhorar a eficiéncia térmica
de motores, incluindo turbo alimentacéo, tipos de misturas na combustao, etc. No
entanto, entre todas as tecnologias de economia de energia estudadas, recuperagao
do residuo térmico dos motores € considerada uma das técnicas mais efetivas
(JADHAO e THOMBARE, 2013). Assim, um dos melhores e mais usados métodos
para aumentar essa eficiéncia é a instalacdo de uma planta ORC que capta essa
energia residual e, depois, aproveita-la para producéo de energia util.

O aumento na producdo de energia elétrica em motores de combustdo interna
estacionarios pode chegar a 50% quando em operacdo com cargas baixas (WANG et
al., 2012a). Em outras palavras, com o investimento na implantagdo de um sistema
ORC o consumo especifico de combustivel para a mesma producéo de energia é

consideravelmente menor.

As grandes vantagens em implantar o ciclo Rankine orgéanico sdo sua féacil
manutenc¢ao e operagéo, a simplicidade nos componentes do sistema, a possibilidade
de aplicacédo do ORC em varios tipos de sistema térmicos de poténcia e a contribuicao
para a preservacao do meio ambiente com o uso desse ciclo (WEI et al., 2007).
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O atual quadro econdémico provavelmente nédo viabiliza financeiramente a maioria das
aplicacfes de uma planta ORC, ja que essa leva entre dois e cinco anos (SPROUSE
e DEPCIK, 2013), na grande maioria dos casos, para se pagar. Mas o retorno em
avancos tecnologico para preservacao do meio ambiente bem como aumento da

eficiéncia dos processos é inegavel.

1.1. Motivacéo

Com base na analise extensa de trabalhos na literatura, apresentados em detalhe no
Capitulo 2, percebeu-se a necessidade de realizar uma otimizagcédo termoecondémica
do ORC levando em consideragdo cinco variaveis de decisdo, apresentadas no
Capitulo 4, pois o maior interesse nas pesquisas tem sido a obtencdo de um
desempenho 6timo do ciclo, apenas a partir de um ponto de vista termodinamico,
considerando fluidos de trabalho variados e condicbes de operacédo diferentes para
obter os melhores candidatos, variando também a fonte de calor. A maioria dos
trabalhos realizam somente uma otimizacado termodinamica e fazem uma analise
posterior do custo, considerando os rendimentos isentropicos da bomba e turbina
constantes. Entretanto, alguns estudos mostram que levar em conta fatores
econdmicos e outras restricbes praticas podem alterar tanto a selecdo do fluido de

trabalho quanto as condicdes ideais de operacdo do ORC.

Alguns trabalhos que realizam otimizagéo termoecondmica, porém a fazem tendo no
maximo duas variaveis de decisdo, e também ndo levam em conta os rendimentos
isentrépicos da bomba e da turbina, pois as equacdes de custo disponiveis atualmente
ndo respondem a essas variaveis. Por isso, existe uma dificuldade em se encontrar
na literatura equacdes de custo para os equipamentos do ORC que respondem aos

rendimentos isentrépicos.

Além disso, trabalhos de otimizacdo de ORC n&o possuem um problema de
otimizacao definido do ponto de vista termoeconomico, expressando uma relacao
entre custo e poténcia produzida. Vale ressaltar que muitos trabalhos que consideram
a realizacdo da otimizacdo, ndo possuem uma técnica matematica para resolucao do
problema, fazendo a analise paramétrica, ja que possuem apenas uma variavel de

decisao.



19

Assim sendo, a principal motivacéo para esta dissertacao se encontra na dificuldade
em selecionar o fluido mais indicado e determinar as condi¢gBes 6timas de projeto do
ponto de vista termoeconémico, levando em consideracdo todas essas variaveis de
deciséo selecionadas, além da necessidade de ajustar equacdes de custos para que
levem em conta e respondam adequadamente aos rendimentos isentropicos da

bomba e da turbina, para a realizagcéo da otimizag&o termoecondmica.

1.2. Objetivos

O objetivo geral deste trabalho é modelar e otimizar termoeconomicamente estruturas
gue contemplem as configuracdes adequadas para o acoplamento de Ciclos Rankine
Orgénicos a motores de combustéo interna visando a obtencdo do menor custo da

poténcia gerada ao recuperar calor residual, tendo a UTE Viana como estudo de caso.
Assim, como objetivos especificos, estao:

I. Confeccdo da modelagem termodinamica levando em consideracéo cinco
variaveis de decisao, dentre elas os rendimentos isentropicos da bomba e

da turbina;

II. Confeccdo de uma modelagem econdmica com equacgfes de custo que

respondem a todas essas variaveis de deciséo;

[ll.  Obter o melhor fluido de trabalho e os parametros de projeto 6timos das
estruturas ORC,;

IV. Obter aumento da poténcia gerada pela termelétrica.

1.3. Estrutura

Além deste capitulo introdutorio onde foram apresentadas a motivagcédo e o objetivo
deste trabalho, esta dissertacdo conta com seis outros capitulos que integram o corpo

deste trabalho. Além desses capitulos, ha ainda as Referéncias Bibliograficas.

No Capitulo 2 é feita a revisdo bibliografica no que diz respeito ao Ciclo Rankine

Organico e seu uso como alternativa para recuperar calor.
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No Capitulo 3 é feita uma descricdo detalhada do problema proposto, descrevendo a

central termelétrica utilizada como estudo de caso e especificando o calor disponivel.

No Capitulo 4 é descrito o método de otimizacdo selecionado, e apresentado 0s
modelos Termodinamico e Econdmico. Nesse Capitulo também €& apresentado o

método de ajuste de curva utilizado neste trabalho.

No Capitulo 5 sdo analisados os resultados obtidos no estudo de caso, por meio da
otimizacdo com o0 objetivo de determinar qual ciclo apresentou melhor custo de

poténcia produzida, e qual o melhor fluido para cada um dos casos estudados.

No Capitulo 6 sédo apresentadas uma sintese da dissertacdo, as consideracdes finais

e sugestdes para os trabalhos futuros.

Além destes capitulos este trabalho conta com um Apéndice mostrando todas as
equacles que fazem parte do problema de otimizacdo desta dissertacdo: a fungéo

objetivo, as equacdes de restricdo de igualdade e de desigualdade.
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Capitulo 2

Ciclo Rankine Organico

Uma breve explicacdo sobre o Ciclo Rankine Orgéanico € dada neste capitulo, bem
como suas diferencas com o Ciclo Rankine Convencional e como esta o mercado em
termos de projetos e plantas instaladas desse sistema ORC. Também séo mostradas,
rapidamente, algumas das possiveis fontes de calor para este ciclo organico, dentre
elas a recuperacao de calor de motores a combustdo interna, que € o proposito do
presente trabalho. O capitulo ainda apresenta uma explicacdo de quais sdo as
caracteristicas desejadas para o fluido de trabalho do ORC, bem como seus
equipamentos (trocadores de calor, bomba e dispositivo de expansdo), além de
apresentar formas de aumentar a eficiéncia do ciclo e alguns modelos comerciais ja
disponiveis, fabricantes e exemplos plantas em funcionamento. E por fim séo
apresentados alguns trabalhos em que o ORC foi aplicado a Motores de combustéo

interna.

2.1. Ciclo Rankine Organico Simples

O Ciclo Rankine Organico, conceitualmente é similar ao ciclo Rankine convencional,
e baseia-se na vaporizacdo de um liquido a alta pressao, o qual € expandido ao longo
da turbina, gerando poténcia mecanica. O ciclo é fechado por meio da condensacéao
do vapor a baixa pressdo, e bombeamento do liquido condensado elevando
novamente a pressdo. Portanto, o ORC envolve 0s mesmos componentes que um
ciclo Rankine convencional: evaporador, expansor, condensador e bomba (Figura
2.1). De acordo com ROY, MISHRA e MISRA (2010) , o ORC é considerado simples,
pois a maior parte do fornecimento de calor ao ciclo, e também rejeicédo por parte do
sistema, ocorre durante a mudanca de fase do fluido de trabalho.
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Figura 2.1 - Componentes do Ciclo Rankine Organico
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Fonte: Adaptado de QUOILIN et al. (2013).

A diferenca entre 0 ORC e o ciclo Rankine convencional esta no fluido de trabalho
(CLEMENTE, 2015), que nos ORCs é um composto organico caracterizado por
apresentar temperatura de ebulicdo mais baixa que da agua, o que permite a geracao
de poténcia utilizando fontes de calor de temperaturas mais baixa que o Rankine

convencional.

Além de possibilitar a recuperacdo de calor em fontes de baixas temperaturas, a
tecnologia ORC permite uma interessante alternativa: um sistema ORC pode ser
usado, com poucas modificacbes, em conjunto com varias fontes de calor de
diferentes temperaturas (QUOILIN et al., 2013).

Quando comparado com o ciclo Rankine convencional o ORC apresenta algumas
vantagens e desvantagens, que podem ser verificadas na Tabela 2.1.

Tabela 2.1 Vantagens e Desvantagens do ORC quando comparado com o ciclo Rankine convencional

Vantagens Desvantagens

N&o precisa superaquecimento. Custo maior do fluido de trabalho
Planta mais simples. (em relagéo a agua).

Niveis de presséo mais baixos. Consumo mais alto da bomba.
Manutencg&o mais simples. Menor eficiéncia

Nao necessita tratamento do fluido Instabilidade do fluido

Mais compacto. (em relagdo a agua).

Fonte: QUOILIN et al.(2011, 2013)
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Como uma das tecnologias mais promissoras de conversao de calor residual de baixa
temperatura, o sistema ORC foi estudado a partir de diferentes aspectos como
variacfes dos fluidos de trabalho, das configuracdes das plantas, tipos de fonte de

calor, modelos de equipamentos, desempenho da planta e analise econémica.

No ambito dos fluidos de trabalho WANG et al. (2012b) e LIU, CHIEN e WANG (2004)
focaram suas pesquisas principalmente sobre diversos critérios de selecdo e

avaliacao para dezenas de fluidos no desempenho do sistema de ORC.

A respeito da anélise de desempenho WEI et al. (2007) e LI et al. (2012) se

concentraram na eficiéncia de recuperacao de calor e eficiéncia exergética.

CLEMENTE et al. (2012), LI, ZHAO e HU (2012), e WANG et al. (2012a) estudaram
projetos de sistemas baseados em expansores do tipo scroll , injetores de vapor e
ORCs de loop duplo.

ROY, MISHRA e MISRA (2010) e LI, WANG e DU (2012) realizaram otimiza¢cdes em
parametros de pressdao de entrada da turbina, temperatura de evaporagéo,

temperatura do pinch point, a area de transferéncia de calor.

TCHANCHE et al. (2011) apresentaram uma revisdo de aplicacfes existentes de
ORC, com fontes de calor diferentes, que incluem solar, geotérmica, de biomassa e

sistemas de aproveitamento.

VELEZ et al. (2012), fizeram uma revisdo técnica, econdmica e de mercado de ORC

para a recuperacado de calor na UTE como uma parte de seu trabalho.

BOMBARDA et al. (2010) simularam os ciclos e compararam as performances dos
ciclos ORC e Kalina para recuperacao de calor residual dos gases de escape de
motores a diesel. Embora as poténcias uteis obtidas tenham sido iguais, o ORC foi

mais adequado do que o ciclo Kalina por possuir planta mais simples.

VAJA e GAMBAROTTA (2010) estudaram trés configuracfes de sistema ORC para
recuperar o calor residual de um motor de gas natural de 12 cilindros, um ciclo simples,
com a utilizacdo de apenas o gas de escape do motor, dois ciclos simples, um com o

uso de gas de escape e outro para agua de resfriamento do motor e um ciclo de
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regeneracao. O melhor fluido e configuracao foram selecionados e 0 aumento maximo

de eficiéncia foi de cerca de 12,5%.

Até 2013, a maioria das pesquisas sobre recuperacao de calor do motor usando ORC
eram pesquisas teodricas e simulacdes (BIANCHI e PASCALE, 2011; VAJA e
GAMBAROTTA, 2010), e s6 uns poucos experimentos tinham sido desenvolvidos,
especialmente no campo do motor (BORETTI, 2011, 2012). Além disso, a maioria das
simulacdes eram baseadas em modelos termodinamicos simples, isto €, ignorando as
estruturas detalhadas e caracteristicas de funcionamento de componentes do

sistema, incluindo trocadores de calor e turbinas.

YU et al. (2013) apresentaram um modelo de sistema baseado em um ORC
experimental, construido em laboratério para investigar a viabilidade do
aproveitamento do calor residual recuperado a partir de um motor diesel, no qual foi
possivel observar a influéncia da pressdo de evaporagcdo sobre o desempenho do

sistema.

SONG, SONG e GU (2015) investigaram a recuperacao de calor de um motor diesel
maritimo utilizando ORC tanto para o calor residual da agua de resfriamento, quanto
para o gas de escape do motor. Os resultados das simula¢cdes mostram que o sistema

otimizado é tecnicamente viavel e economicamente atraente.

2.2. Meétodo de Selecéo do Fluido de Trabalho

Os fluidos utilizados nos ORCs séo classificados de acordo com sua inclinagao da
linha de vapor saturado, em diagramas T - s, em trés grupos: Fluidos umidos, que sao
0s com a inclinagéo positiva, fluidos secos, que possuem inclinacao negativa e fluidos
isentropicos, com uma linha de vapor saturado aproximadamente vertical (Figura 2.2).
Os fluidos Uumidos geram goticulas nos estagios finais do expansor e requerem
superaquecimento para evitar danos ao expansor, enquanto fluidos secos séo
superaquecidos até mesmo depois da expansao. Para fluidos isentrGpicos, o vapor
saturado permanece nesta condicdo e goticulas ndo sédo formadas durante a
expansao (ROY et al., 2010).
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Figura 2.2: Tipos de Fluidos de Trabalho

700 -
650

600 - Fluido Umido
550 +
' Fluido Isentrépico

N

Fluido Seco

500 -

Temperatura (K)

450 -
400 |
350 + Pentano
T ] 2 AR (SN MR, |
0 50 100 150 200 250
Entropia (J/mol-K)
Fonte: Adaptado de SAIDUR et al. (2012)

QUOILIN et al. (2013) afirmam que fluidos isentrépicos e secos séo preferiveis em
ciclos ORCs pelo fato de ndo ser necessario superaquecer o fluido para evitar
formacdao de goticulas na expanséo e consequente erosdo do expansor, procedimento

comum nos ciclos Rankine a vapor.

Dentre os fluidos mais utilizados em ORCs estéo: Tolueno, butano, pentano, benzeno,
amonia, fluidos refrigerantes, entre outros. E as principais caracteristicas necessarias
a esses fluidos sdo: desempenho termodinamico, estabilidade quimica, impacto e
disponibilidade ambiental, e custos. QUOILIN et al. (2013) também afirmam que
apesar da multiplicidade de estudos sobre fluidos de trabalho, nenhum dos fluidos
estudados foi identificado como fluido mais indicado para ORC. Cada aplicagéo tem

um fluido que possui melhor desempenho.

QUOILIN et al. (2013) afirmam que é importante garantir a estanqueidade total do
ciclo, ja que fluidos organicos séo caros e podem ser inflamaveis, toxicos e ter valores
elevados de potencial de dano a camada de ozb6nio e potencial para aquecimento
global.

O método de triagem de fluidos mais comum para a sele¢éo fluido de trabalho, foi
descrito por QUOILIN et al. (2012), e consiste em construir um modelo de simulacao
de estado estacionario do ciclo ORC e executa-lo com fluidos diferentes. O modelo
proposto pode ser mais ou menos detalhado, e os indicadores de desempenho do

ciclo selecionados podem variar.
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Um exemplo tipico deste tipo de andlise é desenvolvido por ALJUNDI (2011) para
verificar o efeito de diferentes hidrocarbonetos secos sobre a eficiéncia exergética do
ORC, aplicado a uma fonte de calor geotérmica, e que conclui que hexano é um bom
candidato fluido de trabalho e que a incorporacdo de um trocador de calor interno,

quando se usa fluidos secos, melhora a eficiéncia térmica do ciclo.

Outros autores realizaram a mesma analise, mas concentraram-se em fontes de calor
diferentes. TCHANCHE et al. (2009) aplicaram o método em sistemas solares de
ORC baixa temperatura, e dos 20 fluidos investigados, o R134a foi 0 mais adequado
para aplicacdes solares de pequena escala, com outros bons candidatos identificados
como, R152a, R600a, R600 e R290.

MIKIELEWICZ e MIKIELEWICZ (2010) avaliaram também 20 fluidos, porém
concluiram que, dos vinte fluidos investigados, o etanol, 0 R123 e o0 R141b foram os

mais adequados por ter alta eficiéncia em sistemas de micro cogeragéo.

DAI, WANG e GAO (2009) otimizaram o desempenho do ORC com base na
recuperacao de calor de baixa temperatura para 10 fluidos diferentes, com a eficiéncia
exergética como funcéo objetivo. Eles concluiram que o ciclo com R236ea teve a mais
alta eficiéncia de exergia, e que a adicdo de um trocador de calor interno no sistema
ORC né&o melhorou o desempenho para as mesmas condi¢cdes do calor residual.

LI et al. (2011) estudaram os efeitos da temperatura de evaporacédo e do trocador de

calor interno no ORC para WHR com diferentes fluidos de trabalho e misturas.

Vivian et al. (2015) demonstram que a diferenca entre a temperatura da fonte quente
e a temperatura critica do fluido desempenham um importante papel na escolha do
fluido de trabalho, pois este assume diferentes valores 6timos dependendo da
configuracdo do sistema. Seus resultados mostram que essa diferenca entre a
temperatura da fonte quente e a temperatura critica do fluido é extremamente
importante para prever as condicbes 6timas para todas as configuracdes de ORC,
independente da temperatura de entrada da fonte quente.

Com base na analise extensa de trabalhos realizados voltados exclusivamente para

uma abordagem termodinamica, pode-se concluir gue nenhum fluido de trabalho pode
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ser marcado como ideal, e, portanto, um estudo de candidatos a fluidos de trabalho
deve ser integrado no processo de design de qualquer sistema ORC.

Em contraste com a perspectiva de um desempenho 6timo puramente termodinamico
existem alguns estudos abordando o mesmo problema, mas complementando com
outros aspectos, que fazem com que os fluidos de trabalho mais indicados variem de
acordo com as condicbes de funcionamento do ciclo. Esses estudos incluem

parametros adicionais levando em conta o design pratico dos sistemas ORC.

Exemplos de tais estudos sao fornecidos nos trabalhos de LAKEW e BOLLAND
(2010), e HE et al. (2012), em que a avaliacdo do componente (trocador de calor e
turbina) e os requisitos de tamanho provocam uma alteracao na otimizacao da selecéo
do fluido de trabalho.

O trabalho realizado por PAPADOPOULOS, STIJEPOVIC e LINKE (2010) identifica
fluidos de trabalho que apresentam melhor desempenho com relacdo a importancia

econdmica, operacional, e indicadores ambientais.

A abordagem termodinamica também foi complementada por um ponto de vista
econdmico nos trabalhos desenvolvidos por QUOILIN et al. (2011) e LECOMPTE et
al. (2013), com base no ORC subcritico para WHR e CHP, respectivamente, e por
CAYER, GALANIS e NESREDDINE (2010), que focaram em ciclos transcriticos para
geracdo de energia a partir de uma fonte de baixa temperatura. Estes estudos
mostram que levar economia ou outras restricdes praticas em conta pode conduzir a

selecéo de fluidos de trabalho e das condic@es ideais de operacdo muito diferentes.

Os métodos descritos nos trabalhos acima mencionados devem, portanto, ser
preferidos a afericdo termodinamico simplista de candidatos a fluidos de trabalho,
porque eles podem levar a diferentes diretrizes de design preliminar ORC. No entanto,
os trabalhos que complementam uma abordagem puramente termodinamico foram
aplicadas a perfis especificos de fonte de calor de diferentes aplicagdes (energia solar
térmica, geotérmica, recuperacdo de calor residual ou CHP) e separadamente a

diferentes tipos de ciclo (subcriticos ou transcritico) (MARAVER et al., 2014).
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2.3. Melhorias do Ciclo

Assim como no ciclo Rankine convencional, nos ORCs também é possivel ter varias
configuracdes, como: ciclos regenerativos, ciclos supercriticos, ciclos com mais de um
nivel de pressédo, e a determinacdo da configuracdo utilizada depende de diversos
motivos, como: temperatura da fonte de calor, do nimero de fontes disponiveis e do
espaco disponivel para implantacdo do sistema. Estas configuracbes sdo utilizadas
para aumentar a temperatura média termodinamica de adi¢&o de calor no ciclo e/ou
diminuir a temperatura média termodinamica de rejeicao de calor, com isto, elevar a

eficiéncia do mesmao.

Dentre essas configuragdes o ciclo regenerativo é a Unica alternativa capaz de tanto
aumentar a temperatura média termodinamica de adi¢do de calor quanto diminuir a
temperatura média termodinamica de rejeicdo de calor. A regeneracdo nos ciclos
Rankine organicos sdo de grande importancia nos casos onde o fluido de trabalho
utilizado é classificado como fluido seco. Isso porqué esses fluidos quando saem da
turbina ainda estdo no estado de vapor, e 0 ndo uso dessa energia disponivel diminui
a eficiéncia do ciclo, pois aumenta a temperatura média termodinamica de rejeicéo de

calor.

LECOMPTE, BROEK e PAEPE (2016) realizaram uma extensa revisdo das possiveis
configuracdes de ORC para recuperacao de calor, e dentre as citadas, destacam-se:

e ORC regenerativo (Figura 2.3 (a));
e ORC com pré-aquecimento (Figura 2.3 (b));
e ORC supercritico;

e ORC com Multiplos Niveis de Presséao (Figura 2.3 (c)).
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Figura 2.3 — Configuracdes de ORC. (a) Regenerativo; (b) Com Pré-aguecimento e (c) Mdltiplos

Niveis de Presséo.
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Fonte: Adaptado de LECOMPTE et al.,(2015).

Especificamente, os ORCs aplicados aos motores de combustao interna (MCI) podem
ser arranjados de diversas maneiras, de modo a aproveitar as duas fontes de calor

disponiveis (gases de exaustao e agua de resfriamento).

AMICABILE, LEE e KUM, (2015) visando compreender a otimizagdo de ORC,
estudaram quatro tipos de configuracdes para recuperar calor residual de um motor
diesel: 1) Ciclo subcritico sem recuperador, 2) Ciclo subcritico com recuperador, 3)
Ciclo supercritico sem recuperador, e 4) Ciclo supercritico com recuperador. As
configuragbes foram estudadas com 3 fluidos de trabalho distintos. Os resultados
mostraram que o melhor desempenho €& dado pela configuracdo supercritica

regenerativa utilizando o fluido etanol.

SOFFIATO et al. (2015) estudaram o aproveitamento de parte do calor residual da
agua de resfriamento do motor, do 6leo do motor e do resfriamento do ar de admissao
por meio de um sistema ORC. Foram estudadas trés configuracdes de ORC: Simples,
regenerativa e ORC com dois niveis de pressao. Os resultados mostraram que a
maxima poténcia produzida ocorre com a configuracdo de dois niveis de pressao,

guase dobrando a poténcia produzida pelas configuracdes simples e regenerativa.

SONG, SONG e GU, (2015) compararam a utilizacdo de um unico ORC (Figura 2.4
(a)) ou de dois ORCs diferentes (Figura 2.4 (b)) para recuperar calor residual de um
MCI. O melhor resultado foi encontrado para os dois ORCs separados com o R245fa
e 0 benzeno como fluidos de trabalho para a agua de resfriamento gas de exaustao,

respectivamente, resultando num aumento da eficiéncia de 10,2% do motor.
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Figura 2.4 — ORCs aplicados a MCI. (a) Configuracao 1 e (b) Configuracéo 2.
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Recentemente, os ciclos ORC em cascata passaram a ser muito estudados na
recuperacao de calor residual de MCI (Figura 2.5). Nesta configuracéo, o ciclo de alta
temperatura (HT) recupera o calor dos gases de exaustao, enquanto o ciclo de baixa
temperatura (LT) recupera o calor da 4gua de resfriamento do motor em conjunto com
o calor rejeitado pelo ciclo HT (SONG e GU, 2015). Os resultados mostraram um

aumento na poténcia produzida em 11,2%.

Figura 2.5 — ORC em cascata.
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E as melhorias também sado vistas em relacdo aos fluidos de trabalho. Até
recentemente, eram consideradas principalmente substancias puras como fluidos de
trabalho das instalacbes de ORC. No entanto, provavelmente, a maior desvantagem
no uso de um fluido puro é o fato de que a evaporacéo e a condensacdo ocorrem a
temperatura constante. Com isso os perfis de temperatura da fonte de calor e do
sorvedouro de calor ndo podem ser muito aproximados pelos perfis de temperatura
do fluido durante a mudanca de fase no evaporador e condensador, o que leva a
grandes irreversibilidades. O uso de misturas azeotrdpicas, que se caracterizam por
mudancas de fase ndo isotérmicas a pressao constante, pode resolver este problema,
promovendo um melhor desempenho do ciclo (Figura 2.6). CHYS et al. (2012)

explorou o potencial de misturas azeotrépicas em aplicacdes de criogenia.

Figura 2.6: Fluido Puro e Mistura Azeotropica
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Fonte: Adaptado de ANGELINO; PALIANO,(1998)

Fluidos de trabalho com temperatura e pressao critica relativamente baixa podem ser
comprimidos diretamente a suas pressfes supercriticas e aquecidos para seu estado
supercritico antes da expanséo para obter uma melhor adequacéo térmica com a fonte
de calor. O processo de aquecimento de um ORC supercritico ndo passa por uma
regido distinta de duas fases como um ciclo Rankine convencional, obtendo assim a
uma melhor adequacéao térmica na caldeira com menores irreversibilidades Figura 2.7.
Este ciclo esta se tornando uma nova tendéncia devido a suas vantagens na eficiéncia
térmica e simplicidade na configuragcdo (CHEN, 2010). Segundo WEI et al.(2011) a
eficiéncia do ORC aumenta com o aumento na pressédo de circulacdo, e o ORC

supercritico € uma boa escolha para recuperacao de calor.
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Figura 2.7: Transferéncia de Calor para Ciclos Subcriticos e Supercriticos
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Fonte: Adaptado de WALRAVEN; LAENEN; D’HAESELEER, (2013)

BRAIMAKIS et al. (2015) estudaram o potencial de melhoria da eficiéncia do ORC
utilizando misturas azeotrdpicas e pressdes supercriticas. Seus resultados mostram
gue comparado com o ORC subcritico, o ORC supercritico pode levar a aumentos da
eficiéncia exergética de até 18%, para o caso estudado utilizando propano. A
utilizac@o de misturas azeotropicas melhora a eficiéncia tanto nos casos subcriticos
como nos supercriticos, chegando a um aumento de 60% na eficiéncia exergética para

0 caso supercritico utilizando a mistura ciclopentano — propano.

SHU et al. (2016) estudaram a utilizacdo de um ORC supercritico em cascata para
recuperar o calor residual dos gases de exaustdo, e da dgua de resfriamento de um
motor diesel. Os resultados mostraram um aumento na maxima poténcia produzida

de 15,7% e um aumento maximo da eficiéncia exergética de 38,7%.

2.4. Modelos Comerciais

Dentre ciclos que aproveitam calor a baixa temperatura, o ORC € até agora 0 mais
comercialmente desenvolvido. E mais simples e economicamente mais viavel do que
o ciclo Rankine a vapor (PAANU e NIEMI, 2012). De acordo com QUOILIN et. al.
(2013), o conceito de acoplar um ciclo Rankine (organico ou nédo) a um MCI néo é
novo e seus primeiros desenvolvimentos técnicos apareceram depois da crise
energética de 1970. Além disso, o mercado de ORC esta crescendo rapidamente.
Desde a instalacdo de sua primeira planta comercial em 1970, houve um crescimento

guase exponencial em sua utilizacdo (QUOILIN et al., 2013).
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Como ja mencionado, as pesquisas visam principalmente a obtencdo de um
desempenho 6timo do ciclo, a partir de um ponto de vista termodinamico, levando em
consideracédo tanto fluidos de trabalho diferentes quanto diferentes condicbes de

operacao para obter os melhores candidatos, dependendo também da fonte de calor.

BOMBARDA et al. (2010) estudaram o aproveitamento dos gases de exaustdo de um
motor diesel turboalimentado utilizando uma planta de ORC. Os resultados

apresentaram um aumento da poténcia de 18% e uma eficiéncia de ciclo de 21,5%.

QUOILIN et al. (2013) e LECOMPTE et al. (2015) levantaram os principais fabricantes
de ciclo Rankine Organico em termos de poténcia instalada e unidades em operacéao.
Entre as empresas fabricantes encontram-se Turboden (Italia), com 45% das
unidades instaladas mundialmente e faixa de poténcia de 0,2 a 2 MWe, ORMAT
(EUA), com 24% das unidades construidas mundialmente e faixa de poténcia de 0,2
a 70 MWe, Maxxtec (Alemanha), com faixa de poténcia de 0,3 a 1,6 MWe, Bosch KWK
(Alemanha), com faixa de poténcia de 65 a 324 kWe, Opcon (Suécia) com faixa de
poténcia de 350 a 800 kWe e Tri-o-gen (Holanda) com de poténcias produzidas em
torno de 160 kWe.

O desempenho de projetos recentes de ORC ¢é bastante interessante, e dentre as
plantas em atual execucdo pode-se destacar a da Tri-o-gen em Roses farm Olij na
Holanda, que utilizou os gases de exaustdao de um motor de 2 MW produzindo 150
kW em um ORC, e o da Turboden, que utilizou os gases de exaustdo de em um motor

diesel para aumentar a poténcia elétrica produzida em 10%.

Além desses, um sistema projetado pela BMW denominado Turbosteamer teve uma
reducdo de consumo especifico de combustivel anunciada de 17%, e dados
divulgados pela GE mostraram o aumento da poténcia produzida com a utilizacéo de
ORC: Um motor de 1,5 MW com aumento de 140 kW e outro de 3 MW com aumento
de 370 kW de poténcia produzida.



34

2.5. Alguns Resultados da Aplicacdo do ORC a Motores de Combustao

Interna

Segundo ROY, MISHRA e MISRA (2010) a rejeicdo de calor em plantas térmicas
representa cerca de 55% do calor disponivel para ser aproveitado do combustivel. O
desperdicio dessa energia torna os equipamentos menos eficientes. Além desse
rejeito, h4 a emissdo de poluentes (CO2, SOx, NOx, etc) que contribuem com o

aguecimento global e destruicdo da camada de ozénio.

O calor liberado pelas plantas térmicas € classificado em trés categorias de acordo
com o nivel da temperatura dos rejeitos liberados, sao elas: baixa (até 230 °C), média
(de 230 °C a 650 °C) e alta (acima de 650 °C). A aplicacdo do ORC nessas plantas
tem sido utilizada como forma de recuperacdo desse calor desperdicado, e é
considerado uma das melhores op¢des para o aproveitamento de rejeitos a baixas e

médias temperaturas. Isso, pois possui um Sistema de baixa complexidade.

Com o objetivo de aumentar a eficiéncia dos MCI vérios trabalhos séo realizados para
determinacao dos melhores parametros para alcancar este objetivo. Os sistemas de
recuperacado de calor que visam a reducédo no consumo de combustivel e o0 aumento
na producao de poténcia mecanica e/ou elétrica sem que haja aumento na emissao
de gases poluentes ganham espaco, ja que as leis ambientais focam, principalmente
no nivel de emissdes, proveniente desses motores, de: monoxido de carbono,

hidrocarbonetos, 6xido de nitrogénio e particulados.

O calor rejeitado pelos MCI de média e baixa temperatura provém de duas fontes
principais: os gases de exaustéo e o sistema de resfriamento do equipamento (WANG
et al., 2011).

Ciclos orgéanicos aplicados a um MCI apresentam entre 7 a 10% de eficiéncia
energeética, o que leva a cerca de 10% de economia especifica de combustivel com o
uso dessa tecnologia. Essa diminui¢cdo nos custos com o combustivel faz com que o
sistema atinja payback em um periodo de 2 a 5 anos, dependendo do tamanho da
planta (SPROUSE e DEPCIK, 2013).

WANG et al. (2012) determinaram a performance dos ORCs aplicados a recuperacao

de calor em MCI. No trabalho foram utilizados dois ORCs, uma para o gas de exaustao
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e outro para o sistema de resfriamento. Os fluidos de trabalho utilizados foram o
R245fa para o ORC utilizado para a recuperacao do calor dos gases (ORC 1), mas,
para o ORC que aproveitou o calor do sistema de resfriamento (ORC 2) optaram pelo
R134a. A eficiéncia energética e a poténcia produzida nos ciclos organicos, ORC 1 e
ORC 2, no ponto de operacgéo ideal foram, respectivamente, 7,16% - 9,57 kWe, e
7,72% - 26,39 kWe.

YANG e YEH (2014) fizeram a simulacdo com um motor diesel de combustao interna
com metodologia consideracdes analogas as de WANG (2012), porém, usaram
apenas o0 R245fa como fluido de trabalho para ambos os ORCs. Os sistemas ORC:
ORC 1 e ORC 2, produziram, respectivamente, 10,0 kW e 17,85 kW no ponto de
operacéo ideal para o sistema integrado com eficiéncia do sistema de recuperacao de
calor de 5,4%. Além disso, uma economia especifica de 13% no combustivel também

foi mostrada.

TIAN et al. (2012) aplicaram outro modelo de recuperacdo de calor com base na
tecnologia ORC onde cerca de um terco da energia total do combustivel era liberada
pelo sistema de exaustdo em forma de gases a 590 °C. Os autores analisaram para
20 diferentes tipos de fluidos de trabalho (dos tipos Umidos e isentrépicos), dentre
outros parametros, a eficiéncia térmica do sistema, a energia elétrica produzida e o
custo de producao desta eletricidade. Os fluidos que melhor satisfizeram os requisitos
dos autores foram: o R141b, R123 e o0 R245fa, nesta ordem, que apresentaram 0s
maiores valores de eficiéncia térmica e poténcia produzida e 0s menores pre¢os para

a eletricidade produzida.
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Capitulo 3

Apresentacao do Estudo de Caso

Neste capitulo sdo descritos o motor e os sistemas de resfriamento e exaustdo da
UTE Viana, que € o caso estudado por esta dissertacdo, além de especificar o calor

rejeitado pelo motor.

3.1. Descrigcdo da Central Termoelétrica Estudada

Essa sec¢do se destina a descrever a central termelétrica utilizada como estudo de
caso enfatizando apenas 0s sistemas e subsistemas que tem relagdo com as fontes
de calor com potencial para serem recuperadas. Essa planta foi fundada em 2007 pela
Wartsila com o intuito de construir, operar e explorar uma planta de geracéo
termelétrica de energia a partir de unidades motogeradoras, ciclo Diesel, a 6leo
combustivel de baixa viscosidade e baixo teor de enxofre - OCB1 (RIBEIRO, 2014).

A central termelétrica dispde de 20 unidades motogeradoras (UG’s) constituidas por
motores alternativos Wartsila W20V32 de 9.000 kW e geradores trifasicos sincronos
AvK Cummins modelo DIG 167g/10, 13,8 kV - 10.913 kVA. Cada motor é configurado
para produzir 8.730 kW de poténcia elétrica totalizando uma capacidade instalada de
174,6 MW. A planta conta ainda com cinco caldeiras de recuperacao de calor e duas
caldeiras auxiliares para fornecimento de vapor demandado nos processos de

aguecimento e pré-aguecimento em determinados subsistemas da planta.

Como o objetivo desse trabalho é o desenvolvimento de estruturas de ORC para
aproveitamento do calor rejeitado da central termelétrica, os proximos tépicos dao
uma énfase maior a descricdo dos subsistemas associados ao motor que tem relagéo
direta com a producao de gases de exaustdo ou com a 4gua de resfriamento do motor,

gue sao as fontes de calor reaproveitadas para a producéo de poténcia.

O Wartsila W20V32 (Figura 3.1) é um motor turbo alimentado com resfriamento pos-
compressdo (intercooler), ciclo Diesel de quatro tempos com injecdo direta de
combustivel. A nomenclatura se da pelo nimero de cilindro (20), pelo diametro dos
cilindros (320 mm) e pela montagem em “V” dos mesmos (MORAWSKI, 2016).
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Figura 3.1 - Motor W20V32
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Fonte: Wartsila (2009a) apud MORAWSKI, (2016).

O motor esta acoplado ao gerador sobre um mesmo “skid”, esse conjunto completo
apresenta 12535 mm de comprimento, 3670 mm de altura, 4333 mm de largura e um
peso total de 136.337 kg. Os motores sdo alinhados lado a lado dentro da casa de
maquinas (MORAWSKI, 2016). A Figura 3.2 exibe esquematicamente a montagem do

motogerador dentro da casa de maquinas.

Figura 3.2 - Representacdo Esquemética do Motor W20V32 Dentro da Casa de Maquinas.
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Fonte: Wartsila (2009a).

O sistema de resfriamento dos motores é feito através de dgua desmineralizada e
aditivada em circuito fechado. Os gases de exaustao podem ou ndo passar totalmente
pelas caldeiras de recuperacao antes de serem langcados na atmosfera por meio das

chaminés.
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Esse tipo de motor permite trabalhar em dois modos de operagéao distintos, um de alta
eficiéncia energética (EE) e o outro minimizando a emisséo de poluentes (MEP). Com
relacdo ao desempenho dessas maquinas a Tabela 3.1 fornece informacdes acerca
de parametros do motor informados pelo fabricante, conforme condicbes
estabelecidas pela ISO 3046-1.

Tabela 3.1 - Parametros de Desempenho do Motor W20V32 nas Condi¢cdes 1SO.

Parametros MEP EE
Rotacdo (Hz / RPM) 60 720
Emissdo de NOx (ppm) 710 970
Consumo Especifico (g/kwWh) 189 183
Velocidade Média do Pistao (m/s) 9,6
Pressdo Média Efetiva (bar) 23,3
Poténcia de Eixo (kW) 9000
Poténcia Elétrica (kW) 8730
Heat rate (kJ/kWh) 8071 7818
Eficiéncia Elétrica (%) 44,6 46

Fonte: Wartsila (2009a) apud (MORAW SKI, 2016)

Na pratica o funcionamento da planta € complexo, pois envolve a operagado conjunta
dos sistemas de 6leo combustivel, 6leo lubrificante, admissdo de ar e exaustdo de
gases, agua de resfriamento e recuperacdo de calor, entretanto, somente serdo
detalhados os sistemas que estdo diretamente correlacionadas aos fins de
aproveitamento de calor que € a proposta do trabalho. A Figura 3.3 mostra uma visao

geral dos equipamentos auxiliares do motor.
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Figura 3.3 - Visdo Geral dos Equipamentos Auxiliares e Subsistemas do Motor.

Fonte: Wartsila (2009a) apud MORAWSKI, (2016).

3.1.1. Sistema de Exaustdo de Gases

A anadlise do sistema de exaustdo de gases comeca apds a saida de gases dos
cilindros do motor. Os motores possuem dois turbocompressores, um em cada banco
da extremidade livre. A energia dos gases de exaustao é utilizada para acionar a
turbina, essa por sua vez aciona 0 compressor que € responsavel pelo suplemento do
ar de sobre alimentacdo na pressao adequada ao motor, aumentando a eficiéncia.

As caldeiras de recuperagdo, como dito anteriormente, aproveitam o0s gases de
apenas 5 dos 20 motores, 0 que é suficiente para atender a demanda das 20 unidades
motogeradoras presentes na planta.
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As unidades geradoras, que ndo possuem caldeira de recuperacéo, liberam os gases
de exaustdo a uma temperatura de aproximadamente 350°C. Esta é a principal fonte
de calor com potencial para ser recuperada. E importante salientar o fato de que héa
uma temperatura critica de resfriamento dos gases de exaustdo, por conta da
presenca de enxofre na composi¢cdo do combustivel. Se os gases forem resfriados a
uma temperatura inferior a 180 °C, no caso do 6leo pesado, podera ocorrer formacao
de H2SOa.

3.1.2. Sistema de Agua de Resfriamento

O sistema de resfriamento das unidades motogeradoras é feito por meio de agua em
circuitos fechados de baixa temperatura (circuito LT) e de alta temperatura (circuito
HT), apresentando baixissimo consumo durante a operacdo. O calor removido do
intercooller de alta e de baixa temperatura, do resfriador de 6leo e do bloco do motor
deve ser dissipado em um sistema de resfriamento a fim de permitir o fechamento do
circuito. No caso da central termelétrica 0 método de resfriamento adotado, em funcao
das condi¢cdes ambientais, disponibilidade de agua, requisitos ambientais, etc. € o uso
de um banco de radiadores. Sendo que cada conjunto motogerador conta com dois
radiadores. Um esquema do sistema de resfriamento pode ser visto na Figura 3.4.

Figura 3.4 - Esquema do Sistema de Resfriamento.
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Fonte: Valiati e Junior (2013) apud MORAWSKI, (2016).

O circuito HT é responsavel pelo resfriamento do bloco do motor, isso inclui os

cilindros e os cabecotes dos cilindros. Uma bomba centrifuga faz a dgua circular por
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todo sistema. Uma valvula termostatica € responsavel por manter a temperatura da
agua na saida do bloco do motor no patamar correto, por meio de recirculagdo. Nesse
caso essa temperatura é de 96°C. Esse controle de temperatura € importante pois
impede que o bloco do motor fique sujeito a choques térmicos, dada a diferenca de

temperatura entre os fluxos de agua de resfriamento de entrada e saida.

O circuito de baixa temperatura € composto pelos dois intercoollers e o trocador de
calor de oleo lubrificante. Uma bomba semelhante aquela do circuito HT bombeia
agua pelo circuito. A temperatura do circuito € comanda por uma valvula termostatica
que, por meio de recirculacdo, controla a temperatura da agua na entrada do
intercooller em funcdo do ponto de orvalho do ar para as condicfes, pressao e
temperatura, em que ele se encontra no coletor de ar do motor. Imediatamente antes
de a 4gua entrar no banco de radiadores, ha o encontro dos dois circuitos (HT e LT).

Alguns parametros de projeto dos radiadores podem ser vistos na Tabela 3.2.

Tabela 3.2 - Parametros Operacionais do Circuito de Agua no Radiador.

Parametro Valor Unidade
Vazao 100 m3/h
Vazao por radiador 50 m3/h
Queda de pressao 0,4 Bar
Temperatura de entrada 78,4 °C
Temperatura de saida 41,4 °C

Fonte: Fincoil (2008) apud MORAWSKI, (2016)

3.2. Calor Disponivel Para Ser Recuperado

Como ja mencionado neste Capitulo, as fontes de calor com potencial para serem
recuperadas sdo 0s gases de exaustdo e a agua de resfriamento dos motores. Os
gases de exaustdo sao provenientes de 15 motores de combustéo interna, pois nos
outros cinco o0s gases sao aproveitados pelas caldeiras de recuperacao. Os gases de

exaustao de um motor apresentam os parametros apresentados na Tabela 3.3.

Tabela 3.3 - Parametros dos Gases de Exaustao

Parametro Valor

Vazao massica (kg/s) 16,7
Temperatura (°C) 345
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A agua de resfriamento, pode ser aproveitada dos 20 MCI. A proposta deste trabalho
€ aproveitar o calor disponivel da agua de resfriamento imediatamente antes da agua
entrar no banco de radiadores, pois neste ponto ha a juncao dos circuitos HT e LT. Os
parametros da agua de resfriamento imediatamente antes de passar no radiador
podem ser revistos na Tabela 3.4.

Tabela 3.4 - Parametros da Agua Antes dos Radiadores.

Parametro Valor
Vazao massica (m?3/h) 100
Temperatura (°C) 78,4

Na Figura 3.5 pode ser visto uma representacdo de um MCI no software Thermoflex,
que € um programa computacional para modelagem e simulacdo de ciclos térmicos,
gue vem sendo desenvolvido pela empresa Thermoflow™. Os pontos onde seréo

consideradas as fontes de calor para o aproveitamento do calor estdo destacados
pelas setas.

Figura 3.5 - Representacdo da UG
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- . . ‘od’
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Motogerador

— TE4T]
PT471

BombalT

Fonte: Modificado de Ribeiro (2014) apud MORAWSKI, (2016).
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O circuito da 4gua de resfriamento esta em azul, ela sai do radiador, € bombeada pela
Bomba LT por meio dos trocadores de calor do ar de admissdo (CAC) e do 6leo
lubrificante (LOC). Em seguida é bombeada pela Bomba HT para dentro do bloco do
motor. Por fim passa novamente pelo radiador para entdo recomecar o circuito. No
circuito do ar de admissdo e gases de exaustdo, que estd em vermelho, o ar é
admitido, passa pelos filtros e é comprimido pelos compressores (que sdo acoplados
as turbinas). Em seguida é resfriado por meio dos trocadores de calor (CAC) e entéo
entra nos cilindros em conjunto com o 6leo combustivel. Os gases de exaustao
resultantes ao sairem do motor, passam pelas turbinas (acopladas aos compressores)
e por fim sdo rejeitados para o ambiente. Nas UG’s em que ha caldeiras de
recuperacdo, 0s gases apds passarem pelas turbinas, trocam calor na caldeira de

recuperacao para depois serem rejeitados ao ambiente.

No caso dos gases de exaustao a fonte de calor é considerada logo apds passarem
pelas turbinas (em linha pontilhada na Figura 3.5), e para a agua de resfriamento é
considerado o aproveitamento imediatamente antes do radiador (em linha continua na
Figura 3.5).

MORAWSKI, (2016) estimou a composi¢cdo dos gases de exaustdo com base na

composicdo do combustivel e do ar atmosférico.

A composicéo foi determinada com auxilio do Solver do software Microsoft Excel, e
teve como ponto de partida uma composicdo média do diesel obtida de LORA e
NASCIMENTO (2004). A composicao do ar atmosférico em base seca foi obtida de
MORAN e SHAPIRO (2011). A composi¢cdo do ar atmosférico, considerando a
umidade foi calculada para as condi¢des ISO (25°C, 1 atm e 30% de UR).

O equacionamento da combustéo foi realizado por meio da Equacédo 3.2, onde 0s

coeficientes a e b séo coeficientes de conversédo de massa para mol.

Como foi visto, a vazédo de gases de 16,7 kg/s, € composta por 16,2 kg/s de ar
atmosférico e 0,5 kg/s de combustivel.

Como resultado dos calculos MORAWSKI (2016) definiu a composicdo molar dos

gases como sendo a ilustrada na Tabela 3.5.
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Tabela 3.5 - Composicédo Molar dos Gases de Exaustao.
CO2 (%) H20(%) N2(%) 02(%) Ar(%) SO2(%)
6,36 5,58 75,53 11,60 0,90 0,03
Fonte: MORAWSKI, (2016).

3.2.1. Esquema Proposto para Aproveitamento de Calor

A disposicdo dos ORCs acoplados aos MCI é realizada segundo a Figura 3.5, de onde

se tem um ORC para cada uma das fontes de calor disponiveis no MCI.

Figura 3.6 - Disposi¢cédo dos ORCs acoplados a um MCI da UTE Viana

’ ORC (GAS)

| —

MCI [

ORC (AGUA)

3.2.2. Potencial Maximo de Recuperacédo

O calor disponivel para ser aproveitado por cada fonte de calor, caso a minima

temperatura seja atingida esta exposta na Tabela 3.5.

Tabela 3.6 Quantidade de calor disponivel para ser aproveitado para cada uma das fontes

Fonte de Calor Valor (kW)
Agua de Resfriamento (78,4 °C — 41,4 °C) 4195
Gases de Exaustéo (345 °C — 180 °C) 3033

Caso o0 ORC utilizado for considerado um ciclo reversivel, e a minima temperatura que
cada fonte de calor pode atingir, respeitando os limites técnicos e ambientais, for
atingido a maxima poténcia possivel de ser gerada é a determinada na Tabela 3.6,

gue foi calculada utilizando o Rendimento de Carnot (Eq. 3.1).

n=1-L (3.1)

Trq
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Onde, Ty, foi considerada como a temperatura media de rejeicao de calor, calculada
como a média entre a temperatura de entrada (27°C) e de saida (32 °C) da fonte fria,
e Ty, foi considerada como a temperatura media de adi¢éo de calor, calculada como

a meédia entre a temperatura de entrada e de saida da fonte quente.

Tabela 3.7 Poténcia Maxima possivel de ser gerada por cada uma das fontes considerando ciclo

reversivel

Fonte de Calor Valor (kW)

Agua de Resfriamento (78,4 °C — 41,4 °C) 390
Gases de Exaustao (345 °C - 180 °C) 1326
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Capitulo 4

Modelagem e Formulacdo do Problema de Otimizacao

Este capitulo tem como objetivo determinar a funcéo objetivo, variaveis de deciséo
(secéo 4.1). O Modelo Termodinamico utilizado é detalhado na secéo 4.2, enquanto
que na secado 4.3 é apresentado o modelo econdmico. Neste Capitulo também séo

determinados os demais parametros necessarios para a realizacdo da otimizacao.

4.1. Funcéao Objetivo e Variaveis de Decisao

O problema de otimizacdo termoecondémica proposto neste trabalho é formulado

matematicamente segundo a Equacéo (4.1).

Minimizar F(x, y(x, p), p)
Sujeito a:
y(x,p)=0 @1
g(x,y(x, p) p)<0
XeR",yeR", peR  FeR
Onde:

F é a funcéo objetivo;
x € conjunto de variaveis de decisdo (ou de projeto);

y é conjunto de variaveis dependentes, determinadas no EES (Engineering Equation

Solver);

p €é conjunto de variaveis independentes tratadas como parametros;
g sao as restricdes de desigualdade;

n € 0 numero de variaveis de decisao;

m é 0 numero de variadveis dependentes; e,
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k € o numero de variaveis independentes tratadas como parametros.

Os valores de todas as variaveis dependentes (y) devem ser determinados utilizando
as modelagens, termodinamica e econdmica, isto €, por meio da solucéo do sistema

de equagdes (y(x, p)= 0) no EES, para cada conjunto de variaveis de decisdo (x) e

de parametros (p). As variaveis independentes tratadas como parametros recebem
valores que s&o mantidos constantes durante a otimizagdo. Por outro lado, as
variaveis de decisdo sdo alteradas pelas rotinas de otimizacdo na busca pelo ponto

de 6timo.

O problema de otimizacdo, proposto nesta dissertacdo consiste em minimizar a
relacdo entre a taxa de custo total (3 Z;) e a poténcia liquida gerada (Wuq). Assim, 0
problema de otimizacdo pode ser expresso como a minimizacdo da funcao
objetivo, Fopjetivo. que € dada pela Equacdo (4.2). Para definir tal fungdo é necessario
uma modelagem termodinamica para fornecer a poténcia liquida produzida no ciclo e

uma modelagem econdmica para obter o custo para produzi-la.

O custo neste trabalho é calculado com base no custo de aquisicdo dos equipamentos.
O preco do combustivel ndo é levado em consideracéo pois o mesmo ja foi consumido
pelo motor e a fonte de calor utilizada ndo gera custo adicional. Os modelos
termodinamico e econdémico do problema de otimizacao tém cinco graus de liberdade
representados pelas variaveis de decisdo escolhidas: temperatura de evaporacao
(Tevap), de condensacdo (Tcond), O pinch point do evaporador (APinchevap) € 0S
rendimentos isentrépicos da bomba (nv) e da turbina (n:), que foram escolhidas com
base em trabalhos anteriores (FENG et al., 2015; SONG, SONG e GU, 2015 e YANG
et al., 2015).

Essas variaveis sdo independentes e foram escolhidas, pois, influenciam diretamente
no célculo do custo de cada equipamento. As temperaturas de evaporacdo e
condensacao foram preferidas em relacdo a pressdo nesses dois pontos pois a
mesma varia muito para cada fluido de trabalho, o que poderia comprometer a

comparacao entre os resultados obtidos.

XZ

e (4.2)
Wliq

Fobjetivo =
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4.2. Modelagem Termodinamica

As modelagens termodinamicas dos ciclos foram desenvolvidas no EES, e séo

assumidas as seguintes consideracdes para a modelagem termodinamica dos ciclos:
I. Cada componente € considerado em regime permanente;
II.  Nao foram consideradas as variacdes de energia cinética e potencial; e,
lll.  Foram desprezados as perdas de calor e o atrito viscoso.

Os dados das fontes de calor apresentados no Capitulo 3 (Figura 3.2 a Figura 3.5), e
as cinco variaveis independentes (variaveis de decisdo) escolhidas para compor o
problema de otimizacdo proposto sdo incluidos como parametros na modelagem.
Além disso, foi estabelecido o superaquecimento (ATsup) € subresfriamento (ATsub)

iguais a 5°C e 3°C, respectivamente.

Sédo selecionados alguns fluidos de trabalho para simulacdo do Ciclo Rankine
Organico simples e regenerativo levando em consideracdo a fonte de calor que é
utilizada. Para a modelagem do ORC para a agua de resfriamento do motor como
fonte quente sdo avaliados os fluidos de trabalho: R134a, R141b, R236ea, R245fa e
para 0s gases de exaustdo como fonte quente: benzeno, isobutano, isopentano,
tolueno. Esses fluidos de trabalho sédo escolhidos com base na temperatura da fonte
quente, e de resultados obtidos em trabalhos anteriores (CATALDO et al., 2014,
QUOILIN et al., 2012, 2013; TOFFOLO et al., 2014 e WANG et al., 2011), levando em
conta a biblioteca disponivel no EES. Cada ciclo € modelado de forma independente

para cada fluido de trabalho.

Selecionado o fluido de trabalho, dados os parametros e as variaveis independentes
a modelagem termodinamica é capaz de obter todas as propriedades termodinamicas
(temperatura, presséo, entalpia e entropia) de cada ponto do ciclo, conforme mostrado
nos diagramas T - s da Figura 4.2 e da Figura 4.4 e realizar o balango de massa e

energia do sistema.
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4.2.1. ORC Simples

O conjunto de equacdes do balanco de massa e energia do Ciclo Rankine Organico

Simples é descrito de acordo com a configuracdo representada na Figura 4.1 e o
diagrama T - s na Figura 4.2.

Figura 4.1 — Ciclo Rankine Organico Simples

TFQ,e
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a4
Turbina
<~ 23| Evaporador .
g 2
5
4
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TFQ,s /"‘/’
Condensador SIS
6.7 __—]
1 =~
~
-t 8
Bomba

Figura 4.2 — Diagrama T — s do Ciclo Rankine Orgénico Simples
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A taxa de transferéncia de calor da fonte quente (Q;Q) pode ser determinada pela
Equagéo (4.3) , onde M, € a vazao massica da fonte quente, C, -, € o calor especifico

da fonte quente, T, € a temperatura de entrada da fonte quente e T, € a

temperatura de saida da fonte quente.

Qrq =M *Cpro '(TFQ,e _TFq,s) (4.3)

Para agua de resfriamento do motor como fonte quente adota-se C, -, =C, ;,,,, ONde

p.,agua’
C, 4qua € O calor especifico medio da agua e seu valor € determinado pela biblioteca de
propriedades termodinamicas do EES. Enquanto que para os gases de exaustéo,

Coro =C onde c¢ € o calor especifico dos gases de exaustdo, que é

p,gases? p,gases
determinado pela Equacédo (4.4), onde n sdo os elementos quimicos nos gases de

exaustao, y € a concentragdo molar, M € a massa molecular e €, € o calor especifico

molar. Os gases de exaustdo séo considerados como uma mistura de gases ideais,
compostos por seis elementos (n = Oz, N2, CO2, H20, Ar e SO2) e cujas concentra¢des

molares estao listadas na Tabela 3.5.

Chgases = Zyn Zyn Py (4.4)

Essa taxa de transferéncia de calor da fonte quente (Q'FQ) pode ser dividida em trés

parcelas, conforme descrito na Equacé&o (4.5), onde T, ; e T, , s@o as temperaturas

da fonte quente correspondentes ao ponto 3 e 2 do diagrama T — s (Figura 4.2).

Ql.:Q:4Q;=Q3+3Q'.:Qz+2Q;:Q1 (4'5)
QFQs Meq - Cp o (TFQe _TFQ,s) (4.6)
QFQz Meq - Cp rq '(TFQ,s_TFQ,z) 4.7)

QFQ1 Meq - Cp o '(TFQ,z _TFQ,s) (4.8)
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Teo, € determinado com a Equagéo (4.9).

APinch, ., =Teo, =T (4.9)

evap

O processo de adigdo de calor no evaporador ocorre a pressao constante e a taxa de

transferéncia de calor para o fluido de trabalho ( ) é dada pela Equacéo (4.10) ,

evap

onde h,e h sdo as entalpias especificas do fluido de trabalho na saida e entrada do

evaporador e My, € a vazéo massica do fluido de trabalho.

Qe.vap = mORC (h4 - hl) (4-10)

Realizando o balanco de massa e energia entre o evaporador e a fonte quente se
obtém a Equacéo (4.12).

Qro = Quap (4.11)
Meq - Cp ko '(TFQ,e _TFQ,s): Morc (h4 - hl) (4.12)

Devido a diferenca do coeficiente global de transferéncia de calor para cada uma das
fases que ocorre no evaporador este € dividido em trés secdes.

Quvan=, Qevap, > Qvans 5 Qv (4.13)
\Quap, = Moge () (4.14)
,Quiaps = More (N =) (4.15)
Quvaps = Mo (n —hy) (4.16)

onde h;e h,sdo as entalpias especificas do fluido de trabalho correspondente a

mudanca de fase no evaporador.

As Equacdes (4.18) e (4.20) correspondem ao balanco de massa e energia entre o
evaporador e a fonte quente nas secfes de superaquecimento e pré-aquecimento,
respectivamente.
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5 Qevap, =, Qros (4.17)
Mopc (, —hs) = Meq-Cprq '(TFQ,e _TFQ,3) (4.18)
2 Qevap ;=3 Qro, (4.19)
Mogc (hs - hz): mFQ ‘Coro '(TFQ,3 _TFQ,Z) (4.20)

A taxa de transferéncia de calor para fonte fria (Q;F) pode ser determinada pela
Equacao (4.21), onde m,. € a vazao massica da fonte fria, C,- € o calor especifico
da fonte fria, T, € a temperatura de entrada da fonte fria e T, € a temperatura de

saida da fonte fria.

Q;:F =Mge “Corr '(TFF,s _TFF,e) (4'21)

Para a fonte fria adota-se C, - =C onde C

~ V¥p,agua’

€ o calor especifico médio da &gua

p,agua

e seu valor € determinado pela biblioteca de propriedades termodinamicas do EES.

Essa taxa de transferéncia de calor para fonte fria (Q;:F ) pode ser dividida em trés
parcelas, conforme descrito na Equacgéo (4.22), onde T, ¢ e T, ; séo as temperaturas

da fonte fria correspondentes ao ponto 6 e 7 do diagrama T - s (Figura 4.2).

Qer =sQer o5 Qer 1 +/Qere (4.22)
5Q'FF6 =Mer - C, o '(TFF,S _TFF,G) (4.23)
6Q'FF7 =Mee Cp e '(TFF,e _TFF,7) (4.24)
7Q'FFB =M - Cy e '(TFF,7 _TFF,e) (4.25)

O processo de rejeicao de calor no condensador ocorre a pressao constante e a taxa

de transferéncia de calor para a fonte fria (Qc;)nd) € dada pela Equacao (4.26), onde

h.e h;sdo as entalpias especificas do fluido de trabalho na entrada e saida do

condensador.
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Qc;)nd = Moge (hs - hs) (4.26)
Pode-se determinar a vazdo massica da fonte fria (m..) pela Equagé&o (4.28).

Q;:F = chond (427)

mFF 'Cp,FF '(TFF,s _TFF,e): mORC (hs - ha) (4.28)

Conforme citado anteriormente, devido a diferengca do coeficiente global de
transferéncia de calor para cada uma das fases que ocorre no condensador o mesmo

é dividido em trés secoes.

Quona =5 Qeonas o Qeona7+7 Qeonds (4.29)
s Qeont 6 = Morc (M5 =) (4.30)
6 Quona = More (s =) (4.31)
+Quons = Mogc (N, —1y) (4.32)

onde hye h,sdo as entalpias especificas do fluido de trabalho correspondente a

mudanca de fase no condensador.

Pode-se determinar as temperaturas intermediarias na fonte fria (Teeg, Tee;),

correspondentes aos pontos 6 e 7 do diagrama T - s (Figura 4.2), por meio das
Equacdes (4.34) e (4.36), realizando o balanco de massa e energia entre o
condensador e da fonte fria nas sec¢des de subresfriamento e dessuperaquecimento,

respectivamente.
+Quongs=7Qer s (4.33)
mORC(h7 - hs): M “Corr '(TFFJ _TFF,e) (4.34)
6Quona7 =6 Qe 7 (4.35)

Mogc (he - h7): Mee “Corr '(TFF,e _TFF,7) (4.36)
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Determinado as temperaturas intermediérias da fonte fria, a Equacgéo (4.37) fornece o

pinch point do condensador.

APinChcond :Tcond _TFF,G (437)

O método de diferenca de temperatura meédia logaritmica é utilizado neste estudo e

determinado pela Equacéo (4.31).

atmML=Ah 8T

In (A%T) (4.38)

onde ATML é a diferenca de temperatura média logaritmica, AT1 e AT, séo as
diferengas de temperatura maximas e minimas, respectivamente, nas extremidades

dos trocadores de calor utilizados no evaporador e condensador.

A area de transferéncia de calor para cada sec¢do do evaporador e condensador (Aj)

pode ser calculada pela Equacao (4.39), onde, U;, Qi e ATML, sdo o coeficiente

global de transferéncia de calor, a taxa de transferéncia de calor e a diferenga de

temperatura média logaritmica em cada secéo, respectivamente.
A =Q /U, -ATML (4.39)

O valor de Ui é 0,2 kW/m?K para os trocadores de calor em que ocorre mudanca de
fase, no condensador e no evaporador e 0,13 kW/m?K para os demais trocadores de
calor (YUE, YOU e HUANG, 2016).

A poténcia da bomba (Wb) pode ser determinada pela Equacéo (4.40), onde ny é a

eficiéncia isentrépica da bomba, hg e h:1 sdo as entalpias especificas do fluido de

trabalho na entrada e saida da bomba.

Wb _ mORC(hl — hs)

.y (4.40)

O vapor superaquecido do fluido de trabalho passa por uma turbina para gerar

poténcia mecénica. A poténcia mecanica da turbina (Wt ) é dada pela Equacéo (4.41),
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onde n: € a eficiéncia isentrépica da turbina, hs e hs sdo as entalpias especificas do

fluido de trabalho na entrada e saida da turbina.

Wt = mORC(h4 - hs)' A (4.41)

A poténcia mecanica liquida (qu ) pode ser determinada pela Equagéao (4.42).

Wiy =W~ W, (4.42)
A eficiéncia térmica do ORC ¢é a razdo entre a poténcia liquida de saida e a taxa de
calor transferida da fonte quente e € dada pela Equacao (4.43).

Wqu

Mciclo = - (443)
QFQ

4.2.2. ORC Regenerativo

O conjunto de equacdes do balanco de massa e energia do Ciclo Rankine Organico
Regenerativo foi descrito de acordo com a estrutura fisica representada na Figura 4.3
e diagrama T - s na Figura 4.4.

Figura 4.3 — Ciclo Rankine Organico Regenerativo
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Figura 4.4 — Diagrama T — s do Ciclo Rankine Organico Regenerativo
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A taxa de transferéncia de calor da fonte quente (Q'FQ) pode ser determinada pela

Equacéo (4.3).

Essa taxa de transferéncia de calor da fonte quente (Q'FQ) analogamente ao ciclo

simples pode ser dividida em trés parcelas, conforme descrito na Equacao (4.44),

onde Tg,, € Try; S0 as temperaturas da fonte quente correspondentes ao ponto 4 e

3 do diagrama T - s (Figura 4.4).

QFQ =5 QFQ 4 +4 QFQ 3+3QFQ 2
sQro, =Meg " Cpro '(TFQ,e _TFQ,4)
,Qro; =Meq Cprg '(TFQA _TFQ,s)

3QFQ 5 = mFQ ’Cp,FQ '(TFQ,s _TFQ,S)

Tros Pode ser determinado com a Equagéo (4.48):

APinchevalp =TFQ3 —Tevap

(4.44)

(4.45)

(4.46)

(4.47)

(4.48)
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O processo de adicao de calor no evaporador ocorre a pressao constante e a taxa de

transferéncia de calor para o fluido de trabalho ( ) é dada pela Equacéo (4.49),

evap

onde h,e h,sdo as entalpias especificas do fluido de trabalho na saida e entrada do

evaporador e My, € a vazéo massica do fluido de trabalho.

Qe-vap = mORC (hS - hz) (449)

Realizando o balango de massa e energia entre o evaporador e a fonte quente se

obtém a Equacéo (4.51).

Qro = Quuap (4.50)

m T

p.FQ ( Teos ): Mg (s —h, ) (4.51)

c FQe

FQ °

Devido a diferenca do coeficiente global de transferéncia de calor para cada uma das

fases que ocorre no evaporador este é dividido em trés secdes.

Quvap=, Qevap 35 Qe 4 Qevan (4.52)
,Qurapy = Mo (s —h,) (4.53)
Quap, = Moge (e —hy) (4.54)
4 Quaps = Morc (s —h,) (4.55)

Onde h,e h,sdo as entalpias especificas do fluido de trabalho correspondente a

mudanca de fase no evaporador.

As Equacgbes (4.57) e (4.59) correspondem ao balango de massa e energia entre as
secbes do evaporador e da fonte quente referentes, respectivamente, ao

superaquecimento e ao pré-aquecimento.

4Qevap5:5QFQ4 (4.56)

Mogc (h5 - h4) = mFQ ‘Coro- (TFQ,e _TFQ,4) (4.57)
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3Qevap4:4QFQ3 (458)

mORC(h4 - hs): mFQ = '(TFQ,4 _TFQ,3) (4.59)

A taxa de transferéncia de calor para fonte fria (Q;:F) pode ser determinada pela
Equacédo (4.21). Essa taxa de transferéncia de calor para fonte fria pode ser dividida
em duas parcelas, conforme descrito nas Equacdes (4.60), (4.61) e (4.62), onde T,

€ a temperatura da fonte fria correspondentes ao ponto 8 do diagrama T - s (Figura
4.4).

Q;ZF :7Q;:F8+8Q;:F9 (4.60)
7Q;:F8 =Mee "CoFr '(TFF,s _TFF,S) (4.61)
SQ;:F o = Mee "Corr '(TFF,B _TFF,e) (4.62)

O processo de rejeicao de calor no condensador ocorre a pressao constante e a taxa

de transferéncia de calor para a fonte fria (Qc;)nd) € dada pela Equacéo (4.63), onde

h,e hysdo as entalpias especificas do fluido de trabalho na entrada e saida do

condensador.

Qc.ond = Mogrc (h7 - hg) (4-63)

Pode-se determinar a vazdo massica da fonte fria (m..) pela Equagé&o (4.65).
Q;:F = chond (464)
mFF “Corr '(TFF,s _TFF,e): mORC (h7 _hg) (4.65)

Devido a variagcdo do coeficiente global de transferéncia de calor causada por

diferentes fases, o condensador € dividido em duas sec¢des.

Qcond =7 Qcond8+8 cond9 (466)

7 Qc.ond 8 — Morc (h7 - ha ) (4.67)
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ch;)nd o = Morc (hs —hg ) (4.68)

onde hyé a entalpia especifica do fluido de trabalho correspondente ao estado de

liquido saturado no condensador.

Pode-se determinar a temperatura intermediaria na fonte fria correspondente ao ponto

8 do ciclo (T ) por meio da Equacéo (4.70), realizando um balanco de massa e

energia entre a secédo do condensador e a fonte fria.

7Qc.ond8:7 Q;:Fs (4.69)

mORC (h7 _hs): mFF 'Cp,FF '(TFF,s _TFF,S) (4-70)

Determinada a temperatura intermediaria da fonte fria, a Equacao (4.71) fornece o

pinch point do condensador.

APinch

C

ond :Tc TFF,s (471)

ond

Realizando o balanco de massa e energia no regenerador (4.72) € possivel determinar

a entalpia especifica no ponto 2 (h,).
(h,—hy)=(hs—h,) (4.72)

A area de transferéncia de calor para cada secdo do evaporador, condensador e do

regenerador (Ai) pode ser calculada pela Equacéo (4.39).

A poténcia da bomba (Wb) pode ser determinada pela Equacéo (4.73), onde np é a

eficiéncia isentrépica da bomba, hg e h:1 sdo as entalpias especificas do fluido de

trabalho na entrada e saida da bomba.

Wb _ More (hl _ hg)

n (4.73)

O vapor superaquecido do fluido de trabalho passa por uma turbina para gerar

poténcia mecénica. A poténcia mecanica da turbina (Wt ) é dada pela Equacéo (4.74),
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onde n: € a eficiéncia isentrépica da turbina, hs e he sdo as entalpias especificas do

fluido de trabalho na entrada e saida da turbina.

Wt = Mogc (hs —hg ) Uh (4.74)

A poténcia mecanica liquida (W,, ) pode ser determinada pela Equacao (4.42) e a

lig

eficiéncia térmica do ORC pela Equacéo (4.43).

4.3. Modelo Econdmico Utilizado

Ao avaliar os custos de uma planta, é necessario considerar o custo anual associado
a aquisicao e operacdo de cada componente da planta. Com base nesses custos, a
equacao geral para a taxa de custo (Z;in $/s) associada ao investimento de capital e
0s custos de manutencao para o i-€simo componente é dada pela Equacéo (4.75),
onde Z; é o custo de compra do i-ésimo componente ($), ¢ é o fator de manutencao
(¢ =1.06), N representa o numero de horas de operagao da planta por ano (N=7446h),
e CRF, expresso pela Equacao (4.76), € o fator anual de recuperacdo de capital,

considerando uma taxa (j) de 10% e 20 anos (n).

Z;CRF

Jo= ¥ :
i = (Nx3600) (4.75)
Jo (4 )
CRF = —mMMMm— 4.76
A+, -1 (4.76)

As equac0es utilizadas para estimar o custo de aquisicdo dos equipamentos( Z;) se
encontram na Tabela 4.1, e foram as mesmas utilizadas no trabalho de ZARE (2015)
para os trocadores de calor, enquanto que para bomba e a turbina foram utilizadas as
equacdes de custo do propostas por Frangopoulos (1991) apud UCHE (2000), porém
com algumas modificagdes. As Equacgdes (4.77) e (4.78) utilizadas por ZARE (2015)
para estimar o custo da turbina e bomba em um ORC sé&o diretamente dependentes
da poténcia, ndo respondendo de forma satisfatoria em relacdo as variaveis de
decisdo (Figura 4.5 e Figura 4.6). Além destas equacfes de custos ndo serem
diretamente dependentes das variaveis de decisdo, o custo da bomba possui um

comportamento decrescente em relagdo ao aumento da eficiéncia isentropica (Figura
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4.5) e tanto para bomba quanto para turbina a fung¢ao de custo ndo era penalizada por
um limite tecnoldégico do equipamento (Figura 4.5 e Figura 4.6), o que justifica a

utilizacdo das equacdes de custo propostas por Frangopoulos (1991) apud UCHE
(2000) para tais equipamentos.

Tabela 4.1 Func8es de Custo de cada Equipamento

Equipamento Equacdes de Custo

Z = A.exp(BIn(C.FB1(D.F2T + E.F2P))). FBN.FBT

FB1 = T~|Tr.norc
Te
F2T =T, — T, — Ts.In—
Ts
. Pe
Turbina F2P=T (_)
S PS
1-0,93
FBN = 1 + ( )
1—np
FBT=1+5 (Te _ 1100)
= OXP\ T 18 75

Trocadores de
Z = 10000 + 324(A%°1)

Calor
Z = A.exp(B.In(C. thyyc. D. (Ps — P,)) ). FDN
Bomba 1-0,8 3
FDN =1+ ( )
1-mp
logyo PEC = 2,6259 + 1,43981log,, W; — 0,1776(logy, WT)2 (4.77)

logyo PEC = 3,3892 + 0,0536log, Wp + 0,1538(log, Wp)2 (4.78)
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Figura 4.5 - Custo da Bomba Zare (2015) versus Eficiéncia Isentrépica
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Figura 4.6 - Custo da Turbina Zare (2015) versus Eficiéncia Isentrépica.
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As equacOes de custos utilizadas por Frangopoulos (1991) apud UCHE (2000)
apresentavam comportamento matematico satisfatério, porém os valores dos custos

de aquisicdo ndo correspondiam a valores coerentes para turbinas e bombas
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aplicadas em um ORC, j& que estas equacdes foram criadas para serem utilizadas
para estimar o custo de turbinas e bombas para ciclo Rankine a vapor. Portanto os
coeficientes das equacdes de custo para turbina e bomba (A, B, C, D, E) utilizados em
Frangopoulos (1991) apud UCHE (2000) ndo podem ser diretamente aplicados em
ORC, sendo necessario ajustar a curva de custo proposta por Frangopoulos (1991)
apud UCHE, (2000). Para realizar este ajuste foi utilizada a curva de custo proposta
por Zare (2015), ja que em seu trabalho é estimado o custo em funcéo da poténcia

para turbina e bomba de ORC dadas as caracteristicas de projeto do equipamento.

A metodologia de ajuste teve como base um modelo de turbina cuja poténcia foi
calculada em funcdo da vazao massica, das pressdes e temperaturas de entrada e
saida e da eficiéncia da mesma, que sao 0s parametros necessarios para o calculo
do custo utilizando a equacéo proposta por Frangopoulos (1991) apud UCHE (2000).
O custo do equipamento com dessa poténcia é calculado utilizando a equacéo
sugerida por Zare (2015), e serviu de base para o calculo dos coeficientes da equacao.

Para determinacdo dos coeficientes das equacBes de custo foi realizada a
minimizacdo do quadrado da diferenca entre 0s custos dos equipamentos
determinados por Zare (2015) e por Frangopoulos (1991) apud UCHE (2000) para
uma mesma poténcia e fluido de trabalho, tendo as constantes da equacao proposta
por Frangopoulos como variaveis, de modo que as constantes foram definidas para o
minimo encontrado. Esse procedimento foi repetido para todos os fluidos, e foi

realizado procedimento semelhante para a bomba.

n
e . 2
Minimizar = Z(ZFrangopoulos - ZZare) (4-79)
i=1
As constantes de custos sdo apresentadas na Tabela 4.2 e na Tabela 4.3. O
comportamento das fungbes de custo propostas por Frangopoulos (1991) apud

UCHE, (2000) apds o ajuste podem ser visto na Figura 4.7 e na Figura 4.8.
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Fluido A B C D E
R134a 15061 0,9019 0,007783 0,001012 0,4118
R141b 21332 0,8322 0,0008064 0,01142 2,974
R236ea 1998 0,8841 0,004217 0,2347 6,137
R245fa 16416 0,8018 0,001419 0,9879 2,009
Benzeno 60109 0,749 0,000967 0,001 0,9916
Isobutano 26278 0,7555 0,0007869 0,01052 4,462
Isopentano 22224 0,7584 0,000516 0,01411 7,334
Tolueno 7079 0,519 0,007463 1,0 7,034
Tabela 4.3 - Constantes da Equacéo de custo da Bomba.
Fluido A B C D
R134a 2387 0,000111 0,002186 0,003234
R141b 5034 0,07972 0,00007868 0,04978
R236ea 4133 0,0521 0,00002201 0,02265
R245fa 4618 0,06235 0,00004571 0,01541
Benzeno 2793 0,02009 0,00008107 0,05742
Isobutano 9540 0,1321 0,00009871 0,05142
Isopentano 4147 0,05208 0,00006947 0,04186
Tolueno 2196 0,0001 0,0008145 0,02602
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Figura 4.7 - Custo de aquisicdo da bomba versus eficiéncia isentrépica.
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Figura 4.8 - Custo da Turbina versus a Eficiéncia.
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A Figura 4.9 e a Figura 4.10 mostram a comparacéao entre 0os custos de aquisicdo da
turbina e da bomba para o fluido de trabalho R134a, obtidos utilizando as equacdes
propostas por ZARE (2015) e Frangopoulos (1991) apud UCHE, (2000) apds o ajuste

dos coeficientes de custos. Observa-se que os valores obtidos sao similares, sendo
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assim neste trabalho para bomba e turbina serdo adotadas as equac¢des de custo da

Tabela 4.1, cujos coeficientes de custos encontram-se na Tabela 4.2 e na Tabela 4.3.

Figura 4.9 - Comparacao entre os valores de custo da Turbina encontrados utilizando as equagdes
do Zare (2015) e Frangopoulos (1991) adaptada para diversos valores de eficiéncia.
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Figura 4.10 - Comparacéo entre os valores de custo da Bomba encontrados utilizando as equac¢fes

do Zare (2015) e Frangopoulos (1991) adaptada para diversos valores de eficiéncia.
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O custo da bomba tende a aumentar em relagcdo ao crescimento do rendimento
isentropico (Figura 4.7), da vazédo massica (Figura 4.11) e da diferenca de pressédo na
succdo e recalque (Figura 4.12). Observa-se na Figura 4.7 que para valores de

rendimentos isentrépicos acima de 0,8 a fungdo de custo da bomba sofre uma
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penalizacdo, j& que neste trabalho foi considerado este valor para rendimento
isentropico maximo da bomba. A turbina possui um custo com comportamento similar
ao custo da bomba, em que tende a aumentar em relagcdo ao crescimento do
rendimento isentropico (Figura 4.8), da vazdo massica (Figura 4.13) e da razéo de
pressao (Figura 4.14). Para a turbina foi adotado um valor de rendimento isentropico

méaximo igual a 0,9.

Figura 4.11 - Custo de aquisicdo da bomba versus vazdo massica.
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Figura 4.12 - Custo de aquisi¢cdo da bomba versus diferenca de presséao.
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Figura 4.13 - Custo de aquisicao da turbina versus vaz&do massica.
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Figura 4.14- Custo de aquisi¢éo da turbina versus relacdo de presséao.
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A area do trocador de calor aumenta com a reducdo da diferenca média de
temperatura logaritmica (Figura 4.15) e temperatura de pinch point (Figura 4.16). O
custo do trocador de calor aumenta em relacéo ao crescimento da area do trocador
(Figura 4.17). Para valores de temperatura de pinch point tendendo a zero ocorre um
aumento acentuado no custo do equipamento, visto que para este caso a area do
equipamento tende ao infinito. Esses comportamentos sdo coerentes com o

comportamento previsto para estes equipamentos.



Figura 4.15 - Area do trocador de calor versus diferenca média de temperatura logaritmica.
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Figura 4.16 - Area do trocador de calor versus temperatura de pinch point.
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Figura 4.17 - Custo de aquisicdo do trocador de calor versus area.
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4.4. Restricoes e Limites

Os proprios balancos de massa e energia do sistema compdem um conjunto de
restricbes de igualdade do modelo de otimizagdo e, portanto, foram integrados ao
simulador de processos através dos calculos termodinamicos. As restricdes
compostas por inequacdes estdo diretamente ligadas as caracteristicas operacionais

dos equipamentos presentes na planta, e ou as limitacdes ambientais, sendo elas:

¢ A minima temperatura de retorno da agua de resfriamento, 41 °C;

¢ A minima temperatura de saida dos gases de exaustao, 180 °C;

As restricdes foram incorporadas na formulacdo do problema de otimizacdo para
limitar o valor dessas variaveis, de modo que resultados estejam sempre dentro da
regiao viavel. Portanto, com isso tem-se o problema de otimizacéo formulado. Basta
selecionar os parametros iniciais do algoritmo genético para que o meétodo possa
iniciar o processo iterativo de convergéncia. Esses valores, considerados como chute
inicial, sdo mostrados na Tabela 4.4 e na Tabela 4.5, nas quais também séao
apresentados os limites, inferior e superior para cada uma das variaveis de deciséo
adotadas no problema, para a agua de resfriamento e para os gases de exaustao,

respectivamente.
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Tabela 4.4. Variaveis de decisao e seus limites inferior e superior para agua de resfriamento como fonte

de calor
Variaveis de Decisao Chute Inicial Limite inferior Limite Superior
Temperatura de Evaporacao N
60 52 Temperatura Critica
(°C)
Temperatura de Condensacéao
40 35 50
(°C)
Pinch Point no evaporador
10 0 20
(°C)
Eficiéncia da Bomba 0,7 0,3 0,99
Eficiéncia da Turbina 0,8 0,4 0,99

Tabela 4.5. Variaveis de decisé@o e seus limites inferior e superior para os gases de exaustdo como

fonte de calor

Variaveis de Deciséo Chute Inicial Limite inferior Limite Superior
Temperatura de Evaporacao .
117 100 Temperatura Critica
(°C)
Temperatura de Condensacao
60 40 80
(°C)
Pinch Point no evaporador
120 0 250
(°C)
Eficiéncia da Bomba 0,6 0,3 0,99
Eficiéncia da Turbina 0,7 0,4 0,99

4.5. Resolugao do Problema Proposto

Para alcancar o objetivo deste trabalho foi utilizado o pacote de otimizagc&o presente
no simulador de processos utilizado, o EES. O pacote em questao apresenta diversos
métodos de otimizacdo, mas para este trabalho foi selecionado o que utiliza
Algoritmos Genéticos (GA), do inglés, genetic algorithm, como método evolucionario
de solucdo, uma vez que este ndo requer grandes esforcos de programacéo do
usuario, que pode entdo dedicar-se integralmente a andlise conceitual da simulagéo

em detrimento a implantacdo de um método mais sofisticado.
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Mesmo que o tempo computacional demandado pelo GA seja superior ao de métodos
deterministicos, a simplicidade de utilizacdo e a auséncia de limita¢cdes, comparados
aos outros meétodos, fazem deste uma excelente alternativa para a obtencdo dos
resultados requeridos. Os métodos de otimizacdo que utilizam algoritmos genéticos,
em geral, usam técnicas inspiradas pela biologia evolutiva como hereditariedade,
mutacdo, selecdo natural e crossover. Para utilizar adequadamente o maodulo
oferecido pelo simulador de processos, € ideal que se tenha em mente a importancia

de alguns parametros caracteristicos dos algoritmos genéticos.

A evolucdo do método geralmente se inicia a partir de uma populagéo de individuos,
representando possiveis solugdes, gerados aleatoriamente. A partir de um processo
iterativo, novas populacdes sdo geradas. A cada iteracdo, a populacao de individuos
€ denominada geracdo. Em cada geracéo, a aptiddo de cada individuo na populagéo
€ avaliada, a fim de se comparar o valor da funcao objetivo do problema de otimizacao
a ser resolvido (Equacdo 4.2). Os individuos mais aptos, ou seja, aqueles que

produzem melhores resultados sdo selecionados da populacéo.

Crossover é a condi¢éo de recombinagédo, ou cruzamento, realizada pelos algoritmos
genéticos atuais modificando o genoma de cada individuo de modo a formar uma nova
geracdo. A nova geracao de candidatos a solu¢des é utilizada como referéncia para a
proxima iteracdo do algoritmo. Comumente, o algoritmo termina quando o nimero
maximo de geracdes foi produzido, ou um nivel de solu¢bes satisfatério foi alcancado

para as geracoes.

O tamanho da populacdo afeta o desempenho global e a eficiéncia dos GA’s. Uma
vez que uma populacao pequena fornece uma pequena cobertura do espaco de busca
do problema, o desempenho do método pode cair. Uma grande populacéo, em geral,
fornece uma cobertura representativa do dominio do problema, além de prevenir
possiveis convergéncias prematuras para solucdes locais ao invés de globais. No
entanto, neste caso Sao necessarios maiores recursos computacionais, ou que o

algoritmo trabalhe por um periodo de tempo muito maior.

A taxa de mutacdo esta relacionada com a capacidade do método em gerar novas
estruturas para serem introduzidas na populacdo. E preciso que este valor seja

adequado ao problema, pois altas probabilidades podem causar a substituicdo de
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grande parte da populacgédo, inclusive aqueles individuos com boas aptiddes. Além
disso, uma taxa baixa de mutacdo pode tornar o algoritmo muito lento em termo de

convergéncia.

Valores tipicos para o tamanho da populacdo estdo entre 20 e 200. Para a
probabilidade de crossover, geralmente utilizam-se valores entre 0,5 e 1,0, enquanto
para a probabilidade de mutacdo valores entre 0,001 e 0,02 (BARCELLQOS, 2000).
Entretanto, o EES nado permite variacdo da probabilidade de crossover, sendo o
mesmo determinado com base no programa Pikaia (CHARBONNEAU e KNAPP,
[s.d.]), e com relacao a probabilidade de mutacéo o range existente no EES varia entre
0,00875 e 0,7, de modo que os valores selecionados para determinar o melhor

conjunto de parametros estdo nessa faixa.

A escolha dos parametros do algoritmo genético mais adequados ao problema de
otimizacdo em questéao foi feita a partir de uma comparagéao entre os valores da fungao
objetivo, e o tempo de convergéncia de modo que foram selecionados 0s seguintes
valores para os parametros de otimiza¢do: tamanho da populacéo igual a 32, nimero

de gerac0es igual a 256, e probabilidade de mutacao igual a 0,05.

A abordagem de otimizac&o deste trabalho se limita na variacdo das condi¢cbes de
operacdo do ORC, ou seja, ndo foi considerada a possibilidade de mudancas
operacionais da central termelétrica ja estudada, sendo apenas analisado a condi¢éo

de trabalho descrita no Capitulo 3.
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Capitulo 5

Resultados e Discussoes

Neste capitulo sdo apresentados os resultados obtidos na otimizacdo, e 0S mesmos
séo discutidos com relacéo ao tipo de ciclo, a poténcia gerada, a eficiéncia dos ciclos,
e o valor da funcdo objetivo. Além disso, com base nos resultados sdo selecionados
os melhores fluidos de trabalho para cada caso. Os gréficos apresentados neste
capitulo sdo os obtidos com base nos valores do fluido de trabalho que apresentou

menor fungéo objetivo.

5.1. Fonte de Calor: Agua de Resfriamento

5.1.1. Ciclo Rankine Organico Simples

Foram realizadas 5 otimizacdes para cada fluido de trabalho, de modo que a média
e os desvios padrfes dos valores das variaveis de decisdo das solucfes otimizadas
se encontram na Tabela 5.1.

Tabela 5.1 — Média e desvio padrdo dos resultados 6timos obtidos nos testes com ORC sem

regenerador para agua de resfriamento como fonte de calor

] Tevap Tcond APinChevap Nb nr Fobj
Fluido
(°C) (°C) (°C) Q) Q) ($/MWh)
62,55+ 38,35% 6,40 £ 0,8108 0,8685 + 93,91 £
R134a
0 0,001 +0,00079 0,004 0,066
R141b 62,625+ 38,35 5,700 0,711 0,8627 + 86,62 +
0,05 0 0,199 0,002 0,00013 0,03
62,73+ 38,25+ 6,148 £ 0,7629 + 0,8614 +
R236ea 92500
0,05 0 0,035 0,0004 0,00006
62,6+ 38,25+ 0,7427 £ 0,8639 + 88,95 +
R245fa 591+0,1
0,057 0 0,0005 0,00005 0,006

A média dos valores 6timos para as variaveis de decisdo e da funcdo objetivo
encontradas ao otimizar o ciclo simples para cada um dos fluidos de trabalho

analisados se encontram na Tabela 5.2.



75

Tabela 5.2 — Média dos valores 6timos das variaveis de decisédo e da funcéo objetivo para ORC sem

regenerador para agua de resfriamento como fonte de calor

_ ) Fobj
Fluido  Tevap(°C) Tcond (°C) APiINChevap (°C) no  (-) nt (-) (S/MWh)
R134a 62,55 38,35 6,40 0,8108 0,8685 93,91
R141b 62,625 38,35 5,700 0,711 0,8627 86,62
R236ea 62,73 38,25 6,148 0,7629 0,8614 92,50
R245fa 62,6 38,25 5,91 0,7427 0,8639 88,95

A partir dos dados encontrados € possivel perceber uma aproximacdo e uma
constancia nos valores das temperaturas de evaporacao (Tevap) € de condensacéo
(Tcond).

A Tabela 5.3 mostra a média dos valores de outros parametros, como a vazao massica

do ORC (morc), € a eficiéncia do ciclo (ncicio).

Tabela 5.3 — Média dos valores 6timos de outros pardmetros para 0 ORC sem regenerador tendo dgua

de resfriamento como fonte de calor

Fluido Morc (KQ/s) Ttq,s (°C) Wiig (KW) Nciclo (%0) mc (kg/s)
R134a 7,521 66,4 74,19 5,369 62,56
R141b 5,461 66,8 76,836 5,752 60,24
R236ea 7,818 66,6 74,164 5,453 61,52
R245fa 6,553 66,5 76,828 5,609 61,86

Com base nos resultados da Tabela 5.2 € possivel determinar o R141b como sendo
o fluido mais adequado no quesito producdo de poténcia com o menor custo. Esse
fluido também foi 0 que apresentou a maior eficiéncia, e produziu maior poténcia. A
temperatura de saida da fonte quente (Trs), assim como as temperaturas de
evaporacao e condensacdo manteve uma constancia em seu valor. Valor esse que
esta acima da temperatura que a agua precisa alcancar para retornar ao motor,
41,4°C, e isso acontece, pois além da temperatura da agua utilizada para resfriar o
fluido de trabalho ser elevada, ja que a temperatura ambiente média da regido de
Viana é de 28 ° C o valor 6timo encontrado priorizou a eficiéncia do ciclo, elevando a
temperatura de evaporacgéao, ao inves de aproveitar todo o calor da fonte quente. Esse
fato torna necessario o uso do radiador, para que a agua reduza a temperatura e

retorne ao motor com 41,4 ° C.
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A Figura 5.1 mostra a variagdo da funcao objetivo para os quatro fluidos analisados
ao longo da otimizagdo, as quedas iniciais sdo intrinsecas do método de otimizacéo
utilizado. Com base no comportamento verificado € possivel afirmar que a funcao

objetivo convergiu.

Figura 5.1 — Variacédo da funcédo objetivo ao longo da otimizacdo do ORC simples com agua de

resfriamento como fonte de calor
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A Figura 5.2 mostra o comportamento das variaveis de deciséo.

Figura 5.2 — Comportamento das variaveis de decisdo em rela¢do ao chute inicial para o ORC

simples com R141b como fluido de trabalho
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A Figura 5.3 e a Figura 5.4 mostram a variagcdo das areas e poténcias durante a

otimizacao, e na Figura 5.5 estao listados o0s custos desses equipamentos. Ao analisar
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os trés graficos é possivel confirmar que o custo esta respondendo a esses valores, e
que a influéncia da area no custo total é maior, j& que 0s equipamentos com maior
custo sdo o evaporador e o condensador. Nesse ponto, as temperaturas de

evaporacao e condensacao exercem grande influéncia no custo do ORC.

Figura 5.3 - Variacdo das areas normatizadas dos trocadores de calor ao longo da otimizacao para o
ORC simples com R141b como fluido de trabalho
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Figura 5.5 - Variacao do custo dos equipamentos ao longo da otimizacdo para o0 ORC simples com
R141b como fluido de trabalho
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5.1.2. Ciclo Rankine Orgéanico Regenerativo

Os valores da Tabela 5.4 mostra a média dos valores das variaveis de deciséo obtidos

como resultados das otimizagdes do ciclo com regeneragao.

Tabela 5.4 - Média e desvio padréo dos resultados obtidos nos testes com ORC com regenerador para
agua de resfriamento como fonte de calor

) Tevap Teond APinchevap Nob nr Fobj
Fluido
(°C) (°C) (°C) () () ($/MWh)
62,82+ 38,05+ 5,599 + 0,8186 + 0,8643 +
R134a 96,59 +0
0,05 0 0,005 0,00085 0,00005
R141b 62,45+ 38,15+ 5,654 + 0,7186 + 0,8625 + 88,79 +
0,2309 0 0,399 0,0017 0,00013 0,075
62,77+ 37,95+ 5,589 + 0,774 + 0,8621 + 96,37 +
R236ea
0,15 0 0,274 0,001 0,0001 0,045
62,75 + 38+ 5,28 + 0,7546 + 0,8701 + 92,16 +
R245fa
0 0,057 0,0061 0,0005 0,00365 0,045

Na Tabela 5.5 se encontram as meédias dos valores 6timos da funcéo objetivo para
cada fluido e das variaveis de decisdo. Na Tabela 5.6 mostra os resultados de outros

parametros obtidos com a otimizagao.
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Tabela 5.5 — Média dos valores étimos das variaveis de decisdo para o ORC com regenerador para

agua de resfriamento como fonte de calor.

_ ) Fobj
Fluido Tevap (°C)  Tcond (°C) APinChevap (°C) nb  (-) nt (-) ($/MWh)
R134a 62,82 38,05 5,599 0,8186 0,8643 96,59
R141b 62,45 38,15 5,654 0,7186 0,8625 88,79
R236ea 62,77 37,95 5,589 0,774 0,8621 96,37
R245fa 62,75 38 5,28 0,7546 0,8701 92,16

Tabela 5.6 — Média dos valores 6timos das variaveis para o ORC com regenerador para agua de

resfriamento como fonte de calor.

Fluido Morc (KQ/S) Tiqs (°C) Wiig (kW) Nciclo (%0) mc (kg/s)
R134a 7,963 65,9 80,58 5,635 64,56
R141b 5,608 66,8 79,4 5,956 60,11
R236ea 8,274 66,7 79,86 5,944 60,33
R245fa 6,837 65,6 81,36 5,999 60,99

Com base nos valores da Tabela 5.5 € possivel determinar que a adicdo do

regenerador aumentou a eficiéncia do ciclo, porém esse aumento teve reflexo no custo

da poténcia que também ficou maior. O R141b continua sendo o fluido com menor

funcdo objetivo, porém ndo é mais o de maior eficiéncia do ciclo. A inclusdo do

regenerador gerou um aumento da poténcia entre 3% e 8% em relacdo ao ciclo

simples.

A Figura 5.6 mostra a variacao da funcao objetivo ao longo da otimizacdo, enquanto

que na Figura 5.7 é possivel observar o comportamento das variaveis de decisdo ao

longo da otimizacdo quando comparadas com o valor do chute inicial. Com base

nessas figuras € possivel afirmar que a funcdo objetivo convergiu.
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Figura 5.6 - Variacdo da funcao objetivo ao longo da otimizacédo para o ORC regenerativo com agua

de resfriamento como fonte de calor
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Figura 5.7 - Comportamento das variaveis de decisdo em relacdo ao chute inicial para o ORC

regenerativo com R141b como fluido de trabalho
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A Figura 5.8 e a Figura 5.9 mostram a variacdo das areas e poténcias,
respectivamente durante a otimizacdo, e na Figura 5.10 estdo listados os custos
desses equipamentos. Ao analisar os trés graficos é possivel confirmar que o custo
esta respondendo a esses valores, e que assim como no ciclo sem regeneracao a
influéncia da area no custo total continua sendo maior, ja que turbina e bomba

possuem custo menor do que evaporador e condensador.
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Figura 5.8 - Variagdo das areas normatizadas dos trocadores de calor ao longo da otimizacao para o
ORC regenerativo com R141b como fluido de trabalho
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Figura 5.9 - Variag&o das poténcias normatizadas da bomba e da turbina ao longo da otimizacdo para
0 ORC regenerativo com R141b como fluido de trabalho
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Figura 5.10 - Variacao do custo dos equipamentos ao longo da otimizacdo para o ORC regenerativo

com R141b como fluido de trabalho
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5.2. Fonte de Calor: Gases de Exaustao

5.2.1. Ciclo Rankine Organico Simples

A média dos valores encontrados nas otimizac6es do ciclo simples para cada um dos

fluidos de trabalho analisados e o desvio padrédo se encontram na Tabela 5.7.

Tabela 5.7 - Média dos resultados obtidos nos testes com ORC sem regenerador para gas de exaustao

como fonte de calor

) Tevap Tecond APinChevap Nb nr Fobj
Fluido
(°C) (°C) (°C) ) ) ($/MWh)
222,22 5797+ 52,507 + 0,7489 + 0,7991 + 12,38 +
Benzeno
+9,78 0,568 4,995 0,0077 0,0003 0,11
130,95 5257+ 163,075+ 0,8117+ 0,8135+ 21,36 +
Isobutano
+4.,104 0,56 6,141 0,0059 0,00019 0,132
186,1+ 5465+ 127575+ 0,8021+ 0,8016 16,39 +
Isopentano
0,1 0,424 0,15 0,0031 0,0014 0,045
2426+ 5745+ 38,75 + 0,7154 + 0,8152 + 10,16 +
Tolueno
45 0,182 2,5016 0,0102 0,00011 0,045




83

A Tabela 5.8 apresenta a média dos valores 6timos das variaveis de decisdo e da
funcéo objetivo para o ORC sem regenerador.

Tabela 5.8 — Média dos valores 6timos das variaveis de decisdo para o ORC sem regenerador para
gas de exaustdo como fonte de calor.

_ ) Fobj
Fluido Tevap (°C) Tecond (°C) APinCchevap(°C) o (<) nt (-) (S/MWHh)
Benzeno 222,22 57,97 52,507 0,7489 0,7991 12,38
Isobutano 130,95 52,57 163,075 0,8117 0,8135 21,36
Isopentano  186,1 54,65 127,575 0,8021 0,8016 16,39
Tolueno 242,6 57,45 38,75 0,7154 0,8152 10,16

Ao contrario do que aconteceu com as otimiza¢des para agua como fonte de calor, 0s
valores das temperaturas de evaporagdo (Tevap) € de condensagéo (Tcond) variaram

consideravelmente com o fluido, assim como as outras variaveis de decisao.

Na Tabela 5.9 se encontram as médias dos valores 6timos de outros parametros,
como a vazao massica do ORC (morc), € a eficiéncia do ciclo (ncicio), para o ciclo
simples.

Tabela 5.9 - Média dos valores 6timos de outros parametros para o ORC sem regenerador para gas
de exaustdo como fonte de calor.

Fluido Morc (KQ/S) Ttq,s (°C) Wiig (KW) Nciclo (%) mc (kg/s)
Benzeno 4,787 180,0 581,6 19,59 114,2
Isobutano 7,778 180,0 316,9 10,67 126,9
Isopentano 5,753 180,0 4243 14,29 121,7
Tolueno 4,201 181,0 658,5 22,3 109,8

Com base nos resultados da Tabela 5.8 € possivel determinar que o Tolueno é o fluido
mais adequado no quesito producdo de poténcia com o menor custo. Esse fluido
também foi 0 que apresentou a maior eficiéncia, e o que produziu maior poténcia. A
temperatura de saida da fonte quente (Trqs), SA0 aproximadamente iguais para todos,
atingindo o valor minimo de 180 ° C, o que significa que todos receberam a mesma

quantidade de calor da fonte quente.

A Figura 5.11 mostra a variacdo da fung&o objetivo ao longo da otimizagao do ciclo

sem regeneracgdo para o gas de exaustdo como fonte de calor, as quedas iniciais que
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podem ser observadas sao intrinsecas do método de otimizacdo utilizado, e baseado

no comportamento verificado € possivel afirmar que a fung&o objetivo convergiu.

Figura 5.11 - Variagao da funcao objetivo ao longo da otimizacédo para o ORC simples com gas de
exaustéo como fonte de calor
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Na Figura 5.12 é possivel analisar o comportamento das variaveis de decisdo em

relacdo ao chute inicial.

Figura 5.12 - Comportamento das varidveis de decisdo em relagdo ao chute inicial para o ORC

simples com Tolueno como fluido de trabalho
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A Figura 5.13 e a Figura 5.14 mostram a variagdo das areas e poténcias durante a
otimizacdo, enquanto que na Figura 5.15 estdo listados o0s custos desses

equipamentos. Ao analisar os trés graficos € possivel confirmar que o custo esta
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respondendo a esses valores, e que ao contrario dos ciclos com agua de resfriamento
como fonte de calor o custo da turbina passa a ser maior do que dos demais

eguipamentos.

Figura 5.13 - Variacdo das areas normatizadas dos trocadores de calor ao longo da otimizacédo para o

ORC simples com Tolueno como fluido de trabalho
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Figura 5.14 - Variagdo das poténcias normatizadas da bomba e da turbina ao longo da otimizac¢éo

para o ORC simples com Tolueno como fluido de trabalho
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Figura 5.15 - Variacdo do custo dos equipamentos ao longo da otimizagéo para 0 ORC simples com
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Na Tabela 5.10 sdo mostrados as médias dos resultados das otimiza¢gfes do ciclo

com regeneracao e desvio padrédo dos mesmos.

Tabela 5.10 - Média dos resultados obtidos nos testes com ORC com regenerador para agua de

resfriamento como fonte de calor

_ Tevap Tcond APinchevap  Nb nr Fobj
Fluido
(°C) (°C) (°C) () () ($/MWh)
207,325 54,97+ 50,072+ 0,7933+ 0,8008 +
Benzeno 14,79+ 0
+0,518 0,518 0,138 0,0074 0,0009
187,05 47,85 + 0,857 + 0,8148+ 22,88+
Isobutano 125,2+0,4
+0 0,355 0,00103 0,003 0,01
174,4 + 48,075 0,8567 + 0,8158 +
Isopentano 110,0+0 21,42 +0
0,17 + 0,189 0,0018 0,00624
22157 53,3+ 38,25 + 0,7817+ 0,8219+ 119+
Tolueno
+21,76 0,238 13,6 0,0222 0,0011 0,254
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Na Tabela 5.11 estdo as médias dos valores 6timos da funcéo objetivo e das variaveis
de decisao para cada fluido.

Tabela 5.11 — Média dos valores 6timos das variaveis de decisédo para o ORC com regenerador para
gas de exaustao como fonte de calor.

_ ) Fobj
Fluido Tevap (°C) Tcond (°C) APiINChevap(®C) Mo () nt  (-) (S/MWh)
Benzeno 207,325 54,97 50,072 0,7933 0,8008 14,79
Isobutano 187,05 47,85 125,2 0,857 0,8148 22,88
Isopentano 174,4 48,075 110,0 0,8567 0,8158 21,42
Tolueno 221,57 53,3 38,25 0,7817 0,8219 11,9

Na Tabela 5.12 se encontram as médias dos valores 6timos de outros parametros

obtidos com a otimizagao.

Tabela 5.12 — Média dos valores 6timos de outros parametros do ORC com regenerador para gas de

exaustao como fonte de calor.

Fluido Morc (kg/s) Tiqs (°C) Wiig (kW) Nciclo (%) mc (kg/s)
Benzeno 5,402 180,0 711,8 23,98 107,9
Isobutano 7,116 180,0 592,5 19,96 113,7
Isopentano 7,188 180,0 572,8 19,29 114,6
Tolueno 5,428 180,0 784,8 26,44 104,4

Com base nos valores da Tabela 5.8 e da Tabela 5.11 é possivel determinar que a
adicdo do regenerador aumentou a eficiéncia do ciclo, porém esse aumento teve
reflexo no custo da poténcia que também ficou maior. O Tolueno continua sendo o
fluido com menor funcdo objetivo, e 0 que teve o ciclo mais eficiente. A incluséo do
regenerador gerou um aumento consideravel na poténcia para todos os fluidos
guando comparados ao ciclo simples, chegando a 19% no caso do Tolueno, que foi o

caso com maior geracao de poténcia, chegando a aproximadamente 785 kW.

A Figura 5.16 mostra o comportamento da funcdo objetivo para todos os fluidos
otimizados, e a Figura 5.17 das variaveis de decisdo ao longo da otimizagdo para o
Tolueno, que foi o fluido que gerou melhor resultado. Com base nessas figuras é

possivel afirmar que as funcdes objetivo convergiram.
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Figura 5.16 - Variacao da funcéo objetivo ao longo da otimizacédo para ORC regenerativo com gas de

exaustao como fonte de calor
35
30

25

20

15 b

10

Funcdo Objetivo (S/MWHh)

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000
Numero de Chamadas de Fungdo

Benzeno Isobutano Isopentano Tolueno

Figura 5.17 - Comportamento das variaveis de decisédo em relacdo ao chute inicial para o ORC
regenerativo com Tolueno como fluido de trabalho
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A Figura 5.18 e a Figura 5.19 mostram a variagdo das areas e poténcias durante a
otimizacao, e na Figura 5.20 estdo listados os custos desses equipamentos. Apos
analisar os trés graficos € possivel confirmar que o custo esta respondendo a esses
valores de modo coerente, e que assim como no ciclo ndo regenerativo com gas como

fonte de calor a turbina também é o equipamento de maior custo.
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Figura 5.18 - Variacdo das areas normatizadas dos trocadores de calor ao longo da otimizacéo para o

ORC regenerativo com Tolueno como fluido de trabalho
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Figura 5.19 - Variagdo das poténcias normatizadas da bomba e da turbina ao longo da otimiza¢éo

para o ORC regenerativo com Tolueno como fluido de trabalho
1,20

1,00

0,80

0,60 —

0,40

0,20

Poténcia Normatizada (kW/kW)

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000
Numero de Chamadas de Funcdo

Bomba Turbina



90

Figura 5.20 - Variacao do custo dos equipamentos ao longo da otimizacéo para o ORC regenerativo

com Tolueno como fluido de trabalho
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Os resultados apresentados neste capitulo permitem afirmar que o ORC simples

gerou a poténcia com menor custo, independente da fonte de calor. Os fluidos mais

indicados para cada uma das fontes ndo sofreram influéncia da configuracao do ciclo,

sendo 0 R141b o mais indicado para temperaturas mais baixas, caso da agua de

resfriamento do motor, e o Tolueno o0 mais indicado para temperaturas mais elevadas,

caso dos gases de exaustao. A adicao do regenerador elevou a eficiéncia do ciclo, e

aumentou a geracao de poténcia, porém o aumento do custo dessa poténcia permite

afirmar que a presenca do regenerador no ciclo esta onerando a poténcia gerada.
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Capitulo 6

Consideracgfes Finais

Neste capitulo sdo apresentados de forma sucinta e qualitativa os principais
resultados obtidos (sintese), além de conter as principais contribuicdes desta
dissertacao e algumas sugestdes para trabalhos futuros que venham a contribuir para

o enriquecimento do tema.

6.1. Sintese

O objetivo principal desta dissertacdo de mestrado foi propor a utilizacdo do Ciclo
Rankine Organico como uma alternativa de recuperacdo da energia térmica
atualmente desperdicada nas termelétricas equipadas com motores de combustédo

interna, e otimizar termo economicamente essa alternativa. Este objetivo foi atingido.

Como objetivos especificos, estavam a confeccdo da modelagem termodinamica
levando em consideracdo cinco varidveis de decisdo, e de uma modelagem
econdmica com equacles de custo que respondessem a todas essas variaveis de
deciséo, e a obtencédo do fluido de trabalho e dos parametros de projeto 6timos das
estruturas ORC além do aumento da poténcia gerada pela termelétrica. Estes

objetivos também foram alcancados.

No Capitulo 2 foi apresentado um levantamento bibliografico do que € o ORC, seus
conceitos, suas vantagens e desvantagens, em que ele ja foi aplicado, alguns modelos

comerciais ja desenvolvidos e suas aplicacdes em motores de combustéo interna.

O estudo de caso utilizado nesta dissertacdo foi apresentado no Capitulo 3, no qual
foi detalhado as condi¢des de contorno da UTE Viana, e definido as fontes de calor
gue foram utilizadas nos ORCs. Este trabalho teve como objetivo especifico definir as
equacdes de custos dos equipamentos para serem utilizadas no modelo econémico.
Essas equacdes devem responder de forma direta as variaveis de decisdo da funcéo
objetivo a ser otimizada, e portando foi necessario realizar um ajuste para que 0s

custos da turbina e da bomba se adequassem a essa necessidade. Esse objetivo
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também foi atingido, e esse ajuste foi realizado no Capitulo 4, onde também foram
apresentados o modelo termodinamico utilizado, e a fungdo objetivo a ser otimizada
na dissertacéo. A selecdo do fluido de trabalho e da configuracdo que apresentam os
valores 6timos, para cada uma das fontes de calor existentes, € realizada no Capitulo
5, onde sdo apresentados os graficos referentes a otimizacédo do fluido selecionado
para cada caso, e as tabelas onde sdo apresentados os resultados com os valores
otimos dos parametros de todos os fluidos testados. Os resultados mostraram que a
recuperacao do calor residual tanto do gas de exaustdo como da agua de refrigeracao
do revestimento usando o ciclo organico Rankine convencional produz uma poténcia
com custo menor do que o ciclo regenerativo, mesmo se o ciclo regenerativo for mais
termodinamicamente eficiente, de onde € possivel determinar que o custo do
regenerador esta onerando a producéo de poténcia. Porém, ndo se pode descartar a
possibilidade do custo do regenerador estar superestimado em relacdo ao mercado,
0 que tornaria o ciclo regenerativo mais atraente do que o ciclo ndo regenerativo. No
gue se refere aos fluidos de trabalho, os resultados mostram que, independentemente
do tipo de ciclo, o R141b é o mais adequado para recuperar o calor da agua de
resfriamento do motor, enquanto que o Tolueno é o mais adequado para os gases de
exaustdo. E também possivel notar que estes fluidos apresentam menor custo de
poténcia produzida, mas ndo sao necessariamente aqueles que produzem maior
poténcia, ou sdo os ciclos mais eficientes. O ciclo simples usando o R141b é capaz
de produzir em torno de 77 kW, enquanto que o ciclo simples usando Tolueno e
aproveitando o calor dos gases pode gerar cerca de 659 kW. Ao utilizar os ciclos
regenerativos esta poténcia aumenta em torno de 17%, atingindo cerca de 864 kW,
considerando as duas fontes de calor. Avaliando a aplicacdo do ORC para todos 0s
20 motores é possivel gerar utilizando a agua de resfriamento aproximadamente 1,6

MW de poténcia, o que corresponde a um aumento de 0,9 % na poténcia produzida.

Aproveitando apenas o calor dos gases de exaustdo disponivel dos 15 motores €
possivel gerar aproximadamente 9,88 MW, o que representa um aumento da poténcia
produzida pela UTE Viana de quase 6% sem uso adicional de combustivel. Ou seja,
ao aplicarmos ORC simples para as duas fontes de calor disponiveis é possivel
aumentar a poténcia gerada pela UTE Viana em quase 7%, cerca de 11,42 MW, sem

necessidade de adicionar combustivel.

-

E necessario esclarecer que a influéncia da contrapressao que o calor residual
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recuperado dos gases de escape pode exercer no ponto de operacao do motor ndo
foi calculada nesta dissertacéo.

Por ultimo, vale a pena mencionar que em nenhum dos ciclos cuja fonte de calor
aplicada fosse a agua de resfriamento teve toda a sua energia disponivel utilizada em
qualguer um dos ciclos. Isso pois além da temperatura ambiente da regido de Viana
ser alta em relacdo a temperatura minima que a fonte pode alcancar, o valor 6timo
encontrado priorizou a eficiéncia do ciclo, elevando a temperatura de evaporacéao, ao
invés de aproveitar todo o calor da fonte quente. Porém também n&o foram
descontados da poténcia gerada a poténcia consumida pela torre de resfriamento,
nem a conversdo em poténcia elétrica, nem foi levado em conta a economia de

energia no radiador ja existente na planta.

6.2. Contribuicoes

Este trabalho serviu para determinar a melhor configuracdo de ORC e o melhor fluido
de trabalho com base na otimizagdo termo econdmica, visando aumentar a geracao
de poténcia da UTE Viana, sem que seja necessario 0 uso adicional de combustivel.
Como contribuicdo deste trabalho também se encontra a metodologia utilizada para

determinar o custo do equipamento tendo como base cinco variaveis termodinamicas.

6.3. Sugestdes

Para trabalhos futuros pode-se propor realizar a otimizagdo considerando outras
configuragBes possiveis do ciclo Rankine Organico, e entdo comparar com 0sS
resultados obtidos neste trabalho. Pode-se também modelar a UTE Viana em conjunto
com as alternativas estudadas utilizando outros algoritmos de otimizagdo para
confirmacéo dos resultados obtidos neste trabalho. Propde-se ainda otimizar o
sistema ORC, levando em consideracdo a torre de resfriamento. Pode-se ainda
comparar os resultados econémicos com custos reais de cada equipamento por meio

de dados de fabricantes e explorar a economia de escala.

E possivel ainda, realizar a otimizac&o levando em considerac&o o preco de mercado

da energia elétrica, o que poderia alterar o valor de 6timo encontrado, pois ao
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considerar esse valor pode ser que haja um custo atrativo que permite gerar uma
maior poténcia e obter uma maior eficiéncia, sem que para isso seja necessario reduzir

o lucro. (Figura 6.1)

Figura 6.1 - Custo da Eletricidade versus Geracédo ou Eficiéncia Elétrica
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Além disso, como foi dito, este trabalho € parte de um projeto de pesquisa e servira
de subsidio para possivel tese de doutorado, na qual sera realizada a modelagem de
uma superestrutura que contemplara, além do ORC, outras alternativas de sistemas
de recuperacado de calor acopladas a usina termelétrica com motores de combustao
interna. Esta superestrutura sera utilizada para realizar uma otimizacdo de projeto
mediante as condi¢des de contorno existentes. E esta otimizacdo servira para definir

a estrutura mais viavel do ponto de vista termo econémico.
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APENDICE A - MODELAGEM MATEMATICA

Dados de Entrada (Condi¢cdes de Contorno): Temperatura de entrada no evaporador da fonte quente (Tiqe), Temperatura de
entrada no condensador da fonte fria (Ttre), Temperatura de saida no condensador da fonte fria (Tts), vazéo da fonte quente (mj,).

Variaveis de Deciséo: Temperatura de evaporacao (Tevap), de condensacao (Tcond), 0 pinch point do evaporador (APinchevap) € 0s

rendimentos isentropicos da bomba (no) e da turbina (n).
Funcéo Objetivo:

XZ

F P = —_—
objetivo :
7 lig

Onde:

5 _ _iCRFo
E7(Nx3600)

onde Z; é o custo de compra do i-ésimo componente ($), ¢ é o fator de manutencgéo, N representa o nimero de horas de operagao

da planta por ano, e CRF é o fator anual de recuperacao de capital, considerando uma taxa (j), € n anos.

i (1+ )"
CRF — Jr( ' Jr)
(1+]r)n_1

Custos dos Componentes:

Turbina:



Z = A.exp(BIn(C.FB1(D.F2T + E.F2P))). FBN.FBT

FB1 = nrmg,

Te
F2T=T,— T, — Ts.In—=

Ts
F2P=T (Pe)
=T (5

1-0,9\°
FBN =1+ ( )

1-nr

T, — 1100

FBT = 1 + 5 exp (W)

Trocadores de Calor:
Z = 10000 + 324(A%°1)
Bomba:

Z = A.exp(B.In(C. thyc. D. (Ps — P,))).FDN
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Restrigdes de Igualdade oriundas dos fluxos dos equipamentos:
e ORC Simples

Evaporador:

Qrq =Mk *Cpro '(TFQ.e _TFQ,S)
Onde:

para agua de resfriamento do motor como fonte quente adota-se C,r, =C, 45,2, ONME C, .., € 0O calor especifico médio da agua; e

para os gases de exaustao, C,ro =C, j,s, ONde C € o calor especifico dos gases de exaustao.

p,gases

Q;:Q:4Q';Q3+3Q;:Q2+2Q';Q1
(Qros =Meg Corg '(TFQ,e _TFQ,S)
3Q;=Q2 =Meq - Cprq '(TFQ,s _TFQ,z)
ZQ;:Ql =Meg *Cp o '(TFQ,z _TFQ,s)
Quvap=, Qevap +, Qevap 3 Qeveps

lQe.vapz = mORC (hz - hl)
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9 Qe.vap3 = Mogc (ha - hz)

3Qel\/ap4 = Mogc (h4 - hs)

3Qevap4:4QFQ3

Mogc (h4 - hs) = mFQ ‘Coro- (TFQ,e _TFQ,B)
2 Qevap 373 QFQ 2

Mogc (hs - hz ) = mFQ Coro- (TFQ,S _TFQ,Z)

Condensador:

Q;:F = Mee "Corr '(TFF,s _TFF,e)
Onde:

para a fonte fria adota-se C, - =C onde C € o calor especifico médio da agua,;

p,agua’ p,agua

Qrr=5Qrr6+6Qrr 147 Qrrs
5Qrrs = Mer “Cp.Fr '(TFF,s _TFF,G)

6Qrr7 = Mer "Corr '(TFF,6 _TFF,7)



7Q-FF8 = mFF 'Cp,FF '(TFF,7 _TFF,e)

Q;:F = Qc.ond

Mee “Corr '(TFF,s _TFF,e): mORC(hS N hB)

7Qc.ond8=7 Q;:FB

mORC(h7 - ha): Mee “Corr '(TFF,7 _TFF,e)
6Qc.0nd7=6 QFF 7

mORC(hG - h7): Mer "Corr '(TFF,s _TFF,7)

APinch,., =T Tees

cond

Area dos Trocadores de Calor:

ATML= AL AL
In AT,
AT,
A =Q /U, -ATML
Bomba:

W. = mORC(hl _hs)
i Ui
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Turbina:
W, = Moge (h4 - hs)' T
Poténcia mecanica liquida:

W, =W, —W

lig t b

Eficiéncia térmica do ORC simples:

W,
Nciclo = i
Qro
e ORC Regenerativo:

Evaporador:
Qrq =Meq "Cpro '(TFQ,e _TFq,s)
QFQ :5QFQ 4+4QFQ 3 +3QFQ 2

sQro, =Meq Cprg '(TFQ,e _TFQ,4)
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4Q;=Q3 = mFQ 'Cp,FQ '(TFQ,4 _TFQ,S)
3Q%z:”¥QCum'ﬁms_Tms)

Qe =, Qe 3 Qevep 4 Qoo

2 Qe.vap3 = Morc (h3 - hz)

3Qe.vap .- Mopc (h4 - h3)

4Qe.vap5 = Mogc (hs - h4)

4Qe.vap5:5Q;=Q4

mORC(hS - h4): Meq “Cprq '(TFQ,e _TFQ,4)
3Qe‘vap4:4Q;=Q3

Morc (h4 - hs) = mFQ ‘Coro '(TFQ,4 _TFQ,3)

Condensador:

7 Qcond 87 QFF 8

mORC(h7 _hs): Mee "Corr '(TFF,s _TFF,B)
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Regenerador:
(hz _hl): (he _h7)

Area dos Trocadores de Calor:

ATML:M
In AT,
AT,
A =Q /U, -ATML
Bomba:

Wb — mORC El;l — hg)
b

Turbina:
W, = Moge (hs - he)' Uk

Poténcia mecanica liquida:
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Restrigdes de desigualdade:

e A minima temperatura de retorno da agua de resfriamento, 41 °C;

e A minima temperatura de saida dos gases de exaustao, 180 °C;



