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RESUMO

Trabalho de Graduacgdo
Curso de Engenharia Mecanica
Universidade Federal de Santa Maria

ANALISE TERMODINAMICA DE UM CICLO COMBINADO BRAYTON E
RANKINE ORGANICO
AUTORA: ELENICE BIASSI PARIZZI
ORIENTADOR: EDUARDO XAVIER BARRETO
Local da Defesa e Data: Santa Maria, 09 de Janeiro de 2020.

O presente trabalho apresenta a configuracdo de uma usina termelétrica operando a um
ciclo de geragdo de energia Brayton-Rankine. Um estudo exploratério dos fluidos de trabalho
para o uso no Ciclo de Rankine Orgénico (Organic Rankine Cicle-ORC ) foi conduzido para
o mais adequado. Com o propdsito de mensurar as principais causas das irreversibilidades do
ciclo proposto, foi realizada a andlise exergética a nivel de processo e dos componentes do ciclo
segundo o conceito de exergia fundamentado na 1% e 22 lei da termodindmica. Realizou-se uma
variagdo de temperatura, na turbina a vapor, onde a finalidade dessas alteragdes € aumentar a
eficiéncia global. As simula¢des numéricas, foram realizadas no software EES (Engineerring
Equation Solver), onde foram analisados os fluidos R123, R600, n-pentano, n-heptno, isopen-
tano e n-octano, realizando assim uma andlise comparativa de primeira lei (eficiéncia energé-
tica) e segunda lei (eficiéncia exergética). Os dados obtidos e as curvas de cada configuracdo
foram plotados considerando a quantidade do evaporador para o ciclo de Rankine Orgénico,
onde foi considerado variagdes de temperaturas entre 370 K e 430 K no evaporador para a
plotagem dos gréficos.

Palavras-chave: Exergia. Andlise de Energética. Andlise de Exergética. Ciclo Combinado.
Geracao de Energia.



ABSTRACT

Undergraduate Final Work
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GRADUATION WORK
AUTHOR: ELENICE BIASSI PARIZZI
ADVISOR: EDUARDO XAVIER BARRETO
Defense Place and Date: Santa Maria, January 09", 2020.

The present work presents the configuration of a thermoelectric plant operating at a
Brayton-Rankine power generation cycle. An exploratory study of the working fluids for use in
the Organic Rankine Cycle (ORC) was conducted for the most appropriate. In order to measure
the main causes of irreversibility in the proposed cycle, an exergetic analysis was carried out
at the level of the process and the components of the cycle according to the concept of exergy
based on 1% e 2% law of thermodynamics. There was a temperature variation in the steam
turbine, where the purpose of these changes is to increase overall efficiency. The numerical
simulations were performed using the software Engineerring Equation Solver (EES) , where
the R123, R600, n-pentane, n-heptane, isopentane, and n-octane fluids were analyzed, thus
carrying out a comparative analysis of the first law (energy efficiency) and second law (energy
efficiency). The data obtained and the curves for each configuration were plotted considering the
amount of the evaporator for the Organic Rankine cycle, where temperature variations between
370 K and 430 K in the evaporator were considered for plotting the graphs.

Keywords: Exergy. Energy Analysis. Exergetic analysis. Combined cycle. Power generation..
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1 INTRODUCAO

Com o aumento excessivo do consumo de energia final, a sociedade necessita de mudan-
cas em relac@o aos aspectos socioambientais dos sistemas energéticos, pois hd uma necessidade
de diminuir o consumo de combustiveis fosseis o que justifica a busca por solu¢des avancadas
e inovadoras de conversdo de energia, assim como a utilizacdo mais eficiente da energia final.
Dados da Agéncia Internacional de Energia, estima que, até 2030, em nivel mundial, o cresci-
mento da demanda por energia elétrica seja de 119% no setor residencial, 97% em servigos e
86% no segmento industrial, ocasionando em uma produgéo de 30.3647W h.

Segundo (BANK, 2017), o consumo de combustiveis fGsseis é responsavel por 65%
da producéo de energia elétrica no mundo, alcangando 80% da demanda energética total do
mundo. No entanto a geracdo de energia elétrica, dependendo da maneira como € obtida, apre-
senta muitos efeitos colaterais, causando impactos ambientais ao meio ambiente. No entanto,
motores, caldeiras e fornos que queimam combustiveis fésseis emitem poluentes gasosos, como
SOy, NOx, CO, N,O, mercirio e compostos organicos volateis (HC). Alguns desses poluen-
tes gasosos, realizam reagdes quimicas complexas com a umidade, catalisadas pela luz solar,
formando dcidos. Esses sao precipitados na terra por meio de chuvas acidas (BASU, 2006).

Na atualidade, a geragdo de eletricidade é responsével por quase 83% das emissdes glo-
bais dos gases responsaveis pelo efeito estufa, devido a grande dependéncia do carvao (PES-
QUISA ENERGETICA, 2016). Usinas que utilizam combustiveis fésseis sdo responsdveis em
grande parte das alteracdes climaticas globais, uma vez que emitem gases que contribuem com
o efeito estufa, como C'O, (BASU, 2006).

Levando em consideracdo a evolu¢do da tecnologia energética, assim, bem como as po-
liticas energéticas e climaticas, estd se dirigindo para um cendrio de mudanca global em direcao
a producgdo de eletricidade com baixo teor de carbono, intensificando-se investimentos visando
ndo somente a redu¢do da emissdo de gases de efeito estufa e a maximizacdo da eficiéncia da
conversio de energia, mas também a uma contribuicdo maior do uso de fontes renovéveis de
energia (MCLELLAN et al., 2015).

Os desastres naturais devido as mudancas climdticas incluirdo algumas mudancas, para
diminuir estas sdo necessearias melhorias nos atuais sistemas de energia: diminuir a demanda
energética dos edificios e da Industria; substitui¢do de combustiveis fosseis na geracao de ele-

tricidade em aplicagdes como transporte € aquecimento; geracdo de energia limpa por uma
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mudanca macica rumo a fontes renovdveis (edlica, hidrica, solar, biomassa, geotérmica etc.); e
reforco da capacidade e transmissao das redes inter-regionais para comportar flutuacdes didrias
e sazonais (QUOILIN et al., 2013).

Uma mudanca que vem sendo implementada para a reducio destes gases € a producao
de energia elétrica descentralizada. Tratando-se de energia produzida préxima de onde serd uti-
lizada, em oposicdo a produzida em uma usina de grande escala, distribuida pela rede nacional.
Esta geracdo local ird reduzir as perdas de transmissdo e a emissdo de carbono na atmosfera.
Contudo, a seguranga do aprovisionamento de energia é aumentada em ambito nacional, uma
vez que os clientes ndo necessitam partilhar uma oferta nem dependem de grandes centrais
elétricas, relativamente escassas e remotas (QUOILIN, 2011).

Diante dos desafios que se apresentam para suprir as demandas de energia que o pais
requer para o seu desenvolvimento socioecondmico, a forte pressio para reducdo dos custos de
producdo e transporte de energia elétrica e a pressdo pela limitacdo das emissdes de gases de
efeito estufa e das fontes fosseis se faz necessario a busca por solugdes para contornar tais difi-
culdades. Isto ird proporcionar um crescimento econdémico, visto que a energia descentralizada,
em longo prazo, tende a oferecer precos mais competitivos do que a energia tradicional. Desta
forma, a abordagem do fornecimento de energia com baixo teor de carbono viabiliza promover
uma escolha de energia local, sustentdvel, competitiva e inteligente (EMPRESA, 2016).

Nesse cendrio onde necessita de mudangas, um excelente alternativa para a producao
renovavel e descentralizada de energia surge os sistemas que operam sob o Ciclo Rankine Or-
ganico (ORC — Organic Rankine Cycle). Este sistema converte energia térmica em trabalho
envolvendo os mesmos componentes que a central de vapor convencional (uma caldeira, um
dispositivo de expansao de produgdo de trabalho, um condensador e uma bomba). Entretanto se
diferenciam pelo fluido de trabalho empregue, sendo este um componente organico definido por
uma menor temperatura de ebulicdo que a 4gua, proporcionando, assim a geragdo de energia a
partir de fontes de calor de baixa temperaturas, permitindo a geracdo e poténcia descentralizada
e em pequena escala (QUOILIN, 2011).

Diante deste cendrio rumo a producdo renovdvel e descentralizada de energia que sur-
gem, como excelentes alternativas, sistemas que operam sob o Ciclo Rankine Organico (ORC).
Estes sistemas transformam energia térmica em trabalho e envolvem os mesmos componentes
que uma central de vapor convencional (uma caldeira, um dispositivo de expansdo de produgdo

de trabalho, um condensador e uma bomba). No entanto, diferenciam-se pelo fluido de traba-
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lho empregado, que é um componente organico caracterizado por uma menor temperatura de
ebulicdo que a dgua, permitindo, assim, a geracdo de energia a partir de fontes de calor a bai-
xas temperaturas, proporcionando a geracdo de poténcia descentralizada e em pequena escala
(GARG; OROSZ; KUMAR, 2016).

Tais aspectos tornam a tecnologia ORC mais adequada para a conversdo de energia a
partir de fontes renovdveis do que ciclos convencionais a vapor, pois 0 seu aproveitamento
¢ normalmente mais condicionado a localizacdo do que os combustiveis fésseis, além de sua
temperatura ser mais baixa do que a obtida com combustiveis tradicionais (GARG; OROSZ;

KUMAR, 2016).

1.1 OBJETIVO GERAL

O presente trabalho visa realizar uma anélise exergética no ciclo combinado gis Rankine
Organico, usado para reaproveitamento de calor em trabalho ttil, assim como a avaliac¢ao de di-
ferentes fluidos de trabalho a serem utilizados na simulac¢des termodinamicas. Alusivo a andlise

termodinamica, serdo avaliadas as eficiéncias da primeira e segunda lei da termodinamica.

1.2 OBJETIVOS ESPECIFICOS

Para alcancar o objetivo citado, alguns objetivos especificos sdo necessdrios, tais como:

e comparacio dos diferentes fluidos orgénicos utilizados em ciclos organicos;
e analisar as principais configuracdes do ciclo combinado;

e realizar a modelagem e simulacdes do sistema para posterior andlise da primeira e se-

gunda lei da termodinamica atrevés do software EES;

e variar a temperatura de entrada da turbina a vapor, afim de verificar o fluido com maior

eficiéncia;

e comparar as irreversibilidades dos componentes do ciclo proposto para diferentes fluidos

de trabalho.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 CICLOS PARA RECUPERACAO DE CALOR RESIDUAL

Esta secdo visdo fundamentar o conhecimento a respeito das bases principais sobre as
quais desenvolve-se este trabalho, que € o ciclo Combinado Gas Rankine Organico. Nesse sen-
tido, a revisdo bibliogréfica inicias-se com uma breve andlise de como surgiu o sistema indus-
trialmente, destacando suas caracteristicas e importancia no ramo da engenharia. Além disso,
também serdo abordados os principais estudos presentes na literatura com relacdo a melhorias

e aperfeicoamentos que vem sendo abordados nesses campos.

2.2 Ciclo Combinado a Gas - Rankine Organico

Existem necessidades por eficiéncias maiores nos processos industriais, resultou em di-
versas modificacdes inovadoras nas usinas de poténcia convencionais. Uma das modifica¢des
mais divulgadas e conhecidas industrialmente € um ciclo de poténcia a gas no topo de um ci-
clo de poténcia a vapor, sendo chamado de ciclo combinado gés-vapor ou ciclo combinado.
Tal ciclo apresenta uma maior eficiéncia térmica do que qualquer um dos ciclos executados
individualmente.

Os ciclos de turbinas a gas trabalham com temperaturas de entrada maior que os ciclos
a vapor, tendo a temperatura maxima de entrada nas usinas a vapor gira em torno de 620°C', no
entanto as turbinas a gds a 1450°C' (CENGEL et al., 2006).

Portanto, o ciclo de turbinas a gis, por suas maiores temperaturas, tem um maior po-
tencial para atingir eficiéncias térmicas mais altas. No entanto, tais ciclos apresentam uma
desvantagem notdvel que € a saida dos gases da turbina ainda a temperaturas muito elevadas,
ocorrendo assim desperdicio de grande propor¢ao de energia térmica. Dessa maneira o aprovei-
tamento das caracteristicas positivas da turbina a gés a altas temperaturas, com o uso da elevada
energia térmica de seus gases de exaustdo como fonte energética para turbinas a vapor, apre-
senta total coeréncia do ponto de vista da Engenharia, tendo como resultado o ciclo combinado
gas-vapor. Neste ciclo, os gases de exaustdo da turbina a gas s@o transferidos para a turbina a
vapor como fonte energética, fazendo o papel da caldeira neste ciclo, sendo muitas vezes neces-
sério mais de uma turbina a gds para fornecer a energia necesséria ao ciclo de vapor, tal como

mostrado na Figura-2.1, (UBERTI; INDRUSIAK, 2015).
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Figura 2.1 — Desenho do Ciclo combinado Brayton—Rankine. Fonte: (UBERTI; INDRUSIAK,
2015)

Segundo (OBAMA, 2017), aproximadamente 40% da eletricidade gerada em todo o
planeta € a partir de carvao. Conforme (GANAPATHY et al., 2009), tem-se desenvolvido muitas
pesquisas que utilizam outros fluidos de trabalho para geracdo de energia t€ém levado a novos
conceitos e sistemas mais eficientes. Uma das inimeras formas de geragdo de energia que tem
sido bastante difundida € o ciclo Rankine orginico (ORC) para recuperacdo de energia em baixa
temperatura.

O processo de funcionamento do ORC € idéntico ao Ciclo de Rankine Convencional,
utilizando os mesmos componentes (evaporador, maquina de expansao, condensador € bomba),
ao invés de operar com dgua, conta com fluido organico para realizar essa transformagao de
energia, o que exige ou permite alteracdes nos equipamentos utilizados ao longo do ciclo, de
forma a beneficiar os aspectos econdmicos, técnicos e operacionais. Parte do desafio estd na
escolha do fluido de trabalho organico mais apropriado para configurag@o do préprio ciclo (RO-
QUETTE, 2017).

Ao mesmo tempo que o fluido usado no ciclo Rankine convencional € o vapor de 4gua,
conforme mencionada anteriormente, em sistemas ORC, o fluido utilizado é organico, podendo

ser um hidrocarboneto ou uma gama de diferentes fluidos refrigerantes, permitindo-se optar
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pelo que melhor se adeque as demandas do ciclo projetado (ROQUETTE, 2017).

Essa diferenca fundamental do fluido de trabalho empregado, todavia, altera completa-
mente a sua aplicacdo. Em virtude de estes fluidos orginicos possuirem baixo ponto de ebuli¢do
e calor latente de vaporizagdo em relacdo a dgua, o seu emprego permite a evaporagao em uma
temperatura mais baixa e, portanto, um melhor aproveitamento do calor fornecido pela fonte
quente (WENZEL, 2015). Em outras palavras, a faixa de temperatura da fonte de calor dentro
da qual o sistema ORC opera é de 60°C' e 200°C' se estiver trabalhando com fonte de baixa
temperatura, podendo atingir 350°C' se a fonte for de média temperatura (PEREIRA, 2017),
(SALEH et al., 2007).

Devido a estd ampla faixa de amplitude de temperaturas admissiveis para o seu funcio-
namento, o ciclo ORC vem desempenhando papel consideravel em relagdo a outras tecnologias
de conversdo de energia, visto que apresenta uma quantidade considerdvel de aplica¢des, tra-
balhando em uma extensa gama de poténcias e em diferentes e variados regimes (WENZEL,
2015).

A Figura-2.2 demostra a gama de poténcia (10 kW - 3 MW), a faixa de temperatura
(abaixo de 400°C") e a eficiéncia (8% - 16%) em que costumam operar as maquinas térmicas

funcionando segundo um ORC.
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Figura 2.2 — Faixas de poténcia e eficiéncia tipicas de algumas méquinas térmicas. Fonte:
(DA SILVA, 2010)

Observa-se que o fluido organico possibilita ao ciclo operar sob pressdes muito inferio-
res as do ciclo convencional que emprega vapor de dgua (condensando a pressdo ambiente, por

exemplo), permitindo, assim, instalacdes e equipamentos mais simples e baratos, cuja resistén-
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cia a altas tensoes ndo se faz necessaria.

2.3 Selecao do Fluido de Trabalho

A atuacdo de um Ciclo Rankine Organico € sobretudo condicionada pelo fluido de traba-
lho escolhido para a instalacdo. Desta forma, a escolha do fluido organico tem suma importancia
do tipo e forma de beneficio alcangado pelo ORC, constituindo-se a esséncia de toda esta tec-
nologia e assumindo-se como questdo chave para o sucesso deste tipo de ciclo (TCHANCHE
et al., 2009).

Ao optar por um fluido no qual a maquina térmica ird operar, espera-se que a mesma
maximize a eficiéncia do ciclo e/ou a poténcia gerada. No entanto, a sele¢do do fluido ndo
se resume somente as avaliagdes técnicas e termodindmicas. Um dos fatores importante a ser
considerado sdo os ricos ambientais, as questdes de seguranga publica relacionada a inflamabi-
lidade no caso dos hidrocarbonetos e de satide ptblica, além dos aspectos econdmicos, tornando
todo o processo de selecao muito mais criterioso e fundamentado (WENZEL, 2015).

Alguns fatores importantes que devem ser considerados para a sele¢do do fluido de tra-
balho no qual o ciclo ird operar, se da pelas suas propriedades termofisicas, pois 0s mesmos
influenciam em seu rendimento. O fluido de trabalho € classificado em trés categorias: flui-
dos secos, isentrpicos e imidos, de acordo com a derivada T-S (d7'/d.S). Conforme (CHEN;
GOSWAMI; STEFANAKOS, 2010), realizou estudo sobre os infinitos tipos de fluidos, desta-
cando os mais vantajosos para cada nivel de temperatura da fonte quente .

A Figura-2.3 e Figura-2.4 apresentam diversos fluidos em func¢do da curva de vapor
saturado. Quanto mais positivo o valor de £ = d7'/d.S, mais seco serd o fluido, e quanto mais
negativo, mais imido ele serd. Fluidos com & préximos de zero sdo considerados isentrépicos.

Para ORCs o fluido mais apropriado € o fluido seco ou isentropico, pelo fator de ser
sobreaquecidos e expandidos, eliminando dessa maneira possiveis problemas com as pds das
turbinas aliados a presenca de goticulas de liquidos. Nao sendo necessdrio equipamento auxi-
liar para realizar o sobreaquecimento. Os fluidos imidos tém baixa massa molecular, tendo a
necessidade de um sobreaquecedor para sobreaquecer o vapor. (HUNG, 2001).

Outro fator importante, a ser considerado € a massa especifica que ¢ um pardmetro fun-
damental, principalmente para fluidos com baixa pressdo de condensacdo. A baixa densidade
implica em uma alta vazao volumétrica, o que aumenta a perda de carga nos trocadores de ca-

lor, o tamanho e o custo da mdquina de expansdo. Ja a baixa viscosidade, tanto na fase gasosa
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Figura 2.3 — Diagrama temperatura versus entropia para fluidos isentrépico, umido e seco.
Fonte: Adaptado a partir de (CHEN; GOSWAMI; STEFANAKOS, 2010)
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Figura 2.4 — Distribuicao dos fluidos refrigerantes em fun¢ao da temperatura critica e da in-

clinacdo da curva de vapor saturado(§). Fonte: Adaptado a partir de (CHEN; GOSWAMI;
STEFANAKOS, 2010)

quanto na fase liquida, € fundamental para otimizar as trocas de calor no ciclo e para reduzir as
perdas de carga por atrito nos trocadores de calor (TEIXEIRA et al., 2012).

Além dos atributos esséncias supracitadas, outras propriedades muito relevantes sao
consideradas para a sele¢do do fluido, a fim de se aumentar a eficiéncia e reduzir eventuais com-

plicacdes (CARLAO et al., 2010), (AOUN, 2008) e (DRESCHER; BRUGGEMANN, 2007):
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a temperatura critica do fluido de trabalho deve ser maior que a maior temperatura de
operacdo do ciclo, visando minimizar a irreversibilidade gerada durante a transferéncia

de calor em uma diferenca finita de temperatura no ciclo;

a pressao de condensacdo do fluido de trabalho deve ser maior que a pressao atmosférica

para que ndo haja penetragdo de ar para dentro do sistema;

o ponto triplo do fluido deve ser menor que a temperatura ambiente minima para assegurar
que os fluidos de trabalho nido venham a se solidificar em nenhuma condi¢@o de operacao

ou durante o desligamento do ciclo;

no diagrama T-s, a curva de vapor saturado do fluido deve ser proxima da vertical para
que seja evitado superaquecimento excessivo na saida da turbina, o que configuraria uma

grande perda exergética;

o parametro de coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo deve ser alto devido
as trocas de calor por convecg¢do ocorridas nos trocadores de calor do ciclo; o coeficiente
€ mais alto a medida que se eleva a condutividade térmica e se reduz a viscosidade do
fluido (a viscosidade na forma liquida e vapor dos fluidos de trabalho deve ser baixa para

minimizar quedas de pressao);

os fluidos organicos ndo devem ser corrosivos para a maioria dos materiais utilizados
para os diferentes componentes do ciclo CRO, como dutos, turbina, trocadores de calor e

selos;

o fluido organico deve ser térmica e quimicamente estdvel ao operar em todas as tempe-

raturas e pressdes do ciclo.

Principais estudos realizados

De acordo com (VICTORIA; HERNAN et al., 2012), que realizou um estudo sobre a

andlise e avaliacdo exergoambiental de plantas termoelétricas operando em combustdo combi-

nada carvao-biomassa, considerando uma fronteira estendida que compreende a usina e a rota

tecnoldgica para a obtencdo € manuseio do combustivel. Sendo analisados dois cendrios: o

cendrio A, que equivale a usina operando 100% de carvio, e o cendrio B, que equivale 90% de

carvio e 10% de biomassa. A andlise exergética mostrou que a usina termoelétrica responde

pela maior parte da exergia destruida e pelo maior impacto gerado associado a categoria de
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impacto analisada. O indicador exergoambiental mostrou que hd melhora de 11% no cenério
B, sem levar em considera¢do a decomposicdo microbiana da biomassa na lavoura, e de até
35%, se for considerada a ndo decomposi¢éo da mesma, como estabelecido neste trabalho, com
relacdo ao cendrio A.

No trabalho (MIYAKE et al., 2011) estudou a Analise termodinimica e de transferéncia
de calor em um gerador de vapor a carvao pulverizado e palha de arroz, afim de mostrar que a
biomassa € uma possibilidade vidvel na aplicacdo para usinas termoelétricas a carvao, este tra-
balho foi desenvolvido utilizado como biomassa a palha de arroz, a fim de avaliar as alteracdes
do comportamento térmico do processo co-firing de palha de arroz nesta unidade. Sendo assim
a transferéncia de calor foi avaliada, através de diferentes modelos semi-empiricos conforme a
literatura. Nos trocadores de calor foi utilizado um método chamado e — NU'T" para avaliar o seu
comportamento térmico e as variagdes da composi¢cao da temperatura dos gases de combustao.
Observou-se nos resultados que houve uma reducédo de aproximadamente 12% das emissdes de
C'O, e SO, provenientes de combustiveis fosseis € uma redugio abaixo de 0, 2% na ciéncia do
gerador de vapor, tendo variagdes méaximas de 5% nas temperaturas dos gases de combustio.

Segundo (REIS et al., 2018), que apresenta em seu estudo para Recuperacao de energia
e reducdo de emissdes de C'O, usando o ciclo Rankine organico (ORC) em plataformas FPSO,
a fim de buscar um melhor aproveitamento energético em plataformas de petrdleo brasileiro,
foram analisados o ciclo de Kalina, supercritico com C'O, e Rankine organico (ORC), onde
ambos sdo explorados para geracdo de poténcia a partir da recuperacdo de energia residual.
Ap0s os estudos ambos foram comparados a fim de conhecer o mais adequado, do ponto de vista
energético e exergético, para recuperacao de calor dos gases de exaustdo das turbinas da planta
de processo da plataforma FPSO. Constatou-se que a ORC apresentou melhores resultados em
relag@o ao ciclos Kalina e supercritico com C'O,. O acoplamento do ORC para recuperagdo
de calor dos gases de exaustdo torna possivel a reducdo de uma turbina a gis em relacdo a
configuracdo atual da FPSO (caso base), ou seja, é factivel gerar eletricidade com apenas duas
turbinas a gds GE LM2500 e complementar com a contribuicdo do ORC para atender a demanda
de eletricidade, e, simultaneamente, atender a demanda de dgua quente em todos os periodos de
operagdo da FPSO. O ORC acoplado as turbinas a gés contribui com até20, 3% da demanda total
e no minimo 12, 1%, o que aumenta a eficiéncia global e o fator de utilizagdo em torno de 11, 0%
e 18,0%, respectivamente, resultando em uma redu¢do média no consumo de combustivel e

consequente redugdo nas emissdes de C'O, de 21, 5% com o ORC simples e 22% com o ORC
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regenerativo.

Em (FUENTE; ROBERGE; GREIG, 2017), o autor analisou a aplica¢do pratica da re-
cuperacdo de calor residual dos gases de escape dos motores de um navio comercial. Onde
foi comparado um ciclo Rankine convencional com um ORC utilizando os seguintes fluidos
de trabalho: benzeno, heptano, hexametildisiloxano, tolueno e R245fa. Obteve uma econo-
mina de combustivel anual de €154 mil e um redugdo de 705 toneladas em emissoes de C'O2
com a instalagcdo do ciclo de Rankine organico. Com o uso do ciclo Rankine orgénico, o con-
sumo de combustivel e as emissdes de C'O2 cairam 17% quando comparado ao ciclo Rankine
convencional.

Em (PINTO, 2018), realizou uma pesquisa sobre a conversdo de calor em processos
industriais em eletricidade através do Ciclo de Rankine Organico. A pesquisa abordada traba-
lhou sobre a diversidade do parque industrial brasileiro, onde a ideia principal era utilizar as
ORC:s para aumentar a eficiéncia energética. Neste estudo o autor faz uma andlise de seis seto-
res industriais (Cimento, Ferro-Gusa e Aco, Quimica, Aluminio, Vidros e Ceramica), levando
em consideracdo suas caracteristicas de processos produtivos, tamanho da producao no Brasil e
histérico de aplicacdes internacionais. Onde cada caso foi estudado em planta real, salientando
os resultados de balango de energia e exergia e andlise técnico-econdmica das op¢des. Um
dos fatores relevantes foram os custos marginais de abatimento de emissdes de gases de efeito
estufa, onde indicaram valores negativos, indicando assim que os projetos seriam medidas de
baixo carbono economicamente vidvel. Resultados mostram que houve uma redugdo de emis-
sdes, no entanto concluiu-se que existem barreiras de mercado que ainda dificultam a difusao
da tecnologia em territério brasileiro, demandando, portanto, um conjunto de politicas proposto

neste estudo.



26

3 METODOLOGIA DE ABORDAGEM DO CICLO PARA
RECUPERACAO DE ENERGIA RESIDUAL

Esta unidade apresenta a fundamentagdo tedrica para andlise dos ciclos e sistemas pro-
postos, a fim de esclarecer as consideragdes, as fundamentagdes tedricas e o desenvolvimento

do estudo, assim como os métodos para solu¢do dos sistemas de equagdes.

3.1 A Primeira Lei da Termodinamica (Analise energética)

A partir das equagdes de balanco de massa, energia e entropia, os componentes dos
ciclos podem ser analisados individualmente. De acordo com (KLEIN; NELLIS, 2017), o ba-
lanco de massa na forma diferencial de um sistema é dado pela Equagdo 3.1, onde 1, e 1, sdo

as taxas de vazoes massicas entrando e saindo do volume de controle.

d:;”c D 3.1)

Para um sistema cuja fronteira seja permedvel, propiciando a entrada e saida de massa
do volume de controle, a Primeira Lei da Termodinamica na forma diferencial € apresentada
na Equacdo 3.2, onde: dF'/dt é a taxa de variag@o da energia; Q.. 6 a taxa de transferéncia de
calor para dentro ou para fora da fronteira; W,. ¢ a taxa de realizagcdo de trabalho para dentro
ou para fora da fronteira; h, e h. sdo as entalpias especificas na saida e entrada da fronteira; V

e V. sdo as velocidades das correntes de saida e entrada da fronteira.

2 2

B % . v .
E _ch_ch+%: (he+7+gze) me_z <h5+7+gzs) msg (32)

ve

A eficiéncia energética dos ciclos, 17, é definida pela razao entre a poténcia liquida obtida,

Wliq, e a entrada de calor do ciclo, Qent, como exposto na Equagdo 3.3.

n = Woiq (3.3)
Qent

Para a definicao da eficiéncia isentrépica da turbina € possivel associar as propriedades

termodinamicas de entrada e saida do equipamento. A efici€ncia da turbina € determinada pela
razdo entre o trabalho real resultante da turbina e o que seria alcangcado se o processo entre a
entrada e saida fosse isentrépico, conforme apresentado na Equagdo 3.4, onde /., € a entalpia

real e h, ;s € a entalpia na saida da turbina em uma expansdo isentrdpica.
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Trabalho Real ~ he — hypea
Trabalho Isentrépico  h, — s, iso

N = (3.4)

A eficiéncia isentropica do compressor/bomba € determinada de forma similar ao da
turbina. A diferencga € que o trabalho isentrépico dos compressores € menor que o trabalho real,
o que faz com que o trabalho isentrépico fique no numerador e o real no denominador, conforme

Equacao 3.5.

Trabalho Isentropico  hgiso — he
Trabalho Real g pear — Pe

= (3.5)

3.2 Anadlise Exergética

A exergia é o maior trabalho teérico que pode ser obter pelo desenvolvimento do es-
tado, de um estado inicial para um estado final de equilibrio com o ambiente, a medida que
este entra em equilibrio com o ambiente atinge o estado morto. Considera-se de uma proprie-
dade termodinamica que € aplicada para determinar uma quantidade termodinamica de exergia,
onde estd associada ao valor econdmico. Para um definido sistema energético operando acima
da temperatura ambiente, € possivel pensar em exergia como sendo a parte ttil da energia, ou
seja, a parte da energia que pode ser transformada em outra forma de energia. Parte da exergia
total fornecida para um sistema € destruida em um processo real, e essa destrui¢io é uma me-
dida direta das irreversibilidades presentes no sistema. Outra parte da exergia € perdida, como
aquela exergia associada a corrente material ou a exergia rejeitada para o ambiente. Estas ava-
liagdes sdo feitas a partir da andlise exergética, também chamada de andlise da Segunda Lei da
Termodinadmica (TSATSARONIS, 1993).

Para entender corretamente o conceito de exergia, precisa saber identificar algumas fun-
coes termodinamicas associadas a mesma, como ambiente de referéncia, estado ambiente, des-
truicao de exergia e estado morto (TSATSARONIS, 1993).

Compreende-se por ambiente de referéncia o enaltecimento do ambiente natural carac-
terizado pelo estado de equilibrio perfeito, isto €, a auséncia de qualquer gradiente ou diferencas
de pressdo, temperatura, energia cinética e energia potencial. O estado de um sistema € chamado
de estado ambiente quando o sistema estd em equilibrio térmico e mecanico com o ambiente de
referéncia.

O estado morto representa um estado onde o sistema estd em equilibrio térmico, meca-
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nico e quimico com o ambiente de referéncia conceitual (suas propriedades intensivas, pressao,
temperatura e potencial quimico para cada uma das substincias de referéncia estdo em seus
respectivos estados mortos). Nessa condi¢ao o sistema ndo pode realizar nenhuma alteragdo em
seu estado através de interacdes com o ambiente. Assim no estado morto niao haverd interacao
entre o sistema e o ambiente, ndo havendo potencial para realizagdo de trabalho (MORAN;
SHAPIRO; BOETTNER, 2000). Considerando assim no estado morto, tanto o sistema como o
ambiente possuem energia, porém a exergia € nula.

A andlise exergética oferece métodos para analisar a magnitude da energia perdida em
relacdo a energia fornecida ou transformada em energia ttil na planta ou componentes anali-
sados. No trabalho (TSATSARONIS, 1993), o autor, relata alguns exemplos justificando do
porque a andlise da Primeira Lei da Termodindmica ndo consegue reconhecer a perda de ener-
gia real ou o uso eficaz dos combustiveis: a primeira lei ndo reconhece qualquer perda em um
reator quimico, como um gaseificador, ou processo de estrangulamento adiabatico; a primeira
lei ndo exibe qual parte da entalpia de uma corrente material ou da transferéncia de calor é
termodinamicamente Util; a primeira lei ndo reconhece qualquer degradacao de energia em um

trocador de calor adiabatico.

3.2.1 Balango exergético e destrui¢do de exergia

Parte-se do principio que a Primeira Lei da Termodindmica rege pela conservacdo de
energia durante um processo, mas nado cria restricoes a dire¢do de um processo € ndo garante
que este processo de fato aconteca. A fim de segurar, que a Segunda Lei da Termodindmica
também seja satisfeita, importa-se mais com a qualidade do que com o processo que acontece,
levando em considera¢do o nivel de degradacdo da energia durante o processo. Para verifi-
car essa degradacgdo de energia, a Segunda Lei da Termodinamica pode ser aplicado conforme

Equacdo 3.6, o que fornece a geragdo de entropia.

ds  [?6Q . ¢
i /1 el + ; SeMe — ; SsMMs + Sger (3.6)

Irreversibilidades como atrito, mistura, reagdes quimicas, transferéncia de calor com
diferenca finita de temperaturas e expansao nao resistida sempre geram entropia e, portanto,
destro6i exergia (CENGEL et al., 2006). Para estabelecer as irreversibilidades de um sistema
existe duas formas: geracao de entropia e balanco de exergia.

O termo a esquerda da desigualdade é a taxa de variacdo de exergia do volume de con-
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trole. Os outros quatros termos a direta da igualdade representam, nessa ordem, a: soma das
j taxas de transferéncia de exergia ligadas ao calor; poténcia efetiva realizada pelo volume de
controle; taxa de variacdo do fluxo de exergia de entrada e saida do volume de controle e a taxa
de exergia destruida.

A exergia destruida € correspondente a entropia gerada, sendo positiva para processos
reais, igual a zero para processos reversiveis e impossivel para quantidade negativa. Em outras
palavras, a exergia destruida equivale o potencial de trabalho perdido, o que também pode ser
chamado de irreversibilidade. A Equagdo 3.7 expressa a destruicdo de exergia em funcao da

geragdo de entropia.

Exd = TOSger >0 (37)

A destruicdo de exergia ou trabalho perdido submete-se a escolha do reservatério de
referéncia. Segundo (BEJAN, 1982) é possivel definir um referencial baseado em uma tempera-
tura para todos os sistemas, apontada como a temperatura atmosférica padrao de 25°C' (298, 15K).
No entanto, a tinica forma de reduzir a exergia destruida do sistema é diminuir a geracdo de en-
tropia.

O balango de exergia em um sistema é formulado, conforme (CENGEL et al., 2006),
como a variacio total de exergia dentro do sistema, d /dt, que deve ser igual a diferenca
entre a transferéncia de exergia total que entra e que sai através da fronteira do sistema, menos
a exergia destruida. Nessa transferéncia de exergia através da fronteira estdo inclusas as con-
tribui¢des da exergia associada a transferéncia de calor, Qj, trabalho, Wj , € massa entrando e

saindo através da fronteira, conforme apresentado na Equacao 3.8.

ddEt“ = ; (1 - %) Q- <W - podEC) + gmeefe - ;msefs ~E; (38
O termo a esquerda da desigualdade é a taxa de variacdo de exergia do volume de con-
trole. Os quatros termos a direta da igualdade representam, nessa ordem, a: soma das j taxas
de transferéncia de exergia ligadas ao calor; poténcia efetiva realizada pelo volume de controle;
taxa de variacao do fluxo de exergia de entrada e saida do volume de controle e a taxa de exergia
destruida.
dVie

O termo po <« representa o trabalho atmosférico realizado sobre a fronteira (néo conta-

bilizado como trabalho util), 7 € a temperatura de referéncia e 7; € a temperatura da fronteira
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do sistema onde a transferéncia de calor ocorre. Segundo a convengdo adotada, para T, > T} a
transferéncia de calor para o sistema aumenta a exergia do sistema, ou seja, a transferéncia de
calor e de exergia estdo no mesmo sentido. Para 7y < 7 a energia do meio a baixa temperatura
aumentard o resultado da transferéncia de calor, sendo assim sua exergia diminui, ou seja, a
transferéncia de exergia e de calor t€ém direcdes opostas.

Em (BEJAN, 1982), relata algumas formas comuns para geracdo de entropia: atrito de
fluido, atrito sélido, livre expansdo dos gases, choque de fluidos, estrangulamento de fluxo e
mistura de fluidos dissimilares, onde podem ser dissimilar pela temperatura, composi¢ado, pres-
sdo, transferéncia de calor pela diferenca de temperatura finita, mudanca de fase considerando
que as condicdes inicias ndo estar em equilibrio, como liquidos superaquecidos, subresfriados,
deformacdo pléstica, solucdo de um sélido em um liquido, histerese eletromagnética; efeito
Joule em um condutor elétrico ou qualquer reagdo quimica.

Em (SZARGUT; MORRIS; STEWARD, 1987), os autores, dividiram a exergia total de
um fluxo massico, Extoml, em quatro componentes: exergia cinética, Emc, exergia potencial,

Ex,, exergia fisica, Ex, e exergia quimica, F/x4,;, como indicado na Figura 3.1 .
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Figura 3.1 — Componentes da exergia de corrente. Fonte: Adaptado de (SZARGUT; MORRIS;
STEWARD, 1987).

Desprezando a exergia nuclear, magnética, elétrica e de efeitos interfaciais no somatorio,

a exergia total pode ser obtida a partir da Equacdo 3.9.

Extoml = Exc + E’xp + E:UF + Exqm- 3.9

Para o presente trabalho serd considerado apenas a exergia fisica do sistema. A exergia
fisica em um sistema fechado, Fxp, é dada pela Equacdo 3.10, onde u, v e s € a energia
interna especifica, o volume especifico e a entropia, logo, g, vy € So s@o os valores das mesmas

propriedades, no estado de referéncia, assim como temperatura 7 e pressao py quando se refere
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ao estado morto especifica do sistema fechado. O subscrito ( refere-se a pressao e a temperatura

no estado termodinamico de referéncia.

Exp =m (—up) + po (v —1v9) — Tp (s — s0) (3.10)

Para um sistema aberto ocorre a entrada e saida de massa no volume de controle, logo, a
transferéncia de exergia fisica, F’xp, ird acontecer com 0 mesmo orientacdo da vazao massica,

conforme apresentado na Equacdo 3.11, onde h € a entalpia especifica.

Exp =m(h —hy) — Ty (s — so) (3.11)

3.2.2 Poténcia liquida de saida do ciclo combinado

A poténcia liquida de saida serd calculada como sendo diferenca entre as poténcias ge-
radas pelas turbinas de cada ciclo, abatendo as diferengas entre as potencias gerada pelos equi-
pamentos de elevacdo de pressdo dos fluidos de trabalho, ou seja, o compressor no ciclo de
Brayton e a bomba no ciclo Rankine. No entanto, para o ciclo combinado, a poténcia liquida de
saida serd a adicdo das poténcias de cada um dos ciclos separadamente. Aplicando-se os balan-
cos de massa e energia para os ciclos, sdo obtidas as equagdes 3.12, 3.13 e 3.14, que perfazem

referéncia ao ciclo Brayton, Rankine e ao ciclo combinado, respectivamente.

Wgés - I/i/tg - Wcomp (312)

I/Vliq, org — I/Vturb - Wbomba (313)

I/Vtotal - I/Vtg + VVliq, org (314)
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4 ANALISE TERMODINAMICA DO CICLO COMBINADO GAS -
RANKINE ORGANICO

4.1 ANALISE TEORICA E ESTRUTURACAO DO CICLO

Esta seccdo apresenta a metodologia desenvolvida para andlise do ciclo, a fim de de-
senvolver as consideracdes, as fundamentacdes tedricas e o desenvolvimento do estudo, assim
como os métodos para solugcdo dos sistemas de equagdes. A Figura 4.1 mostra o ciclo desen-

volvido e sua andlise no software Engineering Equation Solver (EES).

Turbina

Compressor [

1
Regenerador

[ p
Evaporador

Condensador

10

Bomba

Figura 4.1 — Ilustragdo do ciclo proposto Brayton-Rankine no EES.

Para o desenvolvimento do equacionamento matematico, foram consideradas algumas

hipéteses (MORAN; SHAPIRO; BOETTNER, 2000):

e cada componente do esboco € analisado como um volume de controle em regime perma-

nente;

e as turbinas, o compressor, a bomba e o evaporador de calor interconectados operam adi-

abaticamente;

e os efeitos da energia cinética e potencial serdo desprezados;
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e 0 sistema opera em regime permanente;

e 0 ar se comporta como um gds ideal e possui coeficiente politrépico k = 1,4;

e as quedas de pressdo e perdas de calor na tubulacio sdo despreziveis;

e a pressdo e temperatura do estado de referéncia sdo py = 100 kPa e T = 300 K;

e Os valores de eficiéncia isentrépica sao os seguintes: bomba, compressor e turbina apre-
sentam a mesma eficiéncia (7bomba = eomp = Murb = 85%), regenerador (1., = 80%) e

gerador (1ger = 95%).

Considerando o balanco de energia e massa para cada processo termodinamico do ciclo,

que sao:
e 1-2 Compressao isoentropica através do compressor
e 2-3 Passagem da corrente quente através do regenerador
e 3-4 Fornecimento de calor através da camara de combustao
e 5-6 Passagem da corrente quente através do regenerador
e 7-liberacdo de gés natural para meio ambiente
e 8-9 Expansio isoentrdpica através da turbina a vapor
e 9-10 Rejeicdo de calor através do condensador

e 11-8 Passagem da corrente fria através do evaporador

4.2 ANALISE ENERGETICA E EXERGETICA DO CICLO COMBINADO

Os balangos de energia e de entropia, conforme descrito na Unidade 3 deste trabalho,
sdo aplicados a cada componente do ciclo para determinar as relagdes que os regem, conforme

as Tabelas 4.1,4.2 ¢ 4.3.
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Tabela 4.1 — Balango de energia nos equipamentos do ciclo combinado gis-Rankine organico.

Componente Balanco de energia
Compressor Wcomp = 1 (h1 — h2)
Caldeira Qe = 1Ma(hs — hy)

Turbina a gas
Regenerador
Evaporador
Turbina
Condensador

Bomba

Poténcia
liquida

Wiy = 14(ha — hs)

Qreg = Mal(ha — h3) + (hs — hg)]
Qevp = a(hs — hy) + 1y, (hiy — hs)
Wiy = 1 (hg — hg)

Qeond = 1 (hg — h1o)

_'Wbomba' == mw.(hlo - hll)
Wgés = VVtg - Wcomp

VVliq,org = I/Vturb - Wbomba

VVtotal = VVtg - I/Vliq,org

Tabela 4.2 — Destruicao de exergia em equipamentos do ciclo combinado gas-Rankine orgéanico.

Componente

Destruicao exergia

Compressor

Camara de Combustao

Turbina a gis

Regenerador

Evaporador

Turbina

Condensador

Bomba

Exgcomp = —Weomp + Malexfi — exfs)

Exge. = Qcc(l —Tp/Th) + mig(ex f3 — exf) — Wee
Exay = — Wiy + 1ha(exfy — exfs)

Ea:d,reg = my[(ex fo — ex f3) + (exfs — ex fs)]

E:pd,evp = mg|(exfe — exfr) + iy, (ex fi1 — exfg)]
EiUd,mrb = Wi + My (ex fs — ex fo)

Exgeond = —Qeond(1 — To/Ty) + s (hg — hio) — Weond

Ex4pomba = —Whoomba + M (ex f1o — ex f11)
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Tabela 4.3 — Eficiéncia isentropica em equipamentos do ciclo combinado gas-Rankine orga-
nico.

Componente Eficiéncia isentrépica
. hg — hsreal
Turbina a gds Mg = ————
h4 - hS,iso
. hg — ho real
Turbina Nurb = SLEEEAC
h8 - h9,iso
th - hll real
Bomba Mhomba =

th - hll,iso
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5 METODOLOGIA DE ABORDAGEM DO CICLO GAS - RANKINE
ORGANICO

O presente trabalho se configura em uma modelagem termodindmica, manuseando as
equacdes definidas anteriormente e simulagdes graficas e numérico-computacionais com auxi-
lio do software Engineering Equation Solver (EES). Foi realizado uma simulagdo para duas
situacdes, o primeiro caso base onde as propriedades termodindmicas sdo mantidas constantes
e no segundo o efeito da variagdo na temperatura de entrada na turbina, 7§, determinando as-
sim a pressao da turbina Py, para cada fluido de trabalho. Com a varia¢do da temperatura neste
ponto, o fluido de trabalho serd admitido em diferentes niveis de temperatura na turbina a vapor,
fazendo assim com que diversos outros parametros do ciclo acompanhem tais mudancas, como
€ o caso da destruic@o de exergia nos componentes.

Para cada fluido de trabalho, serd investigado a influéncia da variacdo de 7T, e a relacao
de pressdao do compressor sobre a produgdo liquida de eletricidade e a eficiéncia térmica do
ciclo combinado. Também serd apontada as condi¢des de funcionamento e o fluido de trabalho
de maior producao liquida de eletricidade do ciclo combinado, repetindo assim para a maior
eficiéncia térmica de ciclo combinado.

Com o proposito de tornar a comparagdo mais exata e precisa, serd considerada as mes-
mas equagdes e os mesmos parametros de entrada para as propriedades termodinadmicas para
as duas simulacdes, com exce¢ao do ponto 8 para o segundo caso, visto que qualquer alteracao
das demais propriedades provocaria uma discrepancia nos resultados, invalidando a anélise de
comparagao.

Para as andlises termodinamicas do presente trabalho foram considerados seis fluidos de
trabalho n-octano, R123, R600, isopentano, n-pentano e n-heptano, além disso, alguns parame-
tros foram pré-estipulados para a realizacdo das simulagdes. Na Tabela 5.1 consta os valores

considerados.



Tabela 5.1 — Parametros termodindmicos para a simulacdo numérica do ciclo combinado.
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Parametros Valores
T 300 K
Py 100 kPa
Neomp 85%

Thtg 85%
Nger 95%

W, 100 kW
T, 1200 K
Nreg 80%

T, =T5+20 K

Pr=P 100 kPa
Nturb 85%
Tbomba 85%

Algumas consideragdes devem ser ressaltadas, para o caso do ciclo desenvolvido no
presente trabalho, no qual sofrerd variacao da pressao e temperatura na entrada da turbina, ndo
serd criada uma tabela especifica com as propriedades termodinadmicas visto que tal tabela seria
exatamente igual a Tabela 5.1, exceto da variagdo no ponto 8, que por sua vez nao podera ser
representada devido a vasta faixa de valores.

A mudancga de energia cinética do fluido de trabalho entre a entrada e a saida de cada
componente é desprezivel. Nao ha quedas de pressdo através da cAmara de combustio, assim,
a pressao saida P, tem o mesmo valor da de entrada, P5;. No evaporador também nao h4 quedas
de pressdo, logo, a pressao de saida da corrente quente P3 assume o mesmo valor da de entrada
P>. Da mesma forma, ndo hd quedas de pressdo no regenerador, logo a pressao de saida da
corrente 5 assume o mesmo valor da de entrada P;. Considerando o caso base no evaporador,

a pressao de saida da corrente fria, Ps tem o mesmo valor da de entrada, P;; . No condensador,
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também nao haverd queda de pressdo, assumindo-se assim o mesmo valor para a entrada e a
saida do componente.

Como mencionado anteriormente, em relagdo ao caso proposto, nenhuma das proprieda-
des termodinamicas sofrera alteragdes, exceto o ponto 8. Com o auxilio do EES serdo realizadas
simulacdes numéricas variando a temperatura, 73, com intervalos de 370 a 430 K, obtendo-se as
respostas do ciclo proposto para essa faixa de temperaturas. Os valores dos resultados obtidos
serdo comparados com o resultado obtido no caso base, onde 75 assume um valor fixo de373,15
K, e com isso, plotados graficamente para serem discutidos na préxima secao.

O cédigo utilizado no programa € apresentado no Apéndice A.
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6 ANALISE E RESULTADOS

Utilizando a metodologia e o modelo descritos anteriormente, todos os parametros de
interesse foram obtidos para os ciclos estudados. As andlises sdo conduzidas primeiro com a
abordagem convencional de energia e depois com a abordagem da segunda lei ou andlise de
exergia. Em cada andlise serdo apresentados os resultados dos parametros de interesse do caso
proposto, considerando os valores da quantidade obtida na simulagdo numérica em relacio a

faixa de valores assumida por 7.

6.1 RESULTADOS DA ANALISE ENERGETICA

No primeiro estdgio das andlises termodindmicas busca comparar os valores e as curvas
da eficiéncia do ciclo, o coeficiente total da transferéncia de calor, a poténcia efetiva da turbina
a gés e a vapor, irreversibilidades de cada fluido de trabalho utilizado, considerando a variagao
da qualidade dos mesmos ao longo do evaporador. Assim teremos o grafico do ciclo de Brayton
modificado que incluiu um regenerador representado pela Figura 6.1(a), assim como os valores
para o vapor saturado na saida do evaporador, como no caso do ciclo de Rankine Organico

representado pela Figura 6.1(b).

(a) (b)

Figura 6.1 — Diagrama 7" — s referente ao (a) Ciclo de ar-padrao Brayton e (b) ciclo de Rankine
Organico R123. Fonte: Autor, 2019.

Através das simulacdes no software EES, obteve-se para o ciclo combinado o resultado

encontrado e plotado nas Figuras 6.2, 6.3, 6.4 , que representa a eficiéncia térmica do fluido ao
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longo da passagem pelo evaporador variando a temperatura 73 na entrada da turbina a gis para

os diferentes fluidos.

36.8

—O—R123
36,6 —O—R600

—24—Isopentano
36,4 —>—n-Pentano

—V—n-Heptano
36,2 —%n-Octano

Neiclo (%0)

36
35.8
35.6
354

370 380 390 400 410 420 430

Temperatura de evaporagio, Tg (K)

Figura 6.2 — Eficiéncia térmica ao longo do evaporador pa o ciclo ORC. Fonte: Autor, 2019.
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Figura 6.3 — Poténcia efetiva da turbina a vapor produzida pelo ciclo ideal com variagdo da
temperatura na entrada da turbina par diversos fluidos de trabalho. Fonte: Autor, 2019.
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Figura 6.4 — Poténcia efetiva da turbina a gas produzida pelo ciclo ideal com variacao da tem-
peratura na entrada da turbina par diversos fluidos de trabalho. Fonte: Autor, 2019.

Observando as figuras acima, € possivel perceber que a poténcia e a eficiéncia do ciclo
tem seu valor incrementado com o crescimento da temperatura de evaporacao do ciclo. Como
visto acima, temperaturas de evaporagcdo mais elevadas favorecem o desempenho do fluido,
portanto, a comparagdo entres os mesmos € feita para a maior temperatura possivel.

Na Figura 6.2, indica que o melhor fluido de trabalho é o R123, fornecendo 36,8%
de eficiéncia. Verificou-se que a temperatura de evaporagdo contribui substancialmente para a
eficiéncia térmica do ciclo. Onde a eficiéncia térmica do ciclo primeiro diminui e, em seguida,
aumenta com o aumento da temperatura de evaporacdo para as condi¢des de calor residual
especificado.

Nas Figuras 6.3 e 6.4 os graficos mostram os valores calculados para as diferencas de
temperatura correspondente a temperatura de evaporacdo que leva a maxima poténcia efetiva
de cada fluido. Observa-se que os fluidos estudados apresentam diferenca de entalpia entre a
entrada e saida da turbina. Além do mais, percebeu-se que existe uma faixa de temperaturas para
os fluidos estudados em que a poténcia liquida especifica produzida pelo ORC se amplia com
o crescimento da temperatura dos mesmos na entrada da turbina. Em contrapartida, houve uma
reversdo desse comportamento na medida em que estd temperatura se aproximou da temperatura
critica do fluido orgéanico.

Na Figura 6.4, a poténcia efetiva da turbina a gas decresce com o aumento da tempera-

tura de evaporagdo. Isso acontece devido a relacdo entre as mesmas (Equagdo da turbina a gas,
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na qual os indices se referem a Tabela 4.1). Com o aumento da temperatura de evaporacgao, a
diferenca entre as entalpias dos estados 4 e 5 aumenta.

Para a poténcia efetiva da turbina a vapor e a eficiéncia térmica ocorre o contrdrio, visto
que estas sdo diretamente proporcionais a temperatura de evaporagdo. (Figura 6.2 e 6.3). Isso se
deve também a variacdo de entalpias. No caso da poténcia efetiva da turbina a vapor (Equacado
da Tabela 4.1), a variagdo de entalpia na turbina (hg — hg) € significativamente maior do que
a varia¢do na bomba (hjp — hy1). Este incremento é suficiente ainda, para suprir a queda na
vazao, fazendo com que a poténcia liquida do ciclo aumente com a elevacdo da temperatura
de evaporacdo. Ja para o caso da eficiéncia térmica, a andlise € similar a da poténcia. Com o
aumento da temperatura de evaporagdo, a diferenca (hg — hi;) aumenta mais que (hg — hg).
Dessa forma o valor dessa fracdo diminui o que aumenta para o valor da eficiéncia.

Onde neste trabalho se estipulou 430 K como o limite mdximo para a temperatura de
evaporacao, visto que este valor se aproxima de temperatura critica de todos os fluidos estuda-
dos.

Como visto acima temperaturas de evaporacdo mais elevadas favorecem o desempenho
do fluido, portanto, a comparacdo entre os mesmos € feita para a maior temperatura possivel e

pode ser vista na Tabela 6.1. E como ja mencionado o melhor fluido é o R123.

Tabela 6.1 — Desempenho dos fluidos para temperatura de evaporagao de 430 K.

Fluido de trabalho Tevap (K) n(%)
R123 430 36, 80

n — heptano 430 36, 65

n — octano 430 36, 55

n — pentano 430 36, 55

I sopentano 430 36,45
R600 430 36, 08

Ainda para as Figuras 6.5 e 6.6 mostram as diferencas de temperatura em relagdo ao
calor trocado para os fluidos. De forma oposta ao que ocorreu nos resultados referentes a

poténcia efetiva gerada pela turbina a gds, os fluidos R600, n-pentano, n-heptano, n-octano e
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isopentano ndo atingiram os melhores resultados em termos de eficiéncia térmica. Este fato
justifica-se por estes fluidos terem requerido maior aporte de calor da fonte térmica durante o
processo de evaporacdo, jd que suas temperaturas criticas sdo mais baixas que as dos fluidos

organicos mais eficientes sob o prisma de eficiéncia térmica.

16

14
—0—R123

12 ——R600
—2—Isopentano

10 —b¢—n-Pentano
—V—n-Heptano

Coef. total de Transf. de Calor, UA (kW/K)

—%—n-Octano
8
o—oO0—0—0— O O O O O
6
370 380 390 400 410 420 430

Temperatura de evaporacdo, Tg (K)

Figura 6.5 — Coeficiente total da transferéncia de calor ao longo do evaporador para o ciclo.
Fonte: Autor, 2019.
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Figura 6.6 — : Taxa de calor trocado ao longo do evaprador para o ciclo. Fonte: Autor, 2019.
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6.2 RESULTADOS DA ANALISE EXERGETICA

A andlise exergética € baseada na Segunda Lei da termodinamica, onde a mesma localiza
e quantifica as irreversibilidades do sistema, proporcionando assim uma andlise mais completa
a nivel termodinamico. Onde ird fornecer a destruicdo de exergia de cada componente do ciclo
combinado, onde obtemos dados mais aproximados dos reais, onde inevitavelmente, as irrever-
sibilidades estao presentes.

Nas Figuras 6.7 a 6.12 é possivel verificar que o maior responsavel pela irreversibilidade
da planta € o condensador seguido do evaporador, compressor e da turbina a gas e camara de
combustdo. E interessante notar que as maiores responsaveis pela irreversibilidade da planta,
sd0 nos componentes da turbina a géas.

E possivel observar que existe uma melhora na eficiéncia do ciclo Brayton com a adigdo
do resfriamento que leva a uma melhora do ciclo combinado. J4 o ciclo Rankine observa-
s€ que 0 mesmo apresenta uma piora, uma vez que OS gases entram com uma temperatura
menor. Na combinacdo o resultado € positivo jd que a turbina a gés € a responsavel pela maior
capacidade da usina. Como verificado nas figuras, os componentes da turbina a gas sdo os
maiores responsaveis pela destruicdo de exergia da planta, logo, separando as eficiéncias por
ciclo conclui-se que o ciclo Brayton é o que apresenta a maior efici€éncia exergética. Isto ocorre
principalmente pelo processo de combustio que é realizado na turbina a gas, ja que a destrui¢do
de exergia € uma caracteristica deste processo, isto também foi observado nos estudos de Gomes
(2001) e Branco (2005).

Os gréficos das Figuras 6.7 a 6.12 mostram a variacdo da taxa de destrui¢do de exergia

dos componentes do ciclo proposto para cada fluido de trabalho.
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Figura 6.11 — Propor¢do da destrui¢do de exergia por componente do ciclo proposto para o
fluido n-heptano. Fonte: Autor, 2019.
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Figura 6.12 — Propor¢do da destruicdo de exergia por componente do ciclo proposto para o
fluido n-Octano. Fonte: Autor, 2019.
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Apesar de considerar somente a parcela fisica da exergia neste trabalho, nota-se que con-
densador tem o maior impacto na taxa de destrui¢do de exergia para todos os fluidos de trabalho,
com o aumento da pressdo. Estes resultados sdo atribuiveis a reacdo quimica e a transferéncia
de calor através das grandes diferengas de temperatura do meio externo que influéncia na troca

de calor do fluido de trabalho, tornando o processo irreversivel.
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7 CONCLUSOES

O presente trabalho, analisou o desempenho termodinamico do ciclo combinado Brayton-
Rankine Organico, onde operou-se com diferentes fluidos de trabalho. O primeiro caso ocorreu
com as propriedades termodinamicas fixadas e o segundo variando-se a temperatura no ponto 8
para uma determinada faixa de valores estabelecidos. O fluido 6timo encontrado para a tempe-

ratura provocou uma maximizacao na eficiéncia térmica do ciclo proposto.

7.1 CONCLUSOES DA ANALISE ENERGETICA

Considerando apenas a eficiéncia térmica do ciclo, o R123 € o melhor fluido. Entretanto
ao se considerar outros aspectos na comparacao entre os fluidos de trabalho, chega-se a conclu-
sdo que dependendo do tipo de aplicacdo e das prioridades desejadas, um fluido pode ser melhor
que o outro. Para a turbina a gds o R600 apresentou a maior poténcia efetiva. No entanto para
a turbina a vapor o R123 apresentou a maior poténcia efetiva.

O ciclo combinado com o fluido apresenta uma boa eficiéncia, pressdes mais baixas,
e além disso, é uma tecnologia mais comumente utilizada. O ciclo com o R600 apresentou a
mais baixa eficiéncia. O R600 ndo pode atingir a altas temperaturas sem se degradar. Sendo
assim, o ciclo combinado ndo € tao eficiente quanto o ciclo com vapor. Isso indica o que ja
acontece na pratica: o uso dos fluidos é adequado na utilizagdo de recuperacao de calor de
baixa temperatura e fontes geotérmicas. No entanto, se por um lado, o ciclo combinado com
fluidos nao € tdo eficiente, com ciclo Rankine com fluidos é adequado para o aproveitamento
de outras fontes de calor com temperaturas mais baixas.

Para o ciclo Rankine os fluidos apresentam muitas vantagens em relacdo a dgua, pois
com os fluidos o ciclo consegue atingir o ponto critico em baixa temperatura e expansao seca
da turbina. Além disso, no reaproveitamento de calor o fator importante ndo € a eficiéncia do
ciclo Rankine em si, porém o aumento da eficiéncia de todo o sistema, inclusive se este € um

ciclo combinado.

7.2 CONCLUSOES DA ANALISE EXERGETICA

A andlise exergética ¢ uma ferramenta importante para avaliar e quantificar onde se

encontram as maiores perdas e irreversibilidades do sistema e seus componentes.
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Com relagdo ao ciclo proposto, o condensador € o componente que apresenta 0 maior
impacto na destrui¢do de exergia. O fluido R123 é o fluido que apresentou a menor irreversibi-
lidade na turbina a gds, apresentando uma destrui¢do de exergia de 20, 66% na turbina a gés e
2, 28% na turbina a vapor, concluindo-se assim que o melhor fluido para o ciclo apresentado é
o R123.

E notéria a importancia da andlise de exergética, pois através dela fica visivel observar
onde se encontram os maiores gastos e as maiores ineficiéncias dentro de um processo produ-
tivo.

Por fim, devido a abundincia e o baixo custo dos combustiveis fosseis e as altas efici-
éncias das termoelétricas nao favorecem empreendimentos de energias renovéveis. Entretanto,
tendo em vista um cendrio em que a demanda de energia aumenta, bem como o endurecimento
de leis ambientais, o uso de fluidos organicos tem potencial de aplicagdo em ciclos combinados,

na recuperagdo de calor de outras industrias e na energia solar térmica no Brasil.
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APENDICE A - Cédigo utilizado no Engineering Equation Solver
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refrigerant$ = 'n-octane' "r123, r600, isopentane, n-pentane, n-heptane, n-octane"

" 0 - Estado de referéncia"

T[0] = 293,15 [K]

p[O] = 100 [kPa]

h[0] = enthalpy(air; T=T[0])

s[0] = entropy(air; T=T[0];p=p[0])

h_0r = enthalpy(refrigerant$; T=T[0];p=p[0])
s_0Or = entropy(refrigerant$; T=T[0];p=p[0])

"1 - Entrada do Compressor"

T[1] = 300 [K]

p[1] = 100 [kPa]

eta_ c=0,85

h[1] = enthalpy(Air; T=T[1])

s[1] = entropy(Air; T=T[1];p=p[1])
ex[1] = h[1] - h[0] - T[O]*(s[1] - s[O])

" 2 - Saida do Compressor \ Entrada do Regenerador"

s_2s =s[1]

p[2] = 1000 "I arbitrado, retirado exemplo 9.7"

h_2s = enthalpy(Air;p=p[2];5=s_25s)

eta_c =('h_2s - h[1])/(h[2] - h[1]) "I definido h[2]"

T[2] = temperature(Air;h=h[2])
s[2] = entropy(Air;h=h[2];p=p[2])
ex[2] = h[2] - h[0] - T[0]*(s[2] - s[O])

" 3 - Saida do Regenerador \ Entrada Camara de Combustao"
p[3] = p([2]

eta reg=0,8

eta_reg = (h[3] - h[2])/(h[5]-h[2]) "I define h[3]"

T[3] = temperature(Air;h=h[3])

s[3] = entropy(Air;T=T[3];p=p[3])

ex[3] = h[3] - h[0] - T[O]*(s[3] - s[0])

" 4 - Saida Camara de Combustédo \ Entrada Turbina a Gas"
T[4] = 1200

p[4] = p[2] "I arbitrado, retirado exemplo 9.7"

h[4] = enthalpy(Air;T=T[4])

s[4] = entropy(Air;T=T[4];p=p[4])

ex[4] = h[4] - h[0] - T[0]*(s[4] - s[0])

"5 - Saida Turbina a Gas \ Entrada Regenerador"
eta_t=0,85

p[5] = p[1]

s_bs = s[4]

h_5s = enthalpy(Air;p=p[5];s=s_5s)

eta_t = (h[4]-h[5])/(h[4]-h_5s) "! define h[5]"
s[5] = entropy(Air;h=h[5];p=p[5])

T[5] = temperature(Air;h=h[5])

ex[5] = h[5] - h[0] - T[O]*(s[5] - s[0])

" 6 - Saida Regenerador \ Entrada Evaporador"

h[6] = h[5] - (h[3] - h[2]) "! balango energético, define h[6]"
T[6] = temperature(Air;h=h[6])

p[6] = p[1]

s[6] = entropy(Air; T=T[6];p=p[6])

ex[6] = h[6] - h[0] - T[O]*(s[6] - s[O])
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"7 - Saida Evaporador"

p[7] = p[1]

"T[7] = 393,15 a 443,15 K"
T[7]=T[8] + 20

s[7] = entropy(Air;T=T[7];p=p[7])
h[7] = enthalpy(Air; T=T[7])

ex[7] = h[7] - h[0] - T[O]*(s[7] - s[O])

" 8 - Saida Evaporador \ Entrada Turbina a Vapor"
"T[8] = 100 a 150°C ou 373,15 a 423,15 K"

"T[8] = 373,15"

p[8] = p_sat(refrigerant$; T=T[8])

X[8]=1

h[8] = enthalpy(refrigerant$;p=p[8];x=x[8])

s[8] = entropy(refrigerant$;p=p[8];x=x[8])

ex[8] = h[8] - h_Or - T[0]*(s[8] - s_0r)

"9 - Saida Turbina a Vapor \ Entrada Condensador"

p[9] = p[10]

s_9s = s[g]

h_9s = enthalpy(refrigerant$;p=p[9];s=s_9s)

eta_t = (h[8] - h[9])/(h[8] - h_9s) "I define h[9]"

T[9] = temperature(refrigerant$; h=h[9]; p=p[9])
s[9] = entropy(refrigerant$; h=h[9]; p=p[9])
ex[9] = h[9] - h_Or - T[0]*(s[9] - s_Or)

" 10 - Saida Condensador \ Entrada Bomba"

T[10] =320 "I valor arbitrado”
p[10] = p_sat(refrigerant$;T=T[10])
x[10] = 0

h[10] = enthalpy(refrigerant$;p=p[10];x=x[10])
s[10] = entropy(refrigerant$;p=p[10];x=x[10])
ex[10] = h[10] - h_Or - T[0]*(s[10] - s_Or)

" 11 - Saida Bomba \ Entrada Evaporador"

p[11] = p[8]

eta b=0,85

s_11s =s[10]

h_11s = enthalpy(refrigerant$;p=p[11];s=s_115s)

eta_b = (h_11s - h[10])/(h[11] - h[10]) "! define h[11]"
T[11] = temperature(refrigerant$;p=p[11];h=h[11])
s[11] = entropy(refrigerant$;p=p[11];h=h[11])

ex[11] = h[11] - h_Or - T[0]*(s[11] - s_Or)

" Balangos de Primeira Lei"

w_tg = h[4] - h[5] "I'w_tg = trabalho especifico da turbina a gas, kJ/kg"

eta_gen = 0,95

e_tg=eta_gen*w_tg "l e_tg = poténcia especifica do gerador da turbina a gas, kJ/kg"
E_dot_tg = m_dot_g*e_tg "l E_dot_tg = poténcia elétrica do gerador da turbina a gas, kw"
w_tv = h[8] - h[9] "' w_tv = trabalho especifico da turbina a vapor, kJ/kg"
e_tv=eta_gen*w_tv "l e_tv = poténcia especifica do gerador da turbina a vapor, kJ/kg"
E_dot_tv=m_dot_v*e_tv "I E_dot_tv = poténcia elétrica do gerador da turbina a vapor,
kw*

w_c =h[2] - h[1] "I'w_c = trabalho especifico do compressor, kJ/kg"

E_dot_c =m_dot_g*w_c "I E_dot_c = poténcia elétrica do compressor, kW"
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w_b = h[11] - h[10] "I'w_b = trabalho especifico da bomba, kJ/kg"
E_dot_b=m_dot_v*w_b "I E_dot_b = poténcia elétrica da bomba, kW"
E_dot_total = 1000 [kW] "l E_total = poténcia elétrica total instalada, kwW"

m_dot_g*(h[6] - h[7]) = m_dot_v*(h[8] - h[11]) "! Balango energético no evaporador"

E_dot_total = E_dot_tg + E_dot_tv - (E_dot_c + E_dot_b) "! Balan¢o envolvendo a energia total
instalada"

E_dot_tg eff = E_dot_tg- E_dot_c¢c "l E_dot_tg_eff = poténcia elétrica efetiva do ciclo a gas,
kw"

E_dot tv_eff=E_dot tv- E_dot_ b "! E_dot_tv_eff = poténcia elétrica efetiva do ciclo a vapor,
kw*

Q_dot_cc =m_dot_g*(h[4] - h[5]) "I Q_dot_cc = taxa de calor absorvido na caldeira, KW"
Q_dot_g =m_dot_g*(h[7] - h[1]) "! Q_dot_g = taxa de calor liberado pelo ciclo a gas, kw"
Q_dot_ev =m_dot_g*(h[8] - h[11]) "! Q_dot_ev = taxa de calor absorvido no evaporador, kW"

Q_dot_cond = m_dot_g*(h[9] - h[10]) "! Q_dot_cond = taxa de calor liberado no condensador,
kw"

eta_ciclo = (E_dot_total / Q_dot_cc)*100 "! eta_ciclo = rendimento de primeira lei, %"

DELTAT_1 =T[6] - T[8]

DELTAT_2=T[7] - T[11]

DELTAT_Im = (DELTAT_1 - DELTAT_2)/(In(DELTAT_1/DELTAT_2))

UA = Q _dot_ev/DELTAT Im

"Balancos de Segunda Lei"

0 = E_dot_c + m_dot_g*(ex[1] - ex[2]) - |_dot_c "' |_dot_c, irreversibilidades do compressor, kW"
0 = m_dot_g*(ex[2] + ex[5] - ex[3] - ex[6]) - |_dot reg "! |_dot_reg, irreversibilidades do
regenerador, KW"

0= (1 - (T[O)/T[4]))*Q_dot_cc + m_dot_g*(ex[3] - ex[4]) - |_dot_cc "I |_dot_cc, irreversibilidades
da cc, KW"

0 =- E_dot_tg + m_dot_g*(ex[4] - ex[5]) - |_dot_tg "! |_dot_tg, irreversibilidade da turbina a gas,
kWIl

0 = m_dot_g*(ex[6] - ex[7]) + m_dot_v*(ex[11] - ex[8]) - |_dot_ev "I |_dot_ev, irreversibilidades

evap, kw"

0 = -E_dot_tv + m_dot_v*(ex[8] - ex[9]) - |_dot_tv "I |_dot_tv, irreversibilidades turbina a vapor,
kw*"

0 = (A-(TOJTON)*(-Q_dot_cond) + m_dot_v*(h[9] - h[10]) - |_dot_cond "' |_dot cond,

irreversibilidades no cond, kW"

0 =E_dot_b + m_dot_v*(ex[10] - ex[11]) - |_dot_b " |_dot_b, irreversibilidades da bomba, kw"
|_dot_total = |_dot_c + |_dot_reg + |_dot_cc + |_dot_tg + |_dot_ev + |_dot_tv + |_dot_cond +
|_dot b
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