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Resumo

Com o proposito de melhorar o aproveitamento energético em uma plataforma de petréleo
brasileira do tipo FPSO, os ciclos Kalina, supercritico com CO2 e Rankine organico (ORC) sao
explorados para geracdo de poténcia a partir da recuperagiao de energia residual. Um estudo
exploratorio dos fluidos de trabalho para uso no ORC ¢ conduzido para definicdo do mais
adequado. Posteriormente, os ciclos para recuperagao de calor sdo comparados a fim de
conhecer o mais adequado, do ponto de vista energético e exergético, para recuperacgao de calor
dos gases de exaustdo das turbinas da planta de processo da plataforma FPSO.

Os ORCs simples e regenerativo apresentam melhores resultados de poténcia e eficiéncia
e, portanto, sdo acoplados com a exaustdo das turbinas a gas em paralelo com o sistema de
aquecimento de dgua da plataforma, para simultaneo atendimento as demandas de agua quente
e eletricidade em cada periodo de produgao, focando na maximizagdo da contribui¢do do ORC
na geracao de eletricidade. Os parametros de projeto dos ORCs sdao definidos com base no
periodo de operagdo que exige maior geracao de poténcia pela turbina do ORC e em seguida,
os trocadores de calor sdo projetados e otimizados para atender a fungdo multiobjetivo que
minimiza o peso, o volume e a area de troca de calor dos equipamentos. A modelagem dos
ORC:s fora de projeto ¢ desenvolvida usando a estratégia de controle sl/iding pressure para a
pressao do vapor e os ciclos sdo simulados em diferentes condi¢cdes para verificar o seu
comportamento fora do projeto. Ademais, a analise exergética do sistema global ¢ conduzida
para determinar as principais irreversibilidades do sistema, finalizando com a andlise
econOmica e de viabilidade da implantag¢do do sistema proposto.

O ORC apresenta melhores resultados do ponto de vista energético e exergético em
relacdo aos ciclos Kalina e supercritico com CO,. O acoplamento do ORC para recuperagao de
calor dos gases de exaustdo torna possivel a reducdo de uma turbina a gias em relacdo a
configuragdo atual da FPSO (caso base), ou seja, ¢ factivel gerar eletricidade com apenas duas
turbinas a gas GE LM2500 e complementar com a contribui¢ao do ORC para atender a demanda
de eletricidade, e, simultaneamente, atender a demanda de 4gua quente em todos os periodos
de operacdo da FPSO. O ORC acoplado as turbinas a gas contribui com até 20,3% 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 redugcdo média no consumo de
combustivel e consequente reducao nas emissdes de CO2 de 21,5% com o ORC simples e 22%

com o ORC regenerativo. A viabilidade econdmica da implementacio do ORC ¢ bastante



influenciada pelo preco do gés natural. Considerando o cenario mais recente do seu preco, ¢
possivel um retorno do investimento de at¢ USD 16,84 milhdes, devido a redu¢@o no consumo
de combustivel e dos créditos de carbono resultantes das emissdes de CO; evitadas,
demonstrando a vantagem econdmica do sistema proposto, assim como o beneficio ao planeta

pela reducdo nas emissdes de CO>.

Palavras-chave: ORC; Recuperagdo de Energia; Exergia; Fora de Projeto; Otimizagao



Abstract

In order to improve energy utilization of a Brazilian FPSO oil platform, the Kalina,
supercritical COz and organic Rankine (ORC) cycles are analyzed for power generation from
waste heat recovery. An exploratory study is conducted to define the most appropriate working
fluid for use in the ORC. Subsequently, the cycles for heat recovery are compared in order to
know the most appropriate, from an energetic and exergetic point of view, to recover the exhaust
gases coming from gas turbines used in the process plant of the FPSO platform.

The simple and regenerative ORCs present better results, hence they are coupled with the
exhaust gas turbines in parallel with the platform's water heating system to simultaneously meet
the demands of hot water and electricity in each production period, focusing in maximizing the
ORC's contribution to electricity generation. The design parameters of the ORCs are defined
based on the period of operation that requires greater power generation by the ORC turbine and
then, heat exchangers are designed and optimized to meet the multi-objective function, which
minimizes the weight, volume and heat exchange area of the equipment. Off-design ORCs
modeling is developed using the sliding pressure control strategy for steam pressure and cycles
are simulated under different conditions to determine their off-design behavior. In addition,
exergetic analysis of the global system is conducted to determine main irreversibilities of the
system, ending with the economic analysis to verify the feasibility of the implementation of the
proposed system.

The ORC is more advantageous from an energetic and exergetic point of view in relation
to the Kalina and proposed supercritical CO; cycle. Coupling the ORC for heat recovery to the
exhaust gases makes it possible to reduce one gas turbine in relation to the current FPSO
configuration (base case), i.e. it is feasible to generate electricity with only two GE LM2500
gas turbines together with the contribution of the ORC to meet the demand for electricity, and
simultaneously the demand for hot water in all FPSO operating periods. The ORC coupled to
the gas turbines contributes up to 20.3% of the total demand and at least 12.1%. This layout
increases overall efficiency and the utilization factor around 11% and 18%, respectively,
resulting in an average reduction in fuel consumption and consequent reduction in CO:
emissions of 21.5% with simple ORC and 22% with regenerative ORC. The economic
feasibility of implementing the ORC is greatly influenced by the price of natural gas. Reduction
in fuel consumption, considering its most recent price scenario and carbon credits from avoided

CO; emissions, provide a return on investment of up to USD 16.84 million, demonstrating the



economic advantage of the proposed system, as well as the benefit to the planet by reducing

CO; emissions.

Keywords: ORC; Energy Recovery; Exergy; Off-design; Optimization
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1 INTRODUCAO

Uma das principais preocupacgdes do mundo hoje esta relacionada a polui¢do ambiental e
suas consequéncias. Com o crescimento da industrializagao, este problema piorou e as normas
ambientais se tornaram mais exigentes em relacdo aos critérios de emissdao de CO;. De acordo
com a Agéncia Internacional de Energia IEA (2015), as emissdes de gases de efeito estufa e a
concentragdo destes gases na atmosfera aumentam de forma constante. Um dos principais
responsaveis deste aumento ¢ o setor de energia, o qual representa cerca de dois tergos de todas
as emissOes antropogénicas, o que causara impactos irreversiveis para o planeta.

No setor de petroleo e gas, o metano e o didxido de carbono sdo os gases causadores do
efeito estufa mais importantes para serem mitigados, sendo que o primeiro possui uma maior
capacidade de absorver a radiacdo infravermelha, o que o torna um potencial causador do
aquecimento global. A grande expansao da exploracao de petréleo e gas devido a descoberta
da camada de pré-sal no Brasil tem aumentado o uso de plataformas offshore. Embora ndo haja
uma obriga¢ao, o Brasil assumiu um compromisso na reducdo das emissdes de CO2 no acordo
de Paris em 2015, o qual ja estd em vigor mas que comecara a ser aplicado em 2020. Segundo
o SEEG (2017), no Brasil, as principais fontes de emissdes de CO> sdo as mudangas no uso da
terra e florestas devido a queima e desmatamento, correspondendo a 51% (referente ao ano de
2016) das emissdes brutas, ao contrario de outros paises onde a queima de combustiveis fosseis
¢ a principal fonte de emissdo. Entretanto, o setor de energia contribui com uma parcela
consideravel nas emissoes e, conforme apresentado na Figura 1, segue a mesma tendéncia que
a produ¢do de petréleo e gas natural no pais. Portanto, ¢ preciso que haja uma adogdo de
politicas de controle sobre a queima de combustiveis fosseis para cumprir com 0 compromisso
firmado e contribuir com a redu¢ao dos danos causados ao meio ambiente.

As unidades flutuantes de produ¢ao, armazenamento e transferéncia (em inglés Floating
Production Storage and Offloading — FPSO) sdo aplicadas em aguas ultra-profundas e distantes
do continente, onde as unidades submersiveis ou fixas ao leito marinho ndo sdo
economicamente vidveis. A Figura 2 apresenta um fluxograma simplificado do processo de
tratamento e consumo de gas em uma FPSO, e na sequéncia, a sua descricdo baseada em

Cuchivague (2015).
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Uma mistura de fluidos produzidos no reservatorio pelos pogos de exploragao do petréleo
¢ conduzida até os coletores com diferentes niveis de pressdo. A mistura € composta por 6leo,
gas e agua e precisa ser separada para extragdo e tratamento de cada subproduto. O processo de
separacao ¢ realizado em varias etapas, sendo a primeira delas a separacao do gas e agua do
6leo de forma gravitacional, ou seja, por diferenca de gravidade pelo coletor de produgdo,
passando pelo processo de aquecimento e outras etapas de separacdo. O Oleo tratado ¢
bombeado e armazenado nos tanques da FPSO.

As Unidades de Recuperacao de Vapor sdo sistemas de compressao que coletam os gases
de alta e baixa pressao vindos dos pré-tratadores e tratadores de 6leo, e possui como objetivo o
aproveitamento desses gases recuperados para geragado, injecdo (gas /ift) ou exportagdo.

A Unidade de Compressao Principal € uma das primeiras etapas do tratamento de gas
natural, sendo constituido em sua entrada por um sistema de separacao de gases e condensados
provenientes de varios processos da plataforma.

O Sistema de Desidratagdo se caracteriza pela presenca de peneiras moleculares que sdo
dotadas de zedlitos, material poroso que se hidrata e desidrata em baixas e altas temperaturas,
respectivamente, para retirada da agua presente no gas.

O Sistema de Controle do Ponto de Orvalho ¢ responséavel pelo resfriamento do gas a
temperaturas baixas para retirada de condensados que possam prejudicar o transporte do gas a
partir de dutos para exportagdo e redes domésticas.

A Unidade de Remogao de CO, ¢ composta por uma membrana que se encarrega de
permear grande quantidade de CO> da corrente principal de gas. O permeado ¢ enviado para o
sistema de compressdo de CO; para reinje¢cao no campo. O géas apos tratado ¢ usado como
combustivel na FPSO, exportado ou reinjetado no campo.

A compressao e exportagao de gas ¢ responsavel por comprimir o gas para atendimento
a condigdes de pressdo para sua exportagao através de gaseodutos. Possui dois trens com duas
etapas de compressdo, sendo o gas resfriado entre cada etapa de compressdao por um trocador
de calor.

A unidade de Compressao de CO; tem como fun¢do a compressao da corrente rica em
CO,, proveniente do permeado da unidade de remocdo, até¢ a pressdo de 25 MPa em quatro
etapas, por dois trens de compressdo. Cada trem de compressdo ¢ acionado por uma turbina a
gés que utiliza o gas combustivel produzido na plataforma, entretanto, apenas um deles opera e
o outro permanece em modo de espera (stand-by).

Na unidade de Compressao e Injecdo o gas comprimido na unidade de compressao de

CO: ¢ injetado nos pocos por duas outras etapas de compressdo que atingem 55 MPa, sendo
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ajustada de acordo com o teor de CO> no gés, podendo ser injetado gas com diferentes teores
de CO> dependendo da etapa de producdo da plataforma. A unidade de compressdo € composta
por dois trens de compressao acionados por motores de indugao trifasico.

Os turbogeradores sdo responsaveis pela geracdo de energia elétrica para atendimento a
demanda da plataforma FPSO. S3o compostos por um grupo de quatro turbinas a gas,
permanecendo uma delas em modo de espera e as outras se encarregam da geracdo de
eletricidade. O gas combustivel gerado na plataforma e o ar atmosférico sdo utilizados nas
turbinas a gas e as turbinas podem ser ativadas ou desativadas dependendo da demanda de cada

periodo da producao.

1.1 Objetivos do trabalho

Motivado pela crescente emissdo de gases de efeito estufa, as tecnologias
energeticamente eficientes tem sido cada vez mais exploradas para tornar os processos
industriais mais economicos e eficazes, além de contribuir com as redugdes das emissoes. Neste
contexto, ¢ proposto nesta tese um estudo exploratdrio de alternativas para recuperagdo de
energia residual em uma unidade FPSO, com o propdstio de atender a demanda de dgua quente,
usada nos processos de produgdo da plataforma, e contribuir com a demanda de eletricidade a
partir de ciclos de poténcia ndo convencionais. Os gases de exaustao das turbinas a gas presentes
no processo de geragdo de eletricidade da plataforma sdo usados como fonte de energia.

O estudo baseia-se em dados de uma unidade FPSO real, o que proporciona a integragao
entre a academia e a industria, apresentando propostas realistas e factiveis para aumentar o
desempenho térmico do sistema, o que possibilita a reducdo nas emissdes de CO; devido a
menor queima de combustiveis fosseis.

Para alcancar os objetivos citados, alguns objetivos especificos sdo fundamentais:

e Comparacdo dos diferentes fluidos organicos utilizados em ciclos Rankine
organicos;

e (Comparagado entre os diferentes ciclos para recuperagao de energia residual (ORC
simples, ORC regenerativo, Kalina e Supercritico com CO»);

e Avaliacdo do ORC acoplado ao sistema de geragdo de eletricidade da FPSO para
atendimento as demandas;

e Avaliacdo do ORC e sistema global em carga parcial de operacao;
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e Analise econdmica do retorno do investimento.

1.2 Organizacao do trabalho

Para atingir o objetivo principal deste estudo, o capitulo 2 apresenta uma abordagem sobre
os ciclos de poténcia para recuperacao de energia residual e suas configuracdes mais
comumente utilizadas. Os ciclo Rankine convencional, o ciclo Kalina, o ciclo Rankine organico
e o ciclo supercritico com COz sdo explorados. Além disso, o estado da arte e as pesquisas
desenvolvidas sdo abordadas, especificando a proposta de cada uma delas e os principais
resultados obtidos.

O capitulo 3 apresenta conceituacao termodinamica, na qual inclui os equacionamentos
gerais para os balancos de massa, de energia, de entropia e de exergia, bem como a eficiéncia
térmica, a eficiéncia exergética e o fator de utilizacdo dos sistemas, os quais sao parametros de
desempenho e comparagdo. Ademais, um melhor detalhamento dos estudos propostos e da
medodologia utilizada para a solugdo de cada caso sdo apresentados, juntamente com a analise
energética, exergética, econdmica, o dimensionamento dos equipamentos do ciclo e a
modelagem fora de projeto dos sistemas de geracdo de poténcia.

O capitulo 4 apresenta os resultados e discussdes para os estudos realizados.
Primeiramente, ¢ efetuada a comparagao dos fluidos de trabalho no ciclo Rankine organico a
fim de determinar um fluido organico com boas caracteristicas e bom desempenho no ciclo. Os
resultados sdo apresentados para o ponto de méxima poténcia e para o ponto de maxima
eficiéncia. Na sequéncia, um fluido organico ¢ selecionado para ser utilizado no ORC e, a partir
de uma mesma fonte de energia, compara-lo com o ciclo Kalina e supercitico com CO,. As
analises energética e exergética sdo efetuadas para a comparacdo dos ciclos em condi¢des
similares e para determinar suas principais fontes de irreverssibilidades. Em seguida, o ciclo de
recuperagao de energia que apresenta o melhor desempenho ¢ selecionado para ser explorado
através do seu acoplamento a exaustao das turbinas a gés, presentes no processo de produgao
da unidade FPSO. As andlises energética, exergética e econdmica entre o caso real e as
alteragdes propostas no sistema de geragdo de eletricidade sdo realizadas, a fim de determinar
sua viabilidade técnica e¢ econdOmica. Por fim, sdo realizados os dimensionamentos ¢ a
otimizagdo multiobjetivo dos equipamentos de troca de calor para determinar as configuracoes

que minimizem o peso, a area € o volume dos equipamentos, parametros limitantes em uma
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unidade FPSO. Os parametros resultantes dos projetos dos equipamentos otimizados sdo
utilizados na modelagem fora de projeto dos ciclos, os quais sdo simulados a partir de uma
abordagem energética e exergética para fontes de energia com variadas disponibilidades
exergéticas. O objetivo principal desta simulagdo ¢ verificar o comportamento dos ciclos fora
das condi¢des nominais do projeto. Pra finalizar este capitulo, o sistema global (composto por
turbinas a gas principais, ORC e sistema de aquecimento de 4gua) fora de projeto sdo acoplados
e otimizados para o atendimento as demandas da dgua quente e energia elétrica da plataforma.

O capitulo 5 apresenta as principais conclusdes referente aos estudos propostos nesta tese
e as recomendagdes para trabalhos futuros.

Por fim, sdo apresentadas as referéncias bibliograficas utilizadas para o embasamento

tedrico no desenvolvimento dos estudos e os apéndices.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA: CICLOS PARA RECUPERACAO
DE CALOR RESIDUAL

Virias formas de geracdo de eletricidade sdo exploradas como, por exemplo: turbina a
gés, ciclos combinados, energia nuclear, energia edlica e energia solar. Entretanto, segundo
International Energy Agency (2017), aproximadamente 40% da eletricidade gerada em todo o
planeta ¢ a partir de carvao. De acordo com Ganapathy (2003), as pesquisas utilizando outros
fluidos de trabalho para geracdo de energia tém levado a novos conceitos e sistemas mais
eficientes, como ¢ o caso do ciclo Kalina, o qual utiliza uma mistura de d4gua-amonia como
fluido de trabalho em um ciclo Rankine, e o ciclo supercritico com CO». Outra forma de geragao
de energia que tem sido bastante difundida € o ciclo Rankine organico para recuperagao de

energia em baixa temperatura.

2.1 Ciclo Kalina

2.1.1 Historico do Ciclo Kalina.

Thorin (2000) descreve em sua tese de doutorado um breve historico sobre o ciclo Kalina,
conforme segue abaixo:

Em 1983, o Dr. Alexander Kalina apresentou o ciclo de poténcia com uma mistura dgua
— amoOnia como fluido de trabalho. Os primeiros ciclos foram projetados para utilizar o géas de
escape em alta temperatura do motor diesel e turbinas a gas como fonte de calor (1983 e 1984).
Além disso, outras configuragdes foram desenvolvidas por Kalina e Leibowitz em 1989 para
utilizagdo de energia geotérmica e queima direta de combustivel. A empresa Exergy Inc.,
iniciada pelo Kalina, patenteou varias configuracdes do ciclo Kalina.

Desde 1993, a General Eletric Sistemas Industriais & Energia conseguiu licenga para
aplicagdo do ciclo. Além disso, a empresa Ansaldo adquiriu licenga para aplicagdo em
geotermia e a Ebara Corporation para aplicagdo em centrais de poténcia usando a biomassa para

incineragdo como combustivel.
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Thorin (2000) cita que a empresa Exergy Inc. tinha uma planta de demonstragcao no ETEC
(Energy Technology Engineering Center) proximo a Canoga Park, Califérnia, EUA. A planta
funcionou por 7000 horas com poténcia de 3 MW, pressao e temperatura maxima de 11 MPa e
515°C, respectivamente. Os testes serviram para confirmar os principios basicos da tecnologia
Kalina.

Moraes & Coelho (2010) citam algumas plantas comerciais instaladas no planeta. A
primeira planta comercial do ciclo Kalina foi instalada em 1998 em Kashima, no Japao,
produzindo 3,1 MW de poténcia com 1300 toneladas por hora de agua quente a 98°C.

A primeira planta utilizando fonte geotérmica foi instalada em 1999 em Husavik, Islandia.
Sua capacidade era de 2 MW a partir de 90 kg/s de agua salgada a 120°C. A agua de
arrefecimento ficava em torno de 5°C. Em Reno, Nevada, foi construida outra planta também
utilizando fonte geotérmica com vazao massica de 140 kg/s e temperatura de 160°C, obtendo
producdo de 6 MW.

Em 2007, na Alemanha, municipio de Unterhaching, foi instalada a primeira planta
usando o ciclo Kalina da Europa, com fonte de energia geotérmica e capacidade de geracdo de
3,4 MW. A fonte produz 150 1/s de agua a 100°C, sendo que 25 1/s sdo utilizados para gerar
calor de forma direta e os 125 1/s restantes sdo responsaveis por geracao de energia elétrica. O
planejamento e desenvolvimento da planta foi feito pela Siemens.

Nas ilhas Nisyros, localizada em Dodecanese, Grécia, o ciclo Kalina ¢ utilizado para
cogeracao a partir de fonte geotérmica de atividade vulcanica. A 4gua ¢ encontrada a 12t/h com
pressdo de 10 bar e temperatura de 187 °C. O ciclo opera com uma mistura de 70% de amonia

e 30% de dgua e vazao massica do ciclo de 13,6 t/h, produzindo 776,33W.

2.1.2 O Ciclo Kalina.

Este ciclo ¢ um recente desenvolvimento para geracao de energia e € basicamente um
ciclo Rankine exceto pelo fato de o fluido de trabalho ser uma mistura 4gua — amoénia. Segundo
Ganapathy (2003), devido ao melhor aproveitamento da exergia disponivel pelo recuperador de
calor, este ciclo tem potencial para ser 10 a 15% mais eficiente que o ciclo Rankine e a
tecnologia se torna viavel devido a utilizagdo de materiais convencionais em sua construcao.

No ciclo Rankine as perdas associadas ao fluido de trabalho liquido — vapor sdo grandes,

pois o calor ¢ adicionado em grande parte a temperatura constante, levando a grandes perdas de
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exergia e baixa eficiéncia do ciclo. Conforme apresentado na Figura 3, no ciclo Kalina o calor
¢ transferido e rejeitado com a temperatura variando, o que reduz as perdas de exergia. A
mistura dgua-amonia muda de fase com a temperatura variando, o que faz com que a
temperatura da fonte quente ¢ a do fluido de trabalho sejam mais proximas, ou seja, a

irreversibilidade do trocador de calor é reduzida.

Fonte de calor

—-—- Ciclo Rankine

—— Ciclo Kalina

150.0 +
100.0

50.0 +

0.0 t t t + + 1 t
0.0 1.0 2.0 3.0 4.0 5.0 6.0 7.0 8.0
Q (MW)
Figura 3 — Perfil de temperatura de aquecimento do fluido de trabalho no ciclo Rankine e Kalina
Fonte: Adaptador a partir de Thorin (2000)

Ganapathy (2003) cita as caracteristicas da mistura 4gua-amonia que a torna interessante
para ciclos de poténcia. A mistura possui temperatura de condensagdo e evaporagdo variavel o
que permite melhor troca de energia com a fonte térmica. Este efeito resulta em significativa
recuperagdo de energia a partir de correntes de gas em alta temperatura, e principalmente,
aquelas em baixa temperatura. As plantas a vapor teriam que usar sistemas com multiplas
pressdes para recuperar a mesma fracao de energia em relagdo ao ciclo Kalina, o que aumentaria
a complexidade e o custo.

As propriedades termofisicas da mistura podem ser mudadas pela alteragdao da
concentracdo de amonia. Além disso, a amonia possui ponto de congelamento baixo em relagao
a 4dgua, resultando uma mistura 4gua-amonia com baixo ponto de congelamento, o que deixa de
ser uma preocupacdo em aplicagdes onde tenha baixa temperatura ambiente. Outra
caracteristica importante ¢ a alta pressao de condensagdo da mistura 4gua-amoénia comparada a
agua usada em ciclo Rankine a vapor, o que resulta menor volume especifico da mistura na
saida da turbina e consequentemente menores dimensdes da turbina. Ademais, a taxa de
expansdo na turbina ¢ aproximadamente 10 vezes menor, o que reduz o custo do sistema de

condensacao do fluido.
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Modi & Haglind (2015) realizaram um estudo de quatro configurag¢des do ciclo Kalina
para aplicacdo em uma central receptora de energia solar para geracdo direta de vapor a alta
temperatura. A Figura 4 apresenta duas configuracdes do ciclo Kalina que sdo identificadas de
acordo com as posigdes dos varios recuperadores de calor no ciclo. Por exemplo, o ciclo Kalina
da Figura 4 a) possui dois recuperadores de calor, portanto, a configura¢do ¢ chamada de KC
12. Os ciclos Kalina mostrados na Figura 4 b) e Figura 5 a) apresentam trés recuperadores cada,
mas em posi¢des diferentes, sendo denominadas KC 123 e KC 234. O mais robusto entre os
quatros ciclos Kalina ¢ apresentado na Figura 5 a), sendo caracterizado por possuir quatro
recuperadores de calor e ¢ nomeado como KC 1234. Nota-se que todos os ciclos apresentados
possuem uma grande quantidade de equipamentos, o que necessitaria de um grande espago para
sua alocacao.

Configuracdes menos robustas do ciclo Kalina, como a KCS 11 e KCS 34 apresentadas
na Figura 6, sdo estudadas por Wang & Yu (2016), as quais sdo adequadas para fontes de calor
com temperatura moderada ou baixa. Nota-se que hd uma grande diversidade de ciclos Kalina
e sua eficiéncia ¢ incrementada a medida que mais equipamentos para o aproveitamento

energético sao inseridos no ciclo.

; REC
/ REC

REI

RE1

SEP ' SEP

@ 2
>
»
]
c
)
=
ol
[N
7
<
&
@ -
5 |
(%)
=
d
m
%)

MX2 SPL PUI CD1 MXI1

Figura 4 — a) Ciclo Kalina KC 12 b) Ciclo Kalina KC 123
Fonte: Modi; Haglind (2015)




36

! REC

5
A #
% ? 21
20
:_ ....... S R s
I T 3
d s
"y SEP 4
RE3 H RE2
i 14
|
_____ |
10
! jis 6 |
e My
! | THV E
H : . FS . I E
cp2 4 | | THV cD2 ¢ |
v ' 8 7 6 5
16 V7| ()@ 5@4_‘ L.«.‘<_@.<. i
MX2 SPL PUI cD1 MX1 MX2 SPL PU1 CDI MX1
Figura 5 — a) Ciclo Kalina KC 234 b) Ciclo Kalina KC 1234
Fonte: Modi; Haglind (2015)
(a) KCS-11 (b) KCS-34
l Turbina Turbina
Separador
Recuperador
de calor Y
<— _l
?” Regenerador l
Regenerador
I— I—o—>
Ri dor
? caeemc A | Regenerador
= —
Y Condensador " Condensador
Bomba s Bomba ==

Figura 6 — a) Ciclo Kalina KCS 11 b) Ciclo Kalina KCS 34
Fonte: Wang; Yu (2016)



37

2.2 Ciclo Rankine organico (ORC)

2.2.1 Historico do ciclo Rankine organico.

A evolugdo deste ciclo foi apresentada na tese de Casati (2014), conforme descrita a
seguir:

Em 1826, Thomas Howard patenteou a ideia de usar éter como fluido de trabalho em um
ciclo Rankine. Em seguida, varias outras substancias foram testadas ao longo dos anos, obtendo
sucesso limitado.

O primeiro fluido utilizado comercialmente no ciclo Rankine organico foi a nafta,
patenteado por Franck W. Ofeldt, sendo que em 1890 a companhia Gas Engine & Power de
Nova Yorque alegou ter vendido 500 motores baseados no ORC patenteado por Ofeldt.

Simultaneamente, em 1888 na Europa, Alfred Yarrow desenvolveu um ORC utilizando
nafta, que obteve notoriedade em 1891 apds a empresa suica Esher Wyss Ag, que tornar-se-ia
Sulzer, fabricar seu motor para impulsionar o barco de Yarrow.

Em 1907, Frank Shuman foi o primeiro a ter a ideia de utilizar energia solar em um ORC
cuja temperatura de evaporagao do éter girava em torno de 120°C.

Em 1923, Romagnoli usou dgua a 55°C para evaporar cloreto de etila para alimentar um
motor de 1,5 kWm de poténcia.

Entre 1893 e 1967, o professor Luigi D’Amelio foi considerado o pai da moderna
tecnologia ORC, pois em 1936 ele desenvolveu um trabalho com uma planta de energia solar
para irrigacdo utilizando monocloretano como fluido de trabalho, sendo premiado com 10000
liras (moeda da Itdlia entre 1861 e 2002). Seu trabalho foi o primeiro a utilizar todos os
principios do sistema ORC. Em 1939, sua ideia foi implementada através de um prototipo
utilizando energia geotérmica, sendo operado com sucesso no laboratorio da Universidade de
Népoles. A experiéncia adquirida a partir do protdtipo levou a constru¢do de uma planta de
poténcia piloto baseada no ORC, com poténcia de 11 kWm (quilowatt mecanico), na ilha de
Ischia, em 1940. A segunda planta, desta vez com poténcia de 250 kWm, foi construida em
1943 mas nunca operou. Apos a Segunda Gerra Mundial, D’ Amelio retomou seus estudos
relacionados ao ORC e conseguiu atencdo consideravel em conferéncias sobre energia solar.

A primeira planta de poténcia ORC utilizando energia geotérmica operada

comercialmente foi em Kiabukwa, na Republica Democratica do Congo, em 1952, com
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capacidade de 200 kWe (quilowatt elétrico) utilizando 4gua geotérmica a 91°C como fonte de
calor.

A segunda foi comissionada em Paratunka, na peninsula Kamchatka, em 1967. Agua
geotérmica foi utilizada a 85°C, e R12 como fluido refrigerante, que proporcionava uma
poténcia de 670 kWe.

Lucien Bronicki conheceu o D’ Amelio durante o seu doutorado no final de 1950 em Paris
e comecou a estudar a aplicagdo do ORC em pequenas usinas de energia solar. Eles projetaram,
construiram e testaram varias pequenas unidades ORC solar com monoclorobenzeno como
fluido de trabalho, com temperatura do fluido da ordem de 150°C. Foi relatado que algumas
dessas plantas funcionaram 12 anos sem necessidade de reparo.

Em 1975, Prigmore e Barber apresentaram os primeiros resultados do acoplamento entre
uma matriz de coletores solares planos, um turbogerador ORC usando R113 como fluido de
trabalho, e um chiller de compressdo para ar condicionado. As temperaturas de evaporagdo e
condensagdo foram 93°C e 35°C, respectivamente, obtendo 7% de eficiéncia para o ORC e
COP global do sistema de 0,5. A possibilidade de atingir temperatura maxima do ciclo superior
a 300°C foi investigada na final da década de 1970 e um prototipo foi testado no Laboratdrio
Nacional de Sandia, no novo México.

Entre 1976 e 1984, o laboratdrio Jet Propulsion, nos Estados Unidos, desenvolveu um
sistema de poténcia usando discos parabolicos acoplado com ORC. O sistema foi projetado para
aquecer o tolueno até 400°C e 42 bar. A conversao de energia solar em elétrica foi realizada
com eficiéncia de 18% e poténcia de 16 kWe.

Como consequéncia da crise do petrodleo no final da década de 1970, muitas outras
unidades ORC com fonte geotérmica surgiram e, a0 mesmo tempo, a capacidade dessas plantas
aumentou. Os fluidos principais foram hidrocarbonos, clorobenzenos e clorofluorcarbonos.
Utilizou-se também outras fontes de energia, como gases de exaustao residual e de escape de
motores.

Na década de 1980, intensas pesquisas € desenvolvimentos ocorreram também na
Alemanha, Finlandia, Franga, Japdo, Israel, Itdlia e Unido Soviética. Nos EUA,
desenvolvimentos notaveis estao relacionados a cinco unidades de 699 kWe para recuperagao
de calor industrial e para geracdo de eletricidade para estacdo espacial. Além disso, estudos
utilizando o siloxano como fluido de trabalho de alta temperatura foram realizados.

Na Finlandia, J. Larjola liderou o desenvolvimento de turbogeradores herméticos de alta
velocidade. Mais tarde, a partir do inicio de 2000, o conhecimento adquirido com esse

desenvolvimento foi utilizado em unidades comerciais.
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Os principais dados relacionados a planta ORC comercial foram observados a partir de

1995 conforme apresentado na Figura 7.
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Figura 7 — Evolucéo das plantas comerciais de ORC em fungao da poténcia e unidade instalada.
Fonte: Casati (2014)

2.2.2 O Ciclo Rankine Orgéanico.

O ciclo Rankine organico (ORC) ¢ um ciclo Rankine convencional, mas o fluido de
trabalho ndo ¢ agua. No ORC, utiliza-se um composto organico com elevada massa especifica.
Uma desvantagem na utilizagdo do ciclo Rankine ¢ a necessidade de gerar vapor d’agua
superaquecido de forma a minimizar o vapor umido e reduzir a erosao nas pas da turbina. Em
ciclos Rankine Organico esse superaquecimento ndo € necessario para muitas substancias, o
que segundo Ganapathy (2003) resulta em ciclos mais eficientes. Outra caracteristica
importante ¢ que o fluido de trabalho apresenta baixo ponto de ebuli¢ao e calor de vaporizacao
inferior ao da agua, o que permite sua evaporagdo em menores temperaturas, tornando-o
interessante para recuperacao de calor usando fontes de calor com temperatura relativamente
baixa. Além disso, os fluidos organicos possuem baixo ponto de congelamento, o que permite
o ciclo operar em condigdes ambientais com temperaturas reduzidas. Segundo Chen et al.
(2010) ¢ desejavel selecionar fluidos refrigerantes que possuam alto calor de vaporizagao, alta
massa especifica e baixo calor especifico na fase liquida, pois resultam em maior poténcia na

turbina e menor porte dos equipamentos.
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2.2.3 Caracteristicas do fluido de trabalho do Ciclo Rankine Orgéanico.

Os fluidos podem ser classificados em func¢do da inclina¢do da curva de vapor saturado
no diagrama temperatura versus entropia, ou seja, a partir da inclinagdo dT/dS, conforme

observado na Figura 8.
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Fonte: Adaptado a partir de Chen et al. (2010)

Fluidos que possuem a inclina¢ao dT/dS maior que zero, ou seja, inclinagao positiva, sao
considerados fluidos secos. Fluidos com dT/dS igual a zero, sio chamados de fluidos
isentropicos. Para inclina¢do negativa, dT/dS menor que zero, os fluidos sdo classificados em
umidos.

Os fluidos isentrépicos e secos sdo preferiveis para uso em ciclos ORCs, pois nao
condensam durante a expansdo na turbina, o que, de acordo com Rusev (2015), evita a erosao
em suas pas e resulta em maior eficiéncia térmica. Entretanto, o fluido seco deixara a turbina
com substancial superaquecimento, que posteriormente sera resfriado pelo condensador. Dessa
forma, a eficiéncia do ciclo pode ser melhorada por meio da recuperacdo de calor através de
um regenerador (Chen et al.(2010)). No caso de fluidos imidos, o superaquecimento torna-se
necessario para evitar a erosao das pas da turbina.

Virios fluidos organicos, como os clorofluorcarbonos (CFCs), o isopentano € a amdnia

tém sido usados em ciclos ORCs, possibilitando o funcionamento destes ciclos com fontes
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térmicas a baixas temperaturas (70 a 80°C), o que ndo seria possivel usando ciclos a vapor
d’4gua. Alguns pesquisadores, como Chen et al. (2006), estudam os beneficios de elevar a
pressao do ORC acima da pressao critica, tornando-o um ciclo supercritico. Esta configuracao
pode aumentar a sua eficiéncia, no entanto, pode haver dificuldades na operagao devido a alta
pressdo necessaria, o que deve ser levado em consideragdo devido a problemas relacionados a
seguranca.

A Figura 9 apresenta a expansao na turbina para um fluido seco (pentano) e para um
fluido umido (propino) em um ciclo supercritico. Nota-se a partir da linha continua do diagrama
temperatura versus entropia da Figura 9 - (a) que dependendo da pressdo e temperatura de
expansdo, o fluido pode passar pela regido bifasica do diagrama, ou seja, em algum ponto no
interior da turbina ocorrera uma mistura de liquido e vapor, o que pode danificar o equipamento.
Por outro lado, se o fluido ndo passar através da regido bifésica, linha tracejada, ele deixara a
turbina com alto grau de superaquecimento, sendo possivel o uso de um regenerador para pré-
aquecimento do fluido de trabalho na entrada do recuperador de calor. Ao selecionar um fluido
umido, Figura 9 - b), pode ocorrer a mistura de liquido e vapor durante a expansao na turbina e

neste caso, torna-se necessario elevado grau de superaquecimento para evitar esta ocorréncia.
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Figura 9 — Expansio na turbina para o (a) Pentano e (b) Propino em um ciclo supercritico.
Fonte: Adaptado a partir de H. Chen et al.(2010)

Apesar das vantagens, os fluidos de trabalho possuem algumas restricdes ambientais, de
saude e seguranca. De acordo com Reis (2014), os fluidos devem satisfazer requisitos que nao
estdo sempre relacionados a capacidade de transferir energia, podendo ser citados os parametros
indicativos do efeito sobre o meio ambiente: potencial de destruicdo da camada de ozonio
(ODP), em inglés, Ozone depletion potential, potencial de aquecimento global (GWP), em

inglés, Global Warming Potential, e o tempo de vida na atmosfera.




42

O ODP ¢ o potencial de destruicdo da camada de ozonio. Ele mede a capacidade de
destrui¢do da camada de ozonio do fluido refrigerante em relagdo ao R11, que possui valor
igual a 1,0. O GWP mede a capacidade do fluido de reter energia na atmosfera em relagao ao
COz2, que possui valor igual a 1,0, ou seja, mede o potencial de aquecimento global ASHRAE
(2013). Baixo tempo de vida na atmosfera geralmente resulta baixos valores de ODP e GWP.
Refrigerantes com baixo ou zero ODP, com curto tempo de vida na atmosfera e com baixo
GWP sao preferiveis.

Além disso, fluidos refrigerantes podem ser toxicos e inflamaveis e isso pode ser
identificado a partir do grupo de seguranga de cada fluido. A deterioracdo quimica e
decomposi¢des podem ocorrer com fluidos organicos a altas temperaturas, resultando em
corrosao do material e ignicao do fluido. A toxidade e inflamabilidade recebem seis grupos de
classificagoes - Al, A2, A3, B1, B2, B3 — sendo o grupo A1 o menos perigoso, € o grupo B3 o
mais perigoso.

Classe A: Toxidade nao identificada em concentragdes menores ou iguais a 400 ppm/m?;

Classe B: Ha evidencia de toxidade em concentragdes abaixo de 400 ppm/m?;

Classe 1: Nao ha propagacao de chama no ara 21°C e 101 kpa;

Classe 2: Limite inferior de inflamabilidade maior que 0,10 kg/m* a 21°C e 101 kPa, e
poder calorifico menor que 19000 kJ/kg;

Classe 3: Alta inflamabilidade menor ou igual a 0,10 kg/m* a 21°C e 101 kPa ou poder
calorifico maior ou igual a 19000 kJ/kg.

A Tabela 1 apresenta alguns dos principais fabricantes de ORC e informacgodes referentes
a fonte de calor e fluidos utilizados nos ciclos.

Entre os diversos fluidos refrigerantes existentes, alguns dos mais comumente usados por
fabricantes de ORC, conforme Tabela 1, além de outras opgdes sdo testadas no decorrer desta
tese. O grupo de seguranca, o ODP, o GWP ¢ o tempo de vida na atmosfera dos fluidos sao
mostrados na Tabela 2 e Tabela 3. Ademais, o método de identificacdo para cada fluido

refrigerante ¢ descrito no Apéndice A.
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Empresa Aplicacio Poténcia Temp. da fonte Aspecto tecnolégico
i i
P plicag (MW) de calor (°C) P g
FT: OMTS, Solkatherm
T 1,2,3,4 1,4-22 >2 ’
urboden 23, s 50 Eficiéncia: 17 - 23%
Ormat 2,3,4 0,20 - 22 150 - 300 FT: n-pentano
Pratt & Whitney power systems 1,2,3,4 0,22 -0,26 91 - 149 FT: R245fa
FreePower 1,2,3,4 0,12 >110 T: Alta rotagdo
. ) 0,01 - 0,05 <90 FT:R134a
Infinity Turbine 34 0,25 90 — 120 FT: R245fa
Maxxtec - Adoratec 1,3,4 0,3-1,6 >300 FT: OMTS
Barber Nichols 3,4 0,7,2,0,2,7 >115 -
GMK 1,3,4 0,5, 2,0 >100 FT: GL-160, FT: WL-220
LTi REEnergy 4 0,03 >160 -
FT: Tol
Triogen 4 0,06, 0,16 >350 oueno
T: Turboexpansor
0,005, 0,0010 >120 T: Scroll
Eneftech 1,2,3,4 A
nettee S 0,020, 0,030 <200 ;
Electratherm 1,2,3,4  0,03-0,05 >88 FT: R245fa
T: Expansor de parafuso
>115
GE Power & Water 1,2 ,4 0,12 FT: R245fa
<240
) >30
TransPacific Energy 2,3,4 0,10-5,0 < 480 FT: TPE

1: Biomassa, 2: Solar, 3: Geotérmica, 4: Recuperacao de calor, FT: Fluido de trabalho, T: Tipo de turbina

Tabela 2 — Caracteristicas de seguranga dos fluidos refrigerantes

Fonte: Adaptado a partir de Vélez et al. (2012)

N° ASHRAE Nome Grupo de seguranca Tipo®
R227ea 1,1, 1,2, 3, 3, 3-Heptafluorpropano Al Isentropico
R142b 1-Cloro-1, 1-difluoretano A2 Isentrépico
R134a 1, 1, 1, 2-Tetrafluoretano Al Isentrépico

R124 2-Cloro-1,1,1,2-tetrafluoretano Al Isentropico

R600a Isobutano A3 Seco

R600 Butano A3 Seco

R601 Pentano A3 Seco
R123 2,2-Dicloro-1, 1, 1-trifluoretano B1 Isentrépico
R245fa 1, 1, 1, 3, 3-Pentafluorpropano B1 Isentrépico
R245ca 1, 1,2 ,2 ,3-Pentafluorpropano - Isentrépico
R141b 1, 1-Dicloro-1-fluoretano A2 Isentrépico
- Tolueno - Isentrépico

Fonte: Adaptado a partir de ASHRAE (2013)

2 Chen et al. (2010)
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Tabela 3 — Caracteristicas ambientais dos fluidos refrigerantes

T .
FLUIDO ODP Gwp P devidana

atmosfera (anos)

R227ea 0 3220 34,2
R142b 0,065 2310 17,9
R134a 0 1430 14
R124 0,022 609 5,8
R600a 0 ~20 0,019
R600 0 ~20 0,018
R601 0 0,1 0,01
R123 0,02 77 1,3
R245fa 0 9810 240
R245ca 0 693 6,2
R141b 0,11 725 9,3
Tolueno - - -

Fonte: Adaptado a partir de Echogen (2012)

2.3 Ciclo supercritico com COz

2.3.1 Historico do Ciclo Supercritico com COz.

A evolucao desta tecnologia ao longo dos anos ¢ descrita por Chen (2011). As primeiras
pesquisas relacionadas a ciclos de poténcia com CO; foram propostas por Sulzer Bros, em 1948.
Em seguida, varios paises se interessaram por tal pesquisa, como Unido Soviética, Itdlia e
Estados Unidos, mas o interesse nos ciclos durou até a década de 1960. Apds esta década, as
pesquisas diminuiram bastante até os anos de 1990, até que houve o desenvolvimento de
trocadores de calor compactos e de materiais mais resistentes, 0 que renovou o interesse por
novas pesquisas. Entretanto, as pesquisas foram mais voltadas para a aplicacdo em reator
nuclear, cuja fonte de temperatura ¢ bastante elevada, cerca de 800°C. As pesquisas
relacionadas a fonte de calor com baixa temperatura eram relativamente limitadas.

Em 2007, a empresa Echogen foi fundada com a visdo de comercializar o ciclo de
poténcia para recuperacdo de calor utilizando CO>. Em 2009, foi construido um sistema de
poténcia simples para demonstracdo, com poténcia de 250 kWe. Em 2011, deu inicio a
fabricagdo do sistema de poténcia comercial com capacidade de geracdo de 7,5 MWe Echogen

(2012), tornando-se a primeira empresa comercial a fabricar equipamentos de poténcia
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baseados no ciclo supercritico com CO; para aplicagdes relacionadas a recuperacao de calor

Mohagheghi; Kapat (2014).

2.3.2 O Ciclo Supercritico com COsz.

Ahn et al. (2015) apresentam a variacao do fator de compressibilidade, Z, para o CO> a
temperaturas proximas ao ponto critico, 31,6°C e 72,6 atm, conforme mostrado na Figura 10.
O fator de compressibilidade representa o quanto um fluido se aproxima de um gas ideal, se
comportando muito proximo a um gas ideal quando Z ¢ igual a unidade e tornando-se
incompressivel quando Z ¢ igual a zero. A partir do principio dos estados correspondentes, que
normaliza a pressdo e temperatura em relagdo as temperaturas e pressdes criticas, chegou-se a
conclusao que para pressdes muito baixas o gas se comporta como gas ideal, independente da
temperatura; para temperaturas altas, o gas se comporta como gas ideal com boa precisao,
independente da pressdo; e para condi¢cdes proximas a do ponto critico o gas desvia do
comportamento de gas ideal. Sendo assim, para temperaturas proximas ao ponto critico do COz,
o trabalho de compressdo pode ser substancialmente reduzido devido ao seu comportamento
mais proximo de um fluido incompressivel, o que contribui para o aumento na eficiéncia do
sistema. Além disso, o CO; € menos corrosivo, ndo inflamavel, ndo toéxico, possui baixo custo
e ¢ abundante, caracteristicas que o torna interessante neste tipo de aplicacao.

Uma das principais vantagens em utilizar o ciclo supercritico com CO> esté relacionada
a reducdo das turbomaquinas. Como o sistema opera acima do ponto critico, a minima pressao
¢ mais alta em relagdo ao ciclo Rankine convencional e Brayton, mantendo a massa especifica
do fluido elevada ao longo de todo o sistema de poténcia, o que reduz a vazao volumétrica e o
porte das turbomaquinas em comparacao com os ciclos convencionais. Por outro lado, a razao
de pressdo do ciclo supercritico ¢ bem menor que o ciclo Rankine a vapor e a temperatura de
saida na turbina ¢ relativamente elevada, tornando interessante a recuperagao de calor a partir
de um regenerador, o que influéncia na eficiéncia térmica do sistema Ahn et al. (2015).

Outro fato que torna o ciclo supercritico atrativo para geragdo de poténcia ¢ que para
temperatura do CO> acima do ponto critico, ocorre melhor aproximagao da temperatura do
fluido de trabalho e da fonte de calor, possibilitando melhor aproveitamento da energia térmica,
conforme apresentado na Figura 11, através da comparagao entre a variacdo da temperatura no

gerador de vapor para trés tecnologias diferentes.
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Figura 10 — Fator de compressibilidade do CO2 préximo ao ponto critico
Fonte: Ahn et al. (2015)
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Energia 100% Energia 0

Figura 11 — Variagdo de temperatura no gerador de vapor para os ciclos ORC, mistura bindria e transcritico.

Fonte: Cayer et al. (2009)

2.4 Ciclos Combinados e Plantas de Cogeracao

100%

Devido a necessidade de ciclos de poténcia mais eficientes, algumas modificagcdes foram

feitas, resultando entdo os ciclos combinados. Trata-se de um ciclo de turbina a gas (Brayton)

onde os gases de exaustao que saem da turbina a gas passam por uma caldeira de recuperagao,

trocando calor com a 4gua e gerando vapor d’agua. Esse vapor € entdo utilizado em um ciclo
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Rankine para geragdo de poténcia na turbina a vapor, conforme apresentado na Figura 12.
Segundo Ganapathy (2003) o ciclo combinado ¢ a configuragcdo mais eficiente para geracao de

eletricidade e possui menor custo de operagao.

Combustivel

Combustor

A Qsai
R Condensador —
Caldeira de
recuperagao /\
Bomba

Figura 12 — Desenho esquematico de um ciclo combinado

Apesar de possuir grandes vantagens em relagao aos ciclos simples, a poténcia de saida
da turbina a gés ¢ bastante prejudicada pela elevacdao da temperatura ambiente. A baixa massa
especifica do ar reduz a vazdo madssica através da turbina a gis e consequentemente no
recuperador de calor, o que reduz a troca de calor com a agua do ciclo Rankine, reduzindo dessa
forma a geracao de vapor e também a poténcia de saida da turbina a vapor Ganapathy (2003).
Existem trés métodos comuns para aumentar a poténcia de saida da turbina a gas: a injecdo de
vapor na turbina a gas, o pré-resfriamento do ar e a inser¢ao de calor adicional no ciclo.

A injecdo de vapor d’adgua na turbina a gas consistem em uma estratégia para aumentar a
poténcia de saida. Devido a maior concentracao de vapor d’agua no interior da mistura, ocorre
uma elevagdo na vazao massica, na condutividade térmica e no calor especifico dos gases de
exaustdo, o que gera mais poténcia na turbina a gas e uma quantidade maior de vapor d’agua
no recuperador de calor Ganapathy (2003).

O resfriamento evaporativo reduz a temperatura do ar e aumenta a sua umidade relativa
a partir da transferéncia de calor e de massa entre o ar e a dgua. Esse processo leva o ar para

préoximo da temperatura de bulbo umido e a eficiéncia desse resfriamento estd limitada pela



48

umidade relativa do ar. Dessa forma, a massa especifica e a vazdo massica do ar aumentam, e
consequentemente eleva a poténcia da turbina Ganapathy (2003).

A temperatura de entrada dos gases de combustdo na turbina ¢ um fator limitante para os
projetos. Portanto, a insercdo de calor adicional também deve ser controlada, tornando-se
necessario sistemas de arrefecimento eficientes para que os componentes da turbina ndo sejam

danificados.

2.5 Caldeira de recuperacao de calor

As caldeiras de recuperacao sao classificadas a partir de sua aplicacdo, do tipo de caldeira
usada, se o vapor ¢ utilizado para o processo ou para recuperagcdo de energia. A principal
classificacdo ¢ em relagdo a destinagdo do vapor, que pode ser para o processo ou para o
proposito de recuperacao de energia, sendo a geragao de vapor neste tltimo tipo de caldeira de
importancia secundaria. A recuperacao de calor dos gases de exaustdo de uma turbina a gas ou
dos gases de combustdo dos incineradores e fornos sdo exemplos bastante aplicaveis, tendo por
finalidade a maximizacao da recuperacao de energia Ganapathy (2003).

Para gases de exaustao limpos em alta temperatura, as caldeiras tubulares com superficie
estendida podem ser usadas. Nas aplicagdes onde o vapor d’adgua ¢ gerado a partir de
incineragdes de residuos solidos ou liquidos, os gases sdo geralmente sujos e podem conter
compostos corrosivos, vapores acidos, cinzas e particulados, resultando escorias nas superficies
de transferéncia de calor. Neste caso, as caldeiras recomendadas sao as tubulares sem superficie
estendida para facilitar a manuten¢dao e¢ a limpeza com os sopradores ou mecanismos de
pancada. Além disso, vapor contendo acido cloridrico (HCI) indica maior potencial de corrosdo,
particularmente se a operagao estiver acima de aproximadamente 480°C. A presenca de trioxido
de enxofre (SO3) e acido cloridrico (HCl) também sugere problemas de corrosdao a baixa
temperatura Ganapathy (2003).

Uma classificacdo comum de caldeiras ¢ baseada no local por onde flui o gas da
combustdo. Quando a vazdo de gas da combustao flui dentro dos tubos, ¢ chamada de caldeira
fogo-tubular e se o fluxo ocorre no exterior dos tubos € em seu interior escoa a agua, a caldeira
¢ chamada de aquatubular. Essas caldeiras sdo adequadas para grande fluxo de gas de
combustao, altas pressdes e altas temperaturas. Ja as caldeiras flamotubulares sdo interessantes

quando ha baixa pressdo, abaixo de aproximadamente 34 bars.
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Os gases de exaustdo da turbina a gas sdo limpos e podem ser usados em caldeiras
aquatubulares com superficies estendidas para recuperacdo de calor. Os gases contém,
aproximadamente, entre 6 a 10% em volume de vapor d’agua e 14% em volume de oxigénio.
A grande quantidade de oxigénio permite o combustivel ser queimado sem adigdo de ar,
obtendo dessa maneira uma maior temperatura para o recuperador de calor, o que por
consequéncia gera maior quantidade de vapor. Outra caracteristica interessante ¢ que a vazao
massica do gas de exaustao permanece praticamente constante e, caso a temperatura dos gases
de entrada na caldeira de recuperacao seja aumentada a partir de queima auxiliar de
combustivel, a geracdo de vapor também sera aumentada Ganapathy (2003).

De acordo com Ganapathy (2003), os recuperadores de calor sdo geralmente
aquatubulares com superficie estendidas, o que os torna mais compacto. Além disso, devido a
baixa diferenca da temperatura média logaritmica, os tubos lisos ndo sao eficientes, resultando

em projetos grandes e dispendiosos.

2.6 Estado da arte e tecnologia: Recuperacio de calor residual de processos.

Diante do problema encontrado em relacdo as emissdes de CO2 no planeta, além do
consumo consciente e eficiente de combustiveis, a recuperagao do calor residual nos processos
offshore tem sido explorada por varios pesquisadores de todo o mundo com o objetivo de gerar
energia sem a necessidade de queima adicional de combustiveis fosseis.

Mondejar et al. (2017) realizaram um estudo de um ORC integrado ao navio de cruzeiro
M/S Birka Estocolmo. A avaliagao foi realizada por um modelo fora do ponto de projeto (off-
design) baseado em condig¢des de projeto otimizadas. Usando o ORC, foi possivel obter 22%
da energia em relacdo a demanda total de energia a bordo.

Suarez de la Fuente et al. (2017) estudaram a aplicagao pratica da recuperacao de calor
residual dos gases de escape dos motores de um navio comercial. Um ciclo Rankine
convencional foi comparado ao ORC usando como fluido de trabalho o benzeno, heptano,
hexametildisiloxano, tolueno e R245fa. A instalagdo do Ociclo Rankine organico para
recuperagao de calor residual permitiu uma economia de combustivel anual de €154 mil e uma
redugdo de 705 toneladas nas emissdes de CO». Ao usar o ciclo Rankine orgéanico, o consumo
de combustivel e as emissdes de CO: cairam 17% quando comparado ao ciclo Rankine

convencional.
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Mazetto et al. (2015) compararam configuragdes otimizadas do ORC com ciclos
convencionais para recuperacdo de calor de uma corrente de diesel em uma refinaria de
petroleo. A otimizagdo do ciclo foi feita usando varios fluidos organicos para maximizar a
poténcia liquida e a poténcia por area. Usando o R134a foi possivel obter a maxima poténcia e
usando agua foi obtida a maxima poténcia por area.

Barrera et al. (2015) estudaram o desempenho exergético dos processos € a integragdo de
um ORC usando ciclopentano como fluido de trabalho em uma unidade FPSO brasileira. Os
resultados mostraram um grande potencial para geracdo de poténcia liquida a partir da
recuperacdo de calor dos gases de exaustdo, resultando uma redugdo de 15% no consumo de
combustivel.

Song et al. (2015) estudaram a recuperagao de calor residual dos gases de exaustao de um
motor diesel marinho por um ORC em cascata. Houve um incremento na eficiéncia de 10,2%
para o motor diesel e o sistema provou ser economicamente atraente.

Larsen et al. (2014) compararam os ciclos Rankine convencional, o Kalina e o ORC para
aplicacdo em um ciclo combinado em um motor diesel naval de dois tempos. Usando o ORC ¢
possivel obter a maxima poténcia, enquanto que com o ciclo Rankine convencional e Kalina ¢
possivel produzir apenas 75% da poténcia obtida pelo ORC. A eficiéncia térmica da planta com
a inser¢do do ORC ¢ de 52,0%, enquanto que com a inser¢do dos ciclos Kalina e Rankine a
eficiéncia térmica ¢ 51,0% e 51,1%, respectivamente. Foi possivel um aumento da eficiéncia
global da planta de até 2,6%.

Girgin & Ezgi (2017) realizaram um estudo termodinamico de um ciclo Rankine organico
para recuperar os gases de escape de um gerador diesel naval. Em um caso ideal ¢ possivel
produzir 92 kW de poténcia usando tolueno como fluido de trabalho, além de economizar 25,5
mil litros de combustivel diesel e reduzir 67,2 toneladas de emissdo de CO> ao final de 1000
horas de operagao.

Pierobon et al. (2014) realizaram um estudo para determinar qual tecnologia de
recuperacdo de calor ¢ mais adequada para instalagdes offshore. Os resultados mostram que o
ORC apresenta melhor desempenho em relagdo ao ciclo Rankine convencional. Apesar do alto
custo dos equipamentos do ORC, os ciclos organicos sdo possiveis solugdes para reduzir as
emissoes de CO> em instalagdes offshore.

Virios outros estudos relacionados a recuperagao de calor residual pelo ciclo Rankine
organico ja foram realizados. Lecompte et al. (2017) fizeram a integracdao de um ORC para
recuperagao de calor de um forno de arco elétrico de 100 MWe. Oluleye et al. (2016) realizaram

modelos matemadticos simplificados de tecnologias de recuperagdo de calor como o ciclo
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Rankine organico, resfriadores de absor¢do e bomba de calor de absor¢do para avaliar o
potencial de recuperacdo de energia a partir do calor residual em uma refinaria de petroleo.
Chen et al. (2017) e Yang et al. (2015) realizaram um estudo para recuperagao de calor residual
dos gases de exaustdo de um motor diesel. Fu et al. (2015) desenvolveram um projeto e
constru¢ao de um prototipo de um sistema ORC de 250 kW usando R245fa como fluido de
trabalho com niveis de pressao de 1,265 MPa e 0,242 MPa. Zhang et al. (2014) desenvolveram
um protdtipo de um sistema ORC para recuperacao de calor residual de um motor diesel. Imran
et al. (2014) realizaram um estudo de otimizagdo termo-econdmica de um ciclo Rankine
organico simples e outro com regeneragdo para recuperagdo de calor residual com uma fonte
de calor constante. Campana et al. (2013) apresentaram uma estimativa de unidades de ORC
que podem ser instaladas nas industrias de cimento, aco, vidro, petroleo € gas nos paises da
Unido Européia baseados em plantas reais em operagdo ou construcdo. Cao et al. (2016)
propuseram o ORC como um ciclo para a recuperagao de calor dos gases de escape de uma
turbina a gas. O tolueno mostra-se o fluido de trabalho mais adequado para o ciclo combinado.

Além dos estudos exploratorios relacionados ao ciclo Rankine organico, outras pesquisas
abordam a possibilidade de recuperagdo de calor com os ciclos Kalina e supercritico com COx.
Ahn et al. (2015) realizaram uma revisdo sobre os desenvolvimentos relacionados ao ciclo
supercritico com CO, destacando suas vantagens em relacdo as tecnologias existentes com o
objetivo de geracdo de poténcia. Verificou-se que os ciclos podem alcangar alta eficiéncia em
uma faixa de temperatura na entrada da turbina entre 450 e 600°C, comparado com outros
sistemas de geracado de poténcia. O principal beneficio encontrado com o ciclo supercritico com
COz ¢ o pequeno porte do sistema global.

Nguyen et al. (2014) efetuaram uma avaliagdo termodindmica de uma configuracao
alternativa do ciclo Kalina a fim de obter diferentes concentragdes de amodnia no processo de
preaquecimento e evaporagao, o que envolve uma combinacdo das misturas e divisdes das
correntes para alcangar a concentragdo de amonia desejada e diminuir a geragdo de entropia no
sistema de recuperacdo de calor. Cinco concentracdes podem ser encontradas nesse ciclo
modificado: muito rica, rica, basica, pobre e muito pobre. No ciclo Kalina convencional apenas
duas concentragdes sao obtidas: rica e pobre. O trabalho ¢ conduzido de forma a otimizar alguns
parametros do projeto, como concentragao de amonia, pressao da turbina e fragdes de separagao
da mistura, a partir de um algoritmo genético. O maior rendimento termodindmico ¢ atingido
pela configuracao com reaquecimento. A maior destruicdo de exergia se deu nas turbinas e na
caldeira de recuperacao, e os componentes com menor eficiéncia exergética sao o condensador

e os recuperadores de calor. De acordo com a andlise de sensibilidade dos pardmetros, a
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poténcia liquida de saida ¢ mais sensivel a temperatura da 4gua de resfriamento e a temperatura
de entrada da fonte de recuperagao de calor, enquanto que a eficiéncia exergética ¢ mais sensivel
a alteracdo do primeiro parametro.

Tahmasebipour et al. (2014) realizaram uma analise termodindmica com o objetivo de
aumentar a eficiéncia térmica em uma planta de poténcia com capacidade de geracdo de 325
MW localizada em Shazand, Iran. Um ciclo Brayton utilizando CO> como fluido de trabalho ¢
acoplado a um ciclo Rankine. O vapor de exaustao do ciclo Rankine ¢ utilizado como fonte de
calor primario no ciclo Brayton para pré-aquecimento do CO». Além disso, parte do calor
produzido na caldeira ¢ utilizado para aquecer o CO; do ciclo Brayton até a temperatura
desejada. Os parametros do sistema sao mudados com o intuito de obter condi¢des otimizadas
para o funcionamento do sistema. Os resultados sugerem que a vazao massica 6tima de CO»
esta entre 250 e 300 kg/s e a temperatura de entrada na turbina deve permanecer entre 300 e
325°C, de forma a minimizar o consumo de combustivel pelo ciclo Rankine. Além disso, sao
gerados 18 MW de poténcia, o que aumenta a poténcia total da planta em 5,5% e equivale a
1,8% de aumento na eficiéncia global da planta.

Singh & Kaushik (2013) realizaram uma analise energética e exergética de um ciclo
Kalina acoplado em uma planta de poténcia a vapor com queima de carvao com capacidade de
67,5 MW situada em Delhi, India. A planta emprega cinco estagios de regeneragdo e o vapor ¢
fornecido para a turbina como superaquecido a 812 K e 8623 kPa. A finalidade da analise ¢
aproveitar o rejeito de calor a baixa temperatura do ciclo Rankine de forma a aumentar a
eficiéncia da planta. A variag¢ao na fracao da mistura 4gua-amonia resulta em grande influéncia
nos parametros da planta. Com uma pressao de entrada na turbina de 4000 kPa e uma fracao da
mistura de 0,8, entendido como uma solugdo 6tima, o ciclo Kalina atingiu eficiéncia térmica de
12,95% e uma poténcia liquida adicional de 605 kW, aumentando a eficiéncia energética global
da planta em 0,27% e a eficiéncia exergética global em 0,25%.

Turchi et al. (2013) exploraram algumas configuragdes do ciclo Brayton com CO; no qual
utiliza-se um concentrador solar para obtengao de alta temperatura para a fonte de calor no ciclo
de poténcia. Entre os ciclos analisados estdo o ciclo simples com reaquecimento, o ciclo com
recompressao e reaquecimento, o ciclo com recompressao, inter-resfriamento e reaquecimento
e o ciclo com recompressao, inter-resfriamento do compressor principal e reaquecimento. A
maxima pressdo considerada no ciclo ¢ 25,0 MPa e a temperatura de entrada na turbina (500 a
850°C) e do compressor (45 a 65°C) sao variados com o intuito de verificar o comportamento

de cada ciclo de poténcia. E possivel obter eficiéncia acima de 50%, sendo que o ciclo simples
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possui a menor eficiéncia entre todos os ciclos analisados, atingindo tal porcentagem de
eficiéncia na maior temperatura de entrada da turbina considerada.

Eymel et al. (2012) realizaram uma analise termodinamica de um ciclo Kalina a partir da
primeira e segunda lei da termodindmica para determinar a concentragao 6tima da mistura agua-
amonia e a pressdo na entrada da turbina. A dgua geotérmica ¢ usada como fonte de calor para
evapora¢do da mistura e o software Hysys foi usado para determinagdo das propriedades
termodindmicas, baseadas nas equagdes de estado de Soave-Redlich-Knong (SRK). O estudo
realizado abordou a influéncia dos parametros do ciclo, assim como a perda de exergia de cada
componente, a influéncia da composi¢cao da mistura, o porte dos componentes para diferentes
configuragdes e os custos dos trocadores de calor, turbina e bombas. O menor custo por unidade
de poténcia, correspondente a 888,0 USD/kW, foi obtido utilizando uma mistura de 84% de
fracdo massica de amonia e 16% de 4gua e com pressdo de evaporacdo de 2500 kPa, o que
produz uma poténcia de 923,98 kW com uma eficiéncia térmica de 5,86%.

Kim et al. (2012) compararam diferentes configuragdes do ciclo Rankine e Brayton
transcritico e supercritico utilizando fonte de calor a baixa e alta temperatura. A analise
energética e exergética sao realizadas a fim de maximizar a poténcia de saida para uma mesma
fonte de calor. Observou-se que a eficiéncia térmica do ciclo Rankine transcritico ¢ menor que
para o ciclo Brayton transcritico, pois no ciclo Rankine a temperatura na entrada do recuperador
de calor ¢ menor que a do ciclo Brayton, para as condigdes impostas. Isso faz com que o calor
especifico do CO; a menores temperaturas, particularmente abaixo de 120°C, seja muito baixo,
obtendo menor recuperacao de calor. Caso a temperatura seja mais elevada, o ciclo Rankine
pode ser mais interessante devido a reduzida poténcia da bomba em relagdo ao compressor do
ciclo Brayton. Através da comparacdo entre os ciclos, ¢ possivel um aumento de 25,0% na
geracdo de poténcia e 10,0% na eficiéncia do ciclo com uma fonte de calor a 600°C.

Kulhanek & Dostal (2011) compararam algumas configuragdes do ciclo Brayton
supercritico com COs. A simulagdo ¢ realizada considerando a pressao maxima do ciclo de 25
MPa e temperatura de 32°C na entrada do compressor. Variou-se a temperatura de entrada da
turbina entre 500 e 850°C e a razao da pressao, entre 2 ¢ 9. Em termos da eficiéncia térmica, o
ciclo com recompressao mostrou-se a melhor opcao quando a temperatura de entrada na turbina
esta entre 500°C e 600°C. Em temperaturas superiores, o ciclo com resfriamento parcial no
compressor apresentou melhores resultados. Em todos os casos analisados a eficiéncia térmica
foi superior ao ciclo Brayton simples.

Chen et al. (2011) realizaram uma analise energética e exergética do ciclo Rankine

transcritico com COz e R32 como fluido de trabalho, com o objetivo de geragdo de poténcia. A
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analise foi conduzida a partir de um ciclo Rankine simples, variando a temperatura de entrada
na turbina entre 100°C e 180°C e considerando a temperatura do fluido de condensagdo como
24°C. Comparado ao COg, o fluido R32 possui maior condutividade térmica e condensa mais
facilmente. A andlise energética mostrou que o ciclo com R32 alcanca 12,6% e 18,7% mais alta
eficiéncia e poténcia, respectivamente, com menores pressoes no ciclo. Além disso, o R32
possui maior densidade exergética, resultando em menor vazao massica para a mesma poténcia
de saida.

Bombarda et al. (2010) realizaram uma comparagao entre o ciclo Kalina e o ciclo Rankine
Organico utilizando como fluido de trabalho o hexamethyldisiloxane. A fonte de calor ¢
baseada na recuperacdo de calor a partir de dois motores de combustio Diesel com poténcia de
8900 kWe cada, o que resulta em uma vazao massica dos gases de exaustao de 35 kg/s a 346°C.
Usando o ciclo Kalina foi obtida uma poténcia elétrica liquida de 1615 kW, aliado a uma
eficiéncia do ciclo de 19,7%. Ao usar o ORC a poténcia liquida resultante foi de 1603 kW com
eficiéncia de 21,5%. Verificou-se ainda que o ciclo Kalina exige uma pressdo méxima mais
elevada em relagdo ao ORC para obter uma alta performance termodinamica. Se a pressao
maxima no ciclo Kalina for da ordem de 100 bar, o desempenho dos ciclos ¢ similar.
Consequentemente, a turbina torna-se um componente critico no ciclo, devendo ser de multiplos
estagios ou trabalhar com uma rotacao elevada, de modo a garantir alta eficiéncia isentropica.

Cayer et al. (2009) realizaram uma andlise detalhada do ciclo de poténcia transcritico com
dioxido de carbono utilizando como fonte de calor os gases do processo. A metodologia ¢
aplicada para um caso cuja fonte de calor esta a 100°C e vazao massica de 314,5 kg/s, sendo
que a dgua para condensacdo do fluido de trabalho encontra-se a 10°C. As temperaturas maxima
e minima do ciclo sdo fixadas em 95°C e 15°C. Verificou-se que uma pressio no gerador de
vapor de 13,5 MPa maximiza a eficiéncia térmica (8,4%) e exergética (63,4%) quando ndo se
utiliza o regenerador no ciclo. Para o caso em que o regenerador ¢ incluido, a eficiéncia térmica
passa para 8,6% e a pressdo 6tima para 11,3 MPa, o que faz a eficiéncia exergética aumentar
para 64,6%. Para maximizar a poténcia liquida de saida a pressdo encontrada ¢ de 11,5 MPa, o
que deixa claro que o ponto de maxima eficiéncia nao estara, necessariamente, no ponto de
maxima poténcia de saida. A inclusao do regenerador melhora tanto a eficiéncia energética
quanto a exergética, mas ndo afeta a poténcia especifica de saida, mas esse componente diminui
a pressao na qual as eficiéncias atingem seus valores maximos. Por outro lado, o regenerador
aumenta significativamente a area total de troca de calor do ciclo.

Chen et al. (2006) compararam um ciclo de poténcia transcritico com diéxido de carbono

e um ciclo Rankine orgénico utilizando R123 como fluido de trabalho e os gases de exaustdo a
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150°C e 0,4 kg/s como fonte de calor. Para comparar os ciclos em condi¢des semelhantes,
utilizou-se a temperatura média de adi¢ao de calor para o ciclo com CO;, pois nesse ciclo o
processo de evaporacao e condensacao nao € um processo isotérmico. Os resultados mostraram
que para as mesmas condigdes, o transcritico com CO; obteve uma poténcia util levemente
superior ao ciclo Rankine organico. Além disso, o sistema de poténcia com diéxido de carbono
¢ mais compacto e menos degradante ao meio ambiente que o ciclo Rankine organico,
entretanto, a eficiéncia térmica é levemente inferior.

Nag & Gupta (1998) efetuaram uma analise exergética de um ciclo Kalina para
recuperacdo de calor dos gases de exaustdo de uma turbina a gas a 550°C. Sdo analisados os
efeitos dos parametros do ciclo assim como a exergia em cada componente. Foi observado que
as condi¢des de entrada na turbina, como por exemplo, composi¢cdo da mistura e temperatura,
sdo parametros importantes no que diz respeito as eficiéncias energética e exergética. Além
disso, aproximadamente 50% da exergia perdida encontra-se no recuperador de calor e ¢
aumentada a medida que a fracdo de massa de amoénia na fase liquida aumenta, entretanto, a
perda se reduz a medida que a temperatura da mistura na entrada da turbina aumenta.

Kalina (1983) realizou a comparagao entre dois ciclos Kalina utilizando como fonte de
calor os gases de exaustdo de um motor diesel com poténcia liquida de 5,12 kW. A temperatura
de exaustao dos gases ¢ de 398,9°C, que ¢ resfriado até aproximadamente 100°C pela troca de
calor em um recuperador de calor. O primeiro caso, chamado “Sistema I, possui apenas um
equipamento para destilagao da mistura 4gua-amonia, € no segundo, chamado “Sistema II”, ha
dois equipamentos, o que o torna um sistema mais completo e robusto. E possivel obter 577.4
kW de poténcia usando o ciclo Rankine convencional com um custo instalado de
aproximadamente 2200 $/kW. Usando a mesma fonte de calor, os dois ciclos Kalina sio
desenvolvidos e analisados. O Sistema I obteve poténcia liquida de 730,3 kW e o sistema II
alcanca 860,9 kW. Além disso, o sistema I obteve a maior eficiéncia térmica, 20,5%, enquanto
que o Rankine e o Sistema II obtiveram 15,7 % e 15,2 %, respectivamente. Com relacdo a
eficiéncia de segunda lei, o Sistema II obteve um rendimento levemente maior em relacdo ao
Sistema I, 51,9% contra 51,8%, mas em relacdo ao ciclo Rankine a diferenca ¢ expressiva,
sendo 11,5% maior.

Na atualidade, ha disponibilidade comercial de equipamentos e também de algumas
plantas para geracdo de eletricidade utilizando um ciclo Rankine organico, conforme
apresentado no catalogo do resultado semestral pela empresa Ormat (2017), que apresenta

algumas plantas instaladas usando energia geotérmica para geragao de eletricidade a partir de
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um ORC. A poténcia de geragdo vai desde 10 MW na planta Jersey Valley, localizada em East
Nevada, até¢ 130 MW na planta Olkaria III, Complex, localizada no Quénia.

Outras plantas com menor capacidade estao instaladas. A empresa Aqylon Smarter Power
(n.d.) com a planta Septémes-les-Vallons Veolia Project recupera o calor residual dos gases de
exaustdo e do sistema de arrefecimento de dois motores de combustio, gerando até 300kWe, o
que aumenta a geracao de energia elétrica em 10%, e também a eficiéncia da planta. Ainda a
Aqgylon Smarter Power (n.d.) projetou a recuperagao de calor de uma usina de biogas na Franca,
para a Trifyl Project, para geracao de 100kWe. A empresa Turboden (2014) possui em seu
catalogo unidades de geragdo de energia elétrica a partir da tecnologia ORC com capacidade de

geracdo desde 0,6 MW, pela Turboden 6 CHP, até 3 MW, pela Turboden 30 CHP.
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3 METODOLOGIA DE ABORDAGEM DOS CICLOS PARA
RECUPERACAO DE ENERGIA RESIDUAL

Este capitulo apresenta a metodologia tedrica para andlise dos ciclos e sistemas propostos,
a fim de esclarecer as consideragdes, as fundamentagdes tedricas e o desenvolvimento do

estudo, assim como os métodos para solugdo dos sistemas de equagdes.

3.1 A Primeira Lei da Termodindmica (Analise energética)

A partir das equacdes de balango de massa, energia e entropia, os componentes dos ciclos
podem ser analisados individualmente. De acordo com Klein & Nellis (2012), o balango de
massa na forma diferencial de um sistema ¢ dado pela Equacgao (1), onde m, e my sdo as taxas

de vazoes massicas entrando e saindo do volume de controle.

diC_ . .
g = LM ) 0
vc vc

Para um sistema cuja fronteira seja permeével, possibilitando a entrada e saida de massa
do volume de controle, a Primeira Lei da Termodinamica na forma diferencial ¢ dada pela
Equagdo (2), onde: dE /dt é a taxa de variagdo da energia; Q. ¢ a taxa de transferéncia de calor
para dentro ou para fora da fronteira; W, é a taxa de realizagdo de trabalho para dentro ou para
fora da fronteira; h, e hg sdo as entalpias especificas na entrada e saida da fronteira; V, e V; sdo

as velocidades das correntes de entrada e saida da fronteira.

2 2

dE . . /4 , Vs .
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A eficiéncia energetica dos ciclos, 77, ¢ definida pela razdo entre a poténcia liquida obtida,
Vi/liqa e a entrada de calor do ciclo, Q,,,;, conforme apresentado pela Equacdo (3). O fator de
utilizagdo, €,, ¢ outro pardmetro importante em plantas de cogeragdo, pois mede o quanto do
calor inserido no sistema ¢ utilizado para alguma finalidade, seja para geragao de energia ou
geracdo de calor de processo, Qprocesso, conforme apresentado na Equagdo (4) em fun¢do da

vazao massica e do poder calorifico inferior do combustivel, designado pelo subscrito comb.
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n=— (3)

e = Z Wll’q + Qprocesso
“ (m PCI)comb

(4)

Para determinacdo da eficiéncia isentropica da turbina ¢ possivel relacionar as
propriedades termodinamicas de entrada e saida do equipamento. A eficiéncia da turbina ¢
definida pela razao entre o trabalho real resultante da turbina e o que seria alcancado se o
processo entre a entrada e saida fosse isentropico, conforme apresentado na Equagdo (5), onde

hs - ¢ a entalpia real e hg s ¢ a entalpia na saida da turbina em uma expansdo isentropica.

_ Trabalho real _he —hg,
" Trabalho isentrépico  h, — hs s

nr Q)

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

Equagdo (6).

Trabalho isentropico  hgs—h,
Trabalho real B hsy — he

N = (6)

3.2 Analise Exergética

Exergia ¢ o maximo trabalho util que pode ser obtido pela evolugao do estado em que se
encontra at¢ o estado de equilibrio com o meio ambiente. Trata-se de uma propriedade
termodindmica que ¢ utilizada para determinar uma quantidade termodindmica de exergia,
assim como esta relacionada ao valor econdmico. Em um determinado sistema energético
operando acima da temperatura ambiente, ¢ possivel pensar em exergia como sendo a parte util
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
destruicdo ¢ uma medida 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 avaliagdes sdo feitas a partir da andlise exergética, também chamada de

analise da Segunda Lei da Termodinamica Tsatsaronis (1993).
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A analise exergética fornece ferramentas para avaliar a magnitude da energia perdida em
relacdo a energia fornecida ou transformada em energia util na planta ou componentes
analisados. Tsatsaronis (1993) cita alguns exemplos do motivo pelo qual a analise da Primeira
Lei da Termodinamica nao consegue identificar a perda de energia real ou o uso eficaz dos
combustiveis: a primeira lei ndo identifica qualquer perda em um reator quimico, como um
gaseificador, ou processo de estrangulamento adiabatico; a primeira lei ndo mostra qual parte
da entalpia de uma corrente material ou da transferéncia de calor ¢ termodinamicamente 1til; a

primeira lei ndo identifica qualquer degradagdo de energia em um trocador de calor adiabatico.

3.2.1 Balanco exergético e destruicao de exergia

A Primeira Lei da Termodinamica se foca na exigéncia de que a energia deve ser
conservada durante um processo, mas nao faz restri¢des a direcdo de um processo e ndo garante
que este processo de fato aconteca. Para garantir, ¢ preciso que a Segunda Lei da
Termodinamica também seja satisfeita, se importando mais com a qualidade com que o
processo acontece, assim como com o nivel de degradagao da energia durante um processo.

Para verificar essa degradagdo de energia, a Segunda Lei da Termodinamica pode ser

aplicado conforme Equacao (7), o que fornece a geracao de entropia.

ds 280 , , .
E:f T+ZSeme—ZSsms+Sger 7
1 vc vc

As irreversibilidades como atrito, mistura, reagdes quimicas, transferéncia de calor com
diferengca finita de temperaturas e expansdo ndo resistida sempre geram entropia e,
consequentemente, destroi exergia. E possivel determinar as irreversibilidades de qualquer
sistema de duas formas: a partir da geragao de entropia e a partir do balanco de exergia. Vale
ressaltar que de qualquer forma os resultados sao idénticos.

A exergia destruida ¢ proporcional a entropia gerada, sendo uma quantidade sempre
positiva para processos reais, igual a zero para processos reversiveis e impossivel para
quantidade negativa, conforme o teorema de Gouy-Stodola. Em outras palavras, a exergia
destruida representa o potencial de trabalho perdido, o que também pode ser chamado de
irreversibilidade. A Equacao (8) expressa a destruicdo de exergia em funcdo da geracdo de

entropia.
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E possivel concluir que a destrui¢do de exergia ou o trabalho perdido depende da escolha
do reservatdrio de referéncia. Portanto, de acordo com Bejan (1982) ¢ possivel definir um
referencial baseado em uma temperatura para todos os sistemas, considerada como a
temperatura atmosférica padrao de 25°C (298,15 K). Desta forma, a inica maneira de reduzir a
exergia destruida do sistema ¢ minimizando sua geragao de entropia.

O balango de exergia em um sistema ¢ enunciado, de acordo com Cengel & Boles (2015),
como a variagdo total de exergia dentro do sistema, dEx,,./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
contribuicdes da exergia associada a transferéncia de calor, 0 j» trabalho, W,,., e massa entrando

e saindo através da fronteira, conforme apresentado na Equagao (9).

dEx To\ . - ; ‘ '
_v(::z 1—_0 Qj_(ch_PO )+zExT0t_ZExTOt_Exd (9)
dt T;

j ent sai

dVyyc
dt

onde P, dV,./dt representa o trabalho atmosférico realizado pela ou sobre a fronteira (ndo
contabilizado como trabalho 1til), Ty € a temperatura de referéncia e T; € a temperatura da

fronteira do sistema onde a transferéncia de calor ocorre.

De acordo com a convengdo adotada, quando T; > Ty, 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. Quando T; < Ty a energia do meio a baixa temperatura aumenta como resultado
da transferéncia de calor, mas sua exergia diminui, ou seja, a transferéncia de exergia e de calor
tém direcdes opostas.

Bejan (1982) cita as formas mais comuns de geragdo de entropia: choque de fluidos, assim
como o atrito fluido; atrito solido; livre expansdo de gés (descompressdo, explosdo);
estrangulamento de fluxo; mistura de fluidos dissimilares, podendo ser dissimilar pela
temperatura, pressdo ou composicdo; transferéncia de calor através de uma diferenca de
temperatura finita; mudanca de fase onde as condi¢des iniciais nao estdo em equilibrio, como
liquido subresfriado, superaquecido; solu¢ao de um so6lido em um liquido; deformacgao plastica
de um solido; histerese eletromagnética; efeito Joule em um condutor elétrico ou qualquer

reagdo quimica que ocorre com certa rapidez.
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Tsatsaronis (1993) fracionou a exergia total de um fluxo massico, Exr,;, €m quatro
componentes: exergia cinética, Ex., exergia potencial, Exp, exergia fisica, Exg, ¢ exergia
quimica, Ex,,;. Desconsiderando a exergia nuclear, magnética, elétrica e de efeitos interfaciais

no somatorio, a exergia total pode ser obtida a partir da Equacao (10).
Exror = Ex. + Exp+ Exp + Exgy (10)

A exergia cinética e potencial sdo iguais a energia cinética e potencial, conforme

apresentado nas Equagoes (11) e (12), respectivamente.

: 1 (11)
Ex, = —mV?

Xe =5

Exp =mgz (12)

A exergia fisica contida em um sistema fechado, Exr sf, ¢ dada pela Equagdo (13), onde
u ¢ a energia interna especifica, v o volume especifico e s ¢ a entropia especifica do sistema
fechado. O subscrito 0 refere-se a pressdo e a temperatura no estado termodindmico de

referéncia.

Expsr = m[(u —up) + Po(v —vy) — To(s — sp)] (13)

Em um sistema aberto ocorre a entrada de massa para dentro ou para fora do volume de
controle, portanto, a transferéncia de exergia fisica, Exr g4, acontece com o mesmo sentido da

vazao massica, conforme apresentado na Equacao (14), onde h ¢ a entalpia especifica.

ExF,SA =m[(h — hy) — To(s — sp)] (14)

A exergia fisica ainda pode ser dividida em duas outras componentes de exergia: a exergia
térmica, ExT, devido a temperatura do sistema e a exergia mecanica, Ex, devido a pressido do
sistema, conforme Equagao (15). A exergia térmica ndo pode ser negativa, entretanto, a exergia
mecanica, € por consequéncia a exergia fisica, podem assumir valores negativos, desde que a
pressdo do sistema seja menor que a pressao do ambiente de referéncia, indicando dessa forma
o balango termomecanico para que o sistema e o ambiente de referéncia alcancem o equilibrio

Tsatsaronis (1993).
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Exp = ExF + Ex¥ (15)

A exergia quimica ¢ o maximo trabalho que pode ser obtido quando a substincia em
questao ¢ levada ao completo equilibrio termodindmico com o ambiente através de processos
que envolvam transferéncia de calor e massa com o meio. Sendo assim, para o calculo da
exergia quimica, a composicao quimica do ambiente de referéncia ¢ necessaria, assim como a
temperatura e pressao de referéncia.

Dias (2017) cita que a exergia quimica pode ser dividida em dois casos: sem reagao
quimica, mas ha substancias presentes no ambiente, provocando variagdo da energia livre de
Gibbs. Neste caso, o calculo da exergia quimica leva em consideragdo apenas a diferenca de
concentragdo entre a substancia e o seu equivalente no estado de referéncia padrdo. O segundo
caso se refere as substancias que estdo presentes no estado padrdo de referéncia, necessitando
inserir a variagao da energia livre de Gibbs para representar a reacdo quimica, além da diferenca
de concentracdo entre os produtos da reagdo e o ambiente. De acordo com Kotas (1995) a
exergia quimica de uma mistura de gases ideais, E'xQui,mis, ¢ a soma das exergias dos
componentes menos a irreversibilidade do processo de mistura, conforme apresentado na
Equacao (16). O segundo termo desta equacdo ¢ sempre negativo, portanto, a exergia de uma
mistura ¢ sempre menor que a soma das exergias dos componentes na pressao e temperatura da

mistura.

E'xQui,mis = z xiExi + ETO z xl-ln(xi) (16)

L L

A exergia quimica de combustiveis envolve maiores complicagdes, pois ocorre a reacao
quimica para queima do combustivel, o que esta relacionado ao potencial quimico do
combustivel e ao estado de referéncia padrao, conforme apresentado na Equagao (17) em fungao

de Gibbs Dias (2017).

ExQui,comb = _AG(TO' PO) + E;xQui (17)

amb

Na presenca de irreversibilidades, exergia ¢ destruida. Portanto, uma forma de avaliar a
perda de exergia durante um processo € através da eficiéncia exergética, €, conforme definido
na Equacdo (18).

_ Exergia Recuperada Exergia destruida

(18)

Exergia fornecida Exergia fornecida
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3.3 Comparacao energética e exergética dos ciclos Rankine Organico, Kalina e
Supercritico com CO2

A fim de estudar uma forma para aproveitamento energético em uma plataforma de
petroleo do tipo FPSO, algumas tecnologias de geracao de poténcia a partir da recuperacao da
energia residual sdo exploradas. Os ciclos supercriticos com CO», Kalina e o ciclo Rankine
organico (ORC) sdo analisados e comparados. A andlise ¢ realizada no ambiente do software
Thermoflex®, no qual sdo desenvolvidos modelos termodinamicos de cada ciclo para simula-
los em diferentes condi¢des. Algumas consideracdes acerca dos ciclos sdo necessarias para

seguir um padrdo de analise em todos os casos.

O fluido de arrefecimento no condensador ¢ a dgua;

O fluido entra na bomba como liquido saturado;

As perdas de pressdo no condensador e recuperador de calor sdo desprezadas;
A eficiéncia isentropica considerada para a bomba e a turbina ¢ 85%.

A efetividade do recuperador de calor ¢ 90%;

O minimo Pinch Point do recuperador de calor e do condensador ¢ 5°C;

O AT da 4gua de arrefecimento do condensador ¢ 10°C;

NS VR N N N N NN

A temperatura de condensagao dos ciclos ¢ 40°C.

A temperatura de condensagdo estabelece a pressao de condensacao para cada ciclo.
Todas as simulacdes sao realizadas de forma que o titulo na saida da turbina seja maior que
90% para evitar problemas de erosdo nas pas da turbina, o que seria prejudicial para o
equipamento e desempenho do ciclo. Além disso, as simulagdes sdo realizadas sem estabelecer

um limite para a temperatura de saida da fonte quente apds o recuperador de calor.

3.3.1 Ciclos Rankine organicos.

A principio, um importante passo ¢ a defini¢ao de quais fluidos sdo mais adequados para
aplicacdo no ciclo Rankine organico. A escolha de um fluido organico com boas caracteristicas
ambientais, de seguranca e que resulte em um ciclo eficiente ¢ de suma importancia. Os fluidos

organicos estudados sdo escolhidos baseados em Chen et al. (2010), que fez um estudo sobre
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os varios tipos de fluidos, citando os mais vantajosos para cada nivel de temperatura da fonte
quente. A Figura 13 e a Figura 14 apresentam diversos fluidos em fun¢ao da curva de vapor
saturado. Quanto mais positivo o valor de £ = dT/ds , mais seco serd o fluido, e quanto mais

negativo, mais umido ele serd. Fluidos com ¢ proximos de zero sdo considerados fluidos

isentrépicos.
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Figura 13 — Distribui¢do dos fluidos refrigerantes em fungdo da temperatura critica e da inclinag@o da curva de vapor
saturado(&).
Fonte: Chen et al. (2010)
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Figura 14 — Distribui¢@o dos fluidos refrigerantes em fungdo da temperatura critica e da inclinag@o da curva de vapor

Os fluidos selecionados para andlise sdo: R227ea, R142b, R134a, R124, R600a, R600,
R601, R123, R245fa, R245ca, R141b e o tolueno. Devido a limitagdao de peso e espago nas

saturado(&).
Fonte: Chen et al. (2010)
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plataformas FPSO, dois ciclos organicos mais compactos sdo estudados: o ciclo Rankine

organico regenerativo e o simples, conforme apresentado na Figura 15 i) e ii), respectivamente.

d - A B
i) i) _pmw T
m m
T Turbina Turbina
m[h
‘ Recuperador .
=S | de calor =
. F R { Recuperador
F v 1 de calor
mih
D
- m
|Condensador
r
e 4 :
E D -
Bomba C

3
os—d

Bomba

Figura 15 — i) Ciclo Rankine organico regenerativo ii) Ciclo Rankine orgénico simples
Fonte: Elaboragio propria

Os balangos de energia e de entropia, conforme descrito no capitulo 3 desta tese, sao
aplicados a cada componente do ciclo para determinar as relagdes que os regem. Considerando
que os equipamentos estdo em regime permanente, sdo adiabaticos, e desprezando os efeitos da
energia cinética e potencial, a Tabela 4 apresenta a modelagem para o ORC simples e na Tabela

5 para o ORC regenerativo.

Tabela 4 — Balango de energia e exergia destruida nos equipamentos do ORC simples.

Wy = m(hy — hg) Balango de energia
Turbina Exgr = To[m(sg — sa)] Destruigéo de exergia
hy—h
nr = A BT Eficiéncia isentropica
hs —hps
~W,, = m(hp — h¢) Balanco de energia
Bomba Exg,, = Tolm(sc — sp)] Destruigdo de exergia
hes—h
np = <5 D Eficiéncia isentropica
hC,r - hD
Qco = m(hg — he) = mg(hg — hp) Balango de energia
Condensador )
Exg.co = To[m(s¢c — sg) + mg(sp — sp)] Destrui¢do de exergia
QRC = m(hD - hA) = Thll(hll - hlz) Balan(}o de energia

Recuperador de calor .
Exd;RC = TO [Th(SA - SD) + m11(512 - 511)] Destmi(;ﬁo de eXergia




Tabela 5 — Balango de energia e exergia destruida nos equipamentos do ORC regenerativo.

WT = m(hA — hg)

Exd;T = To[m(sp — s4)]

Balancgo de energia

Destruicao de exergia

Turbina
hy—h
Nr = AT Eficiéncia isentropica
ha — hgs
-W, = m(hy — h¢) Balanco de energia
Bormba Exd;b = To[m(sc — sy)] Destruigdo de exergia
hes—h
My = =2 Eficiéncia isentropica
hC,r - hH
Qco = M(hg — he) = Mg (hg — hy) Balango de energia
Condensador

Exd;CO = To[m(s¢c — Sg) + mg(sp — Sg)]

Destruigdo de exergia

Recuperador de calor

QRC = m(hD —hy) = mn(hn — hy3)

Exd;RC = To[m(ss — sp) + My1(S12 — 511)]

Balancgo de energia

Destruicao de exergia

Regenerador

QR = m(hB - hG) = m(hH —hp)

Exd;R = To[m(sg — sg) + m(sp — sy)]

Balango de energia

Destruicao de exergia

3.3.2 Ciclo supercritico com CQOx.

O estudo do ciclo supercritico ¢ baseado no mesmo /ayout proposto por Kim et al. (2012),

pensando na simplicidade, economia e obtengdo de um equipamento compacto para aplicacao

onde o peso e o espago sdao importantes. O ciclo proposto ¢ apresentado na Figura 16.
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Figura 16 — Ciclo supercritico com CO2
Fonte: Elaboragdo propria
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A modelagem de cada equipamento a partir do balango de energia e aplicagdo da Segunda
Lei da Termodinamica ¢ apresentada na Tabela 6 para o ciclo supercritico com COs.

E importante citar que o ciclo supercritico com CO2 opera sempre acima da temperatura
e pressao critica, conforme apresentado pelo diagrama temperatura versus entalpia da Figura
17, portanto, ndo ocorre mudanga de fase do fluido de trabalho no ciclo supercritico,
impossibilitando as simulagdes com o condensador disponivel no ambiente do Thermoflex.
Este equipamento ¢ substituido por um trocador de calor cuja finalidade ¢ reduzir a temperatura

do CO» até a temperatura inferior do ciclo.

Tabela 6 — Balango de energia e exergia destruida nos equipamentos do ciclo sCO2 com regeneragio.

Wy = m(h, — hg) Balango de energia
. _hA_hB,r A e .
Turbina Ny = n —h.. Eficiéncia isentropica
A~ Nps
Exgr = To[m(sg — s4)] Exergia destruida
—W, = m(hp — hg) Balanco de Energia
hes = hp e
Compressor Ne = o —h. Eficiéncia isentropica
G,r D
Exg.c = To[m(sg — sp)] Exergia destruida
Qrc = m(he — hp) = mg(hg — hg) Balango de Energia
Cooler '
Exg.re = To[m(sp — s¢) + mg(sp — sg)] Exergia destruida
Recuperador de Qre = m(hy — hy) = my3(hyy — hyy) Balango de Energia
calor Exgre = To[m(s, — sp) + my1(s12 — 511)] Exergia destruida
Qg = m(hy — he) = m(hg — hy) Balango de Energia
Regenerador '
Exgr = To[m(sc — sg) + my(sy — sg)] Exergia destruida
150 r v
25000 kPa 20000 kPa 15000 kPa
1251 30000 kPa
100} 7389 1Pa |
75}
—50 1
P
- 25¢ ‘
(o]
25t
=50+
-75 . . . . . /
-500 -400 -300 -200 -100 0 100
(a) h [kJ/kg]

Figura 17 — Diagrama Temperatura versus entalpia do ciclo supercritico com CO2
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3.3.3 Ciclo Kalina.

Apesar de haver uma diversidade grande de ciclos Kalina (vide capitulo 2.1.2), um
critério limitante em plataformas FPSO ¢ o espago ocupado pelos equipamentos € o seu peso.
Sendo assim, os ciclos que sao adequados para a fonte de calor a alta temperatura (conforme
Figura 4 e Figura 5 apresentadas anteriormente), tornam-se impraticaveis para a aplicagao na
FPSO devido a grande quantidade de equipamentos. Portanto, optou-se por avaliar um ciclo
Kalina com menor quantidade de equipamentos, mesmo diante do conhecimento de que ndo ¢
o mais adequado para fontes de calor em temperaturas mais elevadas. O ciclo Kalina
considerado nas andlises ¢ o KCS 34, conforme Figura 18. Nota-se que mesmo sendo uma das
configuracdes do ciclo Kalina com menor quantidade de equipamentos, quando comparado ao
ciclo supercritico com CO; e ORCs apresentados nos capitulos 3.3.1 € 3.3.2, este ciclo apresenta

maior quantidade de equipamentos.

7
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Figura 18 — Ciclo Kalina - KCS 34
Fonte: Elaboragio propria

O fluido de trabalho deste ciclo ¢ uma mistura de dgua-amonia e devido as diferentes
composi¢des da mistura em cada ponto do ciclo, além do balango de energia e aplicagdo da
Segunda Lei da Termodindmica, a aplicagdo do balango de espécie torna-se necessdria,

conforme apresentado na Tabela 7. Singh & Kaushik (2013) realizaram um estudo no qual a
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fragao de amonia, y, 6tima no recuperador de calor ¢ 0,8 em um ciclo semelhante ao proposto

neste trabalho, a qual serd também utilizada nas simulagdes do ciclo Kalina.

Tabela 7 — Balango de energia e exergia destruida nos equipamentos do ciclo Kalina.

Wy = mg(hg — he) Balango de Energia
Turbina Scs = Sp Segunda Lei
Exgq.r = Tolmig(sc — sp)] Exergia Destruida
muy, = Mgyg + MpYyp Balango de Espécie
Separador myh, = mghg + mphp Balango de Energia
Exg,sep = To[mgsp + Mpsp — 1Mys,] Exergia Destruida
—W, =y (hy — hy) Balango de Energia
Bomba )
Exgp = To[m,(sy — s.)] Exergia Destruida
Oco = my(h; — hy) = mg(hg — hg) Balango de Energia
Condensador '
Exg.co = To[my (sL - s]) + g (sp — sg)] Exergia Destruida
Qrc = miy(ho — hy) = my;(hyy — hyp) Balango de Energia
Recuperador de calor )
Exg.rc = To[ma(sy — so) +my1(512 — 511)] Exergia Destruida
Q'Reg1 = 1p(hp — hg) = my(hy — hyp) Balango de Energia
Regenerador 1 ]
Exd;Regl = TO [mD(SG - SD) + Tle(SO - SN)] Exergia Destﬂlida
hy = hg Balango de Energia
Vélvula de Expansdo )
Exgye = To[ms(sy — s¢)] Exergia Destruida
QRegZ =my(h; — h;) = My (hy — hy) Balango de Energia
Regenerador 2 ]
EXgpegz = Tolry (s] —51) + 1y (sy — su)] Exergia Destruida
MmeYe + Myyy = MY, Balanco de Espécie
Misturador Mmche = myhy + mhy Balango de Energia
Exg.mis = To[mys; + mese — mysy] Exergia Destruida

YVa=Yo =IN=IYM=YL=YVL=Y; =1
Yp =Yc
Yp = Y6 = Vu
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A exergia total de um sistema ¢ igual ao somatério da exergia fisica e exergia quimica.
Nos ciclos Rankine orgénico, transcritico e supercritico com CO2 ndo ha qualquer mudanga na
composi¢ao do fluido de trabalho, ou seja, a exergia fisica € suficiente para determinar a exergia
destruida em cada equipamento. No ciclo Kalina a composi¢ao se altera a cada ponto do
sistema, pois trata-se de uma mistura 4gua-amonia, portanto, além da exergia fisica, ¢ preciso

contabilizar a exergia quimica para determinag@o da destruicao total de exergia.

3.4 Acoplamento da exaustio das turbinas a gas e ciclo Rankine orginico para
atendimento a demanda de energia elétrica e de agua.

A demanda por eletricidade varia a medida que os periodos de producao de petroleo e gas
mudam ao longo do tempo. O sistema de geragado de eletricidade deve ser projetado de forma a
atender todas as etapas de produ¢do. A Figura 19 apresenta a demanda de energia da FPSO
suprida pelas turbinas principais do sistema, além da demanda de poténcia das turbinas que
conduzem o trem de compressao de CO» ao longo do tempo de operacao da plataforma, ambos

0s processos existentes na plataforma atual.
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Figura 19 — Demanda elétrica - Turbinas
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A geragdo de energia pelas turbinas a gas em uma plataforma FPSO deve ser exatamente
igual a energia exigida pela plataforma, portanto, para implementar um sistema de geragao
elétrica a partir da energia residual, ¢ importante verificar a viabilidade para atender a demanda
sem excesso ou falta de eletricidade em cada periodo de producdo. Com base nas limitagdes
citadas, o ORC ¢ acoplado aos gases de exaustdo das turbinas a gas para recuperaracdo da
energia residual, contribuindo para a geragao de energia e reduzindo a queima de combustivel
nas turbinas a gas. Além disso, a unidade FPSO requer agua quente em varios processos de
producao e o estudo de caso também avaliard o fornecimento de calor para os processos a partir

da recuperag@o da energia residual dos gases de exaustao.

3.4.1 Caso Base — Turbinas a gas atendem as demandas de agua quente e eletricidade

No caso base, a demanda de energia da FPSO ¢ atendida por turbo-geradores, e seus gases
de exaustdo sdo usados para atender a demanda de calor (dgua em alta temperatura) para os
processos de tratamento, conforme Figura 20. Na unidade FPSO real, ha trés turbinas em
operagdo para o anos 3, 12 e 15 e uma em reserva. Para os anos 18 e 21, apenas duas turbinas
a gas operam em paralelo devido a baixa demanda de energia, conforme mostrado na Figura
19. O caso base sera ttil para comparagdo com os sistemas propostos.

As turbinas a gas do sistema de geragdo principal usadas na plataforma sdo as
aeroderivativa GE LM2500 + PY e seu desempenho ¢ fornecido pela biblioteca do software
Thermoflex®, cujos dados operacionais nominais sdo apresentados na Tabela 8. A turbina
adotada para o sistema de compressao de CO; ¢ a GE LM2000 e seus dados nominais sao

especificados na Tabela 8.
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Figura 20 — Desenho esquematico das TG principais acopladas ao sistema de aquecimento de agua
Fonte: Elaboragio propria

Tabela 8 — Dados da Turbina a Gas GE LM2500+PY ¢ GE LM2000
GE LM2500+PY GE LM2000

Poténcia nominal [kW] 30340 17558
Eficiéncia Nominal [%] 39,9 35,5
Relagdo de pressoes 21,5 15,6
Temperatura de Exaustdo[°C] 500 474
Vazdo Nominal de ar[kg/s] 83 62
Rotagdo[rpm] 6100 2300
Preco[USD (milhoes)] 14,2 9,4

Fonte: Software Thermoflex®

3.4.2 Caso 1 - Aproveitamento dos gases de exaustiao das turbinas principais.

Para este caso, a proposta ¢ manter o sistema da FPSO real e inserir um ciclo Rankine
organico para recuperacdo de energia residual. A modelagem ¢ realizada com o objetivo de
recuperar os gases de exaustdo para atender a demanda de calor (dgua quente) e geracao de
energia pelo ORC. O acoplamento da Figura 15 e da Figura 21 resulta no sistema global de
estudo, no qual os nlimeros representam as propriedades em cada n6 do sistema de geragdo

elétrica principal e as letras representam as propriedades em cada no6 do ciclo Rankine organico.
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Figura 21 — Desenho esquematico do ORC acoplado as TG principais
Fonte: Elaboragio propria

Ao variar a carga de trabalho da turbina GE LM2500+PY (entre 50% e 100%) no software
Thermoflex®, foi possivel determinar seu comportamento fora das condi¢cdes nominais
(temperatura de 15 ° C e pressao de 1 atm). Os resultados sdo usados para gerar polindmios em
funcdo da carga de trabalho da turbina, que sdo acoplados a modelagem do ciclo Rankine
organico ¢ do sistema de aquecimento de agua no software Engineering Equation Solver
(EES®).

Duas perspectivas sao estudadas no primeiro caso:

e (Caso 1A) Acoplamento dos turbogeradores (TGs) e ORC regenerativo e tolueno

como fluido de trabalho (TGs + ORC [Tolueno - Reg.]).

e (Caso 1B) Acoplamento dos turbogeradores (TGs) e ORC simples e tolueno como

fluido de trabalho (TGs + ORC [Tolueno]).

3.4.3 Caso 2 — Aproveitamento dos gases de exaustdo das turbinas principais e da
turbina do sistema de compressao de COx.

Neste caso, a proposta ¢ utilizar apenas duas turbinas a gas principais para geragao de

eletricidade em todas as fases da produgdao da FPSO e aproveitar os gases de exaustdo das
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turbinas principais, juntamente com os gases de exaustdo da turbina que aciona o sistema de
compressao de CO> como a fonte de calor pelo ORC e pelo sistema de aquecimento de agua. A
unidade de compressao de CO, € um processo ja existente na plataforma estudada e ¢ uma
tecnologia desenvolvida para aumentar o nivel de 6leo extraido dos pocos ja existentes através
da injecdo de CO> (mais detalhes em Gallo et al. (2017)). O acoplamento da Figura 15 e da

Figura 22 resulta no sistema global de estudo.
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Figura 22 — Desenho esquematico do ORC acoplado as TG principais — Caso 2
Fonte: Elaboragio propria
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Duas perspectivas sao estudadas no segundo caso:

e (Caso 2A) Acoplamento dos turbogeradores (TGs), turbocompressor (TCco2), ORC
regenerativo e tolueno como fluido de trabalho (TGs + TCco, + ORC [Tolueno -

Reg.]).

e (Caso 2B) Acoplamento dos turbogeradores (TGs), turbocompressor (TCco2), ORC
simples e tolueno como fluido de trabalho (TGs + TCco: + ORC [Tolueno]).



75

3.4.4 Otimizac¢ao do sistema a partir do método algoritmo genético

O modelo ¢ resolvido pelo método de otimizacdo algoritmo genético (AG) no software
EES® com o objetivo de satisfazer a demanda de calor e, simultaneamente, otimizar a geragao
de energia fornecida pelo ciclo Rankine organico para a plataforma FPSO, aliviando o
funcionamento das turbinas principais para atender a demanda total. Este método ¢ uma técnica
heuristica inspirada na biologia evolutiva, como no processo de evolu¢do natural,
hereditariedade, mutagdo e recombinagdo, para solucionar problemas de otimizagao.

De acordo com Souza (2014) o algoritmo genético utiliza populacao de individuos, sendo
que um individuo representa uma solugdo para o problema. Em analogia com a biologia, o gene
¢ a parte indivisivel da representagdo e todos os genes compdem um cromossomo. Em analogia
com a natureza, a informagdo ¢ codificada em cromossomos, evoluindo a populagdo através da
reprodugdo e mutagao.

A reproducdo, chamada de cross-over, se encarrega do cruzamento dos cromossomos dos
pais para formagao de novos individuos. As mutacdes sao as alteragcdes nos genes que podem
ser benéficas ou maléficas, gerando individuos com melhor aptiddo, ou ndo. No algoritmo
genético as mutagdes sdo importantes para aumentar as solugdes possiveis e evitar os
maximos/minimos locais, buscando uma solugdo global. Para que os individuos evoluam para
uma melhor solucdo, ¢ necessario selecionar individuos melhores que os anteriores para
gerarem novos individuos. E importante que varios individuos sejam avaliados de forma a
eliminar solugdes que estejam mais longe da solugdo 6tima Souza (2014).

De acordo com Deb (2001), em relagao aos métodos baseados em gradientes, 0 AG tem
um menor risco de convergéncia para minimos locais, buscando convergéncia para o 6timo
global. No entanto, o esforco computacional ¢ maior devido ao grande nimero de avaliagdes

necessarias para a fun¢do objetivo.

3.4.5 Modelagem do problema para otimiza¢ao a partir do método algoritmo genético

Os sistemas acoplados sao influenciados pela operacao fora de projeto da turbina a gas,
j& que condi¢des fora da nominal impactam diretamente na vazdo massica de combustivel,

vazao massica de ar e temperatura dos gases na exaustdo. Além disso, a poténcia liquida e
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eficiéncia também sdo impactadas a medida que a carga de operacdo das turbinas a gés ¢
alterada, ou seja, o sistema ¢ completamente interdependente e necessita de uma solu¢do que
atenda simultaneamente a demanda de agua quente e de energia elétrica, sendo que esta tltima
possui uma parcela gerada pelo ORC e outra parcela referente a energia gerada pelas turbinas
a gas principais. As Equagdes (19) a (21) apresentam a dependéncia dos parametros de saida
em fung¢do das cargas de operagao das turbinas, Lq, L, € L3, onde Typp € Pymp 30 a temperatura
e a pressao do local onde as turbinas estdo instaladas, as quais sdo assumindas 25°C e 1 atm,

respectivamente.

Te; Pg; mg; WTG1;77TG1 = f(L1; Tamp; Pamp) (19)
T7; P7;my; WTGZ; Nre2 = f(L2; Tamp; Pamp) (20)
Tg; Pg; g; Wrgs; Nres = f (L3; Tamb; Pamp) (21)

Para determinar as propriedades da mistura dos gases de exaustdo das turbinas a gas,
considera-se que os gases sao misturados e ndo hé alteracdo na sua composicao, isto €, o nimero
de moles de cada componente e, portanto, o nimero total de moles da mistura, permanece o
mesmo. A Tabela 9 apresenta a fracdo molar média dos gases de exaustdo da turbina a gas, que
sdo provenientes da queima do gas natural, composto basicamente por metano, cuja composicao

molar ¢ apresentada em Dias (2017).

Tabela 9 — Composicdo dos gases de exaustdo dos TGs.

Componente Fragao molar(%)
N, 75,22
0, 14,34
H,0 6,37
co, 3,16
Ar 0,91

A partir da composicao molar média obtém-se a massa de cada componente, m;, a partir

da relacdo entre a fragdo molar e massa molar, conforme Equagao (22).

A fracdo massica, mf;, é calculada pela razdo entre a massa do componente i ¢ a massa

total da mistura, my,¢4;, conforme Equagao (23).
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m;
mjf; =
fl Mrotal (23)

A massa total ¢ a soma das massas individuais de cada componente da mistura, conforme
Equagao (24).

Mrotqr = My + My + -+ My (24)

A entalpia de cada componente da mistura de géas ideal ¢ obtida através do seu estado

termofisico, conforme Equacao (25).

25
h = (T 23
Para o gas ideal, a entalpia da mistura ¢ obtida a partir da soma ponderada de cada

componente da mistura, conforme apresentado na Equagao (26).

5
hnis = ) mfhy 6)
i=1

Ap6s sair das turbinas a gas, parte dos gases sdo direcionados para satisfazer a demanda
de calor e os gases restantes sdo usados para recuperacdo de calor no ORC. Os balancos de

massa e energia associados a esta mistura sao apresentados nas Equagdes (27) e (28).

Tfl6 + Tfl7 + ms S mll + le (27)

m6h6 + Th7h7 + mShS = mllhll + m21h21 (28)

A demanda de calor, Degg, 4, na plataforma ¢ representada pelo balango de energia no

trocador de calor da Figura 21 e Figura 22. O resultado ¢ apresentado na Equagdo (29) e ¢

resolvido simultaneamente com a demanda de energia elétrica.

0= m21(h21 - hzz) + m23(h23 - h24)
(29)
Deggyq = Maz(haz — ha4)

A modelagem do ciclo Rankine organico foi apresentada na metodologia do capitulo
3.3.1. De acordo com Rowshanzadeh (2011), o fluido organico tem maior peso molecular, o
que aumenta a vazao massica e proporciona uma melhor eficiéncia isentropica, além de menos

perda na turbina do ORC.
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A andlise do Pinch Point nos equipamentos de transferéncia de calor ¢ crucial para
garantir que ndo haja cruzamento de temperatura durante o processo de otimizac¢ao do sistema.
A Figura 23 apresenta o perfil de temperatura dos equipamentos de troca de calor no ORC
regenerativo ¢ as Equacdes de (30) a (34) apresentam as relagdes entre as temperaturas € o

Pinch Point.

a) b)
T
B
ATpp,2
ATpp.3
H
C
2 ATop
G
. Fhiido quente F hiido quente
A (Gas de exaustio) (Fluido de trabalho)
——  Fhido frio Fhuido frio
(Fluido de trabalho) (Fhiido de trabatho)
)
C
Tsv
D|e
ATpp,5
F
Tpp.3
E
Fhido quente
(Fluido de trabatho)
Fhiido frio
(Agua)
Figura 23 — Perfil de temperatura no a) recuperador de calor, b) regenerador e ¢) condensador.

Tppa = Tsp, + ATpp 4 (30)
Ty =Ty — ATy 31
Tp =Tg — ATy 3 (32)
Te =Ty + ATppa (33)
Tpp,3 = Tsv - ATpp,S (34)

A eficiéncia térmica do ciclo Rankine organico ¢ definida como a relagio entre a poténcia
liquida, Wygc, € a entrada de calor no ciclo, Q, prc, como mostrado na Equagdo (35). A

eficiéncia global do sistema ¢ apresentada na Equacao (36) e ¢ definida a partir da relagdo entre
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a poténcia total produzida pelo sistema (turbinas a gas principais + ORC) e a energia liberada
pelo combustivel na cdmara de combustdo das turbinas a gas. O fator de utilizagdo ¢ definido
pela Equacao (37) e refere-se a parcela de energia fornecida pelo combustivel para o sistema

que ¢ usada para geragao de energia ou calor.

W,
Morc = 7 o (35)
Qe,0rc
> Wrgi + Wore (36)

T6tobal = "4 PCD) comp,

. XW+Q (37)
“u = G PCD comp,

As restricdes impostas ao sistema sdo definidas, como mostrado na equacao (38), para
permitir um grau de liberdade suficiente para alcancar os objetivos, onde L;, L, e L3 sdo as
cargas de trabalho das turbinas 1, 2 € 3; Tysx.0rc € @ temperatura maxima alcancada pelo fluido
de trabalho do ORC, que tem como grau de liberdade a temperatura de saturagdo, Ts,;, definida
pela pressdo superior do ciclo (considerada 25 bar), e o limite superior, Ty, max, definido de
modo que esteja abaixo da temperatura de auto-igni¢do do fluido orgénico (por questdes de
seguranc¢a no caso de vazamento), que para o tolueno ¢ 480 °C Dipa-Quimica (2015). O limite
inferior de T;, foi considerado acima de 110°C devido a restricdo do ponto de orvalho acido e
uma pequena faixa de liberdade para as temperaturas de saida dos gases de exaustdo (T;; € T,3)
apos a recuperacao de calor, com o propdsito de aumentar a recuperacao de calor pelo ORC e
sistema de aquecimento de agua, respectivamente. Considerou-se que os Pinch Points devem

ser maiores ou iguais a 10°C, para ndo resultar em grandes equipamentos de troca de calor.

50 < L{[%] < 100
50 < L,[%] < 100
50 < L3[%] < 100
Tsat < TMéx.ORC [OC] < Tsup,méx (38)
110 < Ty,[°C] < 150
110 < T,,[°C] < 150
AT,,[°C] = 10

A Figura 24 apresenta um fluxograma simplificado da resolug¢ao dos sistemas acoplados.
O modelo ¢ resolvido pelo método de otimizagdo de algoritmo genético (AG) no software

EES® com o objetivo de satisfazer a demanda de calor e, simultaneamente, otimizar a geragao
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de energia fornecida pelo ORC para a plataforma FPSO, conforme a funcdo objetivo
apresentada na Equacgao (39), aliviando o funcionamento das turbinas principais para atender a

demanda total.

. Deel
F,=Min |l ——= - - - (39)
Wre1 + Wrgz + Wrgs + Woge
Polinémios Ts; Pg; 1ie; W:/TGI;T?TGI =T i P
Thermoflex® EL) GE LM2500+PY [> Ty; P73 ity Wrg2i iraz = f(L2i Tambi Pamb)
off-design Tg; Ps; Thg; Wrgsi Nrgs = f (L35 Tambi Pamb)

Engineering Equation Solver <:| Acoplamento do QRC e do
(EES®). sistema de aquecimento de

agua

Para atender a demanda

Resolvida pelo a por calor (agua quente)
método de otimizagdo

algontmo genetico % Otimizar a gera@ﬁo

de energia pelo ORC.

Figura 24 — Fluxograma simplificado de resolugdo do acoplamento dos sistemas

De acordo com o manual do software EES®, os trés principais parametros responsaveis
pela identificagdo de um 6timo e pelo esfor¢o de computacao associado sao: os individuos em
uma populagdo, as geracdes e a taxa maxima de mutagdo. Os pardmetros estabelecidos para
solugdo do problema pelo algoritmo genético sdo especificados na Tabela 10. No cruzamento,
os individuos selecionados na etapa anterior sao cruzados com um novo conjunto de individuos.
A mutacdo ¢ aplicada depois do cruzamento e ocorre para garantir maior varredura de
possibilidades e evitar a convergéncia para minimos locais, sendo efetuada pela alteragdo do
valor de um gene de um individuo aleatoriamente na populagdo, ou seja, varios individuos da
nova populagao podem ter um de seus genes alterado. A populagdo ¢ o conjunto de individuos
no espaco de busca da solugdo. A geragdo ¢ a iteracdo completa do AG que depois gera uma

nova populacdo Mitchell (1996).
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Tabela 10 — Pardmetros estabelecidos para a solu¢do do modelo pelo AG.

Parametros Estabelecido
Geragoes 128
Populacdo 32
Taxa de mutacao 0,7
Taxa de cruzamento 0,85

No caso 1, nos periodos de produ¢ao em que existem apenas duas turbinas principais em
operacdo devido a baixa demanda de energia, a modelagem ocorreu da mesma forma que para
os periodos com trés turbinas principais. No entanto, uma das correntes deixara de existir no
balango de massa e energia do misturador, bem como Lz e W3 sdo descartados das restrigdes
e da fung¢ao objetivo.

No caso 2, através dos polinomios gerados com os dados fornecidos pelo software
Thermoflex® em funcao da carga de trabalho para a turbina a gds GE LM2000, ¢ possivel obter
a vazao massica e a temperatura dos gases de exaustdo das turbinas do sistema de compressao
de CO» que atendem as demandas da Tabela 11. Estes gases sdo usados como uma parcela da
fonte de calor, o que contribui com a geracao de eletricidade e de 4gua quente em cada periodo

de operacao da FPSO.

Tabela 11 — Demanda média anual de poténcia da turbina de compressdo de CO2

Periodo TC CO; [MW]
Ano 3 12,74
Ano 12 16,15
Ano 15 16,07
Ano 18 6,90
Ano 21 6,86

3.4.6 Analise econémica preliminar

O estudo da viabilidade econdmica do investimento € um passo importante no processo
de tomada de decisdo. Para estimar o investimento total de capital (TCI), ¢ usada a metodologia
proposta por Bejan & Moran (1996) e aplicada por Pierobon et al. (2014) para o estudo da

recuperacdo de calor em plataforma offshore. A estimativa dos custo de compra dos
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equipamentos (PEC), bem como dos custos diretos (DC) e indiretos (IC) sdo calculados

conforme apresentado na Tabela 12.

Tabela 12 — Divisdo do investimento total do capital (TCI)

Custo de investimento total (TCI) [+11

1. Custo fixo de investimento (FCI) DC +1IC
A. Custos diretos (DC)

v Custo de compra de equipameto (PEC)

v Instalagdo dos equipamentos comprados 15% PEC

v" Tubulagdes 35% PEC

v Instrumentag¢io e controle 12% PEC

v' Equipamentos e materiais elétricos 13% PEC
B. Custos indiretos (IC)

v’ a) Supervisio e engenharia 4% DC

v b) Custo de construgdo e lucro do construtor 15% DC

v Contingéncias 10% de a)eb)

Il Outras despesas

v" Custo de startup 4% FCI

v’ Capital de giro 15% TCI

v Custo de licenciamento, pesquisa e desenvolvimento 7,5% FCI

v’ Previsdo para fundos utilizados durante a construgio 7,5% FCI

Fonte: Pierobon et al. (2014)

Os custos de compra dos equipamentos sdo calculados a partir da contribui¢ao do custo

da bomba (PEC)), do gerador elétrico (PECgy,,), da turbina do ORC (PECr), da caldeira Gnica
(PECorg), do regenerador (PEC,.4) € do condensador (PEC,). As correlagdes dos custos dos
equipamentos sdo apresentadas na Tabela 13, onde Vi{ger ¢ a energia elétrica produzida pelo

gerador, Qucos Qepa> Qs € AT ecos ATmievas ATmi sy 30 as taxas de calor e as diferengas de
temperatura média logaritmica no economizador, evaporador e superaquecedor,
respectivamente. As fun¢des de custo foram modeladas em anos diferentes, conforme notado
pelas referéncias (Ref), portanto, elas sdo ajustadas através do historico indice de pregos (price
index) de nimero 245519 (2017), para normaliza-las para o custo atual.

A viabilidade econdmica do sistema proposto ¢ calculada usando o método do valor
presente liquido (VPL) apresentado na Equacao (40), onde a estimativa do custo de manutencao
¢ operagdo € aproximadamente 6% do custo total do investimento, ou seja, Mas = 1,06 Lian et
al. (2010); t e i referem-se a vida util e a taxa de juros do investimento, respectivamente; I.,mp
¢ a economia de combustivel e I¢p,0s rendimentos anuais associados as emissdes de CO»
evitadas. Os paises que emitem quantidades menores do que o permitido podem converter para
crédito de carbono, o qual pode ser negociado com outros paises que emitem além do que ¢
permitido. Esse modelo de cambio permite que os paises atinjam seus objetivos de emissdes

através da compra de créditos de carbono.
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Tabela 13 — Fungdes para estimativa de custo para os diferentes componentes

Componente Fung@o de custo Ref?
1-0.808\*] . o7
Bomba PEC, =378(1+ (—) W
1-n,
. 095
Gerador PECye, = 60W,,
Turbina PEC; = —16610 + 716W,"°

. 0.8 . 0.8 .
( Qeco ) +< Qeva ) +< Qsu )
ATml,eco ATml,eva ATml,su

PECyeq = 187 + 254,

0.8
Recuperador de

calor PECOTB = 3650

+ 1182017, + 658m 12

Regenerador
(Aletado)
Condensador

PEC,, = 30800 + 890A4%81
(Casco e tubo)

Com base nas informagdes fornecidas pelo projeto da FPSO, ha quatro turbogeradores
(trés turbogeradores no caso 2) que se revezam em ciclos operacionais para atender a demanda
ao longo de todo o ano, o que ¢ compativel com trés turbogeradores (dois turbogeradores no

caso 2) que funcionam 24 horas por dia durante 365 dias no ano.

21
VPL = Z(Iwmb +1co,)/(1+ D)t — Ma,TCI (40)

t=1

Conforme citado por Dias (2017) a metodologia usada pelo BNDES (Banco Nacional do
Desenvolvimento) para o calculo da taxa de juros de longo prazo (TJLP) considera, além da
taxa basica, o spread basico e o spread de risco do investimento. Quando o valor desta taxa
excede 6%, € preciso corrigi-l4 através do fator de capitalizacdo do saldo devedor (FC),

conforme Equacao (41).

o (+TJLP)

41
1,06 “1)

b > IPierobon et al. (2014); *Lozano et al. (1993); *Lian et al. (2010); “Walraven et al. (2015); *Valero et
al. (1994); *Hall et al. (1990)
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A taxa de juros que incide sobre o saldo devedor, i, ¢ calculada em funcao do fator de
capitalizacdo e do spread, conforme apresentado na Equacao (42). O spread de acordo com o

BNDES (2017) chega até 3,57% a.a, e sera usado no calculo da taxa de juros.

i = FC(spread + 0,06) (42)

3.5 Modelagem fora de projeto (Off-Design) do ciclo Rankine organico

Até o presente momento, as analises dos ciclos foram realizadas por um aspecto que pode
fornecer resultados e conclusdes relevantes, mas que ndo retrata com tanta precisdo uma
situagdo real dos equipamentos. Para cada caso analisado, ¢ de interesse obter um aspecto
quantitativo da energia residual que o ORC pode recuperar, porém, sem a preocupacao de que,
na realidade, o projeto do ciclo de recuperagdo deve ser o mesmo para todos os periodos de
producdo da plataforma FPSO. Para tornar o estudo mais realistico, a modelagem dos ciclos ¢
efetuada definindo alguns aspectos de projeto e posteriormente a simulagdo se da para

condig¢des fora de projeto (off-design).

3.5.1 Dimensionamento dos trocadores de calor dos ciclos

O dimensionamento e detalhamento dos trocadores de calor para o ORC simples e
regenerativo ¢ um ponto importante devido a limitacdo de peso e espaco nas plataformas FPSO.
O baixo coeficiente convectivo para fluidos gasosos exigiria grandes areas de troca de calor em
trocadores de calor casco e tubo convencionais, portanto, optou-se pelo estudo de trocadores de
calor compactos do tipo tubo aletado (placa continua) para atuar como recuperador de calor e
regenerador, e um trocador de calor do tipo casco e tubo para atuar como condensador. A

modelagem completa dos equipamentos estd detalhada no Apéndice B.
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3.5.2 Otimizacio Multiobjetivo do Recuperador de calor, Regenerador,
Dessuperaquecedor e Condensador.

Em plataformas do tipo FPSO, o peso e o espago ocupado pelos equipamentos sdao
variaveis de grande importancia para a estabilidade do navio. O custo de produgdo dos
equipamentos também ¢ uma varidvel importante de decisdo, o que estd relacionado
diretamente com a area de troca de calor dos trocadores de calor. Com base nessas limitagoes,
uma otimizac¢ao multiobjetivo € efetuada de forma a minimizar o peso, a area de troca de calor
e o volume ocupado pelos equipamentos.

A estimativa do peso de cada equipamento se da a partir de sua geometria, considerando
apenas os tubos e aletas, ou seja, o peso da carcaca e dispositivos de fixacdo dos trocadores de
calor ndo sao contabilizados. Apesar da abordagem nao ser precisa, ela nos fornece informacdes
relevantes, porém subestimadas do peso total dos equipamentos.

Para o recuperador de calor, o regenerador e o dessuperaquecedor, a estimativa do peso
do equipamento pode ser feita considerando o volume total das aletas e dos tubos. A Equacao
(43) apresenta o volume total das aletas, que € usado para determinar o peso total das aletas de
placa continua em fun¢do da massa especifica do material de fabricacao das aletas, conforme
apresentado na Equacdo (44). O peso total dos tubos depende do volume de material para
fabricacdo dos tubos e da massa especifica do material, conforme Equagdes (45) e (46). O peso
total pode entdo ser obtido pela soma dos pesos das aletas e dos tubos, conforme apresentado
na Equagdo (47). Para o condensador apenas o peso dos tubos ¢ contabilizado, pois se trata de

um trocador de calor do tipo casco e tubo, nao possuindo aletas.

L D(Z)t
Yateta= E B.A— NTotal-n'T € (43)
44
Pesogieta = Vaieta- Paleta 49
D2, D2 (45)

Vtubos: NTotal- L.m. _— 4 i
46
Pesotypos = Ytubos Prubos (40
(47)

Pesorotar = PeSOgieta + PeSOtypos

A area de troca de calor total, Ar,¢q;, € @ contribuicao da area de troca de calor de cada

equipamento (ver Apéndice B), conforme apresentado na Equacao (48).
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Arotal = Arotair + Atotaiz + Arotaiz + Arotaia (48)

O volume total ocupado pelos equipamentos, Vr,.q;, € obtido pela contribuicdo do
volume ocupado pelo evaporador, regenerador, dessuperaquecedor e condensador,

respectivamente, conforme Equagdo (49).

VTotal: (VTotal)Evap. + (VTotal)Reg. + (VTotal)Dessup. + (VTotal,co)Cond. (49)

O projeto preliminar dos equipamentos de transferéncia de calor deve atender algumas
restricdes impostas na otimizacdo multiobjetivo, que levam em consideragdo os parametros
comercialmente usuais, como o numero de passes nos tubos, o comprimento dos tubos e o
diametro dos tubos. Além disso, o nimero de tubos para cada equipamento ¢ limitado de forma
que a velocidade do fluido no interior dos tubos fique dentro das velocidades recomendadas por
Coulson & Richardson (2005): para liquidos, entre 1 e 3 m/s ; para gases e vapores a pressao
de vacuo, entre 50 e 70 m/s; e para gases e vapores a alta pressdo, entre 5 ¢ 10 m/s. Por fim, a
perda de carga do escoamento na zona de alta pressao ndo deve ser maior que 30 kPa e na zona
de baixa pressao nao deve exceder 2 kPa, e ainda, a perda de pressao dos gases de exaustdao
deve ser inferior a 10 kPa, bem como a perda de pressdo da agua de arrefecimento do fluido
organico no dessuperaquecedor e condensador. As restrigdes impostas na otimizacdo dos
trocadores de calor compactos para a configuracao 7,75 — 5/8T, assim como as restricdes do
condensador do tipo casco e tubo sao mostradas na Tabela 14. As mesmas condigdes e restrigdes
sdo adotadas para o dimensionamento dos equipamentos do ORC simples, entretanto, ao usar a
configuracao 8,0 — 3/8T, o numero de tubos ¢ modificado em fungdo das velocidades
recomendadas para os fluidos devido a diferenca do didmetro nominal dos tubos em relacdo a
configuragdo 7,75 — 5/8T.

A otimizacdo multiobjetivo evolutiva ¢ implementada em ambiente do software
Matlab®/Simulink com o proposito de minimizar a fun¢do multiobjetivo, Fo, que esta
relacionada ao peso, a area de troca de calor e ao volume ocupado pelos equipamentos dos

ORC:s, conforme Equacao (50), sujeita as restricoes da Tabela 14.

. 50
E, = Mln(ATotal; Pesorotar; VTotal) (50)



Tabela 14 — Restri¢des da otimizagdo multiobjetivo

(400 > Nyypq[—] = 1000)

1> Ny[-]=3

Q 173=zLm]=2732
1,0 > B[m] = 6,0

AP, pyap[kPa)] < 20

AP, pyap[kPal <10

(140 > Npprqr[—] = 400)

1> N,[-]=>3

< 1,73 > L[m] = 7,32 \
1,0 > B[m] = 6,0

AP; peg[kPal < 10

\_ APe‘Reg[kPa] <1 J

(1300 > Nyorar[—] = 3500)

1> N,[-]>3

Q 173=Lml=732 |
1,0 = B[m] = 6,0

AP; pessuplkPa] < 10

. APe,Dessup [kPa] < 1 J

700 = Nyopar[—] = 3500
1>N,[-]=3
1,73 > L[m] = 7,32
0,016 > D,.[m] = 0,050
AP; cona [kPa] < 10

Recuperador de
calor

Regenerador

Dessuperaquecedor

Condensador

3.5.3 Sistema de equacoes nao-lineares do modelo fora de projeto do ciclo Rankine

organico
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A modelagem da turbina a vapor do ORC ¢ baseada na lei do cone proposta por Stodola

(1922) e usada em Pierobon et al. (2014), que relaciona a vazao massica do fluido organico, my,,

a temperatura do fluido na entrada da turbina, Ty, € as pressoes na entrada e saida da turbina, P,

e Pg, conforme apresentado na Equacdo (51), onde Cr € a constante da turbina.
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My Ty

Cr = ——— (51)
VP2 — P’

A eficiéncia da turbina do ORC fora das condi¢gdes nominais ¢ modelada a partir da
equagao proposta por Schobeiri (2005) e usada por Pierobon et al. (2014) e Mondejar et al.
(2017), e ¢ uma funcdo dos parametros de projeto designados pelo subscrito “Proj” e pelos
parametros fora de projeto da turbina designados pelo subscrito “of f”, onde n;s r € a eficiéncia
isentrépica da turbina; N ¢ a rotacdo da turbina em rpm e Ah;s ¢ a variagdo de entalpia
isentropica, conforme apresentado na Equacdo (52). Para simplificagdo, considera-se que a

rotacdo permanece constante nas condigdes de projeto e fora do projeto, portanto, a razao

Noff/NProj =1
nS,T,off _ Noff AhS,Proj 2 _ Noff AhS,Proj (52)
nS,T,Proj NProj AhS,off NProj AhS,off

A desempenho da bomba ¢ outro aspecto importante na andlise fora de projeto e sua

modelagem ¢ dada por um polindmio de terceiro grau em funcdo da razdo entre a vazao
volumétrica fora de projeto, V, 7> € a vazdo volumétrica de projeto, Voro j» dado pela Equagdo
(53), conforme proposto por Veres (1994), onde c; = —0,029265, c, = —0,14086, c; =
0,3096 e c, = 0,86387.

. 3 . 2 .

|4 % V
—nb'Off = (_ Off> + Cy ( . Off> + C3 < . Off> + Cy (53)
Mb,Proj VProj VProj VProj

A modelagem fora das condi¢des nominais dos equipamentos de troca de calor ¢ baseada

na metodologia apresentada em Knopf (2012), a qual mostra que mantendo a mesma area de
troca de calor, o coeficiente global, U, dos trocadores de calor fora de projeto pode ser obtida a
partir da Equagéo (54), que € influenciada pela vazdo massica fora de projeto, m, s, € pela
vazao massica de projeto,1ip,,j, assim como pelas propriedades dos fluidos em condigdes de

projeto e fora de projeto.
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k0'7CO’3
U,rr. A m 06 ( uos )
off- 4 _ [ Moss of f (54)

0, 0,3
UPT‘O]" A k 7Cp
ﬂ0'3 p X
T0]j

A queda de pressao nos trocadores de calor ¢ avaliada pela Equagao (55), que e funcao

mProj

da queda de pressdo, APpy,j, € vazdo massica, Mpy,j, de projeto, € da vazdo mdssica fora de

projeto.

: 2
APoss _ <m0ff> (55)
APProj mProj

O fsolve do Matlab® ¢ utilizado para a resolugdo do problema fora de projeto. Esta
ferramenta possui a finalidade de resolver sistema de equagdes nédo lineares do tipo f(x) = 0.
A Figura 25 apresenta o fluxograma da rotina de solucao para o problema fora de projeto. Os
parametros de entrada sdo importantes para a rdpida convergéncia e a solu¢do precisa do
problema. Os dados do projeto de cada ciclo sdo usados para a solu¢cdo do modelo, pois
influenciam diretamente nos parametros de saida e condi¢des de operagdao fora de projeto,
conforme apresentado nas Equagdes (51) a (55). Os valores inicias sao fundamentais, pois ¢ de
onde iniciara a procura pela solugdo do sistema nao linear. Portanto, como a solu¢ao sera algo
em torno das condi¢gdes do projeto, os valores iniciais, X0, escolhidos sdo os parametros de
projeto dos ciclos. Por fim, o proposito ¢ obter os pardmetros de saida em condigdes fora de
projeto.

A pressao deslizante (Sliding Pressure) € a estratégia de controle da pressdao do vapor na
caldeira em ciclos a vapor d’agua em carga parcial, a qual ¢ usada atualmente em ciclos Rankine
organicos, conforme a planta estudada por Casella et al. (2012) e estudos realizados por Thern
(2017) e Pierobon et al. (2014). Esta estratégia possui como caracteristica a permanéncia dos
dispositivos de controle da turbina completamente abertos em uma grande faixa de vazao de
vapor. Entretanto, a vazao volumétrica do vapor ¢ controlada pela pressdo do vapor na caldeira,
onde a temperatura do vapor permanece praticamente constante, de modo que a eficiéncia do
ciclo ndo seja tdo impactada e para evitar tensdes na turbina causadas por mudangas de
temperatura. De acordo com Cao & Dai (2017), este comportamento ¢ um pouco diferente para
recuperacdo de calor em um ciclo combinado, pois o calor recuperado pelo recuperador de calor
do ORC ndo pode ser regulado, e por este motivo, uma temperatura variavel ¢ aplicada na

entrada da turbina do ORC.



Proj =1, T11, Mproj,
UAproj: Pg, (CT)projs
DPpyoj, Verojs Ahisproj,
np.Proj' nis.T,Proj

Fsolve(XO0, Proj) | Inicio

. Valores iniciais:
Determina as propriedades X0 =1y, Pa, Tpp 2.
dos fluidos A Topr T12: T T, Ty,
mg

v
APyrr, UAoss 5
£
1
o
x
v
Testa f(1..n)
Ndo
Sim 77‘7'.41 PAI Tpp,Z' Tpp,lr WT' WB' TAIATpps' .
Ty5,Tg, T¢, Ty, Mg Neictor 7],—,,7’0[)«' Up_off Fim
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Figura 25 — Rotina de solugdo do sistema néo linear da modelagem fora de projeto.
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

4.1 Comparacao dos fluidos de trabalho no ciclo ORC

Com o propoésito de verificar as caracteristicas dos fluidos organicos, uma situagdo
hipotética ¢ proposta: A fonte de calor ¢ inicialmente o ar a alta temperatura; as simulagdes sao
realizadas considerando a temperatura de condensagdo de 40°C; a temperatura da agua de

arrefecimento no condensador ¢ 25°C e a temperatura da fonte quente ¢ 400°C.

4.1.1 Temperatura de Condensacio de 40°C — Ar a 400°C

As simulagdes ocorreram considerando uma vazao massica de 10 kg/s de ar a 400°C. A
pressdo de condensacao ¢ fixada em funcdo da temperatura de condensagdo e dois pardmetros
dos ciclos sdo variados simultaneamente: a pressdo superior € a vazao massica do fluido
organico dos ciclos. Com estas combinacdes de resultados, ¢ possivel identificar o ponto de
maxima poténcia e maxima eficiéncia. Os resultados sdo identificados por um adimensional,
conforme apresentado na Equacdo (56), o qual ¢ a razdo entre vazao madssica de gas em alta

temperatura, 1mg, € vazdo massica de fluido organico do ciclo, m..

_my

Y= (56)

e

Os resultados graficos sao apresentados no Apéndice C para o ciclo Rankine organico
simples, identificado pelo fluido de trabalho entre colchetes “[Fluido organico]”, e para o ciclo

regenerativo, que ¢ identificado pelo fluido de trabalho entre colchetes e a abreviatura C/Reg.

4.1.1.1 Poténcia e Eficiéncia

A Tabela 15 e Tabela 16 apresentam o resumo dos resultados obtidos para o ponto de

maxima poténcia liquida, W, ., para os diferentes fluidos organicos. Verifica-se que usando os
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fluidos R601, R141b e Tolueno obtém-se as maiores poténcias e eficiéncia térmica, até mesmo
no ORC simples. Os fluidos R227ea, R134a e R123 apresentaram os piores desempenhos, assim
como os menores resultados para poténcia liquida, tendéncia que ocorreu tanto para o ciclo
simples quanto para o ciclo regenerativo.

Fica evidenciada a dependéncia do desempenho dos ciclos em relacdo a vazao maéssica e
pressdo superior do ciclo. O ciclo regenerativo mostra-se superior ao ciclo simples para todos
os fluidos analisados. Além disso, as razdes de vazdes massicas, ¥, para o ciclo regenerativo
sao menores em relacdao ao simples, o que indica maior vazao massica através do ciclo, o que
infere maiores equipamentos, mas que deve ser ponderado em relagdo a maior poténcia liquida

disponivel.

Tabela 15 — Resumo dos resultados para a maxima poténcia liquida obtida com o ciclo Rankine organico simples (Tcond:
40°C; Tfonte: 400°C)

Wy, P T, m

N° ASHRAE Nome Lméx y o ge L eond

kw] " [bar] [°c]  [kg/s]

R227ea 1,1,1,2,3,3,3- 3165 9,0 25 0420 59,7 765
Heptafluorpropano
1-Cloro-1, 1-

R142b ) 5353 152 40 0,860 60,6 71,1
difluoretano

R134a 1 1,1,2- 3885 110 40 0720 60.6  74.6
Tetrafluoretano

R124 2-Cloro-LI1.2- 409 ¢ 110 25 0570 597 748
tetrafluoretano

R600a Isobutano 4564 12,9 30 1,390 60,1 73,1

R600 Butano 5150 14,6 30 1,580 59,9 718

R601 Pentano 6383 182 30 1,580 61,2 68,5

RI123 2.2-Dicloro-1, 1, 1= a5 101 30 0810 598  68.8
trifluoretano
1,1,1,3,3-

R245fa 528,0 15,0 30 0,750 59,7 71,5
Pentafluorpropano
1,1,2.23-

R245ca 5982 17,0 35 0,890 59,7 698
Pentafluorpropano

R141b L I-Dicloro-I-— oy 1 556 40 0890 602 667
fluoretano

- Tolueno 928,1 264 35 2,09 59,8 619
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Tabela 16 — Resumo dos resultados para a maxima poténcia liquida obtida com o ciclo Rankine organico regenerativo
(Tcond: 40°C; Tfonte: 400°C)

VVl.méx p TgTC Meond

N° ASHRAE Nome 7
w] ¢ [bar] [°c]  [kg/s]
R227¢a L1,1,2,3,3,3- g0sg 146 25 0372 1244 1219
Heptafluorpropano
R142b I-Cloro-1, I- 15105 189 40 0383 1032 1242
difluoretano

R134a 1 1,1,2- 9648 150 40 0315 1028 1302
Tetrafluoretano

R124 2Cloro-LL12- g0y ¢ 159 25 0278 11701 1231
tetrafluoretano

R600a Isobutano 1269.0 22,7 30 0783 1438 1029

R600 Butano 1318,0 247 30 0,924 1555 96,0

R601 Pentano 14619 253 30 0,850 1342 103,

2,2-Dicloro-1, 1, 1-

R123 1436,5 24,5 30 0,385 129,6  105,9

trifluoretano
1,1,1,3,3-
R245fa 11772 174 30 0,336 85,2 133,6
Pentafluorpropano
1,1,2,2,3-
R245ca 1387,6 22,8 35 0,425 119,2 1122
Pentafluorpropano
1, 1-Dicloro-1-
R141b 1553,1 23,1 40 0,435 8773 123,6
fluoretano
- Tolueno 1901,8 32,0 35 1,03 1258 30,2

No ciclo regenerativo, para a maioria dos fluidos analisados, a temperatura de saida dos

gases do recuperador de calor, Ty, permanece acima de 100°C, o que reduz a possibilidade de

condensacdo dos gases de exaustdo. No ciclo simples o ponto de maxima poténcia resulta em
temperaturas baixas, o que pode levar a formagdo de componentes acidos.

A Tabela 17 e Tabela 18 apresentam o resumo dos resultados para o ponto de méxima
eficiéncia, 1y4,. Nota-se que a méaxima eficiéncia ndo se encontra no ponto de maxima
poténcia, o que indica que ¢ preciso ter bem estabelecido o critério de selecdo do fluido de
trabalho. Se o critério for eficiéncia, a poténcia liquida pode ficar prejudicada, assim como a
eficiéncia, se o critério for a poténcia liquida. Usando o tolueno como fluido de trabalho no
ORC regenerativo, obtém-se uma eficiéncia térmica de até 37,2%, no entanto, a poténcia liquida
resultante ¢ bem inferior a do ponto de méxima poténcia. Em todos os casos, o ciclo
regenerativo resulta em eficiéncia e poténcia superior em relagao ao ciclo simples.

O fluido R601 apresenta relativamente alto rendimento, porém, este fluido apresenta o
limitante da sua baixa temperatura de autoigni¢do de 260°C, enquanto que para o tolueno ¢ de
480°C. Para o ponto de maxima poténcia liquida apresentado, a maxima temperatura do ciclo,

ou seja, a temperatura na entrada da turbina ¢ de 228,5°C para o R601 ¢ 306,3°C para o tolueno,
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permanecendo abaixo da temperatura de autoignicdo. O mesmo ocorre para o ciclo simples,
contudo, no ponto de méxima eficiéncia apresentado na Tabela 18, a temperatura maxima ¢ de
390,5°C para o R601, o que ultrapassa a sua temperatura de autoigni¢cdo e o torna impraticavel
para alta temperatura da fonte de calor. Usando o tolueno, a temperatura maxima ¢ de 386,1°C,
permanecendo abaixo de sua temperatura de autoigni¢do, portanto, ¢ o mais indicado para o

uso.

Tabela 17 — Sintese dos resultados para a maxima eficiéncia obtida com o ciclo Rankine organico simples (Tcond: 40°C;
Tfonte: 400°C)

o w, Pressao Tgre  Meona
N° ASHRAE Nome W) Nomax [bar] c] [kg/s]
R227¢a L11,2,3,3,3- 5165 90 25 0420 597 765
Heptafluorpropano
1-Cloro-1, 1-
R142b . 5353 152 40 0,860 60,6 71,1
difluoretano
R134a L1, 1,2- 3885 110 40 0720 60.6 746
Tetrafluoretano
R124 2Cloro-LL12- 309 ¢ 110 25 0570 597 748
tetrafluoretano
R600a Isobutano 4564 12,9 30 1,390 60,1 73,1
R600 Butano 515,0 14,6 30 1,580 59,9 71,8
R601 Pentano 638,3 182 30 1,580 61,2 68,5
R123 2.2-Dicloro-1, 1, 1- 63, 5 151 30 0810 598 688
trifluoretano
1,1,1,3, 3-
R245fa 5280 15,0 30 0,750 59,7 71,5
Pentafluorpropano
1,1,2,2,3-
R245ca 598,2 17,0 35 0,890 59,7 69,8
Pentafluorpropano
1, 1-Dicloro-1-
R141b a 716,2 20,8 40 0,940 67,3 65,1
uoretano
- Tolueno 928,1 26,4 35 2,00 59,8 61,9

Tabela 18 — Sintese dos resultados para a maxima eficiéncia obtida com o ciclo Rankine organico com Regeneragdo. (Tcond:
40°C; Tfonte: 400°C)

N° W, Pressdo Tyre Meond

ASHRAE Nome w] "™ [par] T [°C] [kg/s]

R227ca LD DL23.3.3 eosg u6 25 0372 1244 121,9

Heptafluorpropano
R142b I-Cloro-1,1- 1) 165 189 40 0383 1032 1242
difluoretano

Ri34a 1, 1,1,2- 9357 154 40 0334 1193 1229
Tetrafluoretano

R124 2-Cloro-LI1.2- o0 ¢ 159 25 0278 117,1 1231
tetrafluoretano

R600a Isobutano 1269,0 22,7 30 0,783 143,8 102,9
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(Continuagéo)
N° Nome W, ~ Pressao Tyre Meond
ASHRAE [kw] "™* [bar] [°C] [kg/s]
R600 Butano 1269,7 25,7 35 1,012 174,7 87,6
R601 Pentano 1164,1 32,5 30 1,610 239,0 57,6
Rig3 ~ 22Diclorol L= a500 978 30 0500 1810 828
trifluoretano
1,1,1,3, 3-
R245fa 1171,1 17,5 30 0,341 89,7 131,6
Pentafluorpropano
1,1,2,2,3-
R245ca 1366,8 23,1 35 0,439 127,7 108,5
Pentafluorpropano
1, 1-Dicloro-1-
R141b 1500,4 23,3 30 0,455 101,7 118,0
fluoretano
- Tolueno 1313,9 37,2 35 1,9 241,0 75,1

4.2 Comparacio entre o ciclo Rankine organico, Kalina e supercritico com CO:

utilizando gases de exaustao da FPSO.

A comparagdo entre os ciclos para recuperacao de energia ¢ um importante ponto para o

prosseguimento do estudo, pois apontard o ciclo com maior potencial de recuperacao de

energia. Os ciclos sao simulados em condigdes realistas, usando os gases de exaustao da

chaminé para diferentes periodos de operagao da plataforma, conforme apresentado na Tabela

19, os quais ndo serdo usados para nenhum efeito de recuperagdo de calor no processo. Além

disso, nota-se que as vazdes massicas e as temperaturas sao bem similares, o que resultaria em

conclusdes bem proximas. Portanto, apenas os dois extremos sdo analisados: o periodo de

maxima exergia disponivel (exergia fisica + exergia quimica) e posteriormente o ponto de

minima exergia disponivel. A Tabela 20 apresenta a composi¢ao molar dos gases de exaustao

da chaminé.

Tabela 19 — Informagdes referentes aos gases de exaustio da chaminé para cada periodo de exploragdo de petroleo.

Periodo Turbinas Demanda n\llaiaszseil((:)a Temp. Pressdo  Entalpia Ef);:irf;a (}13;?;%;2
ativas [MW] [ke/s] [°C] [kPa] [kW] (kW] (kW]
Ano 3 3 63,74 35,54 500,0 102,7 18285 7476,2 390,3
Ano 12 3 65,00 36,10 500,8 102,7 19126 7822.,8 4123
Ano 15 3 62,97 38,15 499,1 102,5 19582 7992.4 415,5
Ano 18 2 42,89 16,58 502,8 104,2 8579 3537,7 183.,8
Ano 21 2 40,70 23,20 499,2 103,6 11910 4881,3 248.9
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Tabela 20 — Composicdo molar dos gases de exaustdo para cada periodo de exploragdo.

Periodo  No[%]  Os[%] H.0[%] CO.[%] Ar[%]

Ano3 75,21 14,31 6,4 3,17 0,91
Ano 12 75,20 14,27 6,43 3,19 0,91
Ano 15 75,22 14,34 6,37 3,16 0,91
Ano 18 75,20 14,28 6,43 3,19 0,90
Ano 21 75,24 14,4 6,33 3,13 0,90

O estudo realizado no capitulo 4.1 apresentou o R601, R141b e tolueno como os fluidos
com maior potencial para geragao de poténcia nos ORCs estudados. Vélez et al. (2012) apontam
o tolueno como o fluido utilizado pela empresa Triogen para aplicagdes de recuperagao de
energia, cuja temperatura da fonte € superior a 350°C. Além disso, Siddiqi & Atakan (2012)
investigaram hidrocarbonetos a partir do n-pentano até n-dodecano em comparagdo com agua,
benzeno e tolueno para aplicacdo em ORC para recuperagao de energia residual de uma turbina
a gas. Verificou-se que para uma fonte de calor a uma temperatura mais alta, 500 °C, n-
dodecano e tolueno sdo fluidos adequados. Diante disto, o tolueno sera o fluido de trabalho

utilizado nos estudos realizados adiante.

4.2.1 Ano 15— Periodo de maxima exergia disponivel

De acordo com a Tabela 19, a méxima disponibilidade exergética encontra-se no ano 15,
cuja temperatura dos gases na chaminé ¢ 499,1°C e vazao massica de 38,15 kg/s. O resumo dos
resultados das simulagdes para o ponto de maxima poténcia liquida ¢ mostrado na Tabela 21.
No Apéndice D sdo apresentados os resultados completos das simulacdes.

Nota-se que os ciclos organicos alcangam poténcia liquida superior aos outros ciclos,
destacando-se o regenerativo que apresenta também a maior eficiéncia térmica. Uma
desvantagem dos ORCs ¢ a grande vazao massica de agua de arrefecimento no condensador, o
que impacta diretamente no tamanho do equipamento. A poténcia liquida obtida através da
recuperagdo de calor pelo ORC regenerativo (ORC R) corresponde a 7,8% da poténcia total
demandada deste periodo (conforme apresentada na Figura 19), acompanhada de uma eficiéncia
térmica de 32,5%. O ciclo Kalina além de apresentar relativamente baixa poténcia liquida, ndo
se mostra eficiente na recuperagdo de energia dos gases de exaustdo. Ademais, a pressao
superior dos ciclos Kalina e supercritico com CO2 (sCOy) ¢ bastante elevada em relagdo ao

ORC, o que pode se tornar uma desvantagem na implementagdo destes ciclos. A maxima



97

temperatura do ORC no ponto de méxima poténcia ¢ 318,2°C usando o ORC S e 311,0°C ao
usar o ORC R.

Tabela 21 — Resumo dos resultados para o ponto de maxima poténcia liquida (Ano 15).
Pressdo Pressdo

. . W, o T, m
Ciclo Fluido tmax o guperior inferior ¥ gre cond
kW] [bar] [bar] [°c]  [kg/s]
sCO» CO, 2877,9 27,7 300 73,89 0,89 2529 180,1

ORCS  Tolueno 4751,7 264 35 0,08 1,66 653  316,6
ORCR  Tolueno 4920,7 32,5 35 0,08 1,55 137,2 243,7

Kalina H,O/NH3; 2945,0 19,3 100 12,95 3,18 1342 2939

Os resultados referentes ao ponto de maxima eficiéncia sao apresentados na Tabela 22.
Nota-se que para os ciclos sCO2 e ORC R a eficiéncia ¢ incrementada, entretanto, a poténcia
liquida se reduz, o que corrobora que o ponto de maxima poténcia ndo ¢ necessariamente o de
maxima eficiéncia. Para o ORC simples (ORC S), o ponto de maxima poténcia coincide com o
ponto de maxima eficiéncia, portanto, a temperatura maxima do ciclo ¢ a mesma do caso de
maxima poténcia. No ORC R a temperatura maxima ¢ de 394,6°C, o que mostra que a maxima
temperatura ¢ bastante inferior a temperatura de autoigni¢do do tolueno, tornando factivel sua
utilizacao para as condi¢des estudadas.

O ciclo sCO; exige baixa vazdo massica de dgua no condensador, o que sugere um
tamanho reduzido deste sistema em relacdo aos outros casos. Em contrapartida, o ciclo
supercritico funciona com pressdes relativamente elevadas, o que ¢ uma desvantagem devido a
necessidade de materiais com maior resisténcia mecanica, além de nao produzir altas taxas de

geragao de poténcia em relagdo aos outros ciclos.

Tabela 22 — Resumo dos resultados para o ponto de maxima eficiéncia (Ano 15).
: Pressdo Pressdo
W

G T m
Nmax SUperior inferior ¥ are cond
[kW] [bar] [bar] [°C]  [kg/s]

Ciclo Fluido

sCO2 CO2 25624 323 300 73,89 1,15 2955 128,6
ORCS Tolueno 4751,7 26,4 35 0,08 1,66 653  316,6
ORCR Tolueno 45749 37,6 35 0,08 2,12 209,99 181,6

Kalina H>O/NH; 29450 19,3 100 12,95 3,180 134,2 2939
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A medida que a razdo entre as vazdes massicas, ¥, ¢ reduzida, a temperatura dos gases
de exaustdo na saida do recuperador de calor também se reduz. Para o ORC simples, a
temperatura torna-se muito reduzida (minima de 64,14°C para o ORC S e 96,30°C para o ORC
R), o que provocara a condensacdo do vapor d’agua presente. Os gases podem conter
componentes que reagem com a agua e resultam em substincias altamente corrosivas e
oxidantes, como o dcido carbonico, danificando o recuperador de calor. Além disso, € preciso
altas vazoes massicas de agua no condensador do ciclo simples, o que implica grandes
equipamentos.

A Figura 26 apresenta os resultados da analise exergética para cada ciclo, com o proposito
de identificar quais dos equipamentos sdo responsaveis pela maior destruicao de exergia (D.E).

O condensador ¢ o equipamento com menor eficiéncia exergética (E.E) em todos os ciclos
analisados. O recuperador de calor e a turbina do ORC regenerativo sao os principais
destruidores do potencial de realizag¢do de trabalho, conforme apresentado na Figura 26 - a). O
recuperador de calor e o condensador do ORC simples sdo os grandes responsaveis pela
destruicao de exergia, conforme mostrado na Figura 26 - b). A auséncia de regeneragdo faz com
que a destruicao de exergia do condensador seja acentuada, pois ndo ha aproveitamento da
exergia contida nos gases na saida da turbina para pré-aquecer o fluido de trabalho na entrada
do recuperador de calor. No ciclo sCO», apesar de possuir um regenerador, o condensador se
mostra o responsavel por grande parte da exergia destruida, em conjunto com a turbina,
conforme apresentado na Figura 26 - c¢). No ciclo Kalina o recuperador de calor € o responsavel
pela maior parcela de destruicdo de exergia do ciclo, seguido pelo condensador, conforme
apresentado na Figura 26 - d). Verifica-se, portanto, que o recuperador de calor ¢ o maior
responsavel pela destruicdo do potencial de realizagdo de trabalho nos ciclos, exceto pelo ciclo
supercritico, no qual o condensador dissipa uma grande energia devido a alta temperatura do
COz na entrada do cooler, o que resulta em uma grande destruicao de exergia.

A Figura 27 apresenta as eficiéncias exergéticas dos ciclos e a correspondente exergia
destruida no ponto de maxima poténcia, o que possibilita uma visdo mais abrangente no que se
refere ao potencial de realizagcdo de trabalho de cada ciclo. Nota-se que o ciclo Kalina € o que
possui menor eficiéncia exergética, ou seja, apresenta o menor potencial de aproveitamento da
exergia disponivel, resultando no ciclo com maior destrui¢do de exergia. Além disso, este ciclo
possui maior quantidade de equipamentos em relagdo aos outros ciclos, o que afeta diretamente
0 espaco e peso na plataforma FPSO. O ORC regenerativo apresenta 26,4% maior eficiéncia
exergética em relacdo ao ciclo Kalina, portanto, o seu potencial de destrui¢do de exergia €

reduzido quando comparado aos outros ciclos.
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Figura 26 — Eficiéncia exergética e exergia destruida nos principais equipamentos de cada ciclo no ponto de maxima poténcia

(Ano 15).
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Figura 27 — Eficiéncia exergética e exergia destruida dos ciclos no ponto de maxima poténcia (Ano 15).
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4.2.2 Ano 18 — Periodo de minima exergia disponivel

O periodo de minima exergia disponivel ¢ o ano 18 de acordo com a Tabela 19, cuja
temperatura da fonte quente ¢ 502,8°C e a vazdo massica dos gases da chaminé ¢ 16,58 kg/s.
No Apéndice C sdao apresentados os resultados detalhados para a simulagdo. A Tabela 23
apresenta os resultados relacionados ao ponto de maxima poténcia. A poténcia liquida
disponivel se reduz em todos os periodos analisados devido a reducdo da disponibilidade
exergética, entretanto, o comportamento dos ciclos ¢ semelhante ao caso de maxima exergia
disponivel.

A partir das simulagdes, nota-se que o ORC simples produz consideravel poténcia util,
porém ¢ problematico devido a reduzida temperatura dos gases na saida do recuperador de
calor. O ciclo ORC regenerativo apresenta a maior poténcia liquida, juntamente com a maior

eficiéncia, e opera com pressoes relativamente reduzidas, o que o agrega mais uma vantagem.

Tabela 23 — Resumo dos resultados para o ponto de maxima poténcia liquida (Ano 18)
. Pressdao Pressado
VVl.méx

. . . T m
1, superior inferior ¥ gre cond
L] [bar]  [bar] [°C]  [kg/s]

Ciclo Fluido

sCO; CO2 1267,7 28,7 300 73,89 0,930 263,33 75,1
ORCS  Tolueno 2080,6 26,4 35 0,08 1,67 6551 138,8
ORCR Tolueno 2159,6 32,9 35 0,08 1,57 142,1  105,1

Kalina H,O/NH; 1300,1 19,5 100 12,95 3,320 135,7 1284

A Tabela 24 apresenta os resultados referentes ao ponto de maxima eficiéncia. E possivel
atingir niveis de eficiéncia relativamente elevados com o ORC regenerativo, no entanto,
novamente a poténcia liquida se reduz em relagao ao ponto de maxima poténcia. O ciclo Kalina
e o supercritico com CO; ndo mostram vantagem em relagdo aos outros ciclos, pois a poténcia
liquida disponivel ¢ inferior.

A temperatura maxima do fluido de trabalho para o ponto de maxima poténcia liquida ¢
322,6°C para o ORC S e 315,1°C para o ORC R. A temperatura maxima do ORC simples no
ponto de méaxima eficiéncia ¢ igual a do ponto de maxima poténcia, mas para o ORC R a

maxima temperatura ¢ de 412,4°C.
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Tabela 24 — Resumo dos resultados para o ponto de maxima eficiéncia (Ano 18)

Pressao Pressdo ]

superior inferior ¥ Ty, [°C] TZCOM
[bar] [bar] [kg/s]

sCO; CO» 1087,5 32,5 300 73,89 1,190 3222 54,0

Ciclo  Fluido [m] Mo

ORCS Tolueno 2080,6 26,4 35 0,08 1,67 65,51 138,8
ORCR Tolueno 1735,6 384 35 0,08 2,53 257,1 66,6

Kalina H,O/NH; 1300,1 19,5 100 12,95 3,320 135,7 128,4

A poténcia liquida possivel de ser gerada a partir da recuperacdo de energia dos gases de
exaustdo da chaminé gira em torno de 2,1 MW, com eficiéncia de 32,9%, o que corresponde a
5,0% da demanda total de poténcia para este periodo, conforme ja apresentado na Tabela 19.

O condensador novamente mostra-se o equipamento com menor eficiéncia exergética em
todos os ciclos, conforme apresentado na Figura 28. O recuperador de calor do ORC R ¢ o
responsavel pela maior parcela de destrui¢do de exergia, conforme apresentado na Figura 28 -
a). No ORC simples, o recuperador de calor e o condensador sdo os grandes responsaveis pela
destruicao de exergia, conforme mostrado na Figura 28 - b). No ciclo supercritico com CO», o
condensador apresenta alta taxa de destrui¢do de exergia, conforme mostrado na Figura 28 - ¢).
No ciclo Kalina o recuperador de calor ¢ o grande responséavel pela destruicdo de exergia,
seguido pelo condensador, de acordo com a Figura 28 - d).

Na Figura 29 ¢ apresentado um panorama geral dos ciclos em relagdo a eficiéncia
exergética e destrui¢do de exergia. O ciclo Kalina ¢ o que possui menor eficiéncia exergética e
¢ responsavel pela maior destruicdo de exergia. O ORC regenerativo apresenta os melhores
resultados para eficiéncia exergética e destruicdo de exergia do ciclo, obtendo 25,74% maior
eficiéncia exergética comparado ao ciclo Kalina. Para mais detalhes deste estudo, ver Reis et

al. (2017).
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Figura 28 — Eficiéncia exergética e exergia destruida nos principais componentes dos ciclos no ponto de maxima poténcia —

Anol8
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Figura 29 — Eficiéncia exergética e exergia destruida dos ciclos no ponto de maxima poténcia — Anol8
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4.3 Acoplamento da exaustio das turbinas a gas e ciclo Rankine organico para
atendimento a demanda de energia elétrica e de agua da FPSO.

As duas formas construtivas previamente estudadas do ORC sao utilizadas para analisar
o seu potencial de geracao de eletricidade através do aproveitamento dos gases de exaustdo das
turbinas a gés, e simultaneamente atender a demanda de calor (4gua quente) do processo. Os

resultados obtidos sdo apresentados a seguir.

4.3.1 Caso Base — FPSO como projetada.

As especificacdes gerais fornecidas pelo projeto da plataforma FPSO para demanda de
agua quente, Dejg, 4, © demanda de energia elétrica, Degjerr, (com base na Figura 19), estdo
listadas na Tabela 25. A vazao massica de combustivel, m¢ymp, a eficiéncia média das turbinas
a gas, Ntg, o fator de utilizagdo, €, € as emissdes de CO; sdo calculadas a partir da modelagem
e otimizacao apenas das turbinas a gas e do sistema de dgua quente, para atender as demandas

da plataforma FPSO conforme projetada e instalada.

Tabela 25 — ParAmetros resultantes para o caso base — Caso Base

Ano 3 Ano 12 Ano 15 Ano 18 Ano 21

Deé;gua[MW] 441 4296 40,84 45,99 39,66
Degjere [MW] 63,74 65,00 62,97 4289 40,70
Meoms [kg/s] 3,91 3,96 3,87 2,62 2,55
firc = Nglobal [%] 35,90 36,19 35,83 36,05 352
eal%] 60,85 60,11 59,05 74,68 69,51

Emissdes de CO; (TG)
o, [ k8 _ 602,46 599,87 605,78 600,41 612,23
Dgrerr. IMWh ’ : : : :

A Figura 30 mostra o diagrama de Sankey com as correntes de energia para cada periodo
de producdo da plataforma. Observa-se a parcela de energia liberada pelo combustivel na
turbina a gés (entrada de combustivel), a parcela que produz eletricidade (Poténcia TGs), a
parcela que produz calor (agua quente) e o fluxo de entalpia desperdigado (m. h). Os resultados

apresentados para este caso servirdo como compara¢do com as modificacdes propostas adiante.
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Figura 30 — Diagrama de Sankey do processo — Caso Base

4.3.2 Caso 1 - Aproveitamento dos gases de exaustiao das turbinas principais.

A proposta para este caso ¢ manter o sistema como no caso base (conforme projetado) e
inserir o ORC (simples ou regenerativo) para a recuperacao de calor dos gases de exaustao das
turbinas principais. A analise baseou-se no atendimento a demanda de energia elétrica e calor

para cada periodo de producao da plataforma FPSO.

4.3.2.1 1A) TGs + ORC [Toluene - Reg.]

No ano 18 e no ano 21 ha uma queda na geracdo pelo ORC, pois nesses periodos apenas
dois turbogeradores principais estdo em operagao devido a baixa demanda de energia elétrica.
O ORC contribui com pelo menos 5,7% da demanda total do ano 18 e atinge cerca de 19,0%
da demanda do ano 12. Usando o ORC para recuperacao de calor ¢ possivel alcancar até 41,13%
de eficiéncia global do sistema e, no pior dos casos, a eficiéncia atinge 37,53%, conforme
apresentado na Tabela 26, o que corresponde a um aumento de 4,94% e 1,48%,

respectivamente, em relacao ao caso base. Em todos os casos, hd uma alta utiliza¢ao da energia
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de entrada do sistema, o que aumenta o fator de utilizagdo em até 8,34% no ano 3 e pelo menos
3,08% no ano 18 comparado ao caso base.

Os resultados da otimizag¢do sdo levados ao software Thermoflex® para calcular as
emissoes de CO». De acordo com Blanco (2016), as emissdes de CO» calculadas pelo método
do American Petroleum Institute (API) e pelo software Thermoflex® fornecem resultados com
margens de erros insignificantes. E possivel comparar a redugdo nas emissdes de CO, em

relacdo ao caso de base mostrado na Tabela 25

Tabela 26 — Resultados da otimizag¢@o do acoplamento dos sistemas utilizando o ORC regenerativo — Caso 1

Ano 3 Ano 12 Ano 15 Ano 18 Ano 21

Ly [%] 61,16 52,34 70,04 60,02 82,85
L, [%] 54,63 50,16 50,24 91,57 53,84
L3 [%] 82,50 98,63 75,27 - -
Wi [MW] 16,29 13,94 18,67 15,99 22,09
Wi [MW] 14,55 13,35 13,37 24,43 14,34
Wrgs[MW] 22,00 26,32 20,06 - -
Meomb kg /5] 3,44 3,48 3,40 2,52 2,34
Worc[MW] 10,90 11,37 10,86 2,45 4,25
Norc[%] 30,41 29,61 27,56 29,92 28,51
fier[%] 33,89 33,93 33,76 35,38 34,27
Ngtobar[%] 40,88 41,13 40,8 37,53 38,28
€u[%] 69,19 68,32 67,27 71,76 75,52

CO; emissions (TG + Regenerativo ORC)

o k
€0, g] 53326 528,50 53442 578,15 568,67

DEletr. MWh

A Figura 31 mostra o diagrama de Sankey para os resultados da otimizagdo para cada
periodo de producgdo. A energia que entra nas turbinas a gas (entrada de combustivel) divide-se
em duas parcelas principais: uma parte util ¢ convertida em poténcia pelas turbinas a gas
(Poténcia TG) e a outra ¢ levada com os gases de exaustdo. Os gases sdo utilizados para
recuperagdo de energia no recuperador de calor, no qual uma parcela resulta em ganhos de
energia elétrica através do ORC (Poténcia ORC) e a outra ¢ usada para producao de calor (dgua
quente). Comparando a Figura 30 e a Figura 31, observa-se uma reducgdo significativa da

entrada de combustivel e do fluxo de entalpia desperdicado em relagdo ao caso base. Além
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disso, as turbinas a gas sdo aliviadas e a complementag¢do da demanda de eletricidade ¢ feita

pelo ORC.
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Figura 31 — Diagrama de Sankey do processo — Caso 1A

4.3.2.2 Analise exergética do caso 1A

A andlise exergética ¢ desenvolvida com o propdsito de verificar o quanto da exergia

disponivel nos gases de exaustdo ndo estd sendo utilizada para recuperacdo de calor, além de

apresentar quais equipamentos do processo sdo responsaveis pela maior destruigdo da exergia

disponivel. A Figura 32 apresenta os resultados da destrui¢ao de exergia em cada equipamento

do sistema. Devido a grande diferenca de escala, a exergia destruida nos recuperadores de calor

(RC) do ORC e do sistema de 4gua quente sdo mostrados em graficos diferentes.

Nota-se que a turbina ¢ o equipamento responsavel por grande parte da irreversibilidade

do ORC regenerativo, exceto no ano 15, no qual o condensador destr6i grande parte do

potencial de realizagao de trabalho. Em todos os casos, a bomba ¢ o equipamento com menor

potencial de destruicdo de exergia. Apesar dos equipamentos do ciclo contribuirem para a

destruicdo da exergia, fica claro que os recuperadores de calor (RC), principalmente o do
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sistema de agua quente, s3o os maiores destruidores do potencial de realizacdo de trabalho,

deixando de produzir trabalho a uma taxa de até¢ 12 MW.
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Figura 32 — Destrui¢do de exergia nos equipamentos do sistema — Case 1A.

Para melhor visualizacdo exergética do sistema, os diagramas de Grassmann sdo
elaborados para os periodos onde a geracdo de poténcia ¢ maxima e minima para o ciclo
regenerativo, ou seja, para o Ano 12 e Ano 18, respectivamente. Para melhor visualizagdo, as
correntes do ORC sdo mostradas em um detalhe ampliado.

A Figura 33 apresenta o diagrama de Grassmann para o ano 12. Nota-se que a exergia ¢
dividida quase que igualmente entre o recuperador de calor do ORC e o do sistema de agua
quente, sendo este ultimo o que mais contribui para a destruicdo de exergia do sistema. Em
contrapartida, o ORC converte grande parte da exergia dos gases de exaustdo em poténcia de
eixo.

A Figura 34 apresenta o diagrama de Grassmann para o ano 18. Nota-se que a maior parte
da exergia enviada para o recuperador de calor do ORC ¢ convertida em poténcia de eixo, nao
resultando grande destrui¢do da exergia disponivel, entretanto, uma grande parcela da exergia
enviada para o recuperador de calor do sistema de dgua quente ¢ destruida pela ineficiéncia

deste equipamento.
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Figura 33 — Diagrama de Grassmann (Ano 12) - Caso 1A
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Figura 34 — Diagrama de Grassmann (Ano 18) — Caso 1A
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4.3.2.3 1B -TGs + ORC [Tolueno]

Até mesmo o sistema ORC simples € uma boa opgao para a geragdo de eletricidade na
plataforma, levando a eficiéncia térmica global do sistema até¢ 40,64%, e atingindo 37,89% na
pior situagdo, conforme apresentado na Tabela 27, o que corresponde a um aumento de 4,45%
e 1,84%, respectivamente, sobre o caso base. Além disso, hd um expressivo aumento no fator
de utilizacao do sistema de 7,65% no ano 15 e pelo menos 3,82% no ano 18, comparado ao
caso base. Nao houve diferenca consideravel na poténcia liquida obtida pelo ciclo regenerativo
e o ciclo simples. A eficiéncia térmica do ORC simples ¢ aproximadamente 3% menor que a
do ORC regenerativo.

A Figura 35 mostra a fragcdo de energia fornecida pelo ORC em relagdao a demanda total
para cada periodo e a correspondente redu¢ao nas emissdes de CO2. O ORC regenerativo (ORC
R) atende até 17,0% da demanda total de eletricidade. Com o ORC simples (ORC S), pelo
menos 6,6% da energia elétrica ¢ obtida através da recuperacao de calor no ano 18, atingindo

mais de 16,0% no ano 15.

Tabela 27 — Resultados da otimizagdo do acoplamento dos sistemas utilizando o ORC simples — Caso 1B

Ano 3 Ano 12 Ano 15 Ano 18 Ano 21

Ly [%] 87,67 69,97 63,01 66,39 50,18
L, [%] 58,88 54,01 62,98 83,7 86,5
L3 [%] 56,62 82,2 71,99 - -
Wi [MW] 23,39 18,65 16,79 17,69 13,36
W2 [MW] 15,69 14,38 16,78 22,32 23,07
Wigs [MW] 15,08 21,92 19,19 - -
Meomp [kg/5s] 3,49 3,52 3,43 2,49 2,34
Wore [MW] 9,57 10,04 10,20 2,87 4,26
Norc[%] 24,67 24,72 24,87 24,47 24,38
fier[%] 34,14 34,36 33,9 35,36 34,25
Ngtobar[%] 40,18 40,64 40,46 37,89 38,25
€u[%] 68,12 67,48 66,7 78,5 75,53

Emissdes de CO; (TG + ORC simples)

Mco, [ kg ]

— 541,92 535,87 539,28 573,56 568,47
DEletr. MWh
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A recuperacdo de energia influencia diretamente as emissdes de CO», pois menos

combustivel € necessario para atender a demanda da plataforma. No ano 18, com a inser¢do do

ORC regenerativo, obtém-se uma reducao de 3,7% nas emissoes, atingindo um maximo de

12,0% no ano 12. A contribui¢do do ORC simples para a redug¢do das emissdes de CO: ¢ de

pelo menos 4,5% no ano 18, atingindo até 11% no ano 15.

M Ano 3 M Ano 12 M Ano 15 1 Ano 18 B Ano 21

0% I "I

a) % Poténcia (ORCR) % Poténcia (ORC S)

21%

18%

15%
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HAno 3 H Ano 12 M Ano 15

25%

20%

15%

10%

5%

0%
b)

Reduc&o de CO2 (ORCR)

1 Ano 18 HAno 21

Reducdo de CO2 (ORCS)

Figura 35 — a) Porcentagem relativa da energia elétrica obtida pelo ORC b) redugdo de CO2 com a inser¢do do ORC — Case 1.

4.3.2.4 Anailise Exergética - Caso 1B

A Figura 36 apresenta a destruicdo de exergia nos equipamentos do ciclo simples para o

caso 1B. Observa-se que por causa da elevada temperatura do fluido organico na saida da

turbina, o condensador ¢ o grande responsavel pela destruicao de exergia, exceto no ano 3 no

qual a turbina ¢ o equipamento mais irreversivel. Novamente o recuperador de calor do sistema

de 4gua quente mostra-se bastante irreversivel
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1 BOMBA B CONDENSADOR ® TURBINA
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Figura 36 — Destruicao de Exergia nos equipamentos do sistema — Case 1B.

Os diagramas de Grassmann referentes ao Ano 12 e Ano 18 sd@o mostrados na Figura 37

e Figura 38. O comportamento das correntes de exergia sao bem similares ao caso 1A.

Ano 12 Detalhe: Exergia ORC ,/@ Poténcia ORC
[ Exergia de Entrada [MW]

1 Agua quente [MW] 1,4  Turbina

[ Gases de exaustdo [MW] 2,8 Condensador

[ Destruicdo de exergia [MW] ) Bomba
[ Poténcia ORC [MW] Exergia ORC
Misturador / ; Recuperador de
Separador calor (ORC)
Gases de
£ ia de Entrad exaustdo
xergia de Entrada
TG1 U 14,0
RC (ORC)
Exergia de Entrada 125
TG2 ] A RC (HW)
1,4 Gases de
Exergia de Entrada 15.2 Separador B exaustéo
TG3 a : T 10,2
Recuperador . »

\u Agua
de calor (AG) Y quente

Figura 37 — Diagrama de Grassmann (Ano 12) — Case 1B.
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- 7\\ R i
Detalhe: Exergia ORC S ) Fotencia ORC

Ano 18 —_—
I Exergia de Entrada [MW] 0,4 Turbina
1 Agua quente [MW] 1,0 Condensador
[ Gases de exaustdo [MW] ) Bomba

[ Destruicdo de Exergia [MW]
[ Poténcia ORC [MW]

Exergia ORC
; Recuperador

Misturador / de calor (ORC) & "
Separador ases de
exaustao
Exergia de Entrada u
TG1 15,7 RC (ORC)
RC (AG)
ExerglaTciézEntradau 15,3 1,4 Gases de
Separador exaustao
10,3
Recuperador u Agua
de calor (AG) ' quente

Figura 38 — Diagrama de Grassmann (Ano 18) — Case 1B.

4.3.3 Caso 2 — Aproveitamento dos gases de exaustio das turbinas principais e da
turbina de compressao de CO2.

4.3.3.1 2A -TGs +TCco: + ORC [Tolueno — Reg.]

Neste caso, além dos gases de exaustdo da turbina principal, sdo utilizados os gases de
exaustdo da turbina a gds que aciona o sistema de compressao de CO,. Propde-se que duas
turbinas principais atinjam a demanda, o que difere do caso anterior em que trés turbinas sdo
utilizadas em alguns periodos de produgdo da FPSO. Neste caso, ¢ possivel atender a demanda
de energia elétrica e calor da plataforma em todos os periodos de produgdo. Além disso, a
participacdo do ORC no atendimento a demanda total de energia elétrica aumenta, devido a
maior recuperagdo de calor.

A Tabela 28 apresenta os resultados das otimizagdes para os varios periodos estudados.
A eficiéncia das turbinas a gas nos primeiros trés periodos ¢ maior em relagao ao caso base. As

turbinas principais operam em carga quase total, como mostrado por L; e L,, aproximando-se
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do ponto de méaxima eficiéncia. Além disso, o ORC fornece uma parcela da demanda de
eletricidade, o que contribui para o aumento significativo na eficiéncia térmica global de
11,61% no ano 15 e pelo menos 4,2% no ano 18, além de um expressivo aumento no fator de
utilizagao de 19,2% no ano 15 e de pelo menos 8,8% no ano 18.

Comparando os diagramas de Sankey apresentados na Figura 30 e na Figura 39, verifica-
se que, neste caso, o sistema precisa de uma entrada de combustivel muito menor do que no
caso base para obter os mesmos efeitos. Isto resulta em uma queima de combustivel (gés
natural) muito menor, o que consequentemente reduz os custos operacionais € as emissoes de
CO;. Além disso, ocorre um alivio na geragdo total de eletricidade pelos turbogeradores
(Poténcia TGs) e uma grande parte da demanda de energia elétrica ¢ suprida pelo ORC
(Poténcia ORC), resultando um pequeno fluxo de entalpia desperdigada (m. h). Comparando a

Figura 31 e a Figura 39, observa-se a superioridade do caso 2.

Tabela 28 — Resultados da otimizagdo do acoplamento dos sistemas utilizando o ORC regenerativo — Caso 2

Ano 3 Ano 12 Ano 15 Ano 18 Ano 21

Ly [%] 97,81 99,09 87,07 84,91 72,0

L, [%] 98,20 94,11 99,34 52,18 51,59
Wrg: [MW] 26,10 26,44 23,23 22,65 19,19
Wi [MW] 26,21 25,11 26,51 13,89 13,73
Meomp [Kg/S] 3,04 3,00 2,92 2,35 2,19
Worc[MW] 11,44 13,44 13,22 6,33 7,76
Nore[%] 27,79 28,44 28,47 26,84 28,8
figr[%] 37,89 37,78 37,48 34,29 33,12
Nglobal [%0] 46,18 47,63 47,44 40,24 40,92
€u[%] 78,17 79,09 78,22 83,45 80,76

Emissdes de CO, (TG + ORC regenerativo)

Mco, [ kg ]
DEletr. MWh

466,39 452,35 454,72 540,59 533,48




114

Poténcia TGs [ Poéncia TGs [MW]
52.3MW I Agua quente [MW]
Il Poténcia ORC [MW]
Entrada de Poténcia ORC
combustivel - Ano 3 11,4 MW [ Gases de exaustéo [MW]
[ Entrada de combustivel [MW] Poténcia TGs
Recuperador sesmw
TG& de calor Agua quente
138,1 MW 44,2 Mw Entrada de Poténcia ORC
combustivel - Ano 18 6,3 MW
85,8 MW §
mkg/s].h[MJ/ke] Recuperador
30,2 MW "
de calor Agua quente
106,5 MW TGs 46,0 MW
Poténcia TGs
51,6 MW
70,0 MW m[ke/s].h[MJikg]
Entrada de : 17.6 MW
combustivel - Ano 12 Poténcia ORC
13,4 MW
D Recuperador
de calor Agua quente
136,5 MW TGs 43,0 MW

) Poténcia TGs
< 32,9 MW
85,0 MW ‘
mfkg/s].h[MJikg]
28,6 MW

Entrada de Poténcia ORC

combustivel - Ano 3 7.8 MW
Poténcia TGs
49,7 MW Recuperador
— de calor Agua quente
Entrada de BolinGa bR 99,5 MW 39,7 MW
combustivel - Ano 15 Enda.
13,2 MW
96.6MW m{ke/s].h[MJike]
Recuperador 18,1 MW
de calor Agua quente
132,7 MW TGs 40.8 MW
E30IMW. mlkg/s].h[MJikg]
28,0 MW

Figura 39 - Diagrama de Sankey do processo — Caso 2A

4.3.3.2 Analise Exergética - Caso 2A

A destruicao de exergia nos equipamentos para o caso 2A ¢ apresentada na Figura 40. Os
recuperadores de calor se mantém como os maiores responsaveis pela destruicdo de exergia do
sistema, além do condensador e da turbina do ORC, que contribuem bastante com a destrui¢ao
da exergia que entra no ciclo.

Os diagramas de Grassmann apresentados na Figura 41 e Figura 42 mostram com maior
clareza os resultados da analise exergética para o ano 12 e ano 18. Nota-se o razoavel aumento
da contribuicdo do ORC para geragdo de eletricidade, mas a destruicdo do potencial de
realizacdo de trabalho continua sendo elevada no recuperador de calor do sistema de 4gua
quente. E preciso um melhor estudo do equipamento com o intuito de reduzir a sua
irreversibilidade, e consequentemente aumentar a corrente de exergia que ¢ direcionada para o

ORC, o que possibilitard um incremento na produ¢do de poténcia pelo ciclo.
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mBOMBA mCONDENSADOR = REGENERADOR m TURBINA
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A
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w
M 400 500 400 280 240
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A
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Figura 40 — Destrui¢do de exergia nos equipamentos do sistema — Case 2A.
Detalhe: Exergia ORC Poténcia ORC
Ano 12 '
[ Exergia de Entrada [MW] ) 2,0 TUrbina
‘ 4  Condensador
[ Agua quente [M ’
guaq (W] ,9 Regenerador

[ Gases de exaustao [MW] Bomba

I Destruigao de Exergia [MW] Exergia ORC

[ Poténcia ORC [MW]

Misturador / ; Recuperador
Separador de calor (ORC)

Gases de
exaustédo
Exergia de Entrada [ 171
TG1 D
RC (ORC)
Exergia de Entrada [ -
TG2 & RC (AG)
1,3 Gases de
Exergia de Entrada Separador I exaustéo
TC 12,2 G
10
Recuperador \\\‘* ) Agua
de calor (AG) — quente

Figura 41 — Diagrama de Grassmann (Ano 12) — Case 2A.
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6,3  Poténcia ORC

Detalhe: Exergia ORC

Ano 18 0,9 Turbina
[ Exergia de Entrada [MW] Condensador
; 1,3
[T Agua quente [MW] Regenerador
[ Gases de exaustdo [MW] 0.5
)} Bomba

[ Destruicdo de Exergia [MW]
[ Poténcia ORC [MW]

Exergia ORC
; Recuperador

Misturador / de calor (ORC)
Separador 1,0 Gases de
exaustdo
Exergia de Entrada [I
TG1 1539
RC (ORC)
Exergia de Entrada ﬂ P | RC (HW)
TG2 2
! Gases de
exaustdo
Exergia de Entradau Separador
TC i 10,4 )
Recuperador Agua
de calor (AG) ) quente

Figura 42 — Diagrama de Grassmann (Ano 18) — Case 2A.

4.3.3.3 2B-TGs + TCCO2 + ORC [Tolueno]

A abordagem realizada com o ORC simples atende as demandas em todos os periodos de
opera¢ao da plataforma e os resultados obtidos sdo apresentados na Tabela 29. Observa-se que
os resultados sdo superiores em relagdo ao caso base, aumentando a eficiéncia térmica global
do sistema em 10,83% no ano 15 e pelo menos 4,02% no ano 18. O aumento do fator de
utilizagdo ¢ mais expressivo, atingindo 17,89% no ano 18 e pelo menos 8,32% no ano 18.

Embora o ciclo simples tenha se mostrado ligeiramente inferior ao regenerativo, ele
confirma novamente as vantagens de reduzir a quantidade de turbinas a gas e a insercao do
ORC para recuperagao de energia no processo. A geracdo maxima de poténcia pelo ORC em
relacdo a demanda total € de 19,29% no ano 15 e pelo menos 13% no ano 18. A maior reducao
de CO> também ocorre no ano 15, aproximando-se de 24,0% e, embora a reducao das emissoes
seja menor no ano 18 (pelo menos 9%), o sistema proposto continua mostrando-se superior ao
caso base.

A Figura 43 apresenta a fracdo de energia elétrica fornecida pelo ORC em relagdo a

demanda total, e a reducdo correspondente nas emissdes de CO, para cada periodo. A
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contribuicdo do ORC regenerativo atinge 21% no ano 15 e pelo menos 14,78% no ano 18, sendo

possivel uma reducdo significativa de CO; de até 25% no ano 12 e pelo menos 10% no ano 18.

A reducao das emissoes ¢ devido ao fato de que as turbinas a gas estdo operando proximo de

sua condi¢ao nominal, onde a sua eficiéncia térmica ¢ préxima do ponto maximo, ou seja, a

exergia do combustivel ¢ melhor usada pela turbina a gés, resultando em um baixo consumo de

combustivel. Em todos os periodos analisados, a contribuicdo do ORC para a geragdo de energia

elétrica aumenta em relagao ao caso 1.

Tabela 29 — Resultados da otimizac¢@o do acoplamento dos sistemas utilizando o ORC simples — Caso 2B

21%
18%
15%
12%
9%
6%
3%

0%
a)

% Poténcia (ORC R)

% Poténcia (ORC S)

25%

20%

15%

10%

5%

0%

b) Redugédo de CO2 (ORC R)

Ano 3 Ano 12 Ano 15 Ano 18 Ano 21

L, [%] 99,88 98,74 91,21 65,1 70,83

L,[%] 98,41 99,98 99,22 73,32 56,1
Wi [MW] 26,65 26,35 24,34 17,35 18,88
Wig2 [MW] 26,26 26,68 26,48 19,54 14,94

Meomb[kg/S] 3,07 3,07 2,97 2,36 2,23

Worc[MW] 10,82 11,96 12,14 5,99 6,87
Norc[%] 24,53 24,66 24,93 24,78 24,35
Nr6[%] 37,98 38,0 37,66 34,47 33,43
Nglobal [ %] 45,75 46,57 46,66 40,07 40,22
€u[%] 77,48 77,33 76,94 83,0 79,44

Emissdes de CO, (TG + ORC simples)
Mco, [ kg
Y. [m 470,52 462,16 461,91 543,78 542,57
HAno3 HAnol2 ®Anol5 ©Anol8 HAno21 HAno3 HAnol2 ®Anol5 ©Anol8 HAno2l

Redugédo de CO2 (ORC S)

Figura 43 — a) Porcentagem relativa da energia elétrica obtida pelo ORC b) redugdo de CO2 com a inser¢do do ORC — Case 2.
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Conforme apresentado na Figura 44, o condensador do ORC simples mostra-se o mais

irreversivel dentre os equipamentos do ciclo, mas o recuperador de calor do sistema de dgua

quente ¢ sem dividas o equipamento que exige maior cuidado e estudo para melhorar o seu

aproveitamento de exergético. Os diagramas de Grassmann para este caso sao mostrados nas

Figura 45 e Figura 46 para o ano 12 ¢ ano 18.

BOMBA B CONDENSADOR B TURBINA

g 4000 4000 2500 1800 3000
g 3200 3200 2000 1440 2400
g 2400 2400 1500 1080 1800
A
.a 1600 1600 1000 720 1200
by]
;}3 800 800 500 360 600
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EMRC-0RC RC - AGUA QUENTE
§ 12000 12000 12000 12000 12000
% 9600 9600 9600 9600 9600
% 7200 7200 7200 7200 7200
A
.a 4800 4800 4800 4800 4800
by]
Gﬁ 2400 2400 2400 2400 l 2400 .
0 0 0 0 0
Ano 3 Ano 12 Ano 15 Ano 18 Ano 21

Figura 44 — Destrui¢do de exergia nos equipamentos do sistema — Case 2B.
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Detalhe: Exergia ORC Poténcia ORC
Ano 12
I Exergia de Entrada [MW] i 1,7 Turbina
1 Agua quente [MW] 3,6 Condensador

[ Gases de exaustdo [MW]

) Bomba
[ Destruicao de Exergia [MW]

o Exergia ORC
Poténcia ORC [MW] Recuperador de
Misturador/ = calor (ORC)
Separador Gases de
. exaustao
Exergia de Entrada [ 170
TG1 )
RC (ORC)
Exergia de Entrada [ 172
TG2 - RC (AG)
Gases de
i s exaustao
Exergia de Entrada [ 12,2 Separador \
TC \ - 10,2
Recuperador L TN Agua
de calor (AG) C—— quente

Figura 45 — Diagrama de Grassmann (Ano 12) — Case 2B.

6,0 . Exegia ORC

0,9 Turbina

Detalhe: Exergia ORC .

[ Exergia de Entrada [MW]
[ Agua quente [MW]

[ Gases de exaustéo [MW]
[ Destruicéo de Exergia [MW]
Poténcia ORC [MW]

Exergia ORC

; Recuperador

Misturador /
Separador de calor (ORC)

1,2 Gases de

exaustéao
Exergia de Entrada .
TG1 [I 13%
» RC (ORC)
Exergia de Entrada u 14.4 RC (AG)
TG2 )
Gases de
e ‘ exaustao
Exergia de Entradau 74 Separadar .
TC ' D LI\
Recuperador O \u Agua
de calor (AG) —y quente

Figura 46 — Diagrama de Grassmann (Ano 18) — Case 2B.
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4.3.4 Analise economica preliminar

Para a estimativa preliminar da area de transferéncia de calor do regenerador, A,, €
condensador, A.,, sdo usados os coeficientes globais de transferéncia de calor de 250 W/m?K,
para o trocador de calor compacto aletado com placa continua, e 500 W/m?K para o trocador
de calor do tipo casco e tubo, conforme sugerido por Coulson & Richardson (2005). Além disso,
sdo considerados o preco do crédito de carbono de 2,8 USD/tonelada (CO2) Hamrick; Gallant
(2017) e o preco do combustivel de 0,165 USD/m* ANP (2017), ambos avaliados no ano de
2016.

A estimativa da redu¢@o média de combustivel e emissdo de CO> ao longo de 21 anos de
operagao da plataforma ¢ realizada pela média ponderada do consumo de combustivel, m.omp, €
emissdes de CO; usando uma integragdo numérica através da aproximacdo da Figura 19 por
figuras geométricas conhecidas. Os resultados do consumo médio de combustivel e das
emissoes de CO2, bem como da economia de combustivel e da quantidade de CO» evitados sao
mostrados na Tabela 30. Em todos os casos, houve redu¢do consideravel no consumo de
combustivel e nas emissdes de CO2 em relagdo ao caso base, o que consequentemente reduz o
custo do combustivel e afeta diretamente o custo da producao de eletricidade. A economia de
combustivel ¢ de at¢ USD 574,69/h usando a integragao do sistema do caso 2A, associado a um
retorno de USD 21,18/h devido ao CO; evitado, o que corresponde a uma reducao significativa

de 22,5% em relagdo ao caso base.

Tabela 30 — Média do consumo de combustivel e emissdes de CO»

. Meomb Economia de 1lhcoz C02 Reducao*
Sistema combustivel* evitado* (%)
(kg/s) (USD/h) (kg/h) (USD/h) o
Caso base 3,38 - 33273,30 - -
Caso 1A 3,01 281,03 29684,90 10,04 10,90
Caso 1B 3,03 263,50 29963,20 9,26 10,40
Caso 2A 2,62 574,69 25708,80 21,18 22,50
Caso 2B 2,68 532,24 26237,40 19,70 20,70

A Figura 47 apresenta a analise de sensibilidade ao variar a taxa de juros do investimento

de 2 a 12% a.a. Observa-se a grande influéncia da taxa de juros no VPL. Os casos 1A e 1B sdo
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vidveis apenas para baixas taxas de juros - o que ¢ impraticdvel no mercado — e torna-se
economicamente inviavel para taxas de juros acima de 5,0% a.a. Os casos 2A e 2B sdo vidveis
parataxa de juros de até¢ 10% ao ano, no entanto, ¢ importante notar que a composi¢do da analise
econdmica nao leva em conta a redugao no custo de investimento inicial de USD 14,2 milhoes
referente ao custo evitado de uma turbina a gas GE LM2500 + PY. Caso a redu¢do no
investimento seja contabilizada, o projeto torna-se vidvel até mesmo para taxa de juros de 12%

ao ano.

$60,00

$45,00
$30,00
$15,00
s, | o

e W FET
.%%_

Taxa de juros (i)
i Caso 1A = Caso 2A Caso 1B Caso 2B

VPL - MilhGes

$-15,00

Figura 47 —VPL em fung@o da taxa de juros.

O Banco Nacional do Desenvolvimento BNDES (2017) apresenta o valor atual da taxa
de juros de longo prazo no Brasil de 7% ao ano, o que resulta em uma taxa de juros, 7, de 9,6%.
Portanto, a integragdo energética do caso 2A resulta um VPL igual a USD 1,88 milhoes e o
caso 2B resulta um VPL igual a USD 3,11 milhdes, apresentando uma vantagem econdmica de
39,5% em relagdo ao ORC regenerativo, o que ¢ justificado pelo menor custo dos equipamentos.
De acordo com a metodologia apresentada, os sistemas propostos dos casos 1A e 1B ndo sdo

economicamente viaveis. Para mais detalhes, ver Reis & Gallo (2018).
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4.4 Dimensionamento e otimizacao multiobjetivo dos equipamentos de troca de calor do
ciclo Rankine orginico e modelagem fora de projeto dos ciclos.

Os equipamentos de troca de calor do ciclo regenerativo e simples sdo projetados
baseados nos resultados do ano 12 dos casos 2A e 2B, conforme apresentados nas otimizagoes
dos capitulos 4.3.3.1 e 4.3.3.3, nos quais sao obtidos significativos resultados para geracdo de
poténcia pelo ORC, além de ser o periodo que exige a maior demanda elétrica e mostrar-se
economicamente viavel dentre os casos estudados. O dimensionamento leva em conta as taxas
de fluxo de calor em cada equipamento, conforme apresentado na Tabela 31. Até o momento,
as modelagens dos sistemas foram realizadas usando um condensador inico, entretanto, devido
a elevada temperatura do fluido orginico que sai da turbina do ORC, foi inserido um
dessuperaquecedor para resfriar o fluido de trabalho até a temperatura de condensagdo,
sobrecarregando menos o condensador. No ORC simples o fluido refrigerante precisa de maior
dessuperaquecimento em relacdo ao ciclo regenerativo, entretanto, a soma das taxas de troca de
calor do dessuperaquecedor com a do condensador apresenta resultados similares para os dois

ciclos.

Tabela 31 — Taxa de fluxo de calor nos equipamentos

PARAMETRO ORCR ORC S

Qrvap [MW] 47,25 48,52
Qreg.[MW] 6.8 -
Qpessup.[MW] 5,2 13,12
Qcona.[MW] 28,34 23,18

Os resultados da otimizagdo para as duas configuragdes do recuperador de calor do ORC
regenerativo e simples sdo apresentados na Tabela 32. Para o ORC R a configuragdo 8,0 — 3/8T
¢ selecionada como o projeto preliminar, pois apesar de possuir maior nimero de tubos e ocupar
um volume levemente superior, possui uma area de troca térmica 25,5% e um peso 4% inferior
a configuracdo 7,75 — 5/8T, o que impacta diretamente no custo do equipamento. Para o ORC
simples, a configuragdo 7,75 — 5/8T mostrou-se mais interessante para aplicagdo. Embora a area
de troca de calor seja aproximadamente 20% maior em relagdo a configuragao 8,0 — 3/8T, o
peso e o volume ocupado pelo equipamento €, respectivamente, 14% e 27% inferior.
Comparando os equipamentos selecionados para as duas configuragdes de ciclos, apesar do

ciclo simples ter maior taxa de fluxo de calor devido ao superaquecimento, a vazao méssica do
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fluido organico ¢ inferior ao do ciclo regenerativo, o que resulta em um recuperador de calor

com area de troca térmica, peso e volume 17,4%, 33,5% e 43,4% menor em relacdo ao ciclo

regenerativo.
Tabela 32 — Resultados obtidos para o Recuperador de calor
Parametro ORCR ORC S
7,75 = 5/8T 8,0-3/8T 7,75 = 5/8T 8,0-3/8T
N.[—] 575 1920 398 1477
Ny [-] 1 1 1 1
L[m] 3,0 3,1 2,76 3,1
B[m] 3,1 3,36 2,81 3,0
A[m] 0,94 0,96 0,72 0,82
Area[m? 10716,6 7987,7 6599.4 52919
Massa[ton. ] 8.9 8,55 5,68 6,62
Volume[m3] 8,7 9.9 5,6 7.7
UAgp[kW /K] 617,7 3875
UAyr[kW /K] 96,5 89,2
UAs[kW /K] 18,9 42,8
AP, [kPa] 15,1 11,2 20,1 21,3
AP, [kPa] 9,7 9,6 10,0 10,0

A Tabela 33 apresenta os resultados das otimizagdes para as duas configuragdes

analisadas para o regenerador do ciclo regenerativo. Nota-se que a configuracao 8,0 — 3/8T

possui area de troca de calor 15% menor e o peso ¢ 10,5% inferior em relagdo a configuragio

7,75 — 5/8T. O volume total ocupado pelo equipamento ¢ similar nas duas configuracdes.

Tabela 33 — Resultados obtidos para o Regenerador

Parametro ORCR
7,75 = 5/8T 8,0-3/8T
N¢[—] 240 894
N, [-] 1 1
L[m] 5,0 4,3
B[m] 2,31 2,9
A[m] 0,176 0,172
Area[m?] 1695,2 1438,5
Massa[ton.] 2,07 1,85
Volume[m3] 2,04 2,15
Udpeg [kW /K] 110,32
AP, [kPal] 8,25 7,92
AP, [kPal] 0,97 1,0
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A Tabela 34 apresenta os resultados referentes ao dessuperaquecedor. A configuragdo 8,0
— 3/8T ¢ escolhida para compor o ORC regenerativo e simples. No ORC R, embora o volume
do equipamento seja 9,0% maior em relacdo a configuragdo 7,75 — 5/8T, a area de troca de calor
€ 0 peso sao 5,7% e 7,0% inferiores. Para o ORC S, apesar do volume ocupado ser 12,1% maior
em relagdo a configuracdo 7,75 — 5/8T, a area de troca térmica e o peso sdao 7,7% e 3,6%
inferiores. Ao comparar as configuragdes selecionadas para cada ciclo, nota-se que o
dessuperaquecedor do ciclo simples possui area, peso e volume 11,3%, 25,3%, 25,3% maiores,
respectivamente, que o mesmo equipamento do ORC regenerativo. Este resultado ja era
esperado, visto que a taxa de fluxo de calor do ciclo simples € 2,5 vezes maior que a taxa de

fluxo de calor do ciclo regenerativo, conforme apresentado na Tabela 31.

Tabela 34 — Resultados obtidos para o Dessuperaquecedor

Parametro ORCR ORC S
7,75 —5/8T 8,0-3/8T 7,75 —5/8T 8,0-3/8T
N.[-] 379 1289 895 2660
Ny [—] 1 1 1 1
Lim] 3,3 32 1,8 2,1
B[m] 3.3 3,7 4,7 4,6
A[m] 0,2 0,2 0,32 0,32
Area[m?] 1972,37 1858,85 2271,7 2097,2
Massa[ton. ] 2,15 2,00 2,78 2,68
Volume[m3] 2,12 2,33 2,74 3,12
UApessup [kW /K] 155,6 213,3
AP, [kPa] 6,6 8,064 4,1 7.9
AP, [ka] 0,98 0,99 2,0 2,0

A Tabela 35 apresenta os resultados das otimizagdes para o condensador do tipo casco e
tubo. A limitada perda de carga admissivel ndo permite que o nimero de passes nos tubos seja
superior a unidade em todos os casos analisados. A andlise individual para os equipamentos de
troca de calor ¢ interessante para verificar a sua particularidade e determinar a contribui¢do do
peso, area e do volume ocupado por cada equipamento. Na Tabela 36 sdo apresentados os
resultados para a area de troca de calor, o peso e o volume total dos equipamentos de troca de
calor de cada ciclo. Nota-se que a area de troca de calor do ORC regenerativo ¢ 23,4% maior

em relagdo a area de troca de calor do ORC simples, o que infere um aumento no custo do
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equipamento. Outra importante diferenca entre os ciclos esta no peso € no volume do ORC

regenerativo, que supera o ORC simples em 25,0% e 33,6%, respectivamente.

Tabela 35 — Resultados obtidos para o Condensador

Parametro ORCR ORC S
Casco e Tubo
N¢[—] 695 1741
Ny[—1] 1 1
L[m] 1,87 1,84
Do[mm] 21,84 16,01
Ds[m] 0,84 0,97
Area[m?] 2539,87 1873,31
Massa[ton. ] 1,06 1,86
Volume[m3] 1,04 1,38
UAcona [KW /K] 2708,18 1970,3
AP, [kPa] 9,89 9.8
AP, [kPa] - -

Para ponderar os resultados obtidos, ¢ realizada a avaliagdo da area de troca de calor, do

peso e do volume por unidade de poténcia gerada para cada ciclo. A poténcia liquida obtida
pelo ORC regenerativo e simples para o ano 12 corresponde a 13,22 MW e 11,96 MW,
respectivamente. Nota-se, portanto, que o ORC regenerativo resulta em uma area de troca de
calor por unidade de poténcia 19,6% maior em relacdo ao ORC simples. O peso e o volume
ocupado por unidade de poténcia também sdo mais modestos para o ORC simples em relagao
ao regenerativo, resultando 15,8% menor peso e 26,6% menor volume ocupado pelos

equipamentos.

Tabela 36 — Area, Peso e Volume total dos equipamentos de troca de calor.

Parametro ORCR ORC S
Area[m?] 1393844 | 10569,91
Massa[ton. ] 13,61 10,22
Volume[m3] 15,21 10,1
Area[m?/MW] 1037,08 883,77
Massa[ton./ MW ] 1,01 0,85
Volume[m3/MW] 1,13 0,84
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4.5 Analise de sensibilidade do ciclo Rankine organico em condigdes fora de projeto.

Os parametros de projeto sdo necessarios para a simulacao fora de projeto. A Tabela 37
apresenta os principais parametros dos ciclos simples e regenerativo que foram obtidos através
da otimizagao multiobjetivo realizada para o ano 12 dos casos 2A e 2B. Além destes, outros
importantes parametros de projeto relacionados aos trocadores de calor, como o UA € o AP, sdo
apresentados no capitulo 4.4.

Ap6s estabelecidos os parametros de projeto, a validagdo do modelo fora de projeto € um
importante passo para a posterior simulacao. A validagdo ocorreu através da reproducao do
ORC regenerativo no software Thermoflex® e a sua comparacao com a modelagem fora de
projeto efetuada no Matlab®. A temperatura da fonte de calor (gases de exaustdo) ¢ mantida
igual nos dois softwares e a vazao maéssica ¢ variada entre 50 kg/s e 120 kg/s, conforme pode
ser notado pela Figura 48, que apresenta os resultados para a poténcia liquida e eficiéncia do
ciclo, e pela Figura 49, que se refere ao erro relativo dos parametros nos dois softwares. Nota-
se a concordancia dos resultados e observa-se que a poténcia liquida possui erro maximo
proximo de 5,0%, quando a vazao massica ¢ igual a 50 kg/s, mas ¢ bem inferior para o restante
da faixa de vazao massica. A eficiéncia térmica do ciclo possui erro maximo proximo de 2,6%,
quando a vazao massica ¢ 120 kg/s, tornando-se inferior para o restante da faixa de vazao

massica.

Tabela 37 — Pardmetros do projeto dos ORC simples e ORC regenerativo.

Item ORC S ORCR

Temperatura na entrada da turbina - T,[°C] 329,6 299,2
Pressdo na entrada da Turbina - P,[bar] 25 25
Vazdo massica de tolueno - m,[kg/s] 57,4 70,14
Pressdo na saida da turbina - Pg[bar] 0,08 0,08
Temperatura dos gases de exaustdo da turbina a gas - T;,[°C] 509,85 507,6
Vazdo massica dos gases de exaustdo da turbina a gas - m,,[kg/s] 112,5 11,8
Constante da turbina do ORC - Cy[—] 5,6369x 104 6,7121 x 10*
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Figura 48 — Valida¢do da modelagem fora de projeto — ORC regenerativo
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Figura 49 — Erro relativo entre Matlab® e Thermoflex®

Ap6s a validagdo do modelo desenvolvido no ambiente Matlab®, ¢ realizado um estudo
da sensibilidade dos ciclos através da variacdo da temperatura e vazao massica dos gases de
exaustao, que sao bastante influenciados pela carga de trabalho das turbinas a gas. Para a turbina
LM 2500, a maxima temperatura dos gases ¢ 510°C e a minima ¢ 480°C quando a carga de
trabalho varia entre 50% e 100%. A vazdo madssica também ¢ varidvel em fun¢do da carga de
trabalho da turbina, mas para o estudo proposto ha a juncao dos gases de exaustdo das duas
turbinas a gés do sistema de geragdo principal e dos gases de exaustdo da turbina que aciona o
sistema de compressao de CO>. De acordo com as otimizagdes dos casos 2A e 2B mencionados
no inicio deste capitulo, a vazao massica resultante varia entre 56 kg/s e 112 kg/s, sendo que
esta faixa de vazao massica serd usada para efetuar a analise de sensibilidade.

Conforme ja4 mencionado, a estratégia de controle da geragdo de vapor na caldeira de
recuperagao do ORC em carga parcial ¢ a pressao deslizante (s/iding pressure), ou seja, a vazao
massica depende da pressao e temperatura do fluido organico na entrada da turbina. A Figura
50 apresenta os resultados da poténcia liquida e eficiéncia térmica do ORC regenerativo (ORC
R) e simples (ORC S), os quais sdo bastante influenciados pela mudanga da vazao massica dos
gases de exaustdo. Para a temperatura de 510°C e baixa vazdo massica, o ORC S apresenta
poténcia liquida 7,4% superior ao ORC R, mas para uma grande faixa simulada e em condicdes

proximas a do projeto, o ORC R supera em até 8,17% a poténcia liquida do ORC S. Além disso,
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na eficiéncia térmica do ORC R em torno de 13,5% devido a
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A Figura 51 apresenta a vazao massica e a temperatura do tolueno na entrada das turbinas
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da turbina e na entrada na bomba sdo outros parametros bastante

sentado na Figura 52. No ORC simples, dado uma vazao massica

e temperatura dos gases, a pressdo na entrada e saida da turbina se mantém sempre acima da

pressdo do ORC regenerativo, de forma a se ajustar devido os diferentes aportes térmicos. O
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projeto estabelece 0,08 bar como a pressdo de exaustdo da turbina, entretanto, é possivel notar

o aumento da pressdo de exaustdo para compensar a perda de carga nos trocadores de calor, o

que influencia no grau de expansao da turbina.
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Figura 52 — Pressao superior a) e inferior b) do ORC regenerativo e simples.

A Figura 53 apresenta a temperatura de saida dos gases de exaustdo apds sua passagem

pelo recuperador de calor do ORC regenerativo e simples. Observa-se que para o ORC R a

temperatura dos gases permanece mais estavel por toda a faixa simulada, o que sugere um

melhor controle na possibilidade de formacao de acidos pela condensacao do vapor presente

nos gases de exaustdo. No ORC S, a temperatura dos gases sofre uma acentuada queda

(levando-a até 79°C) o que possibilita a formacao de acidos. Portanto, ¢ adequado que o ORC

simples seja projetado para que a temperatura dos gases de exaustao apds o recuperador de calor

seja maior. Em consequéncia, a recuperacao de calor dos gases de exaustdo pode ficar

prejudicada, o que afeta a poténcia liquida disponivel no ciclo simples e pode ser um fator

limitante na implantagdo do ciclo.
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Figura 53 — Temperatura dos gases de exaustdo apds a recuperagao de calor.
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4.5.1 Analise exergética do ciclo Rankine organico fora de projeto.

A andlise exergética ¢ realizada em cada equipamento e para cada configuragao do ciclo
(simples e regenerativo), visando o conhecimento das principais irreversibilidades e a busca por
melhor aproveitamento do potencial de realizacdo de trabalho. A Figura 54 e a Figura 55
apresentam a razao entre a exergia destruida e a exergia total destruida para cada ciclo.

No ORC simples, além do recuperador de calor, o dessuperaquecedor ¢ um dos principais
destruidores de exergia, o que € justificado pela alta temperatura dos gases de exaustao na saida
da turbina. O recuperador de calor apresenta um ponto de minima destrui¢do de exergia, como
consequéncia do melhor aproveitamente exergético. Devido a isto, o dessuperaquecedor, o
condensador e a turbina do ORC simples apresentam um ponto de maxima destruicao de exergia
quando a vazao massica de gas de 80 kg/s.

A destrui¢do de exergia do recuperador de calor do ORC regenerativo ¢ superior a do
ORC simples e contribui com até 68,0% da exergia destruida, tornando-se o equipamento com
maior parcela de destruicao de exergia nas duas configuragdes de ciclo. O condensador do ORC
R apresenta destrui¢do de exergia levemente superior em relagao ao do ORC S em grande parte
dos casos simulados, podendo contribuir com até 9,6%. A destruicdo de exergia da turbina do
ORC R ¢ superior a do ORC S, o que contribui com uma consideravel parcela da exergia

destruida dos ciclos, podendo chegar até 20,5% no ORC R.
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Figura 54 — Exergia destruida no recuperador de calor, dessuperaquecedor, condensador e turbina em relagdo a exergia total
destruida no ciclo.
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Conforme apresentado na Figura 55, o regenerador do ORC R contribui com até 7,9% da
destruicdo de exergia e a bomba ¢ o equipamento com menor irreversibilidade nos ciclos,

contribuindo com no maximo 0,32% da destrui¢do de exergia total do ORC R.
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Figura 55 — Exergia destruida no regenerador e bomba em relagio a exergia total destruida no ciclo.

Os resultados apresentados anteriormente para cada equipamento mostram de forma
detalhada o comportamento da destrui¢dao de exergia ao variar a disponibilidade exergética dos
gases de exaustdo. A Figura 56 apresenta a contribui¢do de cada equipamento referente a
exergia total destruida em cada ciclo, para a condicdo em que a vazao massica e temperatura
dos gases de exaustao ¢ 112 kg/s e 510°C. A destrui¢do de exergia do recuperador de calor do
ORC S corresponde a 51,6% da exergia total destruida no ciclo, seguido pelo
dessuperaquecedor com 25,3% e pela turbina com 15,5%. No ORC R, o recuperador de calor ¢
responsavel por 55,7% da destruicao de exergia e a turbina por 19,5%. A bomba representa uma
fatia quase imperceptivel de destruicao de exergia.

Uma visao global da exergia total destruida e da eficiéncia exergética de cada ciclo ¢
apresentada na Figura 57 em funcdo dos parametros variados. A exergia total destruida pelo
ORC S se aproxima do ORC R para baixas vazdes massicas, mas torna-se superior para todas
as outras condicdes simuladas, apresentando até 11% maior destruicdo de exergia quando a
vazao massica e temperatura dos gases de 112 kg/s e 480°C. Apesar disto, a eficiéncia
exergética do ORC S para baixas vazdes massicas ¢ superior a do ORC R, alcangando até

52,6%, enquanto que para o ciclo regenerativo, a eficiéncia exergética chega até 55,6% em
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condi¢cdes proximas a de projeto. Nota-se que a eficiéncia de segunda lei (eficiéncia exergética)
¢ bastante superior a eficiéncia de primeira lei (eficiéncia térmica), pois a de segunda lei verifica
o melhor desempenho possivel de um sistema, comparando duas formas de energias nobres,
trabalho 1til e maximo trabalho possivel que poderia ser produzido com a exergia disponivel
nos gases de exaustdo. A de primeira lei identifica o quanto de calor foi convertido em trabalho

liquido, ou seja, compara uma forma de energia nobre (trabalho) com uma forma de energia

menos nobre (calor).
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Turbina Regenerador
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Dessuperagiecedor
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ondensador

Recuperador de calor Condensador Recuperador de calor

Figura 56 — Contribuicao dos equipamentos para a destrui¢éo de exergia no ORC a) simples e b) regenerativo.
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Figura 57 — Exergia destruida total e eficiéncia exergética do ORC regenerativo e simples.
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4.6 Acoplamento da exaustdo das turbinas a gas e do ciclo Rankine organico fora de
projeto para atendimento a demanda de energia elétrica e de agua quente da FPSO.

No capitulo 3.4 o acoplamento dos sistemas foi feito apenas do ponto de vista
termodindmico, com o propdsito de determinar um periodo critico de operacao da FPSO e sua
viabilidade econdmica, mas sem levar em considera¢ao questdes como o dimensionamento € o
comportamento do ORC em diferentes condi¢des. Neste capitulo, estas questdes sdo inseridas
na otimizagao e os sistemas fora de projeto, compostos pelas turbinas a gas principais e pela
turbina do trem de compressao de CO», sao acoplados ao sistema de aquecimento de agua e ao
ORC para atendimento as demandas de agua quente e eletricidade (ver Figura 22),
maximizando a geracdo de eletricidade pelo ORC em condi¢des diferentes das que foi

projetado, o que traz um maior realismo para os resultados obtidos.

4.6.1 Analise energética

A Tabela 38 apresenta os resultados das otimizac¢des do acoplamento dos sistemas usando
o0 ORC regenerativo. Nota-se que as turbinas a gas operam proximas de sua carga nominal,
indicadas por L, e L,, o que reduz o consumo de combustivel, mqmp, €m relagdo ao caso base
(apresentado na Tabela 25) em até 24,03% no ano 15 e no minimo 8,78% no ano 18. Além
disso, a eficiéncia térmica das turbinas a gas, Nrg, também ¢ afetada por sua carga de trabalho,
havendo um incremento de 5,2%, 4,39% e 4,61% nos anos 3, 12 e 15, respectivamente, € um
decaimento de 3,74% e 5,34% nos anos 18 ¢ 21 em relacdo ao caso base. A eficiéncia
térmica, Norc, do ORC regenerativo permanece sempre acima de 26,0% ao longo de todos os
periodos de operacao da plataforma, assim como a temperatura dos gases, T;,, apos a
recuperador de calor do ORC permanece sempre acima de 100°C, o que previne a formacao de
componentes acidos que podem danificar o equipamento.

A Tabela 39 apresenta os resultados da otimizagao do acoplamento dos sistemas usando
0 ORC simples. Nota-se que inserindo o ciclo simples para recuperagao de calor, o consumo de
combustivel é inferior ao caso base em até 23,0% no ano 12 ¢ no minimo 10,7% no ano 18. A
eficiéncia das turbinas a gas apresenta comportamento semelhante a do acoplamento do ciclo
regenerativo, sendo superior nos trés primeiros anos e tornando-se prejudicada nos dois tltimos

anos em relacdo ao caso base. A eficiéncia térmica do ORC simples permanece entre 23,0% e
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24,5%, o que demonstra uma leve inferioridade na conversdo de calor em trabalho util em
relacdo ao ORC regenerativo. Fator importante, talvez limitante no projeto do ORC simples, ¢
a baixa temperatura dos gases apds a passagem pelo recuperador de calor para condi¢des
distantes das que o ciclo foi projetado, conforme apresentado para os anos 18 e 21,
comportamento este ja detectado pela andlise de sensibilidade do capitulo 4.5, e que novamente

ocorre.

Tabela 38 — Resultados da Otimizag@o do acoplamento dos sistemas utilizando o ORC regenerativo
Ano 3 Ano 12 Ano 15 Ano 18 Ano 21

L, [%] 97,02 9832 95,66 76,48 55,82
L,[%] 98,42 96,78 92,45 64,88 70,02
Meoms [kg/s] 3,03 3,03 2,94 2,39 2,21
firg[%] 37,87 3785 37,56 34,70 33,32
Norc[%] 28,05 28,12 28,11 26,5 27,24
T,,[°C] 12,1 1142 114,0 104,5 105.8

Tabela 39 — Resultados da otimizagdo do acoplamento dos sistemas utilizando o ORC simples

Ano 3 Ano 12 Ano 15 Ano 18 Ano 21

L1 [%] 99,05 99,92 93,50 83,78 50,66
L,[%] 97,52 97,40 97,88 53,33 76,47
Meomp [kg/5] 3,05 3,05 2,98 2,34 2,23
firg[%] 3791 37,94 37,70 34,30 33,45
Nore[%] 2426 2435 24,32 23,17 23,36
T,,[°C] 11024 11648 114,12 82,95 86,23

A

Figura 58 e a Figura 59 apresentam a contribuicao das turbinas a gas (TG1 e TG2), e do
ORC (TV ORC) para atendimento a demanda de eletricidade, além da eficiéncia térmica global
do sistema e do fator de utilizagdo resultantes da otimizacdao. Usando apenas duas turbinas a
gas ¢ possivel atender a demanda de eletricidade, através do aproveitamento da exergia dos
gases de exaustdo pelo ORC, e simultaneamente atender a demanda de calor (dgua quente) em
todos os periodos de operacdo da FPSO. Os ORCs contribuem com uma grande parcela para o
atendimento da demanda requerida em cada periodo, sendo que o regenerativo contribui com
até 20,3% no ano 15 e no minimo 12,1% no ano 18, enquanto que o ORC simples contribui

com até¢ 19% no ano 12 e no minimo 14,8% no ano 18, ambos em relagcdo & demanda total.
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A geracdo de energia através do ORC sem a necessidade de queima adicional de
combustivel, aliada a operacdo das turbinas a gas proxima da carga nominal, produz alta
eficiéncia térmica global do sistema de até 47,3% no ano 12 usando o ORC regenerativo, o que
resulta em um grande incremento na eficiéncia global do sistema de até 11,3% em relagao ao
caso base no ano 15 e de no minimo 3,4% no ano 18. Usando o ORC simples, a eficiéncia
global ¢ levemente inferior ao sistema com ORC regenerativo em grande parte do tempo de
operacdo e producdo da FPSO, mas apresenta um incremento de até 10,7% no ano 15 e no
minimo 4,2% no ano 18, o Ginico ponto no qual a eficiéncia global € superior ao sistema usando
0 ORC regenerativo.

O fator de utilizagdo resultante para os sistemas ¢ de no minimo 77,4% no ano 15 e de até
81,8% no ano 18 usando o ORC regenerativo, enquanto que com o sistema usando o ORC
simples atinge no minimo 76,4% no ano 15 e até¢ 83,4% no ano 18. Houve um aumento
percentual no fator de utilizagdo, em relagdo ao caso base, de até 18,3% no ano 15 e de pelo
menos 7,1% para o ano 18 com a implementagao do sistema com ORC regenerativo. Para o
sistema com ORC simples, o aumento no fator de utilizacao foi levemente inferior em quase a
totalidade do tempo de operacdo da FPSO (por exemplo, 17,3% para o ano 15), exceto no ano

18 que se mostrou levemente superior (8,7%).
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Figura 58 — Contribuigdo para atendimento a demanda de eletricidade, eficiéncia global do sistema e fator de utilizagdo com
0 ORC regenerativo.
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Figura 59 — Contribuigdo para atendimento a demanda de eletricidade, eficiéncia global do sistema e fator de utilizagdo com
0 ORC simples.

A Figura 60 apresenta a emissdo de CO> por cada megawatt gerado de energia ¢ a
correspondente reducdo percentual nas emissdes em relacdo ao caso base. A emissdo de CO>
usando o sistema com o ORC regenerativo (CO2 (ORC R)) ¢ levemente inferior ao sistema com
ORC simples (CO2 (ORC S)) na maior parte dos periodos analisados, exceto no ano 18. Em
ambos os sistemas avaliados, a inser¢do do ORC para recuperacdo de energia, e,
consequentemente a menor queima de gas natural nas turbinas principais, causa uma grande
redugdo nas emissoes em relagdo ao caso base mostrado (COz (caso base)). Usando o ORC
regenerativo, ¢ possivel uma reducao percentual de até 24,5% no ano 15 e de no minimo 9,1%
no ano 18, enquanto que com o ORC simples a reducdo percentual atinge 23,5% no ano 15 e
10,8% no ano 18.

A Figura 61 apresenta os principais parametros dos ORCs que sdo ajustados ao usar a
estratégia de controle da pressdo deslizante (sliding pressure). Os parametros usados no
desenvolvimento do projeto dos ORCs também sao inseridos para facilitar a comparagdo do
comportamento fora de projeto dos ciclos. A figura - a) apresenta a temperatura maxima do
fluido de trabalho (tolueno) no ORC, a figura - b) apresenta a vazdo massica de tolueno
resultante e a figura - ¢) apresenta a pressao na entrada da turbina do ORC. Nota-se que estes
parametros permanecem proximos ao ponto de projeto nos anos 3, 12 e 15, nos quais a
disponibilidade exergética da fonte térmica ndo tem forte variagdo. No entanto, sofrem grande
ajuste nos anos 18 e 21, nos quais a disponibilidade exergética ¢ muito inferior, ou seja, 0o ORC

opera em condigdes distantes das que foi projetado. Verifica-se que a pressao na saida da turbina
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do ORC, mostrada na figura - d), ¢ bastante impactada pela perda de carga nos trocadores de

calor, o que diretamente impacta na razao de pressao da turbina e na poténcia liquida disponivel.
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Figura 60 — Emissdes de CO2 por cada MW de gerado e redug@o percentual nas emissdes de CO2 em relagdo ao caso base.
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pressdo de exaustio da turbina do ORC.
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A Tabela 40 apresenta uma comparagao entre os resultados referentes a otimizagao antes
do projeto (aquela abordada no capitulo 4.3.3) e as otimizagdes realizadas apds o projeto e
modelagem fora de projeto do sistema. Nota-se que no ano 18 e 21, ha um acentuado
decréscimo (demonstrado pelo sinal positivo) de até 17,9%, na poténcia liquida disponivel no
ORC regenerativo em condigdes fora do projeto, sendo que nos outros periodos nao houve uma
diferenca acentuada nos resultados. O mesmo comportamento ocorre com a eficiéncia global
do sistema. A diferenca nos resultados do sistema usando o ORC simples nao ¢ tao acentuada,
apresentando até 5,7% maior poténcia liquida (demonstrado pelo sinal negativo) na otimizac¢ao
do sistema fora de projeto. A eficiéncia global ndo apresenta grande divergéncia em relagdo ao
sistema antes do projeto. A comparagdo demonstra a possibilidade de prever o comportamento
dos sistemas somente com uma abordagem termodindmica mais simples, ndo necessitando de
modelagem mais robusta para determinar qualitativamente o aproveitamento energético do

sistema.

Tabela 40 — Diferenca percentual entre otimizagdo antes do projeto e apos projeto (condi¢des fora de projeto)

Ano 3 Ano 12 Ano 15 Ano 18 Ano 21
Worc r[%] -1,2 3,8 3,5 17,9 7,7
Ngiobar[%] 0,2 0,8 0,7 1,9 1,2
Worc s[%] -4,2 -3,1 2,1 -5,7 0,8
Ngiobar[%] -0,7 -0,6 0,4 -0,4 0,1

4.6.2 Analise Exergética

A andlise exergética mais uma vez busca a determinagdo das principais irreversibilidades
dos sistemas, a fim de melhorar o uso da exergia do combustivel e converté-la em trabalho
liquido. A Figura 62 e a Figura 63 apresentam as principais irreversibilidades nos equipamentos
dos sistemas acoplados as turbinas a gas principais para recuperacao de calor. Em ambos os
casos (usando ORC regenerativo e simples), fica evidente a grande irreversibilidade no
recuperador de calor do sistema de agua quente (RC — Agua), assim como no recuperador de
calor do ORC (RC — ORC), o que reforca a necessidade de melhorar o aproveitamento
exergético dos recuperadores de calor para possibilitar maior producao de poténcia pelo ORC.
A turbina do ORC regenerativo € o terceiro equipamento com maior potencial de destrui¢do de

exergia, o que difere do ORC simples, no qual o dessuperaquecedor € o maior destruidor, € na
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sequéncia, a turbina. Os resultados para o separador dos gases e para a bomba dos sistemas nao
foram apresentados devido ao pequeno potencial de destruiciao de exergia, ndo sendo possivel

sua nitida visualiza¢ao no grafico.
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Figura 62 — Exergia destruida em cada equipamento do sistema acoplado e ORC regenerativo.
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Figura 63 — Exergia destruida em cada equipamento do sistema acoplado e ORC simples.

A exergia destruida em cada equipamento apresentado anteriormente ndo mostra com
clareza a parcela exergética destruida em cada corrente do sistema global. A Figura 64 apresenta
o diagrama de Grassmann do caso base para o ano 12 (ano no qual o sistema foi projetado) e a
Figura 65 apresenta o diagrama de Grassmann para o mesmo ano do sistema que foi proposto

usando o ORC regenerativo, com o objetivo de deixar claro as parcelas de exergias e a
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comparacdo entre a alteracdo proposta para o sistema de geragdo de eletricidade da FPSO e o
sistema existente (caso base).

Nota-se que para o sistema existente (caso base), trés turbinas a gas sdo utilizadas para
geragao de eletricidade no ano 12, o que resulta em um aporte exergético pelo gas natural (GN)
bastante superior ao sistema proposto, o qual utiliza apenas duas turbinas a gés para geracao de
eletricidade, e aproveita a exergia disponivel nos gases de exaustdo da turbina a gés que aciona
o sistema de compressdao de CO,. Grande irreversibilidade esta presente nas turbinas a gas
devido a reacdo de combustdo do gas natural e outra grande parcela ¢ levada com os gases de
exaustdo (exergia disponivel). A proposta de inser¢do do ORC para o atendimento a demanda
de eletricidade aproveita a exergia disponivel dos gases de exaustdo apos o atendimento da
demanda de agua quente, o que ndo ocorre no caso base que leva com a corrente dos gases de
exaustdo 16% da exergia de entrada do sistema, resultando em um sistema pouco eficiente
exergeticamente. Além disso, fica evidente a grande destrui¢do de exergia no recuperador de
calor do sistema de agua quente (RC — A) e também no recuperador de calor do ORC (RC —
ORC), demandando estes equipamentos um projeto melhorado a fim de aumentar sua

recuperagao de energia.
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Figura 64 — Diagrama de Grassmann do sistema global do caso base - Ano 12
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Figura 65 — Diagrama de Grassmann do sistema global proposto usando o ORC regenerativo - Ano 12

O diagrama de Grassmann para o caso base e para o sistema proposto do ano 18 sao
apresentados na Figura 66 e na Figura 67. A quantidade de turbinas a gas operando no caso
base ¢ reduzida para duas, devido a menor demanda de eletricidade, o que pode ser notado pelo
menor aporte exergético para o sistema. Os recuperadores de calor do ORC e do sistema de
agua quente continuam sendo equipamentos bastante irreversiveis, 0 que mais uma vez
comprova a necessidade por um melhor projeto. Apesar da exergia contida nos gases de
exaustdo ser menor em relagcdo ao ano 12, a proposta de recuperagdo de energia com o ORC
continua apresentando um grande potencial de realizacdo de trabalho, em torno de 8,8% da

exergia total de entrada no sistema.
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Figura 66 — Diagrama de Grassmann do sistema para o caso base - Ano 18
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Figura 67 — Diagrama de Grassmann do sistema global usando o ORC regenerativo - Ano 18

A Figura 64 ¢ a Figura 66, referentes ao caso base, apresentam o volume de controle do

sistema global (VC1) e o volume de controle do sistema para produzir agua quente (VC2), os

quais sdo utilizados para a determinacao da eficiéncia exergética dos sistemas. Na Figura 65 e
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Figura 67 o VCI1 ndo engloba a turbina que aciona o trem de compressdo de CO», pois ¢ um
sistema j& existente na plataforma e ndo sofreu qualquer alteracdo em relagdo ao projeto
existente (caso base). A comparacao em relagdo ao caso base ¢ focalizada na exergia disponivel
na exaustao das turbinas a gas principais e na exergia presente na exaustao da turbina que aciona
o trem de compressdo (TC), juntamente com o ORC e o sistema de aquecimento de agua.
Ademais, ¢ adicionado um terceiro volume de controle (VC3), referente ao ORC.

A Figura 68 apresenta a exergia total destruida (Exd) no sistema composto pelo VCI1 ¢ a
eficiéncia exergética global do sistema usando o ORC simples, VC1 (ORC S), e ORC
regenerativo, VC1 (ORC R), assim como a eficiéncia exergética global para o caso base, VC1
(caso base). Nota-se que o sistema composto pelo ORC simples ¢ levemente mais irreversivel
em relagcdo ao sistema composto pelo ORC regenerativo ao longo de quase a totalidade do
tempo de vida da FPSO, exceto no ano 18 no qual a exergia destruida praticamente se iguala
para os dois sistemas. Acompanhando a tendéncia da exergia destruida, a eficiéncia exergética
global para o sistema contendo o ORC regenerativo ¢ levemente superior em grande parte do
tempo de operagao da FPSO, atingindo 49,4% no ano 12 ¢ no minimo 45,2% no ano 21,
enquanto que o sistema composto pelo ORC simples atinge até 49,0% no ano 12 e no pior caso,
46,0%. No ano 12 ¢ possivel um aumento de até 8,1% na eficiéncia exergética global do sistema
proposto em relacdo ao caso base e no ano 18, apesar do sistema proposto ndo apresentar
melhoria t3o relevante, ainda assim € possivel aumentar sua eficiéncia exergética global em até
3,9%. Apesar do aproveitamento exergético pelo ORC e sua contribui¢do no atendimento a
demanda, nota-se a grande irreversibilidade do sistema, o qual aproveita no maximo a metade

da exergia disponivel do combustivel de entrada no sistema.
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Figura 68 — Exergia total destruida no sistema TG + AQ + ORC e eficiéncia exergética global.
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A Tabela 41 apresenta as eficiéncias exergéticas de cada ORC e do sistema de 4gua quente
em cada periodo de operacao da FPSO. A eficiéncia exergética do sistema de dgua quente ¢
bastante similar para os dois sistemas propostos (usando o ORC simples e 0 ORC regenerativo),
conseguindo aproveitar no maximo até proximo de 50,0% da exergia disponivel, o que ¢
justificado pela grande irreversibilidade do recuperador de calor deste sistema, conforme ja
citado anteriormente. Observando agora a eficiéncia exergética dos ciclos, nota-se que o ORC
regenerativo apresenta eficiéncia exergética levemente superior ao ORC simples, ou seja, ele

converte uma parcela maior da exergia disponivel em poténcia.

Tabela 41 — Eficiéncia exergética do ORC e do respectivo sistema de aquecimento de dgua ao longo dos anos.

Eficiéncia exergética Ano3 Anol2 Anol5 Anol8 Ano2l

VC2 [g4.9(%)] 49,8 49,5 48,8 47,0 48,6
VC3 [eorc r(%)] 55,4 55,7 55,8 50,7 53,3
VC2Z [e4.(%)] 50,5 50,5 48,8 48,6 47,4
VC3 [eorc s(%)] 51,7 50,3 50,9 53,1 53,5

4.6.3 Analise Economica

Diferente da analise econdmica preliminar apresentada no capitulo 4.3.4, no qual alguns
parametros dos trocadores de calor foram estimados através de recomendacdes da literatura, a
analise econdmica desta vez leva em consideracdo os parametros resultantes do projeto e da
otimiza¢do multiobjetivo dos trocadores de calor. Os custos de compra dos equipamentos
(PECs) sdo apresentados na Figura 69 para o ORC regenerativo e simples. O ORC regenerativo
possui um custo de investimento inicial 15,0% maior em relagdo ao ORC simples, sendo que o
equipamento com maior custo € o recuperador de calor, correspondendo a pelo menos 46% do

custo total do investimento, seguido pela turbina e depois pelo condensador.
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Figura 69 — Custo do investimento inicial e dos componentes do a) ORC regenerativo b) ORC simples.

A Tabela 42 apresenta os pardmetros médios de consumo de combustivel e emissdo de
COzao longo dos 21 anos de operagdo da FPSO. Fica evidenciada a grande redu¢do no consumo
de combustivel pelas turbinas a gas principais, pois 0 ORC utiliza a exergia contida nos gases
de exaustdo para geracao de eletricidade, o que contribui com uma grande parcela do
atendimento a demanda. E possivel reduzir, em relacdo ao caso base, até¢ 21,5% do consumo de
combustivel e emissdes de CO; usando o ORC simples e 22% ao usar o ORC regenerativo, nao

apresentando significativa diferenga entre os sitemas propostos.

Tabela 42 — Média do consumo de combustivel e emissdes de CO>

Meomb mCOZ

Sistema Redugdo* (%)
(kg/s)  (kg/h)
Caso base 3,38 33273,3 -
TG+ A.Q+ORCR 2,65 25939,2 22,0
TG+ A.Q+ORCS 2,67 26115,8 21,5

*Em relag@o ao caso base

O retorno do investimento ao longo dos anos de operacao da plataforma estd diretamente
ligado a economia devido a redugao no consumo de gas natural e a quantidade de CO, evitados.
Diante disto, o prego médio do CO> evitado ¢ mantido em 2,8 USD/tonelada(CO) Hamrick;
Gallant (2017) e o valor presente liquido ¢ calculado em fun¢ao do preco médio do gés natural
entre os anos de 2007 e 2016 - baseado nas informacdes fornecidas por ANP (2017) - e das
taxas de juros do investimento entre 4 e 14%, conforme apresentado na Figura 70. O preco do
gas natural e a taxa de juros tem grande influéncia no VPL, que apresenta resultados superiores

ao usar o ORC simples em todos os casos. Isto se deve ao fato do custo de investimento inicial
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do ciclo regenerativo ser superior ao ciclo simples, e ainda, a redu¢do no consumo de
combustivel e emissdes de COz ndo € tdo expressiva em relagdo ao ORC simples.

No ano de 2008, no qual o prego médio do gas natural ¢ 310,9 USD/mil m?, ou seja, o
cenario mais promissor, o investimento ¢ economicamente viavel e resulta no maior VPL dos
ultimos anos. Em contrapartida, levando em considerag@o o preco do gas natural mais recente
(ano de 2016), correspondente a 164,9 USD/mil m?, o investimento torna-se vidvel até uma taxa

de juros proxima de 10,0% a.a para o ORC regenerativo e de 10,6% a.a para o ORC simples.
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Figura 70 — Valor presente liquido (VPL) para o investimento proposto em fungdo do preco médio do gas natural.

A Figura 71 apresenta o valor presente liquido calculado em funcdo do pre¢o do CO>
evitado e da taxa de juros do investimento para dois precos do gas natural: o pre¢o maximo nos
ultimos dez anos e o valor mais recente, referente ao ano de 2016. O VLP do sistema usando o
ORC simples ¢ sempre superior ao do ORC regenerativo, porém, o preco do CO; evitado nao
tem forte influéncia na viabilidade econdmica do investimento, conforme enfatizado pela
inclinagdo do VPL devido a mudanca no prego do CO> evitado. Em contrapartida, o preco do
gas natural tem grande impacto no VPL resultante.

Ao efetuar uma média do histérico das taxas de juros de longo prazo (TJLP) nos ultimos
12 meses fornecida pelo BNDES (2017), obtém-se 7,0% como resultado. O célculo da taxa de

juros baseada na metodologia do BNDES resulta em uma taxa de juros de aproximadamente
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9,66%. Considerando o melhor cenario do gas natural nos tltimos 10 anos (310,9 USD/mil m?)
e adotando o preco minimo estipulado para o leildo de CO, evitado de 3,35 USD/ton CO;
Bmé&bovespa (2012), resulta em um VPL de USD 13,78 milhdes para o ORC regenerativo e
USD 15,3 milhdes para o ORC simples. Por outro lado, ao considerar o cenario mais recente
do gas natural (164,9 USD/mil m?®), o VPL resultante ¢ de USD 808,0 mil para o ORC
regenerativo ¢ USD 2,64 milhdes para o ORC simples, o que demonstra uma vantagem
economica do ORC simples em relacdo ao ORC regenerativo. Conforme ja citado na anéalise
econOmica preliminar, vale ressaltar que no VPL esta contido apenas o retorno do investimento
relacionado a redu¢@o no consumo do combustivel e de CO, evitado. Ainda considerando o
cenario mais recente, se a reducdo no custo de compra de uma das turbinas a gas GE LM2500
+ PY, de acordo com a mudanga proposta, for inserida no calculo do VPL, a inser¢do do ORC
para recuperacao de energia torna-se ainda mais promissora e encorajadora, possibilitando um
retorno do investimento de at¢ USD 15,01 milhdes com o ORC regenerativo e USD 16,84

milhdes com o ORC simples.

do
. udans?
1naCao devido itado
\nclina 00 do CO2 evi
pr

VPL [rmilhdes de USD]

Taxas de juros[%)]

Figura 71 — Valor presente liquido (VPL) para o investimento proposto em fungdo do preco médio do COz evitado e do prego
do gas natural.
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5 CONCLUSOES

As plataformas do tipo FPSO tém sido cada vez mais usadas para exploragdo de petroleo
em aguas ultra profundas e distantes da costa. Diante da necessidade de melhorias no processo
produtivo, assim como da geracdo de eletricidade em suas fases de producdo, torna-se
imprescindivel o investimento em tecnologias eficientes, proporcionando reducgao de custos e
menores taxas de emissdes de dioxido de carbono na atmosfera. Os gases de exaustdo das
turbinas a gas da plataforma sdo as principais fontes de energia residual, o que possibilita o
aproveitamento energético no processo, reduzindo sua irreversibilidade e custo. Dentro desta
perspectiva, o ciclo Rankine organico apresenta grande potencial para recuperacio de energia
na plataforma FPSO, o que agrega vantagens no processo produtivo bem como a melhoria do
aproveitamento energético da queima de combustiveis fosseis para atendimento a demanda de
eletricidade e de dgua quente da plataforma.

Dentre os fluidos orgéanicos analisados, o R601, R141b e Tolueno apresentam os melhores
resultados para poténcia liquida e eficiéncia térmica. O R227ea, R134a e R123 apresentaram
os piores desempenhos para uma fonte de calor com o ar a 400 °C.

Ao comparar as tecnologias de recuperagao de energia residual, o ORC regenerativo
usando o tolueno como fluido de trabalho apresentou a maior poténcia liquida, eficiéncia
térmica e eficiéncia exergética em relagdo aos outros ciclos, apresentando como desvantagem
a alta vazao massica de agua no condensador devido a alta temperatura do fluido organico na
entrada deste equipamento. O ciclo Kalina apresentou a menor eficiéncia exergética, além de
possuir maior quantidade de equipamentos, o que pode impactar no custo de implantacdo, no
peso e espago ocupado na plataforma FPSO. O ciclo supercritico com CO; apresentou
caracteristicas intermedidrias aos ORCs e Kalina.

Dois casos foram propostos e otimizados para atendimento as demandas de eletricidade
de calor na plataforma. O primeiro caso € baseado na condi¢do atual de geragao de eletricidade
e no segundo caso, a proposta ¢ usar apenas duas turbinas a gas para geragao de eletricidade em
todos os periodos de producdo da FPSO. Em ambos os casos, os gases de exaustdo das turbinas
a gas sdo usados para aproveitamento energético através do ORC para complementagao da
demanda de energia elétrica.

A demanda de calor da FPSO ¢ satisfeita e os resultados mostraram-se promissores em

relacdo a contribuicdo do ORC no atendimento a demanda de energia elétrica. Houve uma
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expressiva redu¢do no consumo de combustivel pelas turbinas a gas e consequente redu¢do nas
emissoes de CO2, o que de fato ¢ uma grande preocupacdo no cendrio atual do planeta. O
segundo caso apresentou resultados superiores, incrementando a eficiéncia global do sistema
em até 10,83% devido as turbinas a gas estarem operando proximas de sua carga nominal, além
do grande aproveitamento da exergia contida nos gases de exaustdo para recuperagdo de energia
pelo ORC. Nao houve disting¢ao significativa nos resultados do ORC simples e regenerativo em
relagcdo a contribui¢do para o atendimento as demandas e reducao de COa.

O projeto preliminar dos equipamentos de troca de calor dos ciclos foi desenvolvido
levando em consideracao as limitagdes de perda de carga, peso, volume e area de troca de calor
de cada equipamento. O ORC regenerativo apresentou, respectivamente, area de troca de calor,
peso e volume por unidade de poténcia gerada 19,6%, 15,8% e 26,6% maior em relacdo ao
ORC simples, o que demonstra a necessidade de maior espago para sua alocagdo na plataforma
FPSO.

A simulac¢do fora de projeto desenvolvida para os ORCs apresenta como vantagem a
analise do comportamento dos ciclos em condic¢des diferentes das que foi projetado. O modelo
fora de projeto foi validado através do software Thermoflex® e apresentou erro maximo de
5,0% para poténcia liquida e 2,6% para a eficiéncia térmica. Para condi¢des distantes das que
foi projetado, a poténcia liquida do ciclo regenerativo fica prejudicada em relagdo ao ORC
simples. No entanto, a reduzida temperatura dos gases de exaustdo apos a recuperagdo de calor
do ciclo simples ¢ um fator limitante em sua implantagdo, pois hé possibilidade de geragao de
componentes acidos, o que causaria danos ao equipamento e elevacdo dos custos de
manuten¢do. Portanto, ¢ recomendével projetar o ORC simples para que a temperatura dos
gases de exaustdo seja mais elevada, de forma que permaneca sempre acima da temperatura de
orvalho do vapor d’agua presente nos gases de exaustao.

Os recuperadores de calor dos ciclos sao os equipamentos mais irreversiveis, contribuindo
com até 68,0% da exergia destruida, o que sugere uma maior aten¢do neste equipamento para
reduzir as irreversibilidades e melhorar o aproveitamento da exergia contida nos gases de
exaustdo. O ORC regenerativo apresenta maior eficiéncia exergética (até 55,8%) para grande
faixa dos parametros variados, tornando-se inferior ao ciclo simples apenas para uma pequena
faixa mais distante do projeto do ciclo. De uma forma geral, o ORC mostra-se uma boa
alternativa para recuperagdo de energia residual de processos, até mesmo para condi¢des
atipicas de funcionamento, o que agrega vantagem em sua implementacao em processos no qual
a fonte de calor ¢ variavel, como ¢ o caso das diferentes fases de producdo das plataformas

FPSO.
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O ORC mostra-se bastante flexivel, conforme demonstrou a otimizacdo do sistema global
em condigdes fora de projeto, resultando em uma expressiva contribui¢do na geracdo de
eletricidade (até 20,3%) e um acentuado aumento de até 11,3% na eficiéncia global do sistema
e 18,3% no fator de utilizagdo. Consequentemente, € possivel uma reducdo média no consumo
de combustivel e emissdes de CO2 ao longo dos anos de operagdo da FPSO de até 22,0%. A
analise econdmica detalhada mostrou que o recuperador de calor ¢ o equipamento mais oneroso
do ORC, correspondendo a 46,0% do custo de investimento inicial total e que o prego do gas
natural € o fator preponderante para o retorno do investimento. Para o cendrio mais recente, ¢
possivel um retorno de até USD 16,84 milhdes com a mudanga proposta, tornando o sistema
factivel do ponto de vista econdmico, além das vantagens do ponto de vista ambiental, o que

pode vir a contribuir com a fragil situacdo do planeta em relacao as emissdes de COa.

5.1 Sugestoes para trabalhos futuros

Embora a recuperagdo de energia com o ORC tenha sido bastante explorada nesta tese,
algumas lacunas ainda existem, o que possibilita a realiza¢do de novos trabalhos, conforme
segue:

v'Avaliar com maior profundidade outros ciclos para recupera¢do de calor com o

proposito de aumentar a contribui¢do para o atendimento a demanda de eletricidade
e reducdo nas emissoes de CO»;

v" Explorar o uso de outros fluidos organicos no acoplamento dos sistemas, de forma a

tornar o sistema flexivel em relagao ao fluido de trabalho;

v Otimizar o sistema global com foco na maximizag¢do do aproveitamento exergético

dos gases de exaustao;

v" Estudar o tipo de expansor mais adequado para o sistema proposto, estimando o sua

dimensao e peso;

v" Realizar a andlise exergoecondmica para melhor detalhamento dos custos associados

em cada parte do sistema;
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APENDICE A - CLASSIFICACAO DOS FLUIDOS REFRIGERANTES

Todos os fluidos refrigerantes possuem uma identificagdo que consiste em um prefixo

composto de letras e um sufixo composto por digitos.
Prefixos

O prefixo ¢ composto pela letra R para identificar que o fluido € refrigerante. Em alguns
casos a letra C ¢ usada no prefixo para denotar o carbono, seguido das letras B, C, F ou
combinag¢do delas, para indicar a presenga de bromo, cloro e fliior. Os que sdo compostos por

hidrogénio devem ser precedidos pela letra H, por exemplo: HCFC22, HFC134a.

Sufixos
Hidrocarbonetos e derivados

Para hidrocarbonetos e seus derivados o sufixo ¢ identificado da seguinte forma:

v" O primeiro digito a direita (unidade) é o nimero de atomos de flor;

v" O segundo digito a direita (dezena) é nimero de atomos de hidrogénio mais um;

v' O terceiro digito a esquerda (centena) é o nimero de atomos de carbono menos um.
Se o digito for zero ele ¢ omitido.

v O quarto digito a esquerda (milhar) ¢é igual ao nimero de ligagdes carbono-carbono
insaturadas. Quando o digito € zero, o nimero ¢ omitido.

Para refrigerantes que contenham bromo, a letra b ¢ adicionada depois do numero de

identificacgdo, seguido pelo numero de atomos presente.
A Figura Al apresenta um exemplo da nomenclatura para fluido refrigerante

hidrocarboneto ou derivado.

R124 (Clorotetrafluoroetano)
1: n° de atomos de carbono -1
2: n° de atomos de hidrogénio + 1
4: n° de atomos de fluor

Figura A1 - Nomenclatura para fluido refrigerante hidrocarboneto ou derivados
Fonte: Elaboragdo propria
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Para derivados ciclicos a letra C ¢ usada antes do nimero de identificagdo do refrigerante,
exemplo: RC318 (octafluorocyclobutane — C4F8).

No caso de isomeros na série etano, cada um tem o mesmo nimero, € 0 niumero sozinho
indica 0 mais simétrico. A medida que eles se tornam mais assimétricos, letras minGsculas

sucessivas sdo adicionadas (a, e ou ¢). Exemplo: R134, R134a.

Misturas azeotropicas e zeotropicas

As misturas zeotrdpicas, aquelas que se comportam como se fossem substancias puras na
fase de ebulicdo, ou seja, a temperatura permanece constante, sao designadas pelo nimero de
refrigerantes e as suas propor¢des em massa. Os refrigerantes sao nomeados em ordem
crescente do ponto de ebulicdo dos componentes. Essas misturas sdo identificadas pela série
400, que designa quais componentes estdo presentes na mistura, mas ndo sua quantidade. A
diferenciagdo entre fluidos zeotrdpicos que possuem componentes com diferentes quantidades
¢ realizada adicionando uma letra maiuscula com o sufixo. Podemos citar como exemplo:
R407A (R32/R125/R134a (20/40/40)); R407B (R32/R125/R134a (10/70/20)).

De acordo com Ferreira (2012), existem misturas que em determinadas proporgdes
apresentam iguais composi¢des, tanto na fase liquida como vapor durante a mudanga de fase,
além de ndo apresentar variagdo na temperatura de saturagdo, o que se assemelha ao
comportamento de uma substancia pura. Esta mistura ¢ chamada de azeotropica, como por

exemplo: R500 (R12/R152a (73,8/26,2))
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APENDICE B - DIMENSIONAMENTO DOS TROCADORES DE CALOR DOS
CICLOS

B1 - Recuperador de calor

O recuperador de calor ¢ o equipamento responsavel pela elevagao da temperatura do
fluido organico do ORC para posteriormente ser expandido na turbina. A modelagem ¢ baseada
em Silva (2016) e Herreria (2012), e o método das multizonas ¢ adotado nesta andlise para
facilitar a compreensdo do que ocorre em cada zona do recuperador de calor, podendo este
equipamento ser considerado a jun¢ao de trés trocadores de calor em série. A area total do
recuperador de calor, Aryeq11, €quivale a soma das areas calculadas para o pré-aquecedor (zona
subresfriada), Ag sr, para o evaporador (zona saturada), ou seja, na regido de mudanca de fase
do fluido organico, Ag gq¢, € para o superaquecedor (zona superaquecida), Ag g4, conforme

Equagdo (57).

Arotain = Agpsr T Agpsar + Apsa (57)

Parametros geométricos do recuperador de calor

Esta secdo aborda os parametros geométricos envolvidos no dimensionamento do
recuperador de calor do tipo compacto de tubos aletados (placa continua), conforme
apresentado com mais detalhes na Figura A2.

O fluido organico (fluido a baixa temperatura) ira circular no interior dos tubos enquanto

que os gases de exaustdo das turbinas (fluido a alta temperatura) escoara pelo lado externo.
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Figura A2 - Modelo da matriz tubular e geométrico do trocador de calor tipo tubo aletado (placa continua).
Fonte:Nellis; Klein (2012)

Onde:

Dot — Diametro externo dos tubos

D;; — Didmetro interno dos tubos

a — Distancia entre placas

e — Espessura da placa

p — Distancia vertical entre tubos

s — Distancia horizontal entre tubos

D;, — Diametro hidraulico do fluxo externo

o — Razdo entre a area de transferéncia de calor e volume total

o — Razio entre a area minima do escoamento livre e a area frontal

Ntlinha € Necot — Numero de tubos por linha e nimero de tubos por coluna

O volume do trocador de calor, V1,4, pode ser obtido conhecendo o comprimento dos
tubos, L, o numero total dos tubos, Ny, € 0 numero de passo por tubo, N,,, conforme

apresentado na Equacao (58).

Vrotar= S-p-L-NTotal-Np (58)

O calculo da érea frontal ao escoamento, Ag,, através das placas também ¢ importante

para o projeto do trocador de calor, a qual pode ser obtida a partir do comprimento dos tubos e

da altura das placas, B, conforme Equacgao (59).
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Asy = L.B (39)

Alternativamente, o volume total ¢ calculado a partir da area frontal e da largura, La, na

direcdo do escoamento externo do trocador de calor, conforme Equagao (60).

Vi = Asy.La (60)

De posse da area frontal, ¢ possivel determinar a area de fluxo livre através das placas a

partir da Equagao (61).

Herreria (2012) cita que o problema de ter uma aleta anular retangular ¢ a dificuldade no
calculo da eficiéncia da aleta. Entretanto, este problema pode ser contornado se for considerada
uma aleta anular com superficie equivalente a aleta retangular, o que implica areas superficiais
da aleta anular e retangular idénticas. A Figura A3 apresenta a relagcdo entre os dois tipos de

aleta e sua geometria.

rz
— r1-»
o
< 5y

Figura A3 - Relagao entre as aletas retangular e anular.

Considerando que 2r{ = D,;, é possivel chegar a relagdes que satisfacam a equivaléncia

de area entre as aletas anular e retangular, conforme apresentado nas Equagoes (62), (63) e (64).

Area aletay, ., = Area aletareangular (62)
s.p—mrf =n(rZ —rd) (63)
S.p (64)
7'2 = —
s

De posse dos raios, € possivel calcular o perimetro, a drea convectiva € o comprimento

corrigido da aleta anular equivalente, conforme mostrado nas Equacgdes (65), (66) e (67).
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Per = 27r, (65)

Acon = Zﬂ(rzz - rlz) (66)

e
leg=1—1 + E ©7)

Para o célculo da eficiéncia da aleta ¢ necessario o fator m, conforme apresentado na
Equacao (68), onde h,,; ¢ o coeficiente convectivo ¢ k ¢ a condutividade térmica, ambos

associados ao escoamento externo do fluido.

h..iPer

(68)
kACOTl

Subsequente, a eficiéncia da aleta, n,, € a eficiéncia de troca de calor da superficie do

escoamento externo, 77, podem ser obtidas a partir das Equagoes (69) e (70)

_ tanh(m.l;4)

a =

(69)
m.l.,

A
N, = 1— s,a,total (1 _ na) (70)

Atotal
A darea total da superficie da aleta, A4 ¢orq;, € drea da superficie dos tubos sem
aleta, A 54, podem ser determinadas pelos parametros geométricos conforme apresentado nas

Equacdes (71) e (72), respectivamente.

L m.D,.”
As,a,total = Z-E<B-A — Nrotar- 40 ) (71)

i 72
AS,Sa = NTotal' TT. DOt' L (1 —_ E) ( )

Enfim, a 4rea total da superficie de troca térmica pode ser obtida pela soma da area total
da superficie da aleta e da area da superficie sem aleta dos tubos, como mostrado na Equacao

(73).

Atotar = As,a,total + As,sa (73)
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Analise do escoamento externo pelas placas do recuperador de calor

Na analise do escoamento externo as propriedades termodinamicas sdo obtidas a partir da
média entre as propriedades na entrada e na saida do escoamento. A velocidade massica do
fluido, G,y, ¢ calculada pela razdo entre a vazao maéssica e a area de fluxo livre para
posteriormente obter o nimero de Reynolds caracteristico do escoamento externo, Re,,;,

conforme Equagdes (74) e (75).

Gopr = m (74)
f=—-—
ex Aff
D G
Reext — h,eJ;; ext (75)

De posse do numero de Reynolds, € possivel determinar o fator de Colburn, jj , a partir
da Equacdo (76), onde os pardmetros m e n dependem da configuragcdo do trocador de calor
escolhido. Duas configuragdes de trocador de calor muito exploradas por Kays & London

(1984) sdo analisadas: a 7,75-5/8T e a 8,0-5/8T.

Ju =m. Reextn (76)

O numero de Stanton (St), ¢ outro adimensional importante na analise da transferéncia de
calor no trocador compacto. Este nimero ¢ fung¢do do fator de Colburn e do nimero de Prandtl,

conforme mostrado na Equagao (77).

_ n
St =527 (77)

O fator de atrito, f,,;, para trocadores de calor compactos ¢ funcdo do nimero de

Reynolds e de sua forma geométrica, e possui a forma mostrada na Equagao (78).

ext = qReextr (78)

Os indices m, n, q e r foram estudados por Herreria (2012) utilizando os gréficos

estudados por Kays & London (1984). As fung¢des resultantes sdo resumidas na Tabela Al.
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Tabela Al - Indices m, n, q e r para o fator de Colburn e fator de atrito para trocador de calor tipo 8,0 —3/8T e 7,75 — 5/8T.
Configuragdo Indices

: _ 10-0,788 -0,398
ju =10 .Regyt

8,0 - 3/8T
Fore = 1070208Re 0208

jH — 10—0,981 Re t—0,36
. ex
7,75 —5/8T
fext — 10—1,003ReEXt—0,232

Fonte: Herreria (2012)

O coeficiente de transferéncia de calor associado ao escoamento externo através das
placas € obtido em fun¢ao do nimero de Stanton (St), da velocidade da massa (G, ) € do calor

especifico médio a pressao constante, conforme apresentado na Equacao (79).

hext = St.Gext-Cp (79)

A queda de pressdo através das placas externas do trocador de calor compacto ¢ obtida
pela expressdo (80) em funcdo de pardmetros geométricos, do escoamento e dos volumes

especificos de entrada, 9,, e saida, J;, do trocador de calor.

Gextzﬁe

)
APy = Tl(l - UZ) (19_2_ 1) + fext

avTotal 19e - 195
oAr 20,

(80)

Analise do escoamento interno nos tubos do recuperador de calor — zona superaquecida e

subresfriada

Toda a analise € realizada avaliando as propriedades na temperatura média do fluido entre
a entrada e a saida de cada zona. A velocidade com que o fluido escoa no interior dos tubos ¢
obtida em func¢do da vazao massica, m, da quantidade de tubos, Nr,tq;, do nimero de passos
por tubo, N, da éarea da secdo transversal, A;-, € da massa especifica média, p, conforme

apresentado nas Equagoes (81) e (82).
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(81)

1. Ny (82)

Vipg = —m—
e NTotal- p. Atr

A partir do nimero de Reynolds interno, Re;,;, apresentado na Equacao (83) € possivel
avaliar se o escoamento é laminar (Re;,,; < 2300) ou turbulento, (2300 > Re;,; > 5.10°), e
na sequéncia determinar o numero de Nusselt, Nu;,;, € o fator de atrito do escoamento, f,

conforme apresentado nas Equagdes (84) e (85) propostas em Nellis & Klein (2012).

4.10. N, (83)

3,66 Rejy < 2300

Nugy, = 1 (Re;n — 1000)Pr (84)

2300 > Re;,, > 5.10°
8 f 0,5
L (1 +12,7 (g) (Pr2/3 — 1))

64/Re;n; Reim < 2300

f= 1
(0,79.In(Re;n:) — 1,64)?

(85)

2300 > Re;,, > 5.10°

Na sequéncia, o coeficiente de transferéncia de calor por convecgao interno, hj,;, € a
queda de pressdo relacionada ao escoamento interno do tubos, AP;,;, podem ser calculadas a

partir das Equacdes (86) e (87).

RineD;

Nty = = — (86)
fi

_ f-L.Np.p.Vin,* (87)

APint -

2.D;;
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Analise do escoamento interno nos tubos do recuperador de calor - zona saturada

A analise do escoamento através da regido saturada requer um cuidado maior. Isso ocorre
pois nesta regido ha mudanca de fase do fluido e suas propriedades geralmente variam entre o
ponto de vapor saturado e liquido saturado, e vice-versa. Sendo assim, obter as propriedades a
partir de uma simples média aritmética nao € correto, sendo a andlise mais assertiva em funcao
do titulo da mistura, x, da viscosidade no estado de vapor saturado, u,,, € da viscosidade no
estado de liquido saturado, p;, conforme apresentado na Equacdo (88) para o célculo da

viscosidade média.

f=xp+ A=) (88)

Devido a variacdo do titulo (entre zero e um) ao longo do trocador de calor, ¢ necessario
integrar as propriedades termodinamicas entre os dois extremos para obten¢ao de valores mais

exatos, conforme apresentado na Equagao (89).

Jy b bty + (1 = D)) dx (89)
Ax

‘az

Apos efetuada a integragao da equacao acima, obtém-se como resultado a Equacao (90).

ty + 1 (90)
2

‘az

A determinacao da condutividade térmica e do nimero de Prandtl ¢ feita de modo analogo
a integragdo para a viscosidade, resultando em propriedades médias conforme apresentadas nas

Equagdes (91) e (92).

_ ky,t+ kK O
k =
2
(92)
— Pr,+Pn
T =
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O cuidado maior deve-se a massa especifica, que depende do volume total, V1,4, que
por sua vez ¢ calculado através da soma do volume de vapor, V1, e do volume de liquido, ¥,

presente na mistura, conforme apresentado na Equagao (93).

V7otal= V_v + V7l (93)
Uma vez que o volume ¢ igual ao produto da massa pelo volume especifico e sabendo-se
que a massa total ¢ a soma das componentes da massa de vapor e da massa de liquido da mistura,
obtém-se uma expressao em fun¢do do titulo da mistura e das massas especificas, conforme a
Equagdo (94).
1 1 1 04
- =1-x)—+x— (94)
p P Py
Rearranjando a Equacdo (94), ¢ obtida a expressdo para massa especifica média

apresentada na Equacao (95).

= _ Pv P (95)
(1= x)py + xpy

Para determinar a massa especifica média ao longo de toda a mudanga de fase, ¢
necessario integrar a Equacao (95) e dividir pelo intervalo de integracao, conforme Equagao
(96).

fol [ pvpL ] dx (96)

(1-x)py+xpy
Ax

p_:

A determinagdo do coeficiente de transferéncia de calor € possivel através de diversas
correlacdes para fluidos com Unica fase, entretanto, para fluidos em mudanga de fase o processo
¢ mais complicado e consequentemente as suas correlacdes também sdo. Além disso, ha varias
correlagdes para prever o comportamento dos fluidos em mudanga de fase, porém hé grande
incerteza associada. De acordo com Nellis & Klein (2012), embora na literatura existem
diversas correlagdes propostas para o coeficiente convectivo para o fluido evaporando na regiao
saturada, a que fornece valores mais consistentes com os dados experimentais foi desenvolvida

por Shah (1976 — 1982). A correlagdo ¢ aplicada tanto para fluxo horizontal quanto para vertical
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e ¢ obtida em fun¢do do coeficiente convectivo adimensional, h, que depende de outros trés

parametros adimensionais, conforme Equagao (97).

h = h(Co,Bo,Fr) 7)

Também ¢ possivel relacionar o coeficiente convectivo adimensional com o coeficiente
de transferéncia de calor local, h, e o coeficiente de transferéncia de calor, h;, que ocorreria se

somente a fase liquida das duas fases estivesse presente no escoamento, como apresentado na

Equagao (98).

h (98)

=yl
Il
=

O coeficiente de transferéncia de calor da fase liquida pode ser determinado da mesma
forma como nas Equagdes (84) e (85), sendo as propriedades avaliadas na condi¢ao de liquido
saturado. O numero de Reynolds, Re;, ¢ baseado no diametro hidraulico, na taxa de vazao

massica do liquido e no titulo da mistura, conforme apresentado nas Equagdes (99) e (100).

Agr
G(1-x)D
Re, = (1 —x)Dn (100)
Hisat

O pardmetro adimensional, Co, ¢ o nimero de conveccao e ¢ definido em fun¢do das
massas especificas de liquido saturado, p; ¢4¢, € Vapor saturado, p,, sq¢, € do titulo da mistura,

conforme Equacao (101).

0,8
1

Co = (_ _ 1) Py,sat
X pl,sat

(101)

O parametro adimensional, Bo, ¢ o numero de ebuli¢do e ¢ definido como a razdo entre a
taxa de fluxo de calor na parede do tubo, g, e o fluxo de calor requerido para vaporizar
completamente o fluido, conforme Equagéo (102), onde Ah,,q), € a entalpia de vaporizagdo do

fluido.
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qs

Bo= — > —
= G.Ahyg,

(102)

O parametro adimensional, Fr, ¢ o numero de Froude e ¢ definido como a razdo entre a
forga inercial do fluido e a forga gravitacional, como apresentado na Equacao (103), onde g ¢ a
aceleragdo da gravidade.

GZ
Fr =

= —_— (103)
plz.sat' g- Dh

A partir dos parametros adimensionais Fr e Co, outro parametro adimensional, N ¢
definido conforme apresentado na Equagao (104).

Co para tubo vertical ou horizontal com Fr > 0,04
N = { } (104)

0,38.Co.Fr—93 para tubo horizontal com Fr < 0,04

Conforme apresentado em Nellis & Klein (2012) o coeficiente convectivo adimensional

¢ definido através de outros parametros adimensionais, conforme Equagdes (105) a (109).

h, = 1,8N~08 (105)
_— {230\/30 se Bo = 0,3. 10—4} (106)
hnb - —4
1+46VBo seBo<0,3.10
— {14,70\/30.exp(2,74.N_0'1) se Bo > 11. 10-4} (107)
P17 115,43vVBo.exp(2,74.N"%1)  seBo < 11.10™*
— {14,70\/30.exp(2,47.N_0'15) se Bo > 11. 10—4} (108)
be:2 15,43V Bo.exp(2,47. N~01) se Bo < 11.107*
MAX (hep, Ry 2) seN <0,1
h= 1< MAX(hep hys1) se01<N<1 (109)
MAX (hep, Anp) seN > 0,1

No caso em andlise, o interesse € obter um coeficiente convectivo médio ao longo de toda
a mudanca de fase, ou seja, desde o titulo igual a zero até o titulo igual a um. O coeficiente de
transferéncia de calor médio ¢ definido a partir da Equagdo (110), onde s € a posi¢do ao longo

do tubo.
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I 110
=—jhds (110)
LO

Entretanto, como o coeficiente de transferéncia de calor ¢ uma fungao do titulo, ¢ mais
conveniente integrar em relacdo a qualidade da mistura, o que de acordo com o

desenvolvimento em Nellis & Klein (2012) ¢ obtido pela Equagao (111).

= G.Dp.Ahygy (111)
h= hd
4.1.q, j x

A queda de pressao em um tubo horizontal onde ocorre o fluxo de duas fases foi estudada
por Didi et al. (2002) e pode ser obtido pela soma do gradiente de pressdao devido ao
atrito,(dP/dZ) g¢riro» Muller-Steinhagen; Heck (1986) ¢ a queda de pressio devido a
quantidade de movimento, AP,,,,,, conforme Equacdes (112) e (113). A queda de pressao por

atrito ¢ calculada pela integracdo do gradiente de pressao por atrito.

dP) 1 (112)
— = G(1 —x)3 + bx*
<dZ atrito
Onde:G =a+2(b—a)x
a e b sdo gradientes de pressao por atrito
(113)

1-x)% «x* 1—x)2

APmov=Gz{(1—)+— (1—)+ }
p(L—e) pyel . [p(A—e) pyef, .

Area de troca de calor do recuperador de calor

A area de troca de calor ¢ um parametro importante a ser determinado, pois ela nos
fornece uma ideia do quanto de material sera utilizado para construg¢ao do trocador de calor. O
método das diferengas de temperatura média logaritmica (DTML) € utilizado para determinagao
da area de troca de calor. A principio, torna-se necessario obter o coeficiente global de troca de
calor associado ao escoamento interno e externo. Como serd utilizado o método das multizonas
para analise do evaporador o DTML ¢ aplicado para cada zona a fim de obter cada area

individual e em seguida a area total do recuperador de calor, que ¢ baseada no perfil de
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temperatura do recuperador de calor da Figura 23, apresentado no capitulo 3.4.5. Para a zona

subresfriada o DTML pode ser calculado pelas Equagoes (114) a (116).

ATE,SRl = Tpp,el —Tsy, (114)
115
ATE,SRZ =T, — Ty ( )
AT — AT
ATml,E,SR _ E,SRlAT E,SR2 (116)
ln < E,SRl)
ATE sRr2

O coeficiente global de troca de calor também ¢ calculado baseado em cada zona. Para a
zona subresfriada o céalculo € obtido pela Equacao (117) baseado na area superficial no lado do

fluido quente.

-1 (117)

1 D¢ 1 1
UE,SR = - + ln <_) +

A
hext,E,SR- Mo Dit 2T. kmat- L. NTotal h: Lssa
int,E,SR Arotal
ota

Na sequéncia, a area superficial de troca de calor da regido subresfriada ¢ determinada

pela Equagdo (118).

A _ Qk sr
ESR =
Ug,sr-ATmuE, sk

(118)

Para a regido saturada onde ocorre a mudancga de fase, o procedimento para o calculo do
DTML ¢ de forma idéntica ao da regido subresfriada, conforme mostrado pelas Equacdes (119)

a (121).

ATE,Satl = Tpp,el — Ty, (119)
120
ATE,SatZ = Tpp,ez — Tsy ( )
AT — AT
ATml‘E’Sat — E,SatlAT E,Sat2 (121)
l < E,Satl)
ATE sat2

O coeficiente global de troca de calor também segue a mesma analogia, conforme

Equagdo (122).
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-1

1 D 1 1
Ugsar =| ————+1n (—‘”) + (122)

A
hext,E,Sat-no D¢/ 21. kgt L. Nrotar h;: e
int,E,Sat Arotal

A érea da regido saturada ¢ determinada a partir da Equacao (123).

QE,Sat

Apsar = (123)

UE,Sat- ATml,E,Sat

O DTML da regiao superaquecida ¢ modelado a partir das Equacdes (124) a (126).

ATgsa1 = Tpp,ez = Tsv (124)
125

ATgsa2 = T11 — Th ( )

AT, — AT,
ATy sn = E,SAlA E,SA2 (126)

( TE,SA1>
ATE sa2
O coeficiente global de troca de calor ¢ determinado a partir da Equacao (127).
-1
1 D¢ 1 1
Ugsa=|7————+n (—0) + (127)
E.54 hext'E,SAno Dlt 2T[. kmat- L. NTotal h As,sa

int,E,SA
Atotal

Enfim, a area da regido superaquecida pode ser determinada pela Equagao (128).

QE ,SA
Ug,sa-ATmiEsa (128)

AE,SA =

B2 - Regenerador

O regenerador ¢ o equipamento responsavel pelo aproveitamento energético do vapor
organico da exaustdo da turbina do ORC para pré-aquecer o fluido de trabalho na entrada do

recuperador de calor, ndo havendo mudanca de fase do fluido de trabalho. Além disso, também
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reduz a temperatura do fluido na entrada do dessuperaquecedor, necessitando de menor vazao
massica de dgua para seu resfriamento e, consequentemente, menor dimensao do equipamento.

A éarea total de troca de calor ¢ obtida através da Equacgao (129).

Arotaiz = Ar (129)

O regenerador também ¢ modelado como um trocador de calor do tipo compacto de tubos
aletados (placa continua). Os pardmetros geométricos sdo calculados de acordo com o que foi
descrito no Apéndice B1. A analise do escoamento externo e interno, assim como a queda de
pressao dos escoamentos, sao modeladas conforme também ja apresentado Apéndice B1, sendo
que o fluido organico ainda no estado superaquecido escoara entre as placas do equipamento.

Além disso, os dois tipos de configura¢des dos trocadores de calor sdo avaliados.

Area de troca de calor do Regenerador

A érea de troca de calor do regenerador ¢ modelada pelo método das diferencas de
temperatura média logaritmica ¢ baseada no perfil de temperatura das correntes do regenerador

da Figura 23 do capitulo 3.4.5. O DTML ¢ calculado por meio das Equagdes (130) a (132).

ATRI = TB - TH (130)
ATRZ = TC - TG (131)
ATgy — ATy
ATmir = BNEOY (Ai) (132)
n ATR2

O coeficiente global de troca de calor ¢ obtido a partir da Equacao (133).

-1

1 Dyt 1 1
Up = +In (—0) + (133)
R hext.Rno Dlt 27T. kmat- L. NTotal h . As,sa

O célculo da area superficial de troca de calor do regenerador ¢ feito a partir da Equagao

(134).
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_ 0
Ur. AT r (134)

B3 - Dessuperaquecedor

O fluido de trabalho na saida da turbina/regenerador (depende do ciclo, simples ou
regenerativo) ainda se encontra no estado superaquecido, o que sobrecarregaria o condensador
para levar o fluido até a temperatura de condensagdo. Portanto, um dessuperaquecedor ¢
inserido para retirada do calor do fluido orgénico e posterior condensacao na temperatura de

projeto do condensador. A area total de troca de calor ¢ obtida pela Equagao (135).

Arotais = Ap (135)

O dessuperaquecedor ¢ modelado como um trocador de calor do tipo compacto de placa
continua, conforme ja apresentado no Apéndice B1. O fluido no interior dos tubos ¢ a agua, e

no exterior ¢ o fluido organico no estado superaquecido.
Area de troca de calor do Dessuperaquecedor

O calculo da area de troca térmica ¢ analogo ao ja apresentado e baseado no perfil de
temperatura do condensador da Figura 23 do capitulo 3.4.5. A temperatura média logaritmica

pode ser calculada por meio das Equagdes (136) a (138).

ATDl == TC - TF (136)
137
ATp, = Tsy — Tpp,3 ( )
ATp, — ATp,

AT
ln ( Dl)
ATp2

O coeficiente global de troca de calor pode ser obtido a partir da Equagao (139).

ATy p = (138)
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-1 (139)

U ! +1 <D0t) - + 1
= —_— n —_—
P hext.p-No Dy ) 27. kgt L. Nrotar Rint. Assa

O célculo da area superficial de troca de calor ¢ feito a partir da Equacao (140).

@p (140)

Ay = ———
P Up. ATy p

B4 - Condensador

O condensador tem a fun¢do de condensar o fluido organico até o estado de liquido
saturado para posterior entrada na bomba. A area total de troca de calor deste equipamento ¢

obtida conforme apresentado na Equacao (141).

Atotals = Aco,Sat (141)

Parametros geométricos do Condensador

O condensador ¢ modelado como um trocador de calor do tipo casco e tubo para obtengao
dos principais parametros geométricos e sua area de troca de calor. Apesar do alinhamento dos
tubos em 90° resultar em maior area de troca térmica, este ¢ o escolhido com o objetivo de
reduzir a perda de carga ao longo do escoamento da dgua nos tubos e do fluido organico no
casco. A Figura A4 apresenta as principais dimensdes do trocador de calor casco e tubo e a

disposi¢ao dos tubos no feixe de tubos.
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Figura A4 - Modelo geométrico do trocador de calor tipo Casco e Tubo.
Fonte: Adaptado a partir de Herreria (2012)

Onde:
D,: — Didmetro externo dos tubos

D;; — Didmetro interno dos tubos
Ntotal — NUmero de tubos

N, — Ndmero de passos por tubo
N, — Numero de chicanas

B — Espacamento entre chicanas
D¢ — Didametro do casco

C — Espaco livre entre tubos

Pr — Distancia entre tubos

L — Comprimento de cada tubo
De acordo com Kakag et al. (2012) o diametro do casco, D4, € obtido em fun¢do do

diametro externo dos tubos, D,;, do comprimento dos tubos, da distancia entre tubos e da area

externa total dos tubos, conforme apresentado na Equacao (142).

,CL A,.PR2.D, 1"
D,qs = 0,637 CTP[ 0 - "tl (142)
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onde CL ¢ uma constante que depende da disposi¢ao escolhida para os tubos. CL = 1 para 90°
e 45° e CL = 0,87 para 30° e 60°. CTP ¢ uma constante para o calculo da quantidade de tubos
e pode assumir os seguintes valores: CTP = 0,93 para uma passo no tubo; CTP = 0,90 para
dois passos no tubo; CTP = 0,85 para trés passos no tubo. PR ¢ a razdo entre a distancia entre

tubos, Pr, e o didmetro externo dos tubos, conforme apresentado na Equacao (143).

P
PR=-"_ (143)
Dot

A area externa total dos tubos, 4,, ¢ dada pela Equagao (144).

Ay, = 1. Dy¢. L. Nyora (144)

O volume ocupado pelo condensador pode ser estimado pelo produto entre a area frontal

e comprimento, conforme apresentado na Equacao (145).

2
_ Dcas
VTotal,co_ . 4 L

(145)

Analise do escoamento externo nos tubos do Condensador

De acordo com Kakag et al. (2012) o coeficiente de transferéncia de calor externo para
um Unico tubo do condensador pode ser modelado a partir da Equagdo (146). Kern (1965)
propos um fator de corre¢do muito utilizado para uma matriz tubular com N tubos de um
condensador inundado que ¢ fung¢do do nimero médio de tubos na vertical, N,, conforme

apresentado na Equacao (147).

1/4
Pi-9- hlg' kl3

Uy (Tsat - Tw)- Dot (146)

ho. = 0,728

(147)
hco,N = ho,l-Nr_l/6
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Analise do escoamento interno nos tubos do Condensador

O célculo do coeficiente de transferéncia de calor interno, h, ;, € feito como no Apéndice

B1, usando a agua como o fluido a baixa temperatura para retirada de calor do fluido organico

de trabalho do ORC.

Area de troca de calor do Condensador

A regido saturada ¢ baseada no perfil de temperatura do condensador da Figura 23 do
capitulo 3.4.5 e modelada a partir da diferenca de temperatura média logaritmica, conforme

Equagdes (148) a (150).

ATco,Satl =Tsy — Tpp,3 (148)
149
ATcosat2 =Tp — Tg (149)
AT, — AT
ATml,CO,Sat — co,Sat:T co,Sat2 (150)
ln < co,Satl)
ATco,Sath

O coeficiente global de transferéncia de calor ¢ obtido pela relacdo mostrada na Equagao
(151). Neste caso os tubos ndo possuem aletas, consequentemente as areas quente e fria serdo

idénticas.

-1
1 Dot 1 1
U = —+1n(—0> + > (50
co,Sat (hco,N Dit 27TT. kmat' L. NTotal hco,i

De posse do DMTL e do coeficiente global de troca de calor, a area de troca térmica ¢

calculada a partir da (152).

Qco,Sat

Acosat = U (152)

co,Sat* ATml,co,Sat
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APENDICE C - COMPARACAO DOS FLUIDOS DE TRABALHO DO CICLO
RANKINE ORGANICO

Os resultados das simulagdes dos ORCs usando diferentes fluidos de trabalho sdo
apresentados. E possivel verificar a poténcia liquida disponivel em fungéo da pressdo superior

e da razdo entre vazao massica de gas em alta temperatura e vazao massica de fluido organico
do ciclo

Temperatura de Condensac¢io de 40°C — Fonte de calor de 400°C
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Figura A5 - Poténcia e eficiéncia para os refrigerantes R227ea (1, 1, 1, 2, 3, 3, 3-Heptafluorpropano) e R142b (1-Cloro-1, 1-
difluoretano).
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Figura A6 - Poténcia e eficiéncia para os refrigerantes R134a (1, 1, 1, 2-Tetrafluoretano) e R124 (2-Cloro-1,1,1,2-
tetrafluoretano).
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Figura A7 - Poténcia e eficiéncia para os refrigerantes R600a (Isobutano) e R600 (Butano).
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Figura A8 - Poténcia e eficiéncia para os refrigerantes R601 (Pentano) e R123 (2,2-Dicloro-1, 1, 1-trifluoretano).
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Figura A9 - Poténcia e eficiéncia para os refrigerantes R245fa (1, 1, 1, 3, 3-Pentafluorpropano) e R245ca (1, 1,2 ,2 ,3-

[ R245fa] C/ Reg.

1200

1100

1000

Pat. liquida[kwv]

900
30

Pressédo[bar]

Eficiéncia[%]

1400

o
=]
=]

e
S
S

Pot. Iiquida[kyv]

=}
(=

Eficiéncial%)]

p3 04

20 0.36
Pressaao[bar] 0.34 &

Pentafluorpropano).

186



Pot. Iquida[kW]

Eficiéncial %]

[R141b]C/Reg.

I
S
=

Pot. liquida[kWw]

m
B S
=3

30

Presséo[bar] 0 o8

Pressdo[bar]
w

Eficiéncia[%]

5 10
Presséo[bar] 0.8 v Presséo[bar]

[ Toluene ]

1000

Pot. liquida[kyv]

Presso[bar]

Eficiéncia[%]

10 20

Pressio[bar]

Figura A10 - Poténcia e eficiéncia para os refrigerantes R141b (1, 1-Dicloro-1-fluoretano) e Tolueno
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APENDICED - COMPARACAO DOS CICLOS UTILIZANDO GASES DE
EXAUSTAO DA FPSO

Os resultados das simulagdes dos ciclos Kalina, supercritico com CO2 e ORCs para o
ponto de maxima e minima exergia disponivel dos gases de exaustdo das turbinas sdo
apresentados. A poténcia liquida disponivel estd em func¢do da pressdo superior do ciclo e da
razao entre vazao massica de gas em alta temperatura e vazao massica de fluido organico do

ciclo.
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Figura A1l - Poténcia e eficiéncia dos ciclos (Ano 15)
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Figura A12 - Poténcia e eficiéncia dos ciclos (Ano 18)
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