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Resumo

Atualmente o aumento da demanda energética mundial, a instabilidade dos precos de
combustiveis convencionais e a crescente preocupagao com o meio ambiente vem tornando
cada vez mais necessaria a diversificagao da matriz energética voltada para fontes renovaveis.
Uma dessas opgoes é a energia solar térmica de alta poténcia, na forma de plantas de
geragao de energia elétrica através de concentradores solares (CSP). Plantas CSP que
operam através de um Ciclo Rankine Orgénico (ORC) tém demonstrado grande viabilidade
para o cenario brasileiro, pelo fato de poderem operar com relativamente boa flexibilidade
para lidar com variagoes da DNI (Irradiagao solar direta normal) e da carga, num ciclo
termodinamico com temperaturas relativamente baixas e com instala¢des modulares de

facil implementacao.

O objetivo principal deste trabalho é a configuracao do ciclo termodindmico ORC de
5KW de poténcia 1util, a selecao do fluido de trabalho e o dimensionamento de um
condensador que atendera as demandas deste ciclo. O estudo apresentado possui como
principal justificativa o projeto da construgao de um prototipo de planta CSP de 5 KW no
campus UFRJ — Macaé. A metodologia utilizada para as analises do ciclo ORC e sele¢ao
do fluido organico de trabalho é baseada principalmente nos trabalhos de Tchanche et
al. (2009) e Sotomonte (2015). Todo o dimensionamento equacionado do condensador
é realizado de acordo com o método presente em Kern (1965). Como resultado deste
trabalho foi possivel obter o dimensionamento adequado e a apresentagao de analises e
comentarios pertinentes referentes aos resultados e metodologias utilizadas, de maneira
que espera-se contribuir para a fabricacao deste protétipo, incentivando a nacionalizacao

dos componentes de uma planta CSP-ORC.

Palavras-chave: Ciclo Rankine Organico, Fluido de Trabalho Organico, Condensador



Abstract

Currently, the worldwide increased energy demand, the instability of conventional fuels
prices and the rising environmental concerns make the diversification of the energy system
focused in renewable sources increasingly necessary. One of these options is the high
power solar energy, shaped in concentrated solar power plants (CSP). CSP power plants
operating through an Organic Rankine Cycle (ORC) have shown great viability in the
Brazilian scenery, due to the fact that it can operate with relatively good flexibility to deal
with variable DNI (Direct Normal Irradiance) and load, with relatively low temperatures

thermodynamic cycle and modular system of easy implementation.

The main objective of this project is the configuration of an ORC thermodynamic cycle
that generate 5KW of useful power, the working fluid selection and the thermal design
of a condenser that meets the demands of the cycle. The major reason of this study is
the construction of a 5 KW CSP power plant prototype in the UFRJ — Macaé campus.
The methodologies used in the analysis of the ORC and selection of the organic working
fluid are mainly based in the papers of Tchanche et al. (2009) e Sotomonte (2015). All of
the equations used in the condenser design are according with the methodology described
by Kern (1965). As result, this work provides a proper design and presents pertinent
comments and analysis of the applied methodologies, that contribute to the fabrication of
this prototype, encouraging the nationalization of the components of a ORC-CSP power

plant.

Keywords: Organic Rankine Cycle, Organic Working Fluid, Condenser
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1 Introducao

1.1 Contextualizacao do tema

Atualmente, o gerenciamento e producdo de energia tém sido alvo de grandes
discussoes, devido ao aumento da demanda energética mundial, o esgotamento de com-
bustiveis fésseis, a variacao do preco da energia elétrica e problemas ambientais como o
aquecimento global. Dentre as solugoes sustentaveis existentes destaca-se a exploragao de
fontes alternativas e renovaveis de energia, como por exemplo, a energia solar (BELLOS;
TZIVANIDIS, 2017). Segundo Cometta (1998 apud BRAZIL, 2006), “A quantidade de
energia solar que atinge a Terra em dez dias é equivalente a todas as reservas de combustivel

conhecidas”.

A utilizacao da radiagao solar como fonte limpa e inesgotavel de energia elétrica
possui grande potencial no cenario brasileiro, de acordo com Brazil (2006) “[...] o Brasil
recebe elevados niveis de incidéncia da radiacao solar praticamente durante todos os meses
do ano, inclusive no més de junho, correspondente ao solsticio de inverno para o Hemisfério
Sul”; sendo a regiao Nordeste a de maior indice médio anual de radiagao (segundo o Atlas
Solarimétrico do Brasil (2000) e o Atlas de Irradiacdo Solar no Brasil (1998)) e, portanto,
a que possui maior viabilidade. A viabilidade de implementagao de plantas de energia
solar possui grande importancia principalmente em zonas rurais isoladas que poderiam

passar a ter acesso a energia através de sistemas de pequeno porte.

De acordo com Soria (2016) o aproveitamento da energia solar térmica através
da tecnologia de concentradores solares (CSP, do inglés concentrated solar power) chama
muita a atencao dentro do setor de geracao de energia no Brasil devido aos seguintes
fatores: permitir hibridizagdo com diversos combustiveis, possibilitar o armazenamento
de energia térmica por varias horas, apresentar boas propriedades de despachabilidade,
garante energia firme para o sistema elétrico nacional com alto fator de capacidade, e,

pode também fornecer servicos suplementares ao sistema elétrico.

O funcionamento das usinas termelétricas CSP ocorre da seguinte maneira: a
irradiacao solar direta normal (DNI) é concentrada sobre um receptor, posicionado no
foco do concentrador, para o aquecimento de um fluido de transferéncia de calor que
fornecera o calor necessario para um ou mais de um ciclo termodinamico de poténcia
(Rankine, Brayton, Stirling e ciclos combinados). Os concentradores solares geralmente
possuem uma superficie refletora (espelho) com forma parabdlica que direciona a DNT a
um ponto focal, onde estd instalado um receptor pelo qual escoa o fluido absorvedor de

calor (KALOGIROU, 2009 apud SORIA, 2016).
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Segundo Patil et al. (2017) geralmente a escolha da tecnologia utilizada nas plantas
CSPs sao baseadas nas temperaturas de operagao e capacidade de geracao de energia do
projeto. Para projetos de geracao de energia em escala de MW, ciclos como o Brayton ou
Rankine convencionais sao utilizados. Todavia, o ciclo Rankine organico permite a operagao
da planta CSP em menores temperaturas e oferece eficiéncias viaveis mesmo em niveis de
capacidade variaveis entre poucos kW até poucos MW. Outro fato que vale ser ressaltado
é que os fluidos orgéanicos utilizados no ciclo ORC podem operar em temperaturas abaixo
de 300°C, quando o uso de dgua/vapor como fluido de trabalho se torna ineficiente e
economicamente inviavel (TCHANCHE; PETRISSANS; PAPADAKIS, 2014). A Figura 1

ilustra esquematicamente uma planta CSP de pequeno porte com ciclo ORC.

Figura 1 — Diagrama esquematico de uma planta CSP de pequeno porte com ciclo ORC.

Turbina Gerador

Saida da agua de
resfnamento

Condensador

Entrada da azua
de resfriamento

Tanque de Bomba
armazenamento

Fonte: Adaptado de Baral et al. (2015).

O desenvolvimento do ciclo ORC teve inicio logo ap6s o advento das maquinas a
vapor em meados do século XIX. Apesar da visao apresentada por Carnot para a utilizacao
de outros fluidos de trabalho além da dgua, somente na segunda metade do século XX
que as analises termodinamicas evidenciaram a flexibilidade inerente do ciclo ORC e sua
capacidade de otimizagao de fontes de calor de baixa qualidade (BRONICKI, 2017).

1.2 Justificativa

O desenvolvimento do prototipo de uma planta CSP de poténcia tutil de 5kW que
opera com ciclo ORC na UFRJ campus-Macaé é a principal justificativa deste trabalho,
que sera utilizado como estudo parcial da planta, mais especificamente focado no ciclo

ORC e no seu componente de resfriamento do fluido de trabalho, o condensador.
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1.3 Objetivos

Diante do contexto apresentado, elaborou-se os seguintes objetivos para o presente
trabalho:

e Selecionar o fluido organico de trabalho adequado para operar no ciclo ORC.

o Configurar do ciclo ORC a partir dos dados iniciais e do fluido de trabalho

selecionado.

o Analisar os resultados termodinamicos obtidos para o ciclo ORC, enfatizando a

eficiéncia térmica.

o Fornecer a metodologia do dimensionamento térmico do condensador casco-tubo

de maneira que o mesmo processo possa ser aplicado a diferentes dados inicias.

o Realizar o dimensionamento térmico do condensador casco-tubo que devera

atender as demandas requeridas pelo ciclo ORC.

o Comparar os resultados obtidos através dos calculos e os supostos pelo método

de Kern e averiguar a validade dos mesmos.

1.4 Estrutura do trabalho

Além deste capitulo introdutério, o conteuido deste trabalho encontra-se organizado

em mais quatro capitulos:

« No Capitulo 2 ¢ feita uma revisao da literatura sobre o Ciclo ORC, fluido de
trabalho e condensadores de maneira geral e do tipo especifico casco-tubo. Pri-
meiramente, o conceito e aplicagoes do ciclo ORC, assim como as suas vantagens
sao apresentados. A revisao sobre o fluido é focada em suas classificagoes e
estudos sobre os critérios de sele¢ao. Por fim, sdo feitas as consideragoes tedricas
do condensador casco-tubo, incluindo a classificacao construtiva e a descri¢cao

breve dos principais componentes que o compoem.

« No Capitulo 3 a metodologia e equacionamento de andlise e configuracao do
ciclo ORC, incluindo os critérios de sele¢ao do fluido de trabalho especificamente
para este trabalho sdo explicitados. Adicionalmente, o passo a passo do método

Kern para o dimensionamento térmico do condensador ¢ detalhado.

» No Capitulo 4 os dados iniciais escolhidos como premissas deste trabalho sao
apresentados e aplicados a metodologia presente no Capitulo 3. A selecao do

fluido de trabalho é feita, assim como as anélises termodinamicas do ciclo ORC
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resultante. Neste capitulo também sao analisados e comentados os resultados

obtidos durante o dimensionamento do condensador casco-tubo.

« No Capitulo 5 sdo apresentadas as consideragoes finais e sugestoes para trabalhos

futuros.



2 Revisao Bibliografica

2.1 Ciclo Rankine Organico

2.1.1 Conceito e AplicacGes

Nos ultimos anos, o Ciclo Rankine Organico (ORC) tem se tornado uma area
de intensa pesquisa e aparece como uma tecnologia promissora na conversao de calor
em trabalho 1til ou eletricidade. A fonte de calor pode ser de diversas origens: radiagao
solar, combustao de biomassa, geotérmica ou calor residual de fabricas. Diferente do ciclo
Rankine convencional, onde a 4dgua ¢é o fluido de trabalho, Ciclos Rankines Organicos
utilizam fluidos organicos, como refrigerantes ou hidrocarbonetos. Em comparac¢ao com
a agua os fluidos organicos elevam a eficiéncia do ciclo em situagoes em que a maxima
temperatura alcangada é baixa e/ou a planta é de pequeno porte (TCHANCHE et al.,
2009; DRESCHER; BRUGGEMANN, 2007).

Desde a instalagao das primeiras plantas ORC, em 1980, tem sido registrado um
crescimento exponencial no uso desta tecnologia (Figura 2) e no ano de 2011 na Europa
ja existiam entre 120 e 150 plantas ORC (CROWE, 2011 apud SOTOMONTE, 2015).
Através da Figura 3 também pode ser visualizada a divisao de utilizagdo para as diferentes
fontes de calor, evidenciando a maior aplicacao desta tecnologia nas fontes de biomassa,

energia geotérmica e calor residual, porém ainda incomum na area de radiagao solar.

Figura 2 — Evolugao de mercado (esquerda) e divisdo para cada aplicagdo em unidades
instaladas (direita).
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Fonte: Adaptado de Quoilin et al. (2013).
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Conceitualmente, o Ciclo Rankine Organico é similar ao Ciclo Rankine a vapor
baseado na vaporizacao de um liquido a alta pressdao que realiza trabalho mecanico através
da sua expansdo na turbina. Apds a expansao, o vapor a baixa pressao é condensado e
bombeado de volta a alta pressao, fechando o ciclo (QUOILIN et al., 2013). A Figura 3
ilustra este ciclo através da curva de Temperatura vs. Entropia da agua, ja a Figura 4

apresenta os componentes padroes do ciclo Rankine convencional e organico.

Figura 3 — Diagrama T vs. s do ciclo Rankine convencional.

Ta

Fonte: Adptado de Barros (2014). S

Figura 4 — Componentes de um ciclo Rankine.

Turbina-Gerador
Fonte quente
Torre de
resfriamento
Trocador de
Calor
Condensador )
Bomba .
Bomba

Fonte: Adptado de Valdimarsson e Eliasson (2003 apud VEGA, 2013).
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2.1.2 Vantagens e Desvantagens: Comparacdo entre ORC e Rankine Conven-

cional

A Tabela 1 apresenta de maneira resumida as principais vantagens e desvantagens

do ORC em comparacao com o ciclo Rankine convencional.

Tabela 1 — Vantagens e desvantagens do ciclo ORC.

Vantagens Desvantagens

Menor eficiéncia do ciclo (em grande

Elevada eficiéncia isentropica da turbina
escala)

Baixo desgaste mecanico da turbina

devido a uma baixa velocidade tangencial. Alto custos do fluido de trabalho.

A baixa rotacdo da turbina permite o
acoplamento direto com o gerador elétrico, Baixa estabilidade do fluido de trabalho.
sem redutor de velocidade.

Nao ha erosao nas pas da turbina, devido
a auséncia de umidade nos estagios finais Fluidos de trabalho téxicos e inflamaveis.
deste equipamento.

Nao héa necessidade de sistemas de

) Maior consumo de eletricidade da bomba.
tratamento de agua.

Procedimento simples de partida e
parada.

Melhor desempenho em carga parcial.

Fonte: Sotomonte (2015).

2.2 Fluidos de Trabalho

2.2.1 Classificacao

De acordo com Sotomonte (2015) os fluidos de trabalho sao diferenciados através
da inclinagao da curva de vapor saturado (lado direito) no diagrama T-s (Temperatura vs.

Entropia, Figura 5). Estes sdo divididos em:

1. Fluidos isentrépicos: inclinagdo infinita ou quase infinita (préximo a uma verti-

cal), Figura bHa;
2. Fluidos umidos: inclinacao negativa, Figura 5b;

3. Fluidos secos: inclinacao positiva, Figura 5c.
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Figura 5 — Comparacao entre os fluidos de trabalho.
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Fonte: Sotomonte (2015)

Em ciclos ORC, uma maior eficiéncia é alcancada quando fluidos secos e isentrépicos
sao utilizados, estes fluidos nao mudam de fase durante a expansao da turbina, tornando

o superaquecimento desnecessario, desta maneira mais energia pode ser aproveitada de
maneira util da fonte quente (SOTOMONTE, 2015).

2.2.2  Fluidos Organicos vs. Agua

A Figura 6 apresenta algumas curvas de saturagao no diagrama T-s de fluidos
tipicamente utilizados em ciclos termodinamicos ORC em comparag¢ao com a agua. Dois

pontos principais podem ser observados:

1. As diferencas de entropia entre liquido e vapor saturado sao muito menores
para os fluidos organicos. Logo, a entalpia de vaporiza¢ao é menor. Porém, isto
leva a um consumo da bomba muito maior, uma vez que o fluxo de massa do
fluido organico deve ser maior que o da dgua para que se gere a mesma poténcia

na turbina.
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2. A inclinagao das curvas de vapor saturado (lado direito da curva) dos fluidos
organicos ¢ muito mais proxima da vertical, enquanto que a da agua que possui
inclinacao negativa. Este fato torna desnecessario o superaquecimento do vapor
antes de entrar na turbina para ORC, eliminando do ciclo a limitacdo que seria

a qualidade do vapor no processo de expansao.

Figura 6 — Diagrama T-s de alguns fluidos organicos utilizados em ciclos ORC e da agua.

400 —
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100
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50
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s [j/kgK]

Fonte: Adaptado de Quoilin et al. (2013).

360 5001000

2.2.3 Critérios de selecao

Existem muitas opgoes de fluidos organicos que podem ser empregados em ciclos
ORC, porém a selegao destes fluidos apresenta barreiras significativas com relagao a

questoes de seguranca, saude, impacto ambiental e suas propriedades termodinamicas.

De acordo com Drescher e Briiggemann (2007) as propriedades termodindmicas do
fluido de trabalho influenciam diretamente no aspecto econémico de um sistema baseado
no ciclo Rankine. A escolha ruim do fluido pode resultar numa planta de baixa eficiéncia e

de alto custo.

Algumas das propriedades que caracterizam um bom fluido de trabalho para o

ORC sao:

o Alta eficiéncia, geralmente ligada a altas pressoes e temperaturas criticas.
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« Disponibilidade e baixo custo.
« Baixo volume especifico.
« Baixa toxidade e inflamabilidade.

« Baixo Potencial de destruicdo da camada de ozonio' e Potencial de aquecimento
global?.

Na sele¢ao do fluido de trabalho, o mesmo deve possuir como critério 6bvio de
escolha a temperatura e pressao criticas acima das maximas que tera que suportar no
ciclo, uma vez que ultrapassados tais parametros as caracteristicas do fluido serao as de
um gas e nao mais de vapor. Algumas faixas de temperatura e pressao sao relacionadas

com alguns fluidos organicos na Figura 7.

Figura 7 — Diagrama T-s para diferentes fluidos organicos evidenciando suas temperaturas
e pressoes criticas.

[}
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T(°C)

»

s

Fonte: Adaptado de Engelhard e Renz (2006 apud VEGA, 2013).

Este trabalho utilizara o fluido orgénico heptano, conforme metodologia apresentada

na subsecao 3.1.1.

Segundo Sotomonte (2015), ndo hé fluido de trabalho ideal, na prética ao selecionar

o fluido de trabalho o mesmo deve possuir o maior nimero de vantagens para a utilizacao

1 ODP - Ozone Depletion Potencial
2 GWP - Global Warming Potencial
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proposta, pois nao existe um fluido que retina todas as caracteristicas que favorecam o

desempenho do ciclo termodindmico ORC.

2.3 Condensador

Condensador é um trocador de calor que utiliza um fluido de resfriamento para
realizar a mudanga de fase do vapor de exaustao da turbina para liquido (LORA; NASCI-
MENTO, 2004).

O modelo mais comum de condensador para aplicagao no exausto de turbinas e
maquinas de ciclos térmicos é o de superficie. Entretanto, existem trés classificagoes usuais

de acordo com a maneira que a troca térmica é realizada:

1. Condensadores de superficie: a troca térmica ocorre através de uma superficie

que separa o vapor do fluido frio.

2. Condensadores barométricos: nao ha superficie de separacao, a troca térmica

ocorre através do contato direto entre os fluidos.

3. Condensadores evaporativos: troca térmica semelhante & de uma torre de

resfriamento combinada com um condensador.

Quando o fluido é uma substancia pura, a uma determinada pressao a condensacao
do vapor acontece de maneira isotérmica, mantendo a temperatura de saturacdo constante.
Todavia, quando o fluido for composto por uma mistura de vapores, durante a passagem

para o estado liquido havera variagoes na temperatura.

Para substancias puras ainda podemos dividir os condensadores entre aqueles que
trabalham com vapores saturados e superaquecidos através dos diagramas Temperatura
vs. Comprimento Figura 8.

Figura 8 — Distribui¢do de Temperatura vs. Comprimento do tubo durante a condensagao

de um vapor saturado e vapor superaquecido.
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2.3.1 Condensador casco-tubo

Por serem de construcao, limpeza e manutencao relativamente simples e princi-
palmente possuirem métodos de projeto bem testados, o trocador de calor casco-tubo
horizontal contracorrente que utiliza dgua como fluido de resfriamento foi escolhido para o

desenvolvimento do projeto do condensador deste trabalho.

O trocador de calor casco-tubo consiste basicamente em um feixe de tubos envolvidos
por um casco (normalmente cilindrico), onde um fluido circula dentro do feixe de tubos e
o segundo fluido no espaco dentro do casco, externo ao feixe. Se ambos os fluidos escoam
na mesma dire¢ao, o trocador é chamado do tipo correntes paralelas; no caso em que os
fluidos se movem em diregoes opostas, o trocador é do tipo contracorrente. A configuragao
do trocador casco-tubo difere de acordo com o niimero de passes, a forma mais simples
esta representada na Figura 9, envolvendo apenas um passe e um tubo. Os principais
componentes deste trocador sdo: cabegote de entrada, feixe de tubos, casco, cabecgote de
retorno ou saida e defletores (ou chicanas). Os defletores sdo normalmente instalados para
induzir turbuléncia e o fluxo cruzado da componente de velocidade do fluido externo em
relacdo ao feixe de tubos, aumentando assim o coeficiente de conveccao. Outra importante

funcao dos anéis defletores é a sustentacao fisica do trocador, reduzindo a vibragao gerada
pelo fluxo dos fluidos (INCROPERA; BERGMAN; LAVINE, 2011).

No condensador tipo casco-tubo a mudancga de fase ocorre a partir do momento em
que o vapor entra em contato com a superficie dos tubos, os quais sao refrigerados pelo
fluido frio que circula internamente com o auxilio de uma bomba (LORA; NASCIMENTO,
2004).

Figura 9 — Trocador do tipo casco-tubo de um passe no casco e um passe no tubo.

Saida do Entrada do

Tubo Casco Chicanas
IL=iC
w_ l I = N |E.|-'I
*_ [ 7 N 7 Y IIQ
* [ []
x I~ A NI HR
S Z = N

18
|

|
1,01
Saida do Entrada do
Casco Tubo

Fonte: Adaptado de Incropera, Bergman e Lavine (2011).

O aumento do ntmero de passes nos tubos e o guiamento do fluido externo aos

tubos em ziguezague por meio dos defletores é uma maneira que a maioria dos trocadores
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de calor comerciais apresentam de aumentar a area da superficie de troca de calor, por

unidade de volume (Figura 10).

Figura 10 — Trocadores casco-tubo.
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(b) Dois passes no casco e quatro passes no tubo (Funcionamento em contra-
corrente).

Fonte: Adaptado de Incropera, Bergman e Lavine (2011)

De maneira geral em condensadores tipo casco-tubo, pela maior facilidade de
remocao do condensado, a condensacao é realizada no casco. Além disso, a posi¢ao
horizontal do feixe de tubos é mais interessante pois o coeficiente de conveccao do lado
do vapor sera maior e consequentemente sera necessaria uma superficie menor de troca

térmica.

2.3.1.1 Classificacdo construtiva

A Tubular Exchange Manufactures Association (TEMA), associa¢do internacional
comercial lider de fabricantes de trocadores de calor do tipo casco-tubo, estabeleceu
padronizagoes em relacao ao tipo construtivo destes trocadores mediante niimeros e letras.
A identificacao do tipo deve ser feita conforme a Figura 11, através de letras que designam
a natureza do cabegote de entrada (frontal), casco e cabegote de saida (posterior), nesta

ordem.
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Figura 11 — Classificacdo construtiva de trocadores de calor tipo casco-tubo.
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A Figura 12 ilustra um trocador tipo BEM e suas caracteristicas construtivas,

trocador deste tipo.

incluindo materiais padrdes e exemplifica uma identificagdo padronizada completa de um
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Figura 12 — Caracteristicas Standard de um trocador casco-tubo série BEM e uma identi-
ficacao exemplificada.
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Fonte: Ganhis (2011)

2.3.1.2 Consideracdes para o design térmico

O design térmico de um condensador tipo casco-tubo geralmente engloba a determi-
nacao da area total de troca de calor necessaria, nimero de tubos, didmetro, comprimento
e layout dos tubos, nimero de passes no casco e nos tubos, o modelo do trocador, o passo
dos tubos, nimero de defletores, assim como o seu tipo e tamanho e queda de pressao no

casco e nos tubos. As consideracoes desta secao se encontram na apostila didatica NPTEL
(2013).

2.3.1.2.1 Casco

O casco do condensador é o compartimento que contém o feixe de tubos e por onde
o vapor, neste caso, escoara e sera condensado. Os cascos sdo geralmente fabricados de

tubos de aco padrdes com uma resisténcia a corrosao satisfatéria. O didametro do casco
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deve ser selecionado de maneira a acomodar da melhor maneira possivel a quantidade de

tubos necessaria para a troca térmica.

2.3.1.2.2 Tubo

Quanto maior o nimero de tubos no casco, maior a turbuléncia e mais eficiente é a
troca térmica. Para o design de trocadores de calor compactos os didametros externos de
3/4 e 17 sdo muito utilizados. A espessura é expressa em BWG (Birmingham Wire Gauge)
e deve ser suficiente para suportar a pressao e corrosao de trabalho. O comprimento dos
tubos geralmente varia entre 6 e 24ft, tubos muito longos reduzem o didmetro do casco
gerando uma queda de pressao maior no mesmo. Materiais geralmente utilizados em tubos

sao: Ligas de cobre e niquel, bronze, cobre e aco inoxidavel.

2.3.1.2.3 Passo, layout e nimero de tubos

O namero de tubos é a quantidade de tubos tabelada que pode ser acomodada no
didametro do casco selecionado. O passo dos tubos é a menor distancia de um centro a outro
entre tubos adjacentes. Geralmente os tubos sao dispostos em geometrias triangulares
ou quadradas, alguns layouts comuns utilizados em trocadores podem ser observados na

Figura 13.

Figura 13 — Layouts comuns de tubos em trocadores de calor

) NC
a )me

a) Passo quadrado. (b) Passo trlangular. (c) Passo quadrado rotacionado.

Fonte: Kern (1965)
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2.3.1.2.4 Passes nos tubos

O ntmero de passes nos tubos de 1, 2 e 4 sd@o os mais comuns, porém pode
variar de 1 a 16 passes. Este nimero influencia a velocidade do fluido dentro dos tubos e

consequentemente o coeficiente de transferéncia de calor nos mesmos.
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2.3.1.2.5 Defletores

O espagamento entre dois defletores varia tipicamente entre 0.2 e 1 vezes o didmetro
interno do casco, quanto menor este espagcamento maior a turbuléncia induzida e maior
o coeficiente de transferéncia de calor, porém a queda de pressao é mais acentuada.
Defletores com cortes verticais de 20% a 25% do seu didmetro sdo geralmente utilizados
em condensadores para que o vapor possa escoar lateralmente, além de promoverem uma
boa troca térmica com queda de pressao razoavel. A Figura 14 ilustra alguns tipos de

defletores

Figura 14 — Tipos de defletores

Tubo
-

(a) Defletor com corte tinico (b) Defletor com corte duplo.

Fonte: Adaptado de 3D-LABS?.

2.3.1.2.6 Fator de Incrustacao

Incrustacao na superficie de trocadores de calor é muito comum e ocorre na maioria
dos processos envolvendo fluidos. A consequéncia da incrustagao é que o material depositado
reduz a eficiéncia da troca térmica devido a sua baixa condutividade térmica. O efeito
da incrustacao é levado em consideragao no projeto térmico do condensador na forma de
resisténcias térmicas no casco e nos tubos de acordo com os fluidos utilizados, também

conhecidas como “fator de incrustagao”.

2.3.1.2.7 Designacao dos fluidos para o casco e tubos

A escolha do posicionamento dos fluidos no trocador de calor tem efeitos considera-
veis no projeto do condensador. Em ordem de prioridade se encontram abaixo algumas

caracteristicas que podem ser tomadas como base para este posicionamento.

Fluido no casco: Vapor em condensacgao, fluido com diferenca de temperatura
grande (>40°C).

Fluido nos tubos: Fluido corrosivo, agua de resfriamento, fluido com fator de
incrustacao alto, fluido menos viscoso, vapor a alta pressao, fluido mais quente.

3 Disponfvel em <http://3d-labs.com/HEAT%20EXCHANGER%20E-BOOK(3D-LABS)/THERMAL%
20DESIGN /Heat%20Exchanger%20Thermal %20Design %20E-Book-Baffle.html>. Acessado em 05 de
Janeiro de 2018.



http://3d-labs.com/HEAT%20EXCHANGER%20E-BOOK(3D-LABS)/THERMAL%20DESIGN/Heat%20Exchanger%20Thermal%20Design%20E-Book-Baffle.html
http://3d-labs.com/HEAT%20EXCHANGER%20E-BOOK(3D-LABS)/THERMAL%20DESIGN/Heat%20Exchanger%20Thermal%20Design%20E-Book-Baffle.html
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2.3.2 Condensacao

Na industria, a condensacao geralmente é resultado do contato direto entre vapor
e uma superficie fria o bastante para que o vapor reduza a sua temperatura abaixo da
saturacao. Desta maneira, o calor latente do vapor é transferido para a superficie fria e o

condensado ¢ formado.

Figura 15 — Formas de condensacao superficial.

T, <T,,

(a) Pelicular (b) Goticular.

Fonte: Adaptado de Incropera, Bergman e Lavine (2011).

A condensacao, dependendo das condi¢bes superficiais, pode ocorrer de duas

maneiras.

e Pelicular: uma camada fina de liquido cobre a superficie de condensacao in-
teira, e a partir da acdo da gravidade possui fluxo continuo sobre a superficie
(Figura 15a).

« Goticular: o condensado se acumula na superficie em forma de gotas (Fi-
gura 15b).

A forma dominante de condensacao é a pelicular. Independente da forma, o liquido
condensado reduz a transferéncia de calor entre o vapor e a superficie através da resisténcia
térmica gerada. A maioria dos condensadores consiste em feixes de tubos horizontais, de ma-
neira que o acimulo de condensado verticalmente na superficie é reduzido (INCROPERA;
BERGMAN; LAVINE, 2011).

A condensacgao goticular apresenta taxas mais elevadas de condensacao e coefi-

cientes convectivos mais elevados em comparagao com a pelicular, porém é uma forma
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normalmente dificil de se manter em aplica¢des industriais. Por esta razao, para os calculos

de dimensionamento de condensadores a condensagao pelicular é assumida (INCROPERA;

BERGMAN; LAVINE, 2011).
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3 Metodologia

3.1 Configuracao do Ciclo ORC

3.1.1 Escolha do fluido de trabalho

Os critérios de sele¢ao do fluido para este trabalho foram elaborados de maneira
a atender as especificagoes iniciais de temperaturas desejadas para a operacao do ciclo
ORC. Vale ressaltar que critérios como inflamabilidade e toxidade nao foram escolhidos
para analise neste trabalho pois estes fogem do foco principal, porém ao selecionar o fluido
de real funcionamento deve-se realizar uma selecdo mais criteriosa em relacao a estes
fatores, principalmente devido ao risco de contaminagao e detonagao durante o manuseio

e aplicacao.

O fluido de trabalho pode ser selecionado a partir da Tabela 2 e os principais

critérios de selecao sao:

o Temperatura critica superior a temperatura maxima alcancada no ciclo ORC.
e Pressao critica acima da pressao maxima do ciclo ORC.
« Ser seco (0 < 87°).

o Eficiéncia térmica do ciclo acima de 4% e eficiéncia exergética acima de 15%,

seguindo os padroes de resultados apresentados em Tchanche et al. (2009).

3.1.2 Analises termodinamicas

O ciclo termodinamico apresentado neste trabalho consiste em um trocador de
calor (fonte quente), uma turbina, um condensador e uma bomba. O fluido de trabalho a
alta pressao ¢ aquecido e vaporizado no trocador de calor através do calor proveniente dos
coletores solares, este vapor entao tem sua entalpia convertida em trabalho ao se expandir
na turbina. O vapor a baixa pressao deixa a turbina e se destina ao condensador, onde é
resfriado até a sua temperatura de saturagao e entdo condensado. Por ultimo, a bomba
eleva a pressao do liquido resultante da condensacao e o direciona ao trocador de calor,
onde o mesmo serd vaporizado e um novo ciclo se iniciara. Estes processos encontram-se

ilustrados Figura 162.

L9 é o angulo de inclinacio da linha tangente a curva de vapor saturado (dT/ds), imidos 6 > 93°;

fluidos isentrépicos 6 ~ 90° e fluidos secos 0 < 87°, avaliado na temperatura de saturagdo para 80% da
pressao critica.

O processo 3-4 nao é possivel ser visualizado neste diagrama devido a diferenca muito baixa de
temperatura do mesmo.

2
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Tabela 2 — Pardmetros termodindmicos de alguns fluidos de trabalho.

Fluido T.(K) P.(kPa) &'
Agua 647,2 22090 98,5
Tetradecametilhexasiloxano (MD,M) 653,22 877,47 37,1
Dodecametilciclohexasiloxano (Dg) 645,78 961 35,8
Propilbenzeno (CoHys) 638,32 3200 75,2
n-octano 568,55 2497 70,2
Octametiltrisiloxano (MDM) 564,09 1415 54,2
n-Heptano 540,15 2737 74
Hexametildisiloxano (MM) 518,75  1939,39 65,2
n-Hexano 507,85 3032 77,6
R141b 478,85 4340 87,8
R11 ATIAL 4408 927

Fonte: Adaptado de Sotomonte (2015).

Figura 16 — Diagrama T-s dos processos termodinamicos do ciclo ORC com fluido de

trabalho Heptano.
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Fonte: Figura produzida pela autora.

Para analisar a performance do ciclo ORC deste trabalho foi utilizado o método

presente em Tchanche et al. (2009). Neste método a primeira e segunda leis da termodi-

namica sao aplicadas a cada componente do ciclo de modo que as quantidades de calor

adicionadas e rejeitadas, o trabalho gerado e consumido e as eficiéncias do sistema possam
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ser encontrados e a escolha do fluido analisada. Para simplificacdo, as irreversibilidades
internas e quedas de pressao nos componentes sao ignoradas e os processos na turbina e

na bomba sao considerados isentrépicos.
As equagdes obtidas estao resumidas a seguir.

Turbina:
Wt = mft(hl - h2)77mt (3-1)

W, é a quantidade de trabalho produzido na turbina durante a expansao isentrépica
do fluido de trabalho, a eficiéncia mecanica 7,,; ¢ utilizada para representar a porcentagem
do trabalho que é desperdicado devido a perdas por friccdo nas engrenagens que conectam

a turbina ao rotor do gerador.

Condensador:

Q. = g (hy — hs) (3.2)
Q. é a quantidade de calor que o condensador deverd retirar do fluido de trabalho.
Trocador de calor:

Qu = Mg (hy — hy) (3.3)
Q. ¢ a quantidade de calor util entregue da fonte quente para o fluido de trabalho

no trocador de calor.

Bomba: '
mftV3(P4 - P3)

b

Wy, = (3.4)
W, é a quantidade de trabalho que é consumido pelo motor da bomba durante a
mudanca de pressao do fluido de trabalho. A eficiéncia 7, representa as perdas do motor
da bomba ao transformar energia elétrica em trabalho mecanico.
Eficiéncia térmica: ] )
Wi — W)
Qu

n: € a eficiéncia que considera somente o balango de energia do ciclo, ou seja, a

e = (3.5)

primeira lei da termodinamica, sem considerar a diferenca qualitativa inerente entre calor
e poténcia mecanica.
Eficiéncia exergética:

Mt

Nnir = m (3.6)

N1 é a eficiéncia que inclui as limitagdes impostas pela segunda lei da termodinamica

para a conversao de calor em trabalho mecénico.
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3.2 Design Térmico do Condensador - Método de Kern

As pressoes de operacao, as temperaturas iniciais e finais, o fluxo de massa de
ambos os fluidos (quente e frio) e suas propriedades sdao os inputs primérios para o design

do condensador.

A metodologia utilizada neste trabalho para a realizacdo do projeto térmico do
condensador ¢ de acordo com o método de Kern encontrado em Kern (1965, pg. 285-288).

Este método é baseado em tentativa e erro e encontra-se organizado em 22 etapas abaixo.

1 - Obter as propriedades dos fluidos em suas temperaturas médias (Equagao 3.7).
T+ Ty

Tom
2

(3.7)

2 - Alocagao dos fluidos no tubo e no casco.
3 - Selecao da classificacao construtiva do condensador.

4 - Célculo das quantidades de calor necessérias para resfriamento (Equacao 3.8) e
condensacao (Equagao 3.9) do heptano.

Qs = tivgicose(Tige — Topr) (3.8)

Qr = 1hplL (3.9)

5 - Calculo do fluxo de massa da dgua (Equacao 3.10).

S Qs + QL
Me = Ty = Tu)om (3.10)

6 - Célculo da temperatura intermediaria da agua baseado no calor latente necessario

para a condensacao.

T, =T + @ (3.11)

MCpq

7 - Célculo da média logaritmica das diferencas de temperaturas (MLDT) para
o resfriamento (Equacao 3.12) e condensacao (Equacao 3.13) separadamente e da média

ponderada entre os dois (Equagao 3.14).
(Toge = T,) = (Tpe — Tia)

AT, = , (3.12)
1 Tspe — 1T,
o
Tt — Tia
Tsft - Tfa
I [ TJe
Trpe — 1,
AT, = Qo+ O (3.14)
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A deducao realizada acima da diferenca de temperatura entre dois fluxos contra-

corrente, s6 ¢é possivel se as seguintes hipoteses forem feitas:

o coeficiente global de transferéncia de calor é constante em todo o comprimento

da trajetoria;
e 0 calor especifico é constante em todos os pontos da trajetoria;

e nao existem mudancas de fase parciais no sistema e as perdas de calor sao

despreziveis.

8 - Suposicao dos coeficientes globais de transferéncia de calor para resfriamento e

condensacao separadamente.

9 - Calculo da drea de troca térmica estimada necessaria para o resfriamento e
condensacao separadamente (Equagao 3.15).
Q

Aass ST —
UassAT

(3.15)

10 - Célculo do coeficiente global de troca térmica ponderado (Equacao 3.16).

(UassrAassr> + (UasscAassc)
pr— .1
Uassp Aassr + Aassc (3 6)

11 - Célculo da drea de troca térmica total requerida (Equacao 3.17)

Aasst = Aassr + Aassc (317)

12 - Selecao do didametro externo, espessura, passo, numero de passes e comprimento

dos tubos.

13 - Célculo do ntimero de tubos (Equagao 3.18).

Azzsst

— st 3.18
wd.L ( )

Ty

14 - Determinacao do didmetro do casco, layout e espacamento dos defletores. O
niumero de tubos entao deve ser aproximado para o valor tabelado existente mais proximo

do encontrado para as dimensoes, layout e nimero de passes escolhido.

15 - Calculo dos coeficientes de convecgao nos tubos e no casco. Para o casco os
coeficientes para resfriamento e condensagio sao calculados separadamente (detalhamento

em Apéndice A).

16 - Calculo do coeficiente global de troca térmica separadamente para o resfria-
mento e condensacao (Equagao 3.19).
hiehe

= — 1
hie + he <3 9)
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17 - Calculo da area de troca térmica requerida baseada nos coeficientes globais de
troca térmica encontrados no passo 16 (Equagao 3.20) e verificacdo da porcentagem de

superdimensionamento (Equacgao 3.21).

_Q
A= TAT (3.20)
Ar Ac - Aass . :
% o0.d. = (A, +Ao) 1100 — superdimensionamento (3.21)

Asst

18 - Célculo do coeficiente global de troca térmica ponderado entre o resfriamento
e a condensagdo (Equagdao 3.22) e comparagao com o valor encontrado no passo 10
(Equagao 3.23), caso este valor seja maior que 30% novos valores deverdao ser supostos e

uma nova iteracao deve ser iniciada.

(U A, +UA.)

Up = A 1 A,

(3.22)

[Up - Uassp

] x 100 < 30% (3.23)
Uassp

19 - Célculo da area de troca térmica real (Equagao 3.24) total baseada nos valores

tabelados para trocadores existentes.

Apear = a"ny L (3.24)

20- Calculo do coeficiente global de troca térmica baseado na area de troca térmica

total real (Equacao 3.25).

_ (Qs + QL)
Uﬁj@@i (3.25)

21 - Calculo do fator de incrustacao combinado (Equagao 3.26).

U,-U

R
U,U

(3.26)

22 - Calculo das quedas de pressao estimadas no casco e nos tubos (Apéndice B).
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4.1 Eficiencia do ciclo ORC
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As caracteristicas de operagao desejadas para o ciclo termodinamico deste trabalho

se encontram sumarizadas na Tabela 3.

Tabela 3 — Condicoes iniciais de projeto do ciclo ORC.

Condigoes iniciais do Projeto

Temperatura Maxima 250 °C

Pressao Maxima 1000 kPa
Poténcia Gerada (W) 5kW
Temperatura Minima 60°C

Fonte: Tabela elaborada pela autora.

De acordo com os critérios listados na subsecao 3.1.1 e considerando as temperaturas

e pressoes maximas apresentadas na Tabela 3, o fluido organico de trabalho presente na

Tabela 2 que possui as caracteristicas mais préximas as requeridas é o n-heptano, também

podendo ser chamado de heptano.

A partir das condic¢Oes iniciais de projeto, a isobérica de maior pressao de operagao
do ciclo foi determinada a 1000 kPa. A isobarica de menor pressao (28,039 kPa) foi definida

como a pressao de saturagdo do heptano a 60°C. As temperaturas de saida da turbina e

da bomba foram determinadas a partir da consideragao de que estes processos ocorrem

isentropicamente. O diagrama T-s ilustrado na Figura 17 representa o ciclo de maneira

completa, ilustrando as isobaricas, temperaturas e entropias em cada processo.

Temperatura (C)

Figura 17 — Diagrama T-s do fluido organico heptano.

Diagrama T-s: Heptano

Vapor
Liquido

1000 kPa

71 28.039 kPa

Ciclo ORC
Ciclo ORC

-0.25 0.25 073 1.25 175

Entropia (Jig*K)

Fonte: Figura elaborada pela autora.
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Todas as propriedades do fluido Heptano utilizadas neste trabalho foram obtidas
através do NIST Chemistry WebBook!. As entalpias, temperaturas e pressoes, assim como

a descri¢ao do ponto do ciclo ORC encontram-se listados da Tabela 4.

Tabela 4 — Detalhamento das propriedades termodindmicas do heptano no ciclo ORC.

Ponto Descricao T(°C) P (kPa) h (kJ/kg)
1 Saida do trocador - Entrada na turbina 201,15 1000 510,51
2 Saida da turbina - Entrada no condensador 132,20 28,039 391,12
3 Saida do condensador - Entrada na Bomba 60,00 28,039 —94.82
4 Saida da bomba - Entrada no trocador 60,28 1000 —93,33

Fonte: Tabela elaborada pela autora.

As eficiéncias consideradas para a bomba e para a turbina se encontram na Tabela 5.

Os valores foram escolhidos com base nos utilizados em Tchanche et al. (2009).

Tabela 5 — Eficiéncias da turbina e da bomba.

Nt 0,63
m 0,80

Fonte: Tabela elaborada pela autora.

Reorganizando a Equacao 3.1 e aplicando os valores apresentados nas Tabelas 3, 4

e 5, o fluxo de massa requerido do heptano pdde ser calculado:

W, 5kW
= o hayis (51051 — 30112)k) kg x 0,65 0004 ke/s

Substituindo o fluxo de massa do heptano e os valores presentes nas Tabelas 4 e 5

nas Equacoes 3.2, 3.3, 3.4, 3.5 e 3.6 obtiveram-se, respectivamente, os resultados abaixo.

Q. = 0,0664 kg /s (391,12 — (—94,82)) kJ/kg = 32,30 kW

Q. = 0,0664kg/s (510,51 — (—93,33)) kJ /kg = 40,14 kKW

Sendo v3 = 0,001 54 m?/kg, o volume especifico do heptano avaliado no ponto 3 do

ciclo, tem-se:

0,001 54 m? /kg

W, = 0,0664 kg /s x x (1000—28,039) kPa = 0,12 kW

0,8
(5 — 0,12) kW
— DN 12 =12
= 0w %
0,12

_ — 0,40 = 40
= 177060 + 273.15) /(20115 + 273.15)] %

1 Disponfvel em:<http://webbook.nist.gov/chemistry/>. Acessado em 2 de Outubro de 2017.


http://webbook.nist.gov/chemistry/
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Analisando as eficiéncias obtidas, muito superiores aos valores minimos propostos,
pode-se afirmar de acordo com a metodologia apresentada na subsecao 3.1.1 que o fluido
de trabalho organico heptano cumpre com todos os critérios de selegao propostos para
este trabalho. Caso este fluido ndo atendesse a este critério as caracteristicas do ciclo,
como pressoes e temperaturas de operacao, deveriam ser modificadas ou um novo fluido

selecionado e avaliado.

4.2 Dimensionamento do condensador casco-tubo

Os dados iniciais necessarios para o dimensionamento do condensador e se encontram

explicitados na Tabela 6.

Tabela 6 — Dados iniciais para o dimensionamento do condensador.

Dados iniciais

Fluido Heptano Agua
Temperatura inicial (°C) 132,2 30
Temperatura final (°C) 60 45
Vazao (kg/s) 0,0664

Pressdo de Operagao (kPa) 28,039 101,32
Perda de Carga permitida? (kPa) 13,8 35

Fonte: Tabela elaborada pela autora.

Substituindo os valores das temperaturas iniciais e finais na Equacao 3.7, a tempe-

ratura média de cada fluido pode ser calculada.

(132,2 + 60) °C
2
(30 4 45) °C

Tma:—: 70
5 37,5°C

=91,6°C

Tmft =

A Tabela 7 contém as propriedades do heptano e da agua utilizadas para os calculos desta

secao.

Seguindo os critérios apresentados na subsecao 2.3.1.2.7, pelo fato do heptano
ser um vapor de fluido organico que serd condensado e operar entre maior diferenca
de temperatura, o mesmo deve escoar pelo casco. Além disso, a agua, como fluido frio,
preferencialmente deve sempre passar pelos tubos por ser mais corrosiva e possuir maior

fator de incrustagao.

2 Os valores das perdas de carga permitidas foram escolhidos com base nos utilizados usualmente em

Kern (1965)
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Tabela 7 — Propriedades do heptano e da agua avaliadas em suas temperaturas médias e
pressoes de operacao.

Propriedades dos Fluidos

Fluido Heptano Agua
Massa especifica (kg/m?) 0,928 55 993,15
Calor especifico (J/gK) 1,9789 4,1793
Condutividade térmica (W/mK)  0,01769 0,62704
Viscosidade dindmica (Pas) 74x107% 68 x 1071
Calor latente (kJ/kg)? 316,31

Fator de incrustagdo! (m?*K/W) 1,8 x 107* 5,3 x 1074

Fonte: Tabela elaborada pela autora.

A geometria do condensador escolhida foi a do tipo AES com funcionamento
contracorrente: cabegote frontal com espelho estacionario, carretel e tampa removiveis,
casco de um passe e cabegote posterior com espelho flutuante e anel bipartido (Figura 11).
O casco tipo E é de simples construcao e mais barato quando comparado aos outros tipos.
Adicionalmente, a vantagem desta combinagao é que os espelhos flutuantes permitem
expansao térmica diferencial entre o casco e o feixe de tubos e ambos podem ser acessados
para inspecao e limpeza mecénica (TEMA, 1999 apud SAHAJPAL; SHAH; NPTEL, 2013,
2013).

Realizando o balanco de energia para o heptano através das Equacgoes 3.8 e 3.9, as
quantidades de calor necessarias para a redugao da temperatura (calor sensivel) e para a

mudanga de fase (calor latente) foram calculadas.

Q. = 0,0664 kg /s x 1,9789J /gK (132,20 — 60) °C = 9,48 kW
Qr = 0,0664 kg /s x 316,31 kJ /kg = 21,00 kW

Comparando os dois valores acima, pode-se observar que a quantidade de calor
sensivel é consideravelmente elevada, uma vez que o heptano entra no condensador
superaquecido, com sua temperatura distante da sua temperatura de saturacao. Nos
casos em que a quantidade de calor sensivel é inferior a 25% do valor do calor latente, o
condensador pode ser dimensionado somente para a condensacao, considerando o somatorio
das duas quantidades de calor (NPTEL, 2013).

Uma vez que as quantidades de calor foram obtidas, o fluxo de massa e a temperatura
intermediaria da dgua (temperatura de transicao da area de resfriamento para condensagao)
podem ser calculados. Estes resultados, assim como a aplicacao do método MLDT para o

resfriamento e condensacao e a média ponderada se encontram abaixo.

3 Valor retirado do <http://sistemasinter.cetesb.sp.gov.br/produtos/ficha_ completal.asp?consulta=

HEPTANO>, acessado em 5 de Fev. 2018
4 Kern (1965, pg. 845)


http://sistemasinter.cetesb.sp.gov.br/produtos/ficha_completa1.asp?consulta=HEPTANO
http://sistemasinter.cetesb.sp.gov.br/produtos/ficha_completa1.asp?consulta=HEPTANO
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. (9,48 + 21,00) kW
a = — 0,48641{
Ma =45 —30)°C x 4,1793 J /gK 8fs

21,00 kW
0,4864 kg /s x 4,1793J /gK

T, = 30°C + = 40,33°C

AT, — (132,20 — 45)°C — (60 — 40.33)°C _ 15.35°C
[(132,20 —45)°C
n

(60 — 40.33) °C

(60,00 — 40,33) °C — (60 — 30) °C

AT, = = 24,47°C
(60,00 — 40,33) °C
" (60 - 30)°C
48 KW + 21,00 K
AT 9,48 kW —+ 21,00 KW assec

P (9,48kW /45,35°C) + (21,00 kW /24,47 °C)

Os coeficientes globais de transferéncia de calor para o resfriamento e condensagio
substituidos nas Equagoes 3.15 e 3.16 foram supostos de acordo com Kern (1965, pg. 840)

(considerando o fator de incrustacao total igual a 5,3 x 10~% m2K/W).

Upssr = Uasse = 0,709 T8 KW /m*K
9,48 kW

0,709 78 kW /m2K x 45,35°C
21,00 KW

0,709 78 kW /m?K x 28,56 °C

Agsst = 0,29m? + 1,21 m? = 1,50 m?

= 0,29 m?

assr —

assc —

=1,21m?

(0,709 78 kW /m?K x 0,29m?) + (0,709 78 kW /m?K x 1,21 m?)
0,29m? + 1,21 m?

Usssp = = 0,709 78 kW /m*K
Os valores escolhidos para as dimensoes e passo do feixe de tubos, assim como o

numero de passes da dgua nos tubos se encontram na Tabela 8 abaixo.
Tabela 8 — Caracteristicas dimensionais, layout e niimero do feixe de tubos.

Numero de passes nos tubos 4
Diametro externo (m) 0,0254
Comprimento (m) 1,8288
Espessura (BWG) 14
Diametro interno (m) 0,021 84

Passo - layout quadrado (m) 0,031 75

Fonte: Tabela elaborada pela autora.
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Substituindo os valores do comprimento e diametro externo da Tabela 8 e da area
total requerida na Equacao 3.18 obteve-se o nimero de tubos necessarios para a troca
térmica. A partir do nimero de tubos e suas caracteristicas, o didmetro interno do casco
pode ser escolhido e o nimero de tubos obtido aproximado para o valor tabelado existente
mais coerente com o calculado. Os defletores escolhidos foram os de corte duplo vertical
de 25% com espacamento equivalente a 50% do didmetro interno do casco, estes dados se

encontram na Tabela 9.

- 1,50m® — 10,30 ~ 14
M X 0,0254m x 18288m

Tabela 9 — Dados do casco e defletores.

Diédmetro interno do casco (m)  0,2032
Espagamento dos defletores (m) 0,1016
Numero de tubos tabelado 14

Fonte: Primeiro e tltimo dado retirado de Kern (1965, pg. 841).

O procedimento detalhado do célculo dos coeficientes de conveccao encontra-se no
Apéndice A, os valores obtidos substituidos na Equacao 3.19 separadamente fornecem os
coeficientes globais de troca térmica para resfriamento e condensacao. Adicionalmente,

seguindo os passos 17 e 18 da metodologia os resultados abaixo foram obtidos.

1526,03 W/m2K x 1124,37 W/m2K
1526,03 W/m2K + 1124,37 W/m?K

U, = = 647,38 W/m2K = 0,647 38 kW /m2K

1526,03 W /m?K x 1411,05 W /m2K , )
U, = — 733,14 W/m?K = 0,733 14 kW /m?K
1526,03 W /m?K + 1411,05 W /m?K /m /m

9,48 kW
A, = ’ =0,32m?
0,647 38 kW /m?K x 45,35°C "
21,00 kW a7

A, =
0,733 14 kW /m?K x 24,47°C

0,32+ 1,17)m? — 1,5

. - ’ 1 = —
o.d 5 x 100 0,67 %

U 0,647 38 kW /m?K x 0,32m? + 0,733 14 kW /m?K x 1,17 m?

g T R T — 0,71459 kW /m’K

0,71459 — 0,709 78

070078 = 0,68% < 30%
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Comparando-se os valores das areas totais de troca térmica encontrados (Equa-
¢ao 3.21), pode-se afirmar que a porcentagem de superdimensionamento de 0,67% é muito
satisfatoria para este projeto. Um valor semelhante foi encontrado comparando-se os coefi-
cientes globais de troca térmica, 0,68%, ou seja, os valores supostos para estes coeficientes
estao quase perfeitos. Substituindo o valor da area de troca térmica real calculado na
Equacao 3.25, o coeficiente global de troca térmica deste dimensionamento real pode
ser encontrado, assim como o fator de incrustacao combinado, uma vez que os valores
calculados para os coeficientes globais de troca térmica até este momento nao levam
em consideragao os fatores de incrustacao dos fluidos. O valor do fator de incrustagao
combinado também pode ser considerado satisfatorio, uma vez que quando comparado ao

valor assumido apresenta diferenca percentual de aproximadamente 3,02%.

Apeqr = 0,079797m? /m x 14 x 1,8288 m = 2,043 m?

~ 9,48kW + 21,00 kW
2,043 m? x 28,56°C

U = 0,522 60 kW /m*K

~0,71459 — 0,522 60
©0,71459 x 0,522 60

=0,000514m*K/W

Por ltimo, analisando as perdas de carga nos tubos e no casco calculadas no
Apéndice B, pode-se afirmar que ambos os valores obtidos estao dentro dos valores

permitidos de projeto apresentados na Tabela 6.

APy = 12,73kPa
AP = 3,10kPa

4.3 Analise finais

- Fluido orgéanico de trabalho selecionado: Heptano.

- Eficiéncias do ciclo ORC configurado: Os valores encontrados e a média utilizada
como parametro se encontram compilados na Tabela 10 abaixo para melhor visualizagao.
Pode-se observar que ambas as eficiéncias (térmica e exergética) apresentam valores bem
superiores aos valores utilizados como parametro, destacando-se a eficiéncia térmica que

excede o parametro em 300% o seu valor.

Devido aos valores satisfatorios das eficiéncias encontradas para o ciclo, pode-se

afirmar que a escolha do fluido heptano é adequada.

Caracteristicas construtivas: As caracteristicas construtivas finais encontram-se
indicadas na Tabela 11. Importante ressaltar que a escolha do condensador casco-tubo
horizontal contracorrente que utiliza agua como fluido de resfriamento foi escolhido

para o desenvolvimento deste projeto por serem de construcao, limpeza e manutencao
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Tabela 10 — Eficiéncias encontradas e pardmetros médios fornecidos por Tchanche et al.
(2009).

Eficiéncia Encontrada Parametro

N1 40 % 15%
Fonte: Tabela elaborada pela autora.

relativamente simples e principalmente possuirem métodos de projeto bem testados. As
caracteristicas abaixo foram selecionadas de acordo com os valores disponiveis em Kern

(1965).

Tabela 11 — Caracteristicas construtivas do condensador casco-tubo dimensionado.

Tipo Casco-tubo
Posicionamento Horizontal
Funcionamento Contracorrente
Geometria AES
Numero de passes nos tubos 4
Didmetro externo dos tubos (m) 0,0254
Comprimento dos tubos (m) 1,8288
Espessura dos tubos (BWG) 14
Diametro interno dos tubos(m) 0,021 84
Passo - Layout Quadrado (m) 0,031 75
Diametro interno do casco (m) 0,2032
Corte dos defletores (m) 25%
Espagamento dos defletores (m) 0,1016
Numero de tubos tabelado 14

Fonte: Tabela elaborada pela autora.

A partir dos valores apresentados na Tabela 11 pode-se observar que para a troca
térmica requerida do condensador, o nimero de tubos final é relativamente pequeno e as
dimensoes do seu comprimento total (1,8288 m) e didmetro interno do casco (0,2032m)
caracterizam um condensador de proporgoes relativamente reduzidas, um bom aspecto

considerando-se o objetivo de se construir um protétipo em um campus universitario.

- Validagao do método utilizado: Discutiu-se no Capitulo 3 o método de Kern
utilizado para o dimensionamento térmico do condensador, que possui como caracteristica
béasica iteragoes de tentativa e erro e somente ¢é valido quando a aproximagao dos valores

assumidos e os encontrados durante a iteragao é adequada. O modulo da diferenca em
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porcentagem apresentado na Tabela 12 abaixo quantifica esta aproximacao e a partir
a analise destes valores, pode-se considerar a iteracao do método valida, uma vez que
d lise dest 1 , pod d t d tod lida,

nenhuma diferenca percentual ultrapassa 5%, valor consideravelmente baixo.

Tabela 12 — Valores encontrados e assumidos dos parametros comparativos do método de

Kern.
encontrado assumido |A%|°
Area total de troca térmica (m?) 1,49 1,50 0,67
Coef. global de transf. de calor (kW/m?K) 0,714 59 0,709 78 0,68
Fator de inscrustacao (m?K/W) 0,000514 0,000530 3,02

Fonte: Tabela elaborada pela autora.

Adicionalmente, analisando-se qualitativamente os valores apresentados na Tabela
12 acima, o valor encontrado maior para o coeficiente global de troca térmica pode ser
explicado pelo fato de a area de troca térmica encontrada ser menor que o valor assumido,
uma vez que estes valores sao inversamente proporcionais para a mesma troca térmica.
Ja o fato do valor para o fator de incrustacdo combinado encontrado ser menor que o

assumido é positivo, uma vez que o mesmo representa uma resisténcia a troca térmica.

- Perda de carga: A ltima andlise a ser realizada é em relacao a perda de carga
calculada e a permitida (caracteristica inicial de projeto do condensador). A Tabela 13
abaixo exibe os valores das perdas de carga totais nos tubos e no casco permitidas no
projeto e calculadas. Comparando- se os valores apresentados pode-se concluir que os

valores calculados se encontram abaixo dos valores permitidos, logo, sao aceitaveis.

Tabela 13 — Valores totais das perdas de carga calculadas e permitidas no projeto.

Perda de carga (kPa) Calculada Permitida
No casco 3,1 13,8
Nos tubos 12,73 35

Fonte: Tabela elaborada pela autora.

5 oy’ . ~ .
°  Valores aceitéveis para U sao menores que 30%, neste trabalho foram considerados valores para A e R
aceitdveis menores que 5%, porém nao hé dado em relagdo a isto em Kern (1965).
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5 Conclusao

Neste trabalho, a partir das condigbes iniciais de projeto do prototipo da planta CSP
de 5kW de poténcia ttil, o fluido organico de trabalho heptano pdde ser selecionado e por
consequéncia, encontrando-se as propriedades termodinamicas do fluido correspondentes
aos processos termodinamicos desenvolvidos no ciclo, realizou-se a configuracao do ciclo
termodindmico ORC escolhido para operar na planta (Figura 17). Adicionalmente, foram
realizadas analises dos calores e trabalhos através da aplicagdo da primeira e segunda leis
da termodinamica para cada componente do ciclo. Observando-se os valores das eficiéncias
encontradas para o ciclo ORC configurado, pode-se concluir de acordo com os parametros
fornecidos por Tchanche et al. (2009) que o fluido heptano selecionado opera com valores

muito satisfatorios (Tabela 1).

Neste trabalho também foi fornecido todo o equacionamento e metodologia necessa-
rios para o dimensionamento térmico de um condensador casco-tubo com resfriamento, de
acordo com o método contido em Kern (1965), de modo que outros dados iniciais poderiam
ser aplicados a este método. Visando atender as demandas requeridas especificamente
pelo ciclo ORC deste trabalho dimensionou-se um condensador casco-tubo horizontal

contracorrente utilizando agua como fluido de resfriamento.

O método de Kern, por ser baseado em tentativa e erro, sua utilizacao somente
¢é validada quando os valores supostos para os parametros inicialmente possuem uma
aproximacao razoavel com os valores obtidos na iteracao através dos cédlculos. Os valores
encontrados e assumidos dos parametros utilizados para a validagdo do método encontram-
se na Tabela 3. As diferencas percentuais entre os valores da area de troca térmica,
coeficiente global de transferéncia de calor e do fator de incrustagdo sao respectivamente:
0,67%, 0,68% e 3,02%. Através destes valores, que representam uma variacdo muito pequena
entre os valores assumidos e encontrados, pode-se concluir que o método de Kern forneceu

valores satisfatorios para o dimensionamento térmico do condensador.

Como sugestao de trabalhos futuros pode-se apontar o dimensionamento mecanico
do condensador, de maneira que analises mais completas de materiais e custos por exemplo
possam ser realizadas, uma vez que somente com o dimensionamento térmico deste trabalho
tais analises ndo sao possiveis. Outra proposta seria a andlise do efeito da eficiéncia no

ciclo ORC ao utilizar- se outros fluidos organicos.
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APENDICE A - Célculos dos coeficientes de

conveccao

A.1 Coeficiente de conveccdo interno (nos tubos)

Para o calculo do coeficiente de convecgao interno aos tubos é necessario a obtencao
da velocidade da dgua (Equacao A.1) e do niimero de Reynolds (Equagao A.2). O nimero de
Reynolds deve ser mantido acima de 10000 para que o escoamento seja mantido em regime
turbulento. A partir destes dois valores o coeficiente de convec¢ao pode ser encontrado

graficamente em Kern (1965).

dring(ny,/ny)
o= 7rpcz2 =0,397m/s (A.1)
4
Re, = 2Maltw/m0) 19 06 59 (A.2)
TPl
h; = 1829,779 W /m?*K (A.3)
d; )
hie = hi | 2 | = 152603 W/m’K (A.4)

h; referente ao didmetro externo dos tubos.

A.2  Coeficiente de conveccdo externos (casco)

A.2.1 Coeficiente de conveccao para o resfriamento

Primeiramente é necessario o calculo da area de escoamento do heptano no casco
(Equagao A.5), didmetro equivalente (Equacao A.6) e do fluxo de massa por area (Equa-

cao A.7) respectivamente, conforme equagdes abaixo.

D;.(P,—d,).B
A == (P — d) = 0,004 m? (A.5)

deg = 0,02514m (A.6)
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G= % — 16,084 kg /m’s (A7)

A partir destes valores o nimero de Reynolds pode ser calculado (Equagao A.8), o
fator jg encontrado graficamente na pagina 838 de Kern (1965) e, finalmente o valor do

coeficiente de convecgao para o resfriamento estimado através da Equagao A.10.

dey.G
Reji = =4 = 54415,77 (A.8)
gt
ju =170 (A.9)
L C 1/3
her = ju-Lt (f’*“ft> = 112437 W/m’K (A.10)
deg \ Fige

A.2.2 Coeficiente de conveccdo para condensacao

Nesta segao as propriedades termodindmicas do heptano (Tabela 14) devem ser
avaliadas na temperatura de filme (Equacao A.13). Para este fim, um coeficiente de
conveccao deve ser arbitrado e a temperatura na parede externa dos tubos deve ser

encontrada (Equagao A.12)

heo! = 1200 W/m?K (A.11)
T, =T, +&(T — Thna) = 47,4°C (A.12)
w — 4dma hie + hea sft ma) — ) .
Tspe + T
Ty = ft; _ 53,7°C (A.13)

Tabela 14 — Propriedades termodindmicas do heptano avaliadas na temperatura de filme
e pressao de operacao.

Massa especifica (kg/m?) 655,38
Condutividade Térmica (W/mK) 0,124 07
Viscosidade dindmica (Pas) 0,000 29

Fonte: Tabela elaborada pela autora.

Além das propriedades é necessario o célculo do fluxo de massa linear do heptano
(Equagao A.15). Para este célculo inicialmente deve ser arbitrado uma porcentagem do

comprimento total dos tubos em que ocorrerd a condensacio. O valor escolhido foi de 75%.

L.=Lx0,75=1,3716m (A.14)

L Valor arbitrado teve como pardmetro o valor do coeficiente de conveccio encontrado na secdo A.2.1.
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.o
G" = —45 = 0,008kg/ms (A.15)

Len;
Considerando os dados da Tabela 14, o valor da gravidade igual a 9,8m/s2 e o fluxo de
massa linear encontrado na Eq. 12, o coeficiente de convecgao para a condensagao no casco

pode ser calculado (Equacao A.16).

N —1/3 2 —-1/3

4G

hee = 1,5 () ( m ) — 1411,05 (A.16)
[ kipig

Apbs o calculo dos coeficientes globais de transferéncia de calor e da area de troca térmica
para a condensacao, a porcentagem do comprimento e consequentemente da area assumida

pode ser verificado (Equacao A.17).

A

—— pu— A.-l
T 0T =Ts% (A.17)

A 4rea em que ocorre a condensacao representa 78% da drea calculada total, desta maneira

pode-se considerar o valor de 75% arbitrado como satisfatorio.
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APENDICE B - Calculos da perda de carga

Importante ressaltar que as equacoes de perda de carga apresentadas por Kern
(1965) foram elaboradas de maneira a facilitar a utilizacdo em unidades americanas, por
esta razao todas varidveis deste apéndice foram aplicadas a estas equacoes em unidades

americanas e posteriormente convertidas para as unidades do Sistema Internacional.

B.1 Perda de carga da dgua (nos tubos)

Para os tubos a perda de carga é o somatério da carga perdida nos mesmos pelo
escoamento (Equagao B.1) e a carga perdida devido ao ntimero de passes nos tubos,

chamada de perda de carga de retorno (Equacao B.2).
Para Re, = 12198,59, f = 0,0432:

B [ xGixLxn,
© 5,22 %100 x d; X 5 X ¢y

AP, (B.1)

*¢ representa a razao entre a viscosidade dindmica do fluido na temperatura
calorifica e na temperatura de filme. ¢ pode ser considerado igual a 1 para os céalculos

deste trabalho.

Onde G; = minp/ = 394,5737kg/m?s, considerando a; = 0,000 352m? (irea de
Nng ay

escoamento tabelada por tubo) e s, = 1, logo: AP, = 0,0965 kPa.

4dn 7
AP, = p) %) =12,63kP B.2
( 5 (2g> 63 kba (B2)

Desta forma, APr = AP, + AP, = 12,73 kPa.

B.2 Perda de carga do heptano (no casco)

B.2.1 Perda de carga no resfriamento

Para o calculo da perda de carga durante o resfriamento do heptano no casco
primeiramente é necessario o calculo do comprimento (arbitrado em 25% do comprimento
total (Equacao B.3), de acordo com a segao 2.2 do Apéndice A) e ntimero de cruzamentos
correspondentes a este processo (Equacao B.4). O nimero de cruzamentos deve ser

aproximado para o nimero inteiro mais préximo.
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Para Rej = 54415.77, f = 0,2304.

L, =025L = 0,4572m (B.3)

L,/B=45~5 (B.4)

sp = 0,000929

ap _ JCDi(Li/B)

= = 1,20kPa B.5
5,22 X 1010d,, 57 ¢ (B5)

B.2.2 Perda de carga na condensacao

O mesmo processo apresentado na secdo anterior deve ser repetido para o calculo
da perda de carga durante a condensacao. A tnica diferenca é a porcentagem assumida do

comprimento total de 75%. Os demais pardmetros se repetem.

L,=123716m
L./B=135~14

fG*D;(L./B)
5,22 x 10" X dey X 574

1
AP.= = 1,81kPa (B.6)

B.2.3 Perda de carga total

A perda de carga total no casco é o somatério das perdas no resfriamento e

condensacgao.
AP = AP, + AP.=3,10kPa (B.7)
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