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Resumo

O consumo de combustiveis fosseis continua a aumentar, 0 que causa muitos
problemas de sustentabilidade, levando ao aumento do interesse da reducéo da sua
dependéncia. Além disso, as exigentes normas da Unido Europeia levam ao
impulsionamento e desenvolvimento tecnoldgico da area automavel, principalmente, na

melhoria da sua eficiéncia energética e reducdo de emissdes.

O presente trabalho avalia o potencial de aproveitamento do calor residual dos
gases de escape de um automovel para producdo de eletricidade, considerando trés
configurac@es de ciclos de Rankine, nomeadamente, o ciclo de Rankine simples, o ciclo
de Rankine com sobreaquecedor e o ciclo de Rankine com recuperador. Para tal, foram
desenvolvidos os modelos numéricos para a andlise termodindmica das trés
configuracBes de ciclo, utilizando os resultados experimentais de um automovel
equipado com um motor de combustdo interna de ignicdo por faisca. Além disso, foi
estudado a utilizacdo de um permutador de calor de tubos e camisa. Para a analise
termodindmica foram considerados como fluidos de trabalho a &gua e os fluidos
organicos benzeno, R123, R134a, R141b, R236ea, R245fa, R600 e R601.

O ciclo de Rankine demonstrou ser a configuracdo mais adequada para
recuperacdo térmica dos gases de escape de um automdvel. Também se demonstrou que
a utilizacdo da agua é mais benéfica do que os fluidos organicos. Contudo, é necessario
0 seu sobreaquecimento de modo a realizar-se uma expansédo seca. Considerando o ciclo
de Rankine e permuta de calor ideal, os resultados obtidos revelam, & pressdo de
vaporizacao de 25bar, um rendimento termodinamico do sistema para os fluidos R141b
e agua, respetivamente, de 13% e 15%. Além disso, a energia produzida pela turbina
apresenta-se na gama de 1,4kW a 4,4kW. O sobreaquecimento da agua de 238°C, a
pressdo de vaporizacdo de 25bar, apresenta cerca de 23,7% de rendimento
termodinamico do sistema e uma gama de producdo de energia entre 2kW e 2,6KW.

Os resultados obtidos confirmam a vantagem na recuperacdo térmica dos gases
de escape para producdo de energia elétrica através da aplicacdo de um sistema de ciclo

de Rankine.

Palavras-chave: Aproveitamento de calor residual de um automovel, Tecnologia ORC,

Ciclo Orgénico de Rankine, Fluido de Trabalho
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Abstract

The consumption of fossil fuels continues to increase causing many
sustainability problems of which has lead to the increase of the interest in reducing its
dependency. Furthermore, the demanding European Union standards lead to
technological development and pushing forward the automotive field, especially in

improving their energy efficiency and decreasing emissions.

This work evaluates the potential of the use residual heat from the exhaust gases
of a vehicle for electricity production using three configurations of Rankine cycles,
namely, the Rankine cycle, the Rankine cycle with superheater and the Rankine cycle
with recuperator. For this, the numerical analysis for the thermodynamic cycle of the
three configurations using the experimental results of a vehicle equipped with a spark
ignition internal combustion engine has been developed. Furthermore, the use of a heat
exchanger shell and tube has been studied. For the thermodynamic analysis the water
and the organic fluids, benzene, R123, R134a, R141b, R236ea, R245fa, R600 and R601

were considered as working fluids.

The Rankine cycle proved to be the most suitable configuration for the heat
recovery of the exhaust gas enthalpy of vehicle. It was also demonstrated that the use of
water is more beneficial than the organic fluids, however overheating in order to
achieve a dry-expansion is required. Considering the Rankine cycle and ideal heat
transfer, the results show, for an evaporation pressure of 25bar, a thermodynamic
efficiency of the system for R141b and water of 13 % and 15%, respectively.
Furthermore, the energy produced by the turbine is in the range of 1,4kW to 4,4kW. The
overheating of the water up to 238°C at an evaporation pressure of 25bar shows a
thermodynamic efficiency of the system of around 23,7% and a range of energy
production from 2kW to 6,6kW.

The results confirm the merit of the heat recovery of the exhaust gas to produce

electricity by the application of a Rankine cycle system.

Keywords: Waste heat recovery of a vehicle, ORC Technology, Organic
Rankine Cycle, Working Fluid
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Capitulo 1

Infroducao

1.1. Enquadramento

O consumo de combustiveis fosseis pelos humanos, no quotidiano e na inddstria,
continua a aumentar, causando muitos problemas de sustentabilidade. Um dos grandes
contribuintes para este aumento € o sector dos transportes, que consumiu - COmMo energia
final - cerca de 75% de produtos derivados do petréleo. De acordo com
os Ultimos indicadores da European Environment Agency (EEA), cerca de 32% da energia
final consumida na UE-27 corresponde ao sector dos transportes (EEA, 2013). Em
Portugal, o sector dos transportes representa cerca de 40% da energia final consumida
(EUROSTAT, 2013), sendo que cerca de 82% da energia final é consumida pela categoria

de veiculos rodoviarios (sector dos transportes).

Cada vez mais assiste-se ao interesse na reducdo da dependéncia
de combustiveis fosseis. No entanto, os mercados emergentes - para satisfazer as
necessidades de procura - levam a tendéncia de subida do consumo de energia fdssil a
nivel mundial. Devido a crescentes preocupacfes a nivel econdmico-ambiental surgem
cada vez mais investimentos no desenvolvimento de tecnologia a fim de reduzir-se a
necessidade dos combustiveis fosseis e, principalmente, no desenvolvimento do aumento
da eficiéncia das maquinas térmicas. Além disso, as exigentes normas da Unido Europeia
levam ao impulsionamento e desenvolvimento constante da tecnologia automovel,

forcando a industria a evoluir.

Os motores de combustdo interna tém perdas significativas de energia, o que leva a
necessidade de melhorar a eficiéncia da utilizagdo do combustivel. Na combustdo a energia
quimica do combustivel é convertida em calor. Segundo um ciclo termodinamico, uma
parte dessa energia € convertida em trabalho, sendo a restante libertada para o exterior

através do sistema de arrefecimento e dos gases de escape.

O processo do consumo de energia num motor de combustdo interna (MCI), a
operar em condicdes dptimas de funcionamento, leva a que cerca de 1/3 da energia contida

no combustivel seja convertida em energia mecanica, outro 1/3 da energia é desperdicada
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para o escape sob a forma de calor e a restante energia é desperdicada pelo sistema de
arrefecimento e por radiagdo, sendo uma das razdes para o baixo rendimento do ciclo
térmico, ver Figura 1.1. O desenvolvimento automovel passa, assim, pelo aumento do

rendimento global do MCI, ou seja, pela melhoria da sua eficiéncia energética.

Energia do combustivel
[100%]

FIGURA 1.1 - Diagrama de Sankey: Conversdo da energia do combustivel num MCI (Toom et al., 2008)

Vaérios construtores e investigadores tém centrado os seus estudos em diferentes
tecnologias que possuem potencial para serem aplicadas num automével. Além disso, tem
vindo a crescer o interesse no aproveitamento de energia de pequenas fontes de calor,
muito por forca da necessidade de se racionalizar o consumo de energia. Uma das solucbes
que tem sido apresentada para o aproveitamento térmico deste tipo de fontes de calor € o
ciclo organico de Rankine (ORC). Assim, um sistema ORC pode ser utilizado para
aproveitar o calor residual de um motor de combustdo interna (Zhang, Wang, and Fan
2013).

O ciclo organico de Rankine (ORC) é uma das tecnologias promissoras para a
conversdo do calor em eletricidade, que habitualmente é rejeitado, com baixa/média
exergia. Além disso, tem-se dado cada vez mais atencdo a esta tecnologia, as muitas
pesquisas focadas na selecdo do fluido de trabalho e & optimizagdo paramétrica do ciclo
organico de Rankine (Schuster et al., 2009; Wang et al., 2012). Uma delas - o presente
trabalho - pretende aproveitar a energia térmica dos gases de escape de automoveis para

geracdo de energia eléctrica.

1.2. Objetivos

Face ao apresentado anteriormente, o presente trabalho tem como objectivo a

avaliacdo do potencial dos sistemas ORC para aproveitamento da energia térmica dos



gases de escape em automoveis. Desta forma, o trabalho a desenvolver envolve: uma
pesquisa bibliogréafica sobre o tema; o desenvolvimento de modelos tedricos em Matlab
9.0, que facam a previsao teorica, entre outros parametros, do output eléctrico gerado pelo
sistema em regime permanente; o desenvolvimento de um programa computacional; a
anélise dos modelos tedricos considerando com ou sem evaporador especificado; a
avaliacdo de possiveis implementacdes de sistemas ORC; e a proposta de sistema ORC

otimizado para aplicacdo num veiculo automovel.

1.3. Estrutura da dissertagcao

O presente trabalho estd organizado em seis capitulos. O primeiro e segundo
capitulo apresentam, respetivamente, uma breve introducdo ao tema e 0s conceitos
fundamentais. O terceiro capitulo apresenta a revisao bibliografica sobre o tema a estudar.
O quarto capitulo apresenta os modelos tedricos das configuracdes de ciclo e também do
permutador de calor. No capitulo seguinte apresenta-se a descricdo do programa criado
para gerar os resultados. JA no sexto capitulo apresenta-se a andlise e discussdo dos
resultados para as configuracdes de ciclo e para a analise com evaporador. No ultimo

capitulo sdo apresentadas as conclusdes e as propostas para desenvolvimento futuro.






Capitulo 2

Conceitos Fundamentais

Com o intuito de compreender o desenvolvimento deste trabalho torna-se
necessario explicar os conceitos e definigdes fundamentais. Desta forma, sdo apresentados
0S principais conceitos, a primeira e segunda lei da termodindmica e a definicdo de

entropia e de exergia, baseado nos autores Moran e Shapiro (2002).

Sistema

Por definicdo, um sistema é uma regido definida por limites reais ou imaginarios,
que se selecionam com o objectivo de delimitar o estudo da energia e das suas
transformacfes. Consoante a regido definida é possivel definir o sistema como sistema
fechado, sistema isolado e sistema aberto. Num sistema fechado somente a energia
transpde 0s seus limites, enquanto num sistema aberto tanto a energia como a matéria
transpdem os limites do sistema. Quando ndo existe qualquer tipo de interacdo com a

vizinhanga o sistema denomina-se sistema isolado.
Vizinhanca

A vizinhanga é definida por tudo o que € considerado externo ao sistema. A
diferenciacédo entre o sistema e a vizinhanca é definida por uma fronteira especificada que

pode estar em repouso ou em movimento.
Volume de controlo

O volume de controlo é uma regido do espaco onde a massa escoa. Normalmente,
apresenta-se como uma regido em estudo envolta num contorno prescrito, em que a matéria

pode cruzar a fronteira do volume de controlo.
Estado

O estado de um sistema é uma condicdo momenténea descrita por um conjunto de
propriedades fisicas do sistema, como a pressdo, a temperatura e o volume. Ja que,

normalmente, existem relacdes entre as propriedades, um estado pode ser especificado



através de um subconjunto dessas propriedades. Diz-se estado morto de um sistema

quando ocorre o equilibrio entre o estado do sistema e o estado de referéncia.
Processo

O processo € uma transformacdo de um estado para o outro. Esta transformacédo
ocorre quando uma das suas propriedades € alterada. Também, o sistema que apresente o
mesmo valor das suas propriedades em dois tempos distintos denomina-se em regime
permanente, visto que nenhuma das propriedades varia com o tempo. Além disso, 0s
processos podem ser reversiveis ou irreversiveis, caso o sistema e todas as partes
constituintes da vizinhanca poderem voltar ao seu respectivo estado inicial, ap6s o

processo ter ocorrido e vice-versa.

2.1. Primeira Lei da termodinamica

A 12 Lei da termodinamica expressa a relacédo entre o trabalho e o calor transferido,
realizados durante as mudancas de estado dum sistema. A Figura 2.1 apresenta a
convencdo definida para as transferéncias de energia neste trabalho em que o calor cedido

ao sistema e o trabalho realizado pelo sistema sdo considerados positivos.

Vizinhanc¢a

Fronteira do sistema

FIGURA 2.1 - Convengdo de sinais para as trocas de energia de um sistema

Segundo a convencdo de sinais definida, a 1* Lei da termodindmica para sistemas
fechados estabelece que a variagdo da energia interna do sistema (AU) é igual a diferenca

entre o calor recebido (Q) e o trabalho efetuado pelo sistema (W), ver Equacéo 1.

AU=Q-W 1)



2.1.1. Principio da conservagdo de massa

O principio da conservacdo de massa diz que a massa ndo pode ser perdida nem
criada, dito de outro modo, em qualquer processo a massa total permanece constante. Desta
forma, a massa total € uma quantidade conservativa. Como dito anteriormente, num
sistema fechado somente a energia transpde os seus limites, enquanto num sistema aberto
tanto a energia como a matéria transpdem os limites do sistema. Assim, o balanco de

massa total num sistema aberto para um intervalo de tempo € expressa por,

dm . .
T Qe Qs @
e N
Em que Y., m, é 0 somatdrio das massas que entram e Y. m, € somatério das massas que

saem do sistema. Para um volume de controlo em regime permanente, a equacgéo anterior é

dada por,

2.1.2. Principio da conservagcdo de energia

O principio da conservacdo de energia diz que a energia ndo se cria e ndo se perde,
mas pode ser transformada. Desta forma, a energia total presente num processo também é
uma quantidade conservativa. Assim, para um sistema, no equacionamento do balanco de
energia é necessario considerar a energia na forma de poténcia térmica (Q), de poténcia
mecanica (W) e da variacdo da taxa de energia interna do sistema, ver Equagio 4 (Moran
and Shapiro, 2002).

dE i i .
el OIS Al @
e N
Em que Y., E, é o somatdrio da poténcia que entra e Y, E¢ é 0 somatorio da poténcia que

sai do sistema. Para um volume de controlo em regime permanente, a equacdo toma a

forma de,

ZEE—ZEFQ—W -



2.2. Segunda Lei da termodinamica

A 2% Lei da termodindmica afirma que as diferencas entre sistemas em contato
tendem a igualar-se. Isto resulta de processos espontaneos que ocorrem até se atingir um
estado de equilibrio termodinamico. Em todas as transformacGes de energia verifica-se o
principio da conservacdo de energia. Porém, essas transformagbes ocorrem
espontaneamente num sO sentido, por isso, estes processos termodinamicos sdo ditos
irreversiveis. Enquanto num processo reversivel o sistema pode retomar a sua posi¢do
inicial, num processo irreversivel tal ndo acontece. Assim, a 2% Lei estabelece condicdes

para que as transformacgdes termodindmicas possam ocorrer.

A 22 Lei é ilustrada pelos enunciados de Clausius e de Kelvin-Planck. O enunciado
de Clausius diz que o calor ndo pode fluir de forma espontanea de um corpo de
temperatura menor para um outro corpo de temperatura mais elevada. Desta forma, para se
verificar o fluxo inverso ao natural é necessario que um agente externo realize trabalho

sobre o sistema.

O enunciado de Kelvin-Planck diz que é impossivel a construcdo de uma maquina
que, operando num ciclo termodindmico, converta toda a quantidade de calor recebido em
trabalho. Isto implica que uma méaquina térmica ndo tenha um rendimento de 100%, visto
que, por menor que seja, existe uma quantidade de calor que ndo se transforma em
trabalho.

2.3. Entropia

A entropia é a variavel de estado de um sistema que permite representar o caracter
unidirecional dos processos espontaneos. A variagdo da entropia de um estado de

referéncia x para um estado y, pode ser expressa matematicamente por,

Sy — Sy = xfy (aTQ) e (6)

Rev
Onde fxy dQ/T representa o integral entre dois estados para qualquer processo

internamente reversivel. Através da equacdo anterior, o balanco de entropia para um

sistema fechado é obtido como,



Sy—szf(aTQ)+0' )

O termo o representa, segundo Moran e Shapiro (2002), uma medida dos efeitos das
irreversibilidades presentes no interior do sistema que executa um ciclo. Desta forma, a
natureza do ciclo € indicada pelo valor o, quando este é positivo significa que as
irreversibilidades internas estdo presentes e quando é nulo significa que as

irreversibilidades internas ndo estdo presentes. Nunca pode ser negativo.

No caso de considerar-se que a transferéncia de calor ocorre a temperatura
constante, a equacao anterior pode ser rearranjada na forma de,
Qj
Sy —8x = T +o (8)
= 1
]
Em que };Q;/T; é a quantidade de energia Q; transferida através da fronteira a

temperatura T;.

Em termos de taxa temporal (dS/dt), o balanco de entropia para um sistema

fechado é,

ds ) 9
=Y ”
dt o T;
]
Através da modificacdo da equacdo anterior, o balango de entropia para um volume
de controlo é dado por,

ds , _ Qj .
dzc — Z MeSe — Z mgSg + ZF]] + 0yc (10)
e N J

Em que dS,./dt representa a taxa de variagdo temporal da entropia no interior do volume

de controlo e m,s, e mgs, representam as taxas de transferéncia de entropia que entram e

que saem do volume de controlo.

Por fim, o balanco de entropia para um volume de controlo em regime permanente

MeSe — msSs = %+Gvc (11)
e s J

J



2.4. Exergia

A 1?2 Lei da termodinamica estabelece que a energia sofre transformagdes (de uma
forma de energia para outra), contudo, a soma de todas estas permanece constante durante
0 processo, 0 que leva a energia nao ser destruida. J& a 22 Lei da termodinamica impde
limitacdes a todos os processos de transformacao energética. Assim, a analise energética de
um sistema ndo é suficiente para identificar perdas e rendimentos do sistema, visto que este

principio s6 tem em conta a quantidade de energia e ndo a sua qualidade.

Para analisar a variavel qualidade de diferentes formas de energia desorganizada é
necessario um padrdo qualidade. Segundo o autor Teixeira (2003), o standard mais natural
e conveniente € 0 maximo trabalho que pode ser obtido a partir de uma dada forma de
energia, usando os parametros da vizinhanga como estado de referéncia. Este standard de

qualidade de energia é designado por exergia.

Segundo os autores Moran e Shapiro (2002), a exergia € uma propriedade extensiva
que pode ser transferida ao longo das fronteiras de um sistema. Tal como a entropia, a
exergia ndo se conserva. A exergia € destruida no interior dos sistemas sempre gque estejam
presentes irreversibilidades internas. A producdo de entropia corresponde a destruicdo de

exergia.

A exergia pode ser usada como uma medicao da qualidade e quantidade de energia
a qual envolve a 12 e 22 Lei da termodinamica, por isso, uma analise exergética € util para
identificar, localizar e quantificar as eficiéncias termodinamicas de um sistema térmico
(Sotomonte, 2009).

24.1. Componentes da exergia

Sendo a exergia um fluxo de matéria, esta pode ser dividida em diferentes
componentes e na auséncia de efeitos nucleares, magnetismo, eletricidade e tenséo

superficial pode ser dada por,

Eszxk+Exp+Exph+Exo (12)
Em que Ex é o fluxo de exergia total, £, é o fluxo de exergia cinética, £, € o fluxo de

exergia potencial, Eph é o fluxo de exergia fisica e E, é o fluxo de exergia quimica.
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Através da Equacdo 13, a equacdo anterior é apresentada sob forma de exergia especifica
(¢), ver Equacéo 14.
e=Z (13)
m

E=gte, e te (14)
Segundo Teixeira (2003), as componentes cinetica e potencial da exergia estdo
associadas a um elevado grau de exergia, sendo formas organizadas de energia e
convertiveis totalmente ou quase totalmente em trabalho. J& as componentes fisica e
quimica da exergia estdo, normalmente, associadas a baixo grau de exergia e dependem de
formas de energia desorganizada (de elevada entropia). Desta forma, para determinar os
componentes da exergia fisica e quimica é necessario considerar um sistema composto por

duas partes, o fluxo em considerag&o e a vizinhanga.

O fluxo de exergia cinética (Ex,) e potencial (Exp) sdo estabelecidas,

respectivamente, de acordo com,

2

Exk :mX7O (15)

Ex, =m X gg X Z, (16)

Em que C, é a velocidade media do fluxo do fluido relativa a superficie terrestre, Z, a
altitude do fluxo acima do nivel do mar e gy a aceleracdo da gravidade. No presente
trabalho, ndo sdo considerados os efeitos das componentes exergéticas cinética e potencial,

visto que ndo existe interacdo direta do fluxo com a vizinhanca.

A exergia fisica é formada por duas componentes: a exergia mecanica (EM) e a
exergia térmica (ET ), respetivamente, a exergia associada a pressdo do sistema e a exergia

associada a temperatura do sistema, ver Equagéo 17.

Ex,n = Expl + ExT, (17)

Segundo Moran e Shapiro (2002), a exergia fisica para um fluxo de massa de um

sistema aberto em estado estavel pode ser obtida segundo a expressao,

Exph =m X [(h = ho) — To(s — 5o)] (18)
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Os termos hy € s, significam, respetivamente, os valores da entalpia e da entropia

quando avaliadas no estado morto, ver definigdes iniciais.

No presente trabalho, considera-se que a exergia quimica é desprezavel, visto que
o0 fluido de trabalho encontra-se dentro do sistema e isolado do ambiente ndo havendo
possibilidade de ocorrer rea¢des quimicas.

24.2. Balango de exergia

Através da utilizacdo dos balancos de massa, energia e entropia, ver anexo
I,121a)a), a expressdo geral do balanco exergético para os varios volumes de controlo e
para qualquer processo que se realize no seu interior, segundo Moran e Shapiro (2002) e
Kotas (1985), é dada por,

dEx . T, . . . 19
”C=st—2ms+ZQ,— = v -, @9
dt _ T,
e N ]

Em que o termo d/dtE,. representa a variacdo da exergia acumulada no volume de

controle, o termo ) Q(l —To/T; ) representa a taxa de exergia associada a transferéncia de
calor entre uma fonte quente a temperatura T; e uma fonte fria a temperatura T, 0s termos

W, e W,. representam, respetivamente, a transferéncia de exergia devido ao trabalho
produzido e & variagdo de volume de controlo no tempo, o termo I, representa a taxa de
irreversibilidades internas e o termo me representa a transferéncia de exergia do fluxo de

massa.

Para um volume de controlo de um processo em regime permanente, o balango

exergético pode expressar-se da seguinte forma,

B R VR,

Rearranjando a equacdo anterior,

i=Zrhs—Zrhs+ZQj<1—%>—m (21)
e s 7
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Capitulo 3

Revisdo Bibliografica

Este capitulo aborda os mais importantes contributos cientificos relacionados com o
tema central do presente trabalho. Esta area tematica tem sido cada vez mais investigada
devido ao potencial de exploracdo de fontes de calor residual dos gases de escape de

processos industriais e de motores de combustdo interna (Quoilin, Declaye, et al., 2011).

Devido a utilizacdo de um fluido organico e a abundancia de componentes, a
tecnologia ORC é uma solugdo largamente implementada e estd intimamente ligada a

fontes de calor de baixa/média temperatura.

Assim, este capitulo apresenta: uma breve introducdo ao tema de estudo; o Ciclo
Organico de Rankine; a recuperacdo térmica de diversas fontes de calor residual e, mais
atentamente, de gases de escape de um automoével; o contexto histérico e a selecdo dos
fluidos de trabalho; a descricdo dos principais componentes da tecnologia ORC; e, por fim,

0s prototipos e tecnologias comerciais no ramo da indastria automovel.

3.1. Ciclos Termodin@micos

Este topico diz respeito aos ciclos termodinamicos de geracdo de poténcia que serdo
motivo de discussdo e andlise durante o desenvolvimento deste trabalho. Tendo em conta o
tipo de conversdo de energia desejada - converter energia térmica proveniente dos gases de
escape em trabalho na maquina expansora - sao descritos arranjos praticos empregues na

producéo de poténcia.

O ciclo organico de Rankine (ORC) assume um papel importante nas tecnologias de
conversdo energética e nos ciclos termodinamicos classicos, visto que permite o
aproveitamento térmico do calor rejeitado por estes. Desta forma, a tecnologia ORC pode
funcionar como ciclo secundario numa instalagdo de ciclo combinado ou como ciclo

principal, atraves do aproveitamento direto do calor residual de uma fonte.

Dependendo das condicdes de operacdo, o sistema termodindmico pode operar na
regido subcritica ou na regido supercritica. A principal diferenca entre estas regides é que

na regido subcritica existe a distincdo entre a fase gasosa e a fase liquida, ao invés, na
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regido supercritica essa distin¢cdo ndo é possivel. Como o fluido de trabalho, na regido
supercritica ndo passa por mudanca de fase pode acompanhar mais de perto a evolucgdo da
temperatura da fonte quente, permitindo uma reducdo das irreversibilidades inerentes ao
processo de aquecimento do fluido de trabalho. Isto favorece o rendimento térmico do
ciclo, comparando com um ciclo subcritico para as mesmas temperaturas das fontes quente
e fria. No entanto, as vantagens comparativas entre os ciclos subcriticos e supercriticos

dependem da gama de temperaturas e das propriedades dos fluidos de trabalho.

Além disso, convém esclarecer que os ciclos supercriticos, apesar de apresentarem
um melhor ajuste a evolucdo da temperatura da fonte quente, trabalham com pressées mais
elevadas do que os ciclos subcriticos, o que dificulta a operacionalidade do ciclo e a
garantia de seguranca. Desta forma, o presente trabalho na sua anélise e resolugdo baseia-

se apenas na regido subcritica do ciclo.
3.1.1. Ciclo Ideal e Ciclo Real

Em todos os processos reais ocorrem trocas de calor com as vizinhancas. Além
disso, é caracteristico dos processos reais a ocorréncia de atrito e de irreversibilidades. A
Figura 3.1 apresenta o diagrama temperatura - entropia do ciclo ideal de Rankine. Segundo
este ciclo, o fluido de trabalho passaria através dos varios componentes (de engenharia)
sem irreversibilidades: nos permutadores de calor as quedas de pressdo, devidas ao atrito,
estariam ausentes e 0s processos de expansdo e compressao seriam isentrépicos. Assim, em
teoria é possivel descrever totalmente as propriedades termodindmicas de um fluido de
trabalho ao longo de um ciclo.

A

T

—— Ciclo ideal
........ Ciclo real

FIGURA 3.1 — Ciclo de Rankine: ciclo ideal e ciclo real
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As perdas de energia ocorridas nos componentes levam a alteragbes das
propriedades de estado do fluido de trabalho. Por causa dos efeitos de atrito, durante a
expansdo e a compressdo, o fluido de trabalho sofre aumentos de entropia especifica.
Também, nos permutadores de calor, sofre quedas de pressdo devido ao atrito provocado

pelo escoamento do fluido.

A Figura 3.1 também apresenta, de uma forma mais realista, o ciclo de Rankine. As
propriedades reais do fluido sdo representadas pelas linhas interronpidas e surgem devido
ao rendimento ou eficiéncia associado a cada componente. Desta forma, o desvio entre a
linha real e ideal pode ser contabilizado, atribuindo ao componente um rendimento
isentrépico (sendo este funcdo da razdo entre o trabalho real e o trabalho que seria
conseguido se 0 processo tivesse sido isentropico) ou uma eficacia de permuta de calor
(sendo este funcdo da razdo entre o calor transferido e o calor maximo que poderia ser

transferido caso o permutador fosse infinito).
3.1.2. Ciclo Organico de Rankine

O ciclo organico de Rankine resulta de uma evolucédo do ciclo de Rankine a vapor
de &gua (ciclo convencional), apresentando a mesma configuragdo estrutural. A principal
diferenca € marcada pela utilizacdo de fluidos de trabalho organicos (hidrocarbonetos ou
fluidos refrigerantes). O interesse em considerar a utilizacdo de um fluido organico prende-
se no facto de avaliar o beneficio que a utilizacdo destas substancias tera, em relacéo a

agua, quando empregue.

A 4gua é o fluido de trabalho mais pratico para ser utilizado em ciclos de
recuperacdo térmica devido as suas propriedades adequadas, dado que ndo € inflaméavel,
ndo € poluente, tem as melhores caracteristicas de transferéncia de calor (entalpia de
vaporizacdo e calor especifico) e o seu custo € quase nulo (Stobart, 2007). No entanto,
existe a necessidade de sobreaquecimento de modo a evitar a formacdo de liquido na
turbina (goticulas). Além disso, um elevado sobreaquecimento pode néo ser possivel num
veiculo equipado com este sistema de recuperagdo, devido a temperatura dos gases de

escape ser relativamente baixa em condicGes de operacdo do veiculo em carga parcial.

Também pressdes de evaporacdo elevadas afetam, indiretamente, o peso do

sistema, uma vez que Sa0 necessarios componentes mais robustos e de maiores dimensoes.

15



Desta forma, pressdes de evaporacao elevadas sdo um fator critico para aplicagdes moveis
de sistemas ORC.

Jé& os fluidos orgénicos apresentam uma baixa temperatura de ebulicdo e um calor
latente de vaporizacdo inferior ao da agua, permitindo uma vaporizacdo a mais baixa
temperatura, sendo esta a razdo para a qual sdo preferiveis para recuperacdo de calor
residual. Além disso, no caso de aproveitamento de pequenas poténcias térmicas, 0s
fluidos orgénicos apresentam caudais relativamente razodveis, enquanto a 4gua apresenta
caudais bastante inferiores, o que leva a necessidade de componentes de pequenas

dimens0es, sendo que, por vezes, é desanconcelhavel ou impraticavel.

Sendo os fluidos organicos, na sua maioria, fluidos secos, a principal vantagem da
utilizacdo destes é possibilitar uma expansao seca a partir de vapor saturado, ndao havendo

necessidade de realizar o seu sobreaquecimento, ver Figura 3.2.

A

T

FIGURA 3.2 - Diagrama Temperatura-Entropia: ciclo de Rankine com a utilizagdo dum fluido seco

Assim, segundo os autores Tchanche et al. (2011), a utilizacdo da &gua é mais
benéfica para aplicacdes de alta temperatura, devido a agua apresentar uma boa establidade
térmica e quimica, ndo existindo o risco de decomposicéo; baixa viscosidade, desta forma
requer-se menos trabalho de bombeamento; apresenta calor especifico e calor latente
elevados, sendo um bom fluido de transporte térmico; ndo é toxica nem inflamavel; tem
ODP e GWP nulos; e é barata e abundante.

O potencial de destrui¢cdo do ozono (ODP) de um composto quimico ¢é a quantidade
relativa de degradacdo da camada de ozono que pode causar, tendo como referéncia o

triclorofluorometano (R-11), fixado a um ODP de 1. O potencial de aguecimento global
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(GWP) ¢é a medida de quanto uma determinada massa de um gas de efeito de estufa
contribui para o aquecimento global. O valor deste é sempre calculado para um
determinado periodo de tempo (medido em anos). O didxido de carbono (CO2) € o gas de
referéncia a partir do qual os restantes compostos quimicos sdo medidos, sendo-lhe
atribuido um GWP de 1.

A Tabela 3.1 apresenta uma comparacdo das propriedades tipicas da &gua e dos
fluidos organicos (Tchanche et al., 2011).

TABELA 3.1 - Sumério das propriedades dos fluidos na comparacéo do ciclo de Rankine convencional e do

ciclo organico de Rankine (Tchanche et al., 2011)

Ciclo de Rankine convencional  Ciclo orgénico de Rankine

Fluido de trabalho Agua Fluido organico

Presséo critica Alta Baixa

Temperatura critica Alta Baixa

Temperatura de ebulicao Alta Baixa

Pressdo de condensagao Baixa Média

Presséo de vaporizacéo Alta Baixa/Média

Entalpia de Vaporizagdo Alta Baixa

Calor latente Alto Baixo

Viscosidade Baixa Relativamente alta
Inflamabilidade Nao Geralmente sim, depende do fluido
Toxicidade Né&o Sim

Impacto ambiental Né&o Geralmente alto, depende do fluido
Abundancia Abundante Problema de abastecimento

Custo Barato Caro

Como dito anteriormente, o ciclo organico de Rankine €, geralmente, mais eficiente
que o ciclo de Rankine convencional para fontes téermicas de baixa temperatura, tendo
como principais vantagens elevado rendimento mesmo a baixas temperaturas, bom
funcionamento em regime de carga parcial, temperatura e pressdo maxima mais baixas,
periodo de vida util alargado, ndo ha necessidade de sobreaquecimento, expansdo na zona
de vapor, menor fadiga mecénica na turbina devido & menor velocidade de rotagcdo do

motor, o0 que permite o acoplamento direto do gerador e boa resposta de arranque do ciclo.
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3.2. Recuperagcdo de energia térmica de fontes de calor

residual

A tecnologia ORC, desde 1980, tem evoluido, principalmente, nas areas da
biomassa, da energia geotérmica e do aproveitamento de fontes de calor residual (Quoilin
et al., 2013). Também, esta tecnologia, foi utilizada para outras aplicagdes como sistemas
solares ORC, lagos solares, sistemas de dessalinizagdo, sistemas de converséo de energia
térmica do oceano (Tchanche et al., 2011) e em sistemas hibridos como Solar/Gas,

Solar/Diesel.

Segundo alguns autores (Wang et al., 2012; Yamamoto et al., 2001; Schuster et al.,
2009), os sistemas ORC sdo uma tecnologia promissora para converter energia térmica em
eletricidade proveniente de fontes de calor residual. Normalmente, as fontes de calor
residual sdo distinguidas quanto a gama de temperatura, como fontes de baixa temperatura
(<230°C), média temperatura (230-650°C) e de alta temperatura (>650°C) (Tchanche et al.,
2011).

A Tabela 3.2 apresenta, sumariamente, as aplicacdes, a temperatura da fonte de
calor, as condigdes de operacdo (temperatura de evaporacao e de condensacdo do ciclo), o
fluido de trabalho recomendado e o indicador de performance utilizado (Bao and Zhao,
2013). O indicador de performance, apresentado na Tabela 3.2, refere-se ao tipo de anélise

dos ciclos termodinamicos utilizado pelos autores para obtencéo de resultados.

3.3. Recuperacdo de energia térmica de gases de escape de

um automovel

O potencial de exploracao de fontes de calor residual de gases de escape de motores
ou de processos industriais é particularmente promissor (Quoilin, Aumann, et al., 2011).
No caso de motores de combustdo interna, muitos investigadores reconhecem que o
aproveitamento de calor residual dos gases de escape tem potencial para diminuir o
consumo de combustivel sem aumentar as emissdes de poluentes e 0s recentes avangos
tecnoldgicos permitiram a estes sistemas serem passiveis de implementar (Sprouse and
Depcik, 2013).
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TABELA 3.2 - Sumério de varios estudos de aplicagdes ORC de baixa temperatura (Bao and Zhao, 2013)

Temp. da Temp. de Temp. de .
L e ~ Fluido .
Aplicacdo fonte quente vaporizacdo condensacao recomendado Indicador de performance
[°C] [°C] [°C]
WHR - 80-110 36-60 R123, R124 12 Lei da termodinamica
12 e 22 Lei da termodinamica,
WHR i 100-210 25 R113 Irreversiblidade Total
WHR 145 80-140 20 R236ea Poténcia de Saida
P > PR
WHR 140 i 27 R123 Poténcia de S.auAja,.l Lei da
termodinamica
WHR 470 96-221 35 Benzeno 12 Lei da termodinamica
WHR 100-250 80-230 30 Benzeno 12 Lei da termodinamica
WHR 85 60 25 R123 12 Lei da termodinamica
WHR 160 144-156 20 R11 Area/Poténcia final
P - s
WHR 992 277 27 R123 Poténcia de Sau_ja: 1 _e 2% Lei da
termodinamica
WHR 140 - 20 R123, R141b Funcgdo multi-objectiva
R245fa 12 Lei da termodinamica
WHR 27 - 27-87 ' . '
3 8 R245ca Irreversiblidade Total
Geotérmica 80-115 65-100 25 Propeno 12e 2% Lei da termodinamica
Geotérmica 70-90 - - Amonia Area/Poténcia final
a a 1 iNA 1
Geotérmica 91 - 28 R601a,RE01 ¢ 2 Lei datermodinamica,
Area/Poténcia final
Biomassa - 230-350 90 Benzeno 12 Lei da termodinamica
Biomassa - 170 35 Etanol 12 Lei da termodinamica
12 e 22 Lei da termodinamica,
Solar i 60-100 % R134a Irreversiblidade Total
Solar - 70 30 R245fa Area/Poténcia final
Solar - 120-150 15 Solkatherm 12 Lei da termodinamica
- 60-160 55-155 30 Hexano 12 e 22 Lei da termodinamica

WHR — Waste Heat Recovery, termo inglés para aproveitamento de calor residual

Os veiculos automoveis podem ser categorizados em veiculos ligeiros e veiculos
pesados. Maioritariamente, em ambas as categorias, 0s motores de combustdo interna sao
de ciclo Otto ou de ciclo Diesel. Assim, torna-se necessario saber as principais diferencas
na utilizagdo de cada motor de modo a comparar o potencial de recuperagao térmica com a

implementacédo do sistema ORC.

No geral, os motores que operam sob ciclo Diesel apresentam melhor rendimento
termodinamico do que os motores que operam sob ciclo Otto. Desta forma, é expectante

que o motor de ciclo Otto tenha maior potencial de recuperacdo térmica dos gases de
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escape. Além disso, nos motores de ciclo Diesel a temperatura dos gases de escape varia,
principalmente, com a carga do motor, tendo em consideragdo o seu modo de
funcionamento. Ja nos motores de ciclo Otto a temperatura e caudal de gases de escape
varia, principalmente, com a rotacdo do motor. Com o aumento da carga do motor de ciclo
Otto espera-se, devido a admissdo de maior quantidade de ar, 0 aumento do caudal dos
gases de escape. Por fim, a baixa e média carga os motores de ciclo Diesel apresentam

temperaturas de gases de escape mais baixas do que um motor a operar sob ciclo Otto.

A BMW apresentou um estudo sobre o aproveitamento do calor residual rejeitado
por um MCI a Diesel (Ringler et al., 2009). Este estudo apresenta os diversos sistemas de
recuperacdo de calor residual de um automaével pelo seu grau de complexidade, pela gama
de temperaturas e pelo tipo de aproveitamento de calor, ver Figura 3.3.
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FIGURA 3.3 — Estudo da BMW sobre o aproveitamento de calor residual num automével (Ringler et al.,
2009)

A Figura 3.3 demonstra que os sistemas de ciclo de Rankine sdo os que utilizam
maior quantidade de calor. As diferencas principais dos sistemas de ciclo de Rankine
apresentados sdo: o tipo de aproveitamento de calor, em que um recupera apenas calor
proveniente dos gases de escape (1-Loop Rankine A) e os outros dois recuperam calor
proveniente dos gases de escape e do sistema de arrefecimento (1-Loop Rankine B e 2-

Loop Rankine); e o seu grau de complexidade, em que o sistema 1-Loop Rankine A é o
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mais simples e o 2-Loop Rankine o mais complexo, devido a utilizar dois tipos de
aproveitamento de calor e operar segundo dois ciclos de Rankine.

Vaérios estudos de aplicacBes de sistemas ORC em veiculos ligeiros permitiram
constatar que grande parte das necessidades de energia elétrica podem ser satisfeitas com
recurso a esta tecnologia. A quantidade de energia elétrica produzida por um sistema ORC
depende do tipo do veiculo, do ciclo de condugdo e também do tamanho dos componentes
do sistema.

3.3.1. Contextualizagdo histérica

Em 1976, os autores Patel e Doyle (1976), documentaram a primeira aplicacdo da
tecnologia ORC para aproveitamento do calor residual dos gases de escape proveniente de
um motor Diesel Mack 676 de um camido de longo curso (Mack Trucks). O sistema
apresentado utiliza um permutador de calor aplicado no tubo de escape. Ap6s o
sobreaquecimento do fluido de trabalho (Fluorinol-50), este é expandido numa turbina
axial de 3 andares e condensado recorrendo ao radiador do sistema de arrefecimento do
MCI. A producdo de trabalho realiza-se através do acoplamento do eixo da turbina ao eixo
de transmissdo, utilizando uma caixa redutora. Este sistema foi sujeito a um teste
rodoviario, denominado NAPCA, e através da interpretacdo dos resultados foi possivel
concluir que houve uma melhoria de 13% na poténcia maxima e de 15% na economia de

combustivel.

Em 1985, o autor Bailey (1985) realizou um estudo no qual utilizaram trés
configuracdes de ciclos para aproveitamento de energia de um motor Diesel. Segundo
Sprouse e Depcik (2013), os ciclos estudados foram o ciclo de Rankine convencional, o
ciclo orgéanico de Rankine e varios ciclos de Brayton. Os resultados obtidos demonstraram
que o ciclo orgénico de Rankine obtinha as maiores poupancas de combustivel, seguido

pelo ciclo de Rankine convencional.

Em 1993, Oomori e Ogino (1993) desenvolveram um sistema de ORC que
aproveitava energia térmica do sistema de arrefecimento dum veiculo ligeiro. Os autores
justificaram a escolha da recuperacdo térmica devido as significativas variacbes de
temperatura e de fluxo de massa de gases de escape, que complicavam o controlo do
sistema. Esta opcdo revelou um ganho na economia do combustivel de 3% (a uma

temperatura ambiente de 25°C).
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Em 2003, alguns autores (Kane et al., 2003) propuseram a criagéo de um sistema
hibrido de geracdo de energia através do uso de coletores solares e do aproveitamento
térmico dum MCI a biodiesel. Neste sistema, 0 motor de combustdo interna garantia a
disponibilidade de calor durante a noite ou em periodos nublados. Os resultados revelaram
que esta configuracdo tinha boas performances e uma mais ampla gama de condicOes de
operacdo em comparacdo com a utilizacdo de calor proveniente apenas de coletores
solares, visto que durante o dia o calor era fornecido pelos coletores solares e durante a

noite era fornecido pelo MCI.

Em 2005, os autores EI Chammas e Clodic (2005) apresentaram um sistema ORC
para aproveitamento de energia térmica dos gases de escape e do sistema de arrefecimento
de um motor 1.4 litros a gasolina. A energia produzida seria armazenada em baterias para
ser utilizada no motor eléctrico (veiculo hibrido). Segundo Sprouse e Depcik (2013), os
resultados revelam que, para uma temperatura de condensacdo de 55°C, a utilizacdo de
agua obtém o melhor rendimento do ciclo, seguido pelo fluido R123, pelo Isopentano e
pelo R245ca. Também a utilizacdo de dgua num ciclo de alta pressdo obteve melhorias de
poupanca de combustivel de 12% a 27%, enquanto a utilizacdo de fluidos orgénicos obteve
melhorias de 17% a 32%.

Em 2006, os autores Stobart e Weerasinghe (2006) reviram e compararam Seis
estudos publicados de aproveitamento de calor residual proveniente de motores de igni¢édo
por faisca e de compressdo. Segundo Sprouse e Depcik (2013), quatro dos seis estudos
analisados obtinham rendimentos entre 9% e 25%. Além disso, 0S mesmos autores
identificaram que a principal caracteristica das turbinas é o alto rendimento, enquanto que

0s expansores alternativos oferecem melhor resposta as condi¢oes de escape flutuantes.

Os autores Arias, Shedd e Jester (2006) consideraram trés configuracGes do ciclo de
Rankine para o aproveitamento de calor proveniente de um motor de igni¢do por faisca
num veiculo hibrido (Toyota Prius). As trés configuracfes séo: aproveitamento do calor
dos gases de escape, aproveitamento do calor do sistema de arrefecimento, e
aproveitamento de calor sob as duas formas. Segundo Sprouse and Depcik (2013), os
modelos simulados mostram que a configuragdo mais eficiente utiliza o bloco de motor
para pré aquecer o fluido de trabalho antes de sobreaquecé-lo com a energia proveniente

dos gases de escape, convertendo 7,5% do calor residual em energia eléctrica.
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Os autores Teng, Regner e Cowland (2007) apresentaram um sistema que
recuperava o calor dos gases de escape de um veiculo pesado com um motor Diesel e
utilizava como pré-aquecimento do fluido de trabalho o calor proveniente do sistema de
arrefecimento e do sistema de arrefecimento EGR, ver Figura 3.4. O sistema proposto
opera com um ciclo supercritico, contudo, sem recorrer ao uso de um evaporador de alto
custo. Segundo Sprouse e Depcik (2013), as simulagdes indicavam que o sistema poderia
recuperar 55kW a partir de calor residual (169kW) através das trés fontes térmicas,
aumentando a poténcia do motor em 20% sem combustivel suplementar. Este sistema tem
um beneficio adicional de diminuir o tamanho do condensador por meio da utilizacdo do

calor proveniente do sistema de arrefecimento.
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FIGURA 3.4 — Esquema do sistema ORC apresentado por Teng, Regner, and Cowland (2007)

Endo et al. (2007), realizaram um estudo de um ciclo de Rankine convencional
instalado num veiculo hibrido (Honda Stream). O ciclo configurado utilizava o calor
residual dos gases de escape e do sistema de arrefecimento atraves da utilizacdo de um
evaporador inovador, que substitui o coletor de escape do motor. Os resultados deste

trabalho sdo referidos mais a frente (ver Capitulo 3.8).

Em 2009, os autores Ringler et al. (2009) estudaram um sistema ORC num MCI de
quatro cilindros. Para o efeito, configuraram dois ciclos, um que aproveitava apenas o calor
residual dos gases de escape e outro que aproveitava o calor residual dos gases de escape e
do sistema de arrefecimento. Segundo Sprouse e Depcik (2013), os resultados
determinaram que a agua é o fluido mais indicado para o primeiro sistema, enquanto o

etanol foi melhor para o segundo sistema. Também concluiram que o primeiro sistema
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obtém melhor desempenho quando a velocidade do veiculo excede os 105km/h, enquanto
0 segundo sistema tem um potencial mais elevado entre os 72km/h e os 120km/h,

resultando numa melhoria do desempenho do motor de 10%.

Em 2009, os autores Teng e Regner (2009) exploraram o calor residual do sistema
EGR dum camido Diesel para a aplicacdo de um sistema ORC. A simulacdo do ciclo
proposto foi realizada operando na regido subcritica e supercritica do fluido e comparando
dois fluidos de trabalho, R245fa e etanol. Os autores concluiram que o fluido R245fa era
mais vantajoso operando em ciclo subcritico, enquanto o etanol € mais vantajoso, a operar
em estado supercritico, indicando que este fluido pode ser uma alternativa ao R245fa. Os
autores referiram que o uso de etanol pode aumentar o rendimento do sistema em cerca de
25,5%.

Em 2010, os autores Espinosa et al. (2010) debateram a melhor configuracdo do
ciclo ORC para aproveitamento de calor residual em camides comerciais. As fontes de
calor consideradas foram os gases de escape, a agua do sistema de arrefecimento, o sistema
EGR e o Intercooler. A simulacdo do modelo computacional foi realizada com vérias
configuracdes de ciclo, utilizando modelos OD e 1D. O modelo 0D assumia eficiéncias
isentropicas e trés zonas de permuta de calor no evaporador, enquanto 0 modelo 1D foi

realizado recorrendo a um programa comercial, GT-Power (Espinosa et al., 2011).

Além destes autores, outros (Vaja and Gambarotta 2010), consideraram trés
configuracBes da tecnologia ORC para aproveitamento do calor residual de um motor de
12 cilindros, alimentado a gas natural. As configuracdes consistiam na utilizacdo de um
ciclo que utiliza os gases de escape como fonte térmica, um ciclo que utiliza os gases de
escape e o sistema de arrefecimento do MCI (para pré aguecimento) como fontes térmicas
e um ciclo de Rankine regenerativo. Os resultados do rendimento obtido e da melhoria

energética sao apresentados na Tabela 3.3.

Com base nos resultados e na utilizacdo do benzeno, obtém-se a maior melhoria
energética, usando um ciclo regenerativo (12.8%), enquanto na utilizacdo do ciclo simples
obteve-se 11.4% de melhoria energética. Assim, é necessario ter em consideracdo que a
utilizacdo de um ciclo simples causa uma ligeira queda no rendimento, permitindo,

contudo, uma reducgéo no custo inicial e menor complexidade do sistema.
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TABELA 3.3 — Resultados das diferentes configurac@es propostas por Vaja e Gambarotta (2010)

Rendimento termodinamico

Ciclo Rankine

Ciclo Rankine ¢/ pré aquecimento  Ciclo Rankine regenerativo

Benzeno 0.466 0.471 0.471

R11 0.458 0.463 -

R134a 0.438 0.455 -
Melhoria energética

Benzeno 0.114 0.126 0.128

R11 0.095 0.108 -

R134a 0.048 0.065 -

Neste mesmo ano os autores Yamada e Mohamad (2010), descreveram uma

solucdo na qual utilizam um ciclo de Rankine aberto para aproveitamento do calor residual

dum motor de combustdo interna a hidrogénio (HMCI). Este motor tem a particularidade

de gerar, como produto da combustao, essencialmente o vapor de agua (cerca de trés vezes

superior ao MCI convencional). A Figura 3.5 apresenta a configuracdo do ciclo de Rankine

aberto proposta pelos autores.

HICE Exhaust

',

Evaporator

— 20—

Pump

€3

Exhaust
Pipe

Water

Tank

Separator and

Expander
Electric
Generator

4 Optional Circuit for Recovery System 2

Return Line
R Suneen gl Line %

]
[}
]
[}
Lald Drainage

FIGURA 3.5 — Ciclo de Rankine aberto proposto por Yamada e Mohamad (2010)

Este sistema recorre a um separador que retira o vapor de agua dos gases de escape

e por meio de uma bomba inicia o ciclo. Ap6s a expansdo do fluido de trabalho, este é

libertado para a atmosfera. Os resultados mostram que a melhoria da eficiéncia térmica do

HMCI situa-se entre 2,9% e 3,7%. Além disso, o ciclo foi simulado com e sem
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condensador, o que levou a conclusdo que a utilizacdo de um condensador é ineficaz em

termos de custo.

Em 2011, os autores Wang et al. (2011) fizeram uma revisao dos estudos sobre o
aproveitamento da energia dos gases de escape utilizando o ciclo de Rankine. Com este
trabalho, os autores, forneceram um resumo quase completo das investigacGes na area
apresentando: varias descrices de sistemas, segundo um contexto historico; as
consideracdes assumidas em cada sistema; varias informacdes sobre fluidos e selecdo da
maquina expansora; e varios destaques da literatura. Estes autores afirmam que as
tentativas de aplicar um sistema de aproveitamento de calor dos gases de escape,
principalmente em veiculos de producéo (veiculos pesados), devem continuar, de modo a

assegurar no futuro, uma melhor economia de combustivel.

Em 2012, os autores Gewald et al. (2012) apresentaram um estudo, no qual
utilizaram trés MCTI’s industriais (dois Diesel e um a gas natural) com caracteristicas
diferentes para aproveitamento de calor residual dos gases de escape e da agua do sistema

de arrefecimento. A configuracdo do sistema implementado € apresentada na Figura 3.6.
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FIGURA 3.6 - Esquema do sistema proposto pelos autores Gewald et al. (2012): motor Diesel a) e motor a

gés natural b)

Além disso, os autores investigaram também a melhor configuracdo do sistema de
arrefecimento do motor. Recorrendo a este modelo, os autores conduziram uma anélise
energética, exergética e econdmica em regime permanente. Como resultados apresentaram

que cerca de 19% da energia contida na agua do sistema de arrefecimento pode ser
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recuperada de forma eficiente em comparacdo com apenas 6% no sistema padrédo e o
melhor sistema de recuperacdo leva a uma diminui¢cdo de 5% dos custos de geracdo de

eletricidade.

Os autores Liu et al. (2013) propuseram recuperar a energia térmica dos gases de
escape, recorrendo a duas configuracdes de ciclo indiretas (ciclo de Rankine, com e sem
sobreaguecimento, e ciclo de Brayton, com e sem regeneracdo) e uma configuracdo direta
na qual recuperavam a energia cinética dos gases de escape. Os resultados deste estudo
mostram que a recuperacao direta do calor dos gases de escape € ineficaz, além de ter um
impacto direto no aumento do consumo do motor. Quanto as duas configurac@es indiretas,
a do ciclo de Rankine com sobreaquecimento apresenta um rendimento maximo de ciclo
de cerca 21% e um rendimento térmico de 15%, enquanto o ciclo de Brayton com
regeneracdo permitiu obter 21,6% de rendimento do ciclo e um rendimento térmico de
cerca 5%. As razbes que levam ao ciclo de Rankine obter melhor performance em relagédo
ao ciclo de Brayton, descritas pelos autores, sdo o trabalho produzido pela turbina no ciclo
de Brayton ser prejudicado pelo trabalho de compresséo, que € significativamente maior
que no ciclo de Rankine, e a eficacia de permuta de calor no ciclo Brayton é mais baixa.

Também, em 2013, os autores Zhang, Wang, e Fan (2013) analisaram uma nova
configuracdo de dois ciclos (dual-loop bottoming cycle), apresentada na Figura 3.7, para
aproveitar o calor residual dos gases de escape, do intercooler e do sistema de
arrefecimento, utilizando um motor Diesel. O circuito de alta presséo utiliza como fluido o
R245fa e aproveita o calor residual dos gases de escape, e 0 circuito de baixa pressao
utiliza como fluido o R134a e aproveita o calor residual do intercooler e do sistema de

arrefecimento.

Os resultados, para as vérias condi¢cdes de operagdo do motor, mostram que a
poténcia Util do circuito de baixa pressdo € mais elevada do que a do circuito de alta
pressdo, desta forma o circuito de baixa pressao permite produzir uma maior quantidade de
energia. Também é referido que a poténcia de saida relativa melhora de 14% para 16% no
pico da eficiéncia térmica do MCI e melhora de 38% para 43% nas condi¢des de operacao

correspondentes a carga de motor mais baixa.
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FIGURA 3.7 - Esquema do sistema apresentado pelos autores Zhang, Wang, e Fan (2013)

Os autores Yu et al. (2013) apresentaram um modelo de simulacdo em regime
permanente de um sistema ORC para aproveitamento de calor residual dos gases de escape
e do sistema de arrefecimento de um motor Diesel. Utilizando como fluido de trabalho o
R245fa, pretendiam observar a influéncia da pressé@o de evaporagédo no ciclo e a influéncia
das condicdes de operagdo do motor no desempenho do ciclo. Os resultados obtidos, para
as varias condi¢des de operacdo do motor, mostram que a utilizacdo deste sistema permite
obter um aumento da eficiéncia térmica do MCI, cerca de 6%. Além disso, o rendimento
térmico do ciclo é cerca de 9% e um rendimento exergético de 21,7%, verificando-se as

maiores perdas (irreversibilidades) no evaporador e no condensador.

Os autores Horst et al. (2013) apresentaram um estudo efectuado com o sistema
Turbosteamer da BMW. Neste estudo foi utilizado o ciclo de Rankine, no qual o fluido de
trabalho é a &gua, para recuperar o calor proveniente dos gases de escape, ver Figura 3.8.
Além disso, foi proposta uma maquina expansora (ver Figura 3.16) e um permutador de
calor (ver Figura 3.18) concebidos especificadamente para este sistema. O comportamento

termodinamico do novo sistema é analisado em regime transiente.
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FIGURA 3.8 - Turbosteamer: circuito do sistema de 22 geracéo (Horst et al. 2013)
3.4. Fluidos de trabalho

No presente trabalho, o fluido de trabalho é um pardmetro chave para determinar o
potencial de um sistema ORC. Isto é explicado pela abundante literatura dedicada a selecédo

dos fluidos de trabalho.

Um fluido, por definicdo, € uma substancia ou uma mistura de substancias, que
pode-se apresentar no estado liquido ou gasoso, consoante apresente uma determinada
temperatura e pressdo. Desta forma, para descrever totalmente um sistema termodinamico
é fundamental conhecer as propriedades do fluido de trabalho. O fluido de trabalho, no
ambito deste tema, tem como funcdo transportar a energia térmica dentro do sistema,

permitindo efetuar trocas de energia entre o sistema e o exterior.

Os principais grupos dos fluidos de trabalho (Fluidos Refrigerantes, 2014), com

base na sua composi¢do quimica séo:

e Hidrocarbonetos puros: Sdo hidrocarbonetos que contém apenas carbono e
hidrogénio;

e Hidrocarbonetos halogenados: S&o hidrocarbonetos que contém na sua composicéao,
um ou mais dos halogénios cloro, fltor e bromo, em que o hidrogénio podera ou
ndo aparecer. Dentro deste grupo poder-se-a distinguir ainda por CFC, HCFC e
HFC;
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e Compostos inorganicos: Estes compostos derivam de minerais. Na sua composicao
poderdo apresentar metais e ndo-metais. O hidrogénio podera estar presente apenas
na combinagdo com um ndo-metal;

e Misturas azeotropicas: Sa0 misturas que se comportam como um composto
quimico. Nestas misturas a ebulicdo da-se a temperatura constante;

e Misturas ndo azeotropicas: S&0 misturas que se comportam como uma mistura
binéria, ou seja, concentracdo da fase vapor é distinta da fase liquido quando ambas

ocorrem em equilibrio, a uma dada pressao e temperatura.

Devido aos inumeros fluidos de trabalho existe a necessidade de classifica-los. O
mesmo fluido de trabalho pode apresentar varias classificacbes. No entanto, no ambito
deste tema, as classificagdes mais utilizadas séo de acordo com o declive da linha de vapor
saturado, consoante as caracteristicas termodindmicas e fisicas dos fluidos e com a

seguranca.

Normalmente, o fluido de trabalho é classificado segundo a inclinagdo da linha de
vapor saturado, no diagrama temperatura-entropia, como: humido, isentropico ou seco,
consoante possua inclinacdo negativa, infinita ou positiva, respectivamente. A Figura 3.9
apresenta um esquema do ciclo de Rankine com a representacdo do declive de cada tipo de
fluido de trabalho.
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FIGURA 3.9 - Representacdo esquematica do tipo de fluidos segundo a inclinacéo da linha de vapor

saturado

A norma ASHRAE 32-94, da American Society of Heating Refrigerant, And Air-

conditioning Engineers, classifica os fluidos refrigerantes quanto a seguranga, indicando o
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nivel de toxicidade e inflamabilidade. O nivel de toxicidade ¢ dividido em duas classes A e
B, consoante ndo for identificada ou for identificada, respectivamente. A inflamabilidade
dos fluidos é dividida em trés classes: ndo inflamavel, pouco inflaméavel e altamente

inflamavel, respectivamente classes 1, 2 e 3.
3.4.1. Contextualizagdo historica

Até meados dos anos 30, os fluidos de trabalho utilizados em processos de
transferéncia de calor eram, na sua maioria, 0 amoniaco, o dioxido de enxofre, o dioxido
de carbono, cloreto de metil, o butano e o propano. Porém, com a ocorréncia de varios
acidentes fatais em refrigeradores industriais e domésticos, devido a estes fluidos
apresentarem caracteristicas toxicas ou explosivas, foram, posteriormente, abandonados

por compostos de cloro-fluor-carbonetos (CFC).

A criagdo dos CFC’s permitiu serem usados de forma extensiva e despreocupada,
visto que eram considerados estaveis e seguros. Durante anos os CFC’s foram libertados
para atmosfera, contudo em 1974, os autores Molina e Rowland (1974) descobriram que
estes compostos seriam 0s responsaveis pela reducdo da camada de ozono. Esta teoria foi

reforgada em 1985 com a descoberta de um buraco nessa camada.

Com o crescimento da preocupacgdo ambiental surgiu a necessidade de eliminar o
uso progressivo dos compostos CFC. Os acordos estabelecidos para a reducdo destes
compostos indicavam como fluidos de transicdo os HCFC’s, visto serem muito menos

prejudiciais a camada de ozono.

Em 1987, foi assinado o Protdcolo de Montreal, por um grupo de quarenta e seis
paises, com o objetivo de identificar os principais compostos quimicos prejudiciais a

camada de ozono, como CFC’s e HCFC’s. Além disso, este proto

colo tinha como objetivo definir um calendario com vista a progressiva reducao dos
compostos prejudiciais até a eliminacdo total da sua utilizacdo. Desta forma, foram
nomeados os fluidos alternativos e designada a duragdo do seu uso. Atualmente, investiga-
se o uso de HFC’s, compostos de hidro-flior-carbonetos, uma vez que estes ndo causam
danos na camada de ozono. Segundo Domingues (2011), a retirada completa dos CFC’s do
mercado esta prevista para esta década e a retirada dos HCFC’s para 2030. A Figura 3.10

apresenta a evolucao prevista para a utilizagéo dos fluidos de trabalho.
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FIGURA 3.10 — Evolucao prevista para a utilizacdo dos fluidos de trabalho (Zyhowski and Brown, 2011)

Um dos primeiros estudos relacionados com a tecnologia ORC e com os fluidos de
trabalho foi desenvolvido pelos autores Marciniak et al. (1981) e consistia na comparagéo
da adequacdo de sete fluidos de trabalho diferentes para ciclos de Rankine. Neste estudo
foram consideradas as propriedades termofisicas dos fluidos, bem como o seu impacto e
seguranca, o tamanho do sistema e 0 seu desempenho, 0s varios custos operacionais e 0
potencial de retorno de investimento. Os autores referiram que, sob temperaturas elevadas,
existe a preocupacdo da estabilidade térmica dos fluidos. Também demonstraram que o
aumento de poténcia do sistema tipico do ciclo de Rankine, leva a uma reducdo gradual

dos custos de producéo.

Em 1985, devido aos crescentes interesses na simulacdo de ciclos ORC, os autores
Badr, O'Callaghan e Probert (1985) desenvolveram correlagdes das propriedades
termofisicas de varios fluidos. Segundo Sprouse e Depcik (2013), o resultado deste estudo
foi a obtencdo de equacbes que permitem ser diretamente utilizadas num modelo de
simulacdo para obter a pressdo de saturacdo, o volume especifico, a entropia especifica e

entalpia especifica.

Em 1997, os autores Hung, Shai e Wang (1997) realizaram um estudo no qual
compararam a utilizacdo de seis fluidos em relacdo a utilizacdo da adgua num ciclo de
Rankine para aproveitamento de calor residual de baixas temperaturas. O estudo consistia
na determinacdo do rendimento maximo do ciclo a diferentes temperaturas de entrada do
fluido na turbina. Os autores referiram que, no geral, os fluidos de trabalho com elevado
calor latente levam a um funcionamento irregular, além disso o condensador rejeita muita
energia na passagem do fluido. Também referiram que para determinadas temperaturas de
evaporacdo e de condensagdo, os fluidos que apresentaram maior temperatura critica

obtiveram melhor rendimento do ciclo (segundo a 12 Lei da termodinamica).
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Em 2001, Hung (2001) examinou o potencial de cinco fluidos de trabalho secos,
sendo estes o benzeno, o tolueno, p-xyleno, R113 e R123, para aproveitamento do calor
residual num ORC. O autor comprovou que p-xyleno é o que exibe menor irreversibilidade
para uma fonte de calor a 600K (cerca de 327°C) de 10MW de poténcia. Alem disso,
demonstrou que os fluidos R113 e R123 tém melhor rendimento com a diminuigdo da
temperatura da fonte de calor.

Os autores Liu, Chien e Wang (2004) analisaram vérios fluidos de trabalho
(hamidos, isentropicos e secos) utilizando o ciclo de Rankine para aproveitamento de
fontes de calor de baixa temperatura. Neste estudo, os autores determinaram que os fluidos
hamidos séo inapropriados para aplicacdo em sistemas ORC de baixa temperatura. Além
disso, os resultados preveem que o rendimento térmico é funcdo da temperatura critica do

fluido, ou seja, fluidos com temperatura critica superior obtiveram melhores rendimentos.

Em 2007, alguns autores (Mago, Chamra, and Somayaji, 2007) investigaram a
utilizacdo de sete fluidos para aproveitamento de calor de baixa temperatura. Neste estudo
compararam o rendimento dos fluidos em relacdo a 4gua para uma gama de temperaturas
da fonte de calor: inferior a 107°C (380K), entre 107°C a 157°C e superior a 157°C (430K).
A Figura 3.11 apresenta os resultados do estudo em fungéo da temperatura da fonte quente
e do rendimento obtido. Segundo os autores, 0s fluidos com maior temperatura de ebulicdo

(R113) levam a obtencdo de melhores rendimentos térmicos em aplicacdes ORC.
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FIGURA 3.11 - Rendimento térmico de varios fluidos de trabalho em relagdo a temperatura de entrada na

turbina (Mago, Chamra, and Somayaji, 2007)
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Em 2011, os autores Roy, Mishra e Misra (2011) realizaram um estudo paramétrico
de um ciclo de Rankine sobreaquecido, utilizando o R12, R123, R134a e R717 (amonia)
como fluidos de trabalho. Este estudo foi realizado considerando uma fonte de calor
constante de 550K e uma fonte de calor variavel. Nos dois casos o fluido R123 foi o que

obteve maior rendimento (cerca de 19%) e o que produziu menos irreversibilidades.
3.4.2. Critérios de selecao do fluido de trabalho

A selecdo do fluido de trabalho € um dos principais factores na tecnologia ORC.
Assim, devido a fonte térmica ser de baixa qualidade, é preferencial seleccionar um fluido
de trabalho organico num sistema de recuperacdo de calor baseado num ciclo de Rankine
(Zhang et al., 2009).

Segundo Bao and Zhao (2013), na tecnologia ORC, as propriedades

termodinamicas e fisicas requeridas dos fluidos de trabalho séo:

e Devido a recorrer-se ao aproveitamento de calor de baixa temperatura, o calor
latente de vaporizacdo do fluido deve ser baixo, permitindo que o processo de
permuta de calor ocorra a temperatura constante;

e A densidade de vapor deve ser alta, visto que baixas densidades de vapor implicam
fluxos de vapor maiores, levando a perdas de pressdo nos permutadores e maiores
necessidades de area de permuta de calor (maior tamanho do componente);

e Para uma dada temperatura de evaporacdo e condensacdo, os fluidos que obtém
melhores rendimentos apresentam maior temperatura critica. Porém, estudos
mostram que empregar fluidos com maior temperatura critica, levam a maiores
rendimentos, mas a baixas temperaturas de condensacdo. Além disso, altas
temperaturas criticas levam a trabalhar-se com densidades de vapor muito mais
baixas que a densidade critica, sendo necessario aumentar o tamanho dos
componentes;

e Estudos demonstraram que os fluidos com maior temperatura de ebulicdo s&o os
que obtém melhores rendimentos térmicos. Porém, apenas é verdade quando
aplicada & mesma familia de fluidos;

e A temperatura de fus@o do fluido deve ser mais baixa que a temperatura mais baixa

do ciclo;
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e Quanto maior peso molecular, maior serd o impacto positivo no rendimento da
turbina. No entanto, fluidos com pressao critica elevada e elevado peso molecular
requerem maiores areas de permuta de calor;

e Baixa viscosidade resulta em menores perdas por atrito nos permutadores e nos
tubos;

e Elevada condutividade térmica permite obter maior coeficiente de transferéncia de
calor nos permutadores de calor;

e Maior complexidade molecular resulta em menos vapor condensado durante a

expanséo.

Os autores Aghahosseini e Dincer (2013) referem que uma importante limitacdo
dos fluidos puros € possuirem uma temperatura de evaporacdo e condensacgdo constante, o
que ndo é aconselhavel para utilizacdo em fontes de calor residual devido as temperaturas
das fontes térmicas variarem durante a transferéncia de calor. Em contrapartida, referem
que as misturas apresentam um perfil de temperatura de evaporagdo variavel durante a
mudanca de fase, o que podera reduzir consideravelmente este problema. Os mesmos
autores consideram o0s seguintes critérios, para analisar diferentes fluidos de trabalho: o
rendimento do ciclo, a estabilidade e inflamabilidade do fluido, a seguranca e o impacto

ambiental.

Segundo os autores Hettiarachchia et al. (2007), as caracteristicas preferidas e
requeridas dos fluidos por varios autores sdo a estabilidade, ndo serem corrosivos, nao
serem toxicos, nao serem inflamaveis e ndo incrustantes. Além disso, o fluido deve possuir
um peso molecular razoavel para minimizar a velocidade de rotacdo ou o ndmero de
estagios da turbina de forma a permitir taxas razoaveis de fluxo de massa e minimizar a sua

dimensao (Stine and Harrigan, 1985).

Segundo alguns autores (Wang, Wang, and Zhang, 2012; Bao and Zhao, 2013), o
fluido de trabalho afecta o rendimento do sistema, o tamanho dos componentes, as

condicGes de operacdo, a sele¢do do expansor e a viabilidade econdmica.

A utilizacdo de fluidos de trabalho organicos leva a ter em atencéo a possibilidade
de ocorrer instabilidade térmica. Isto acontece, quando o fluido sofre decomposicdo
quimica por se apresentar num meio de elevadas pressdes e temperaturas. Segundo El
Chammas e Clodic (2005), nos fluidos organicos a instabilidade térmica ocorre a

temperaturas relativamente baixas, ndo sendo recomendéavel o seu sobreaquecimento.
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Além disso, os autores Wang et al. (2011) comentam que deve fazer-se uma caracterizacdo
do fluido de trabalho para garantir que, a médio prazo, o fluido ndo perca as suas
caracteristicas/qualidade de funcionamento depois de ser varias vezes, ciclicamente,

vaporizado e condensado.

Habitualmente, as preocupacdes ambientais e de seguranca sdo reconhecidos nos
estudos, no entanto, a maioria dos autores conclui 0s seus resultados com base em atributos

termodinamicos.

Normalmente, os estudos relativos a selecdo do fluido séo realizados a partir de
modelos em regime permanente. A utilizacdo de modelos transientes permite obter
resultados durante um espaco temporal, bem como otimizar o ciclo termodindmico e

auxiliar na fase de projeto do sistema.
3.5. Mdquinas de expansdo

Uma maquina de expansdo é um dispositivo de geracdo de poténcia, que tem como
funcdo gerar trabalho através da expansdo do vapor proveniente de um evaporador ou de
uma caldeira, desde a pressdo de evaporacao até a pressdo de condensacdo. A Figura 3.12
apresenta um fluxograma com os tipos de maquinas de expansdo usualmente aplicadas na
tecnologia ORC. Segundo o principio de funcionamento as maquinas de expansao podem
ser classificadas em dois tipos: maquinas dindmicas (turboméaquinas) e maquinas de

deslocamento positivo (volumétricas).

Turbina Axial

Dinémicas
(Turbomaquinas)

Turbina Radial

Maquinas de expansdo =

== Parafuso (Screw) ‘

Deslocamento
positivo — (Scrolf)

(Volumétricas)

Embolo (Movimento
alternativo)

FIGURA 3.12 - Fluxograma das maquinas de expanséo
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Nas turboméquinas ndo existe um volume confinado a um espaco, funcionando ao
receber energia do fluido que estd em constante movimento. Assim, a transferéncia de
energia deve-se a variagdo da quantidade do movimento nas seccdes de escoamento do
fluido (efeitos dindmicos). Além disso, estas maquinas possuem dispositivos, como pas ou
laminas fixadas num elemento rotativo, que direcionam o fluxo do fluido. Em contraste,
nas maquinas de deslocamento positivo uma quantidade fixa de fluido est& confinada a um
espaco, definido por uma fronteira fixa e uma fronteira movel. A transferéncia de energia é
obtida através da variacdo do volume ocupado pelo fluido confinado, que ocorrem devido

ao movimento da fronteira mével.

O grupo das turboméaquinas pode ser subdividido, de acordo com a direcéo do fluxo
do fluido no rotor em: turbina axial, 0 escoamento é paralelo ao eixo do rotor, e turbina
radial, o escoamento é perpendicular ao eixo do rotor. A Figura 3.13 apresenta
esquematicamente dois exemplos de maquinas de expansdo de reacdo aplicados na

tecnologia ORC.

Noozle Blades

Corte

Plano lateral (Hélices)

«
a) b)

FIGURA 3.13 - Tipos de turbinas: exemplos de turbina axial (a) e turbina radial (b)

As turbinas axiais possuem uma geometria adequada a taxas de pressdo baixas e a
fluxos elevados de fluido, sendo adequadas para expansdao de vapor. Contudo, é
caracteristico dos fluidos de trabalho orgéanicos possuirem elevada massa molar e menor
calor latente, o que resulta da necessidade de apenas um estagio, na aplicacdo ORC. Ja as
turbinas radiais de fluxo negativo possuem uma geometria que permite obter velocidades
periféricas elevadas do rotor, o que leva a obter uma maior diferenca de variacdo de
entalpia por estagio. Além disso, as turbinas radiais de fluxo negativo sdo adequadas para

taxas de pressao elevadas e baixos fluxos de fluido.

37



Ao grupo das maquinas expansoras de deslocamento positivo pertencem: as
turbinas scroll, de parafuso (screw) e de movimento alternativo. Uma das caracteristicas

principais destas maquinas € possuirem uma relacéo de compressao fixa.

A Figura 3.14 apresenta o funcionamento de uma maquina expansora do tipo scroll.
Inicialmente o vapor entra axialmente através da conduta de admissdo e expande-se nas
camaras formadas pelos espagos livres entre a espiral fixa e moével, provocando um
movimento de translagdo orbital circular da espiral movel. O controlo de admisséo e de
descarga é imposto pela geometria da turbina e pelo movimento da orbital da espiral
movel, ndo sendo necessario a existéncia de dispositivos de controlo. Desta forma, a
utilizacdo da maquina expansora do tipo scroll tem como vantagem iniciar-se
independentemente das condi¢des de operacdo, permitindo a auséncia da necessidade de
componentes adicionais. Também é a maquina de expansdo que apresenta menos pecas

moveis, 0 que leva a um funcionamento suave, sem grandes vibracdes e sem grande

Descarga
’iv - @‘ @
Admissao

FIGURA 3.14 - Méquina de expansdo do tipo scroll (Quoilin et al., 2013)

impacto sonoro.

Fronteira

Movel
=) -
Fronteira

Fixa

As méaquinas de expansao de parafuso (screw) sdo caraterizadas pela utilizacdo de
dois parafusos helicoidais, que, apds a admissdo do fluido de trabalho, entram em rotacédo
permitindo a expansao do fluido. Tém como vantagem possuirem uma arquitetura simples,
apesar da geometria do parafuso ndo o ser, e a possibilidade de operarem com uma

percentagem de titulo de vapor.

As maquinas volumétricas de movimento alternativo sdo caracterizadas pelo
movimento de vaivém do émbolo no interior dum cilindro. Este movimento linear é
convertido em movimento de rotacdo através de um mecanismo biela-manivela, ver Figura
3.15. Para acionar o sistema existem valvulas, que permitem a admissdo do fluido de
trabalho no cilindro que, consequentemente, impulsiona o émbolo. A descarga do fluido é

também realizada através do uso de vélvulas. E importante referir que o pistdo e a maquina
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screw necessitam de lubrificacdo o que exige ao fluido de trabalho ser miscivel com o
lubrificante.

Saida

L

Expansao Exaustao

FIGURA 3.15 — Maquina de expansdo de movimento alternativo

Os autores Freymann et al. (2012) desenvolveram, no seu estudo, uma turbina
dindmica axial, composta por dois estagios, ver Figura 3.16. Inicialmente, a turbina possui
um nozzle (conduta de escoamento), que pretende converter a energia termodinamica do
fluido (pressao/temperatura) com a finalidade de aumentar a energia cinética do fluido.
Devido ao aumento da velocidade de escoamento do fluido, é possivel obter 0 movimento
de rotacdo através da utilizacdo de pas com uma certa geometria, que transmitem o

momento torsor, pelo eixo, a um gerador eléctrico.

Velocidade
Pressdo

Direccdo do fluxo

FIGURA 3.16 - Turbina dinamica axial do sistema Turbosteamer da BMW
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3.5.1. Critérios de selecdo da mdaquina expansora

O expansor ¢ um dos componentes mais importantes num ciclo termodinamico,
pois 0 seu desempenho condiciona diretamente o desempenho do sistema. A escolha do
fluido de trabalho influencia, consideravelmente, a escolha do tipo de maquina expansora a
aplicar no sistema ORC (Bao and Zhao, 2013). Isto acontece porque nem todas as
maquinas expansoras podem ser adequadas para as condi¢des de servi¢o impostas, para um

determinado fluido.

Segundo Lemort et al. (2009) a selecdo do tipo de maquina instalada depende das
condicdes de operacdo, entre a entrada e saida do expansor, que inclui temperatura e
pressdo de servico. Os autores EI Chammas e Clodic (2005) afirmam que a maioria dos
expansores do tipo turbina a vapor sé podem suportar uma pressdo maxima para o fluido
de trabalho até 35bar, enquanto um expansor de émbolo alternativo poderia operar até
100bar. Porém, os autores Quoilin et al. (2013) referem que os sistemas de lubrificacdo de
expansores de movimento alternado séo bastantes complexos, dando origem a dificuldades

acrescidas na sua utilizagao.

Segundo Zanelli e Favrat (1994), os estudos experimentais de aplicagbes ORC
demonstram que as maquinas de deslocamento positivo sdo boas candidatas para
aplicacdes de recuperacao térmica de pequena escala, devido ao seu numero reduzido de
partes moveis, fidelidade, ampla gama de poténcia de saida, grande disponibilidade e com
rendimentos isentropicos na gama de 48% a 68%. Também, os autores Quoilin et al.
(2012) afirmaram que as maquinas volumétricas sdo as mais apropriadas para sistemas
ORC de pequena dimensdo, ver Figura 3.17. Este estudo tem como resultado mapas

operacionais otimizados para trés aplicagdes alvo e trés tipos de maquinas expansoras.

Turbine
WHR Screw
Scroll

Turbine
Solar Screw
Scroll

Turbine
Geotérmica Screw
Scroll

0.1 1 10 100 1000 10000
Power [kW]

FIGURA 3.17 — Mapa operacional optimizado (Quoilin et al. 2012)
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A Tabela 3.4 apresenta um resumo de varios estudos sobre protdtipos de varios
tipos de méquinas expansoras. Nesta tabela sdo apresentados os tipos de expansor, o fluido
de trabalho utilizado, o rendimento isentropico obtido, a poténcia do expansor, a rotacdo e

a razdo de pressao.

TABELA 3.4 — Estudos de protétipos de varios tipos de maquinas expansoras (Bao and Zhao, 2013)

Tipo de Expansor Fluido de Ii?seer;](:irrggirg)o Poténcia Rotacéo Razéo~de
trabalho %] [kW] [rpm] presséo
Turbina Radial R123 48.0 0.15 17000 -
Turbina Radial Isopentano 49.8 1.44 65000 3.45
Turbina Radial Isopentano 40.0 1.50 60000 1.30
Turbina Radial TFE 70.0-85.0 5.00 - 10.00 15000 — 30000 4.80
Turbina Radial R245fa 78.7 32.70 63000 411
Turbina Radial R123 65.0 1.36 24000 5.20
Turbina Radial R123 68.0 2.40 40000 6.30
Scroll R134a 63.0 - 65.0 1.00-3.50 2400 — 3600 2.40-4.00
scroll R123 67.0{5;(1).0 e 1.201,;538 e 3670 8.803;2650 e
Scroll R123 45.0 -50.0 0.14-0.24 600 — 1400 3.28 —3.87
Scroll R134a 70.0-77.0 0.50 -0.80 1015 - 3670 2.65-4.84
Scroll R113 65.0 0-0.46 1800 — 4800 -
Scroll Agua 33.8 11.00 -12.00 1000 — 1400 10.54 - 11.50
Scroll R134a 10.0-65.0 0.35-2.00 300 -390 -
Scroll R123 42.5-67.0 0.40-1.80 1771 - 2660 2.75-5.40
Scroll R245fa 450-71.0 0.20 - 2.00 - 2.00-5.70
Screw Ar 26.0-40.0 0.50 - 3.00 400 — 2900 -
Screw R113 48.0-76.0 6.00 - 15.5 1300 — 3600 211
Movimento alternativo R744 (CO2) 10.5 24.35 114 2.10
Movimento alternativo R744 (CO2) 62.0 - 306 2.40

Dentro do grupo das maquinas de expansdo volumétricas as maquinas screw Sao
outra solucdo bastante promissora. Segundo alguns autores (Quoilin, Aumann, et al., 2011;
Smith, Kovasevic, and Mujic, 2011), estdo mais adaptadas a grandes capacidades e
mostram a vantagem de aceitarem uma fraccdo consideravel de titulo de vapor a entrada,

permitindo o design de ciclos ORC com fluidos humidos.

As turbinas axiais sdo sistemas, normalmente, utilizados para fluxos de fluido

elevados e baixa relacdo de pressdo. Ja as turbinas radiais sdo adequadas para fluxos mais
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baixos, mas taxas de compressdo mais elevadas, o que as torna atrativas para a tecnologia
ORC (Bao and Zhao, 2013).

Os autores Wang et al. (2011) afirmam que, dependendo dos requisitos do sistema,
existem duas opcOes para o tipo de maquina de expansdo utilizada no ciclo de poténcia:
uma turbina a vapor, preferivel para producdo de energia eléctrica; ou um sistema de
émbolo alternativo, considerado mais adequado para producdo direta de energia mecénica
na cambota do MCI. Além disso, afirmam ainda que a utilizacdo de turbinas a vapor tém
como grande vantagem a maior eficacia conseguida relativamente a outros tipos de
expansores. E de notar que estes equipamentos apresentam respostas as mudancas de
velocidade e caracteristicas de arranque pouco satisfatorias, sendo apontados como
principais defeitos.

3.6. Permutadores de calor

Os permutadores de calor sdo dispositivos que tém como funcdo transferir energia
sob forma de calor entre dois meios (fluidos), que se encontram a temperaturas diferentes.
Existem varios tipos de permutadores de calor que se podem utilizar. Os mais comuns sao
os de tubos e camisa, normalmente utilizados em sistemas de larga escala, e os de placas,
qguando o espaco disponivel é reduzido (permutador compacto). No Anexo lb) é
apresentada a classificacdo dos permutadores de calor quanto ao seu tipo e quanto ao

escoamento realizado pelo fluido.

Segundo os autores Quoilin et al. (2013), as principais carateristicas dos
permutadores de calor sdo a eficacia (através do pinch-point) e a queda de pressdo.
Também refere que no caso da recuperacdo de calor residual, o permutador de calor nao
deve interferir com o processo de combustdo do motor. Como exemplo, a queda de pressédo
deve ser limitada e as dimensdes devem concordar com o espago disponivel. Dependendo
da sua natureza, os permutadores de calor devem suportar altas temperaturas e podem ser

sujeitos a sujamento e corroséo.

Segundo os autores Hettiarachchia et al. (2007), em sistemas de baixa temperatura
sdo necessarias grandes areas de permuta de calor para extrair a mesma quantidade de
energia em comparagdo com sistemas de baixa/média temperatura. Além disso, os
permutadores de calor representam um dos maiores custos do sistema devendo ser

cuidadosamente otimizados (Quoilin et al., 2013).
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3.6.1. Evaporador

O evaporador tem como funcgéo transferir calor da fonte quente para um fluido de
forma a evapora-lo. Desta forma, o evaporador € um componente que € instalado na fonte
quente, ou seja, no escape do motor de combustdo interna. No caso de o automovel possuir
um catalisador, o permutador de calor terd de ser instalado depois deste, isto porque o
catalisador tem como objetivo o tratamento das emissGes dos gases de escape, sendo a
temperatura um dos parametros mais importantes para que seja possivel ocorrer a

conversdo das espécies quimicas no seu interior.

Atendendo ao referido anteriormente, pode-se obter maiores ganhos no processo de
transferéncia de calor no evaporador através do aumento da area de transferéncia de calor e

através do aumento dos coeficientes de transferéncia de calor.

Na Figura 3.18, é apresentado o permutador de calor proposto pelos autores
Freymann et al. (2012). Como se pode visualizar o permutador apresenta uma geometria
compacta com fluxo em contracorrente e alhetas do lado do fluxo dos gases de escape. Os
tubos de escoamento do fluido de trabalho encontram-se perpendiculares a direcdo do

fluxo de gases de escape.

Saida de

Carcesd o fluido

\

Saida de
Gases de
Escape

Entrada de
Gases de

Insuflagio EScape

Alhetas
Tubo
Entrada de ==*

fluido

FIGURA 3.18 - Permutador de calor EHX da BMW (Freymann et al., 2012)

3.6.2. Condensador

A selecdo do condensador deve ter em conta a pressdo de condensagéo, os caudais

de fluido envolvidos e as limitacdes de volume e peso. No presente trabalho é assumido
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que o condensador troca calor com o ar atmosférico, desta forma, € importante ter em

atencdo as temperaturas climatéricas (do exterior).

Os autores Espinosa et al. (2010), no seu estudo, utilizaram a velocidade do ar,
provocada pelo deslocamento do veiculo, para arrefecer o fluido de trabalho no
condensador. Segundo os autores, o consumo de energia, devido a utilizacdo de uma
ventoinha (para criar um fluxo de ar no condensador), aumenta com o quadrado da
necessidade de fluxo de ar. Assim, os autores optaram por usar 0 condensador

convencional adotado num veiculo, apresentado na Figura 3.19.
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FIGURA 3.19 - Esquema do condensador utilizado pelos autores (Espinosa et al., 2010)

3.6.3. Recuperador

Um recuperador € um permutador de calor e, tal como o nome indica, tem o
proposito de recuperar energia. Desta forma, a utilizacdo de um recuperador de calor
permite aproveitar o potencial térmico de um fluido para melhorar o desempenho do ciclo
termodinamico.

No presente trabalho, o recuperador de calor tem a funcéo de recuperar o potencial

energético a saida da turbina para pré aquecer o fluido a saida da bomba.
3.7. Bombas

A funcdo da bomba, € elevar a pressao do fluido de trabalho. Para o processo ser o

mais eficiente possivel, o processo de bombagem ¢é realizado com o fluido no estado
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liquido. O fluido recebido pela bomba pode provir de um reservatorio ou vir diretamente

do condensador.

A selecdo da bomba é normalmente efetuada através do conhecimento da gama de
caudais do fluido de trabalho e das condigdes de pressdo a entrada e saida da mesma. A
maioria dos estudos de sistemas ORC aplicados a MCI assumem rendimento isentropico

para a bomba igual ou superior a 80%.

E de referir os escassos contributos tedricos sobre esta matéria especifica, sendo

pertinente a realizacéo e investigagdo de mais estudos.
3.8. Protétipos e tecnologias comerciais

Sendo a investigacao da industria automovel bastante sigilosa, a disponibilizacao de
informacdo é muito escassa e quando divulgada, estd incompleta, o que dificulta bastante a
recolha de informagéo dos sistemas, que estdo mais desenvolvidos (Domingues, 2011). O
conceito do sistema de recuperacdo de calor dos gases de escape tem sido, desde 1970,
cada vez mais desenvolvido e investigado, maioritariamente na definicdo do ciclo, no

desenvolvimento de dispositivos de expansao e na pesquisa de novos fluidos de trabalho.

A construtora de veiculos pesados Mack Trucks (Patel and Doyle, 1976), ja referida
anteriormente, projetou e construiu um protétipo de um sistema ORC combinado com um
MCI de camido com 288cv. Este protétipo realizou um teste de 450km em estrada, que
demonstrava a viabilidade técnica do sistema com uma melhoria de 15% no consumo de

combustivel.

Em 2005, a BMW apresentou um dispositivo chamado Turbosteamer. Este utiliza a
energia dos gases de escape e do sistema de arrefecimento do MCI para transformar um
fluido de trabalho — n&o especificado - em vapor. A Figura 3.20 apresenta o Turbosteamer,
onde é possivel observar os dois sistemas em paralelo (Dual-RC): um primario (para altas
temperaturas) que usa o calor proveniente dos gases de escape; e um secundario (para
baixas temperaturas) que aproveita o calor residual remanescente do circuito de
arrefecimento do MCI. O vapor alimenta uma unidade de expansdo volumétrica que,
através de um sistema de transmissdo, transmite diretamente o trabalho produzido a

cambota do MCI. Assim, o Turbosteamer (para um motor 1.8L de 4 cilindros) permitiu
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reduzir o consumo de energia em 15%, adicionando ao motor 10kW de poténcia e 20N.m
de binério (Freymann, Strobl, and Obieglo, 2008).

B Circuito de alta pressao
I Circuito de baixa pressao

¥ Circuito do fluido de
arrefecimento

FIGURA 3.20- Turbosteamer: sistema ORC desenvolvido pela BMW (Obieglo et al., 2009)

Em 2008, a Honda apresentou um projeto que pretendia melhorar a eficiéncia
global de um veiculo hibrido através do calor dos gases de escape, ver Figura 3.21. Para
concretizar os objetivos a Honda analisou a possibilidade de incorporar uma turbina a gas
ou um motor Stirling, porém, optou por um sistema de ciclo de Rankine, como sendo a

melhor solugéo para a faixa de temperatura dos gases de escape.

J g €

Unidade de

Radiador - Alta Pressao
—
Condensador

FIGURA 3.21 - Sistema ORC desenvolvido pela Honda (Kadota and Yamamoto, 2008)

Ao contrario da BMW, este sistema servia para alimentar electricamente a bateria
do veiculo. Este sistema recupera uma poténcia maxima de 32kW e atinge a eficiéncia
térmica méxima de 13%. Os testes mostraram que a 100km/h (a velocidade de condugéo

constante) o ciclo de Rankine melhorou a eficiéncia térmica do motor em 3,8%. Também,
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este sistema para uma poténcia de motor de 19,2kW produz uma poténcia de 2,5kW. Além
disso, os dados recolhidos mostraram que o sistema de ciclo Rankine regenerava trés vezes
mais energia que o sistema de travagem regenerativa (Kadota and Yamamoto, 2008). O
sistema apresentado pela Honda tem controlo automatico, onde o sistema ORC mantém o
vapor num intervalo de 400°C a 500°C e a uma gama de pressdo de vapor entre 70bar a
90bar, dependendo da carga do motor. Este sistema automaético permite a otimizacdo do

ciclo de Rankine em condic¢des transientes.

Em 2011, foi publicado um trabalho, de uma parceria entre a Renault e a VVolvo, para
desenvolver um sistema de aproveitamento de calor residual proveniente de camides
comerciais (Espinosa et al., 2011). Este trabalho focou-se na utilizacdo dos gases de escape

como fonte de calor para realizar simulages em regime transiente.

Em 2013, a BMW apresentou a 22 geracdo do Turbosteamer, ver Figura 3.22. Este
novo sistema tinha como objetivo otimizar a relacdo custo-beneficio para ser produzido em
série. Assim, foi dada especial atencdo ao tamanho dos componentes e a sua simplicidade.
Desta forma, em relacdo ao projeto anterior, o sistema passou a ser constituido apenas por
um circuito de alta temperatura, no qual o fluido de trabalho é a agua, e a energia
recuperada (apenas dos gases de escape) passou a ser convertida para eletricidade. A

Figura 3.8, apresentada anteriormente, esquematiza o sistema Turbosteamer de 22 geracao.

FIGURA 3.22 - Sistema Turbosteamer de 22 geragdo (Freymann et al., 2012)

A empresa Heat2Power desenvolveu um conceito que pretende utilizar uma parte
de calor que é libertado pelo escape para co-geracdo mecanica. O sistema Heat2Power
(tem 0 nome da empresa) baseia-se na utilizagdo de um ou mais cilindros de regeneragao
de calor residual. Estes cilindros podem estar em substituicdo de um dos cilindros de

combustdo dentro de um motor existente ou como um modulo adicional que esta ligado ao
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motor através de um conjunto de engrenagens ou através uma correia de transmissao, ver a
Figura 3.23.

FIGURA 3.23 — Sistema Heat2Power

No funcionamento do ciclo termodindmico € admito e comprimido um gas, de
seguida fornece-se calor e deixa-se expandir o gas (produzindo trabalho). A principal
diferenca deste sistema € a utilizacdo de um fluido de trabalho que opera num ciclo
supercritico. Este sistema extrai calor dos gases de escape, através de um permutador, para
um fluido de trabalho — gas — que opera a altas temperaturas (até 950°C), sendo libertado a

temperaturas na gama dos 250-300°C.
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Capitulo 4

Modelo Teodrico

4.1. Modelo termodinamico

O funcionamento do sistema ORC pode ser analisado recorrendo a termodinamica,
através do estudo dos diferentes processos que ocorrem nos componentes do sistema ORC.
Cada processo tera assim uma determinada aproximacéo ao processo real, como referido
no Capitulo 3.1.1.

No presente trabalho e para avaliacdo do sistema ORC foram consideradas trés
configuracBes de ciclos termodinamicos, nomeadamente, o ciclo de Rankine, o ciclo de
Rankine com sobreaquecedor e o ciclo de Rankine com recuperador. Assim, 0 objectivo
deste capitulo consiste no desenvolvimento dos modelos numéricos das trés configuragdes
de ciclos termodinamicos, de modo a permitir o estudo paramétrico do sistema ORC. No
Anexo 1,d), e) e f) sdo apresentados os resumos da andlise efetuada as trés configuracdes

de ciclos termodinamicos.
4.1.1. Ciclo de Carnot

O ciclo de Carnot é um ciclo de poténcia que opera entre duas fontes térmicas, ver
Figura 4.1. Além disso, o ciclo é perfeitamente reversivel, dito de outra forma, ao fornecer-
se calor produz-se energia sob forma de trabalho e no caso de se fornecer trabalho o ciclo

funciona como uma bomba de calor ou refrigerador.
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FIGURA 4.1 — Ciclo de Carnot: esboco de um diagrama temperatura — entropia
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O rendimento do ciclo de Carnot é a relagdo entre o trabalho realizado e o calor

fornecido e é expresso por,

Tfria

Neicto = 1 — (22)

Tquente
Assim, esta igualdade revela que o rendimento de um ciclo de Carnot depende
apenas das temperaturas da fonte fria e fonte quente, sendo o ciclo que apresenta maior

rendimento numa méaquina térmica, visto tratar-se duma situacao ideal.
4.1.2.Ciclo de Rankine

O ciclo de Rankine é a modificacdo basica do ciclo ideal de Carnot. Esta
modificacdo, visualizada na Figura 4.2, é obtida pelo deslocamento do final da
condensacdo para a linha de equilibrio Liquido/Vapor (deslocamento do ponto 1). Isto
deve-se ao facto de ser mais facil fazer a pressurizacéo no estado liquido visto que, assim,

o trabalho depende da variacdo de volume.
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FIGURA 4.2- Ciclo de Rankine: esboco de um diagrama temperatura — entropia (a); representacédo do

sistema (b)

Na préatica, a pressurizacdo do fluido é realizada por uma bomba, que trabalha
apenas com liquido, o que evita o inconveniente de trabalhar com vapor e liquido. Assim,
este sistema é constituido por um par de permutadores de calor (evaporador e
condensador), uma maquina expansora (turbina) e uma maquina pressurizadora (bomba),

que operam em circuito fechado.
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E possivel observar que o fluido de trabalho passa por uma série de processos

internamente reversiveis. Estes processos sdéo nomeadamente:

Processo 1-2: Processo adiabatico, em que o fluido de trabalho é pressurizado no
estado liquido até a pressdo de evaporacdo. O trabalho de compressdo (W) envolvido

neste processo € dado por,

Wy = e X (hy, — hy) (23)
Onde my € o caudal do fluido, hy, e h; as entalpias de saida e entrada na bomba,
respetivamente. Considerando que a bomba é eléctrica, o trabalho eléctrico da bomba

(W,,) € dado por,

W,

V.. = 24
We =595 @)
Em que 0,95 representa o rendimento de conversao da eletricidade em trabalho.
O rendimento isentropico para a bomba (1, ;5) € dado por,
hZI - hl
o= = 25
T]b,lS hz _ hl ( )

Em que h, representa a entalpia a saida da bomba, considerando uma bombagem

isentrépica.
Através da Equacdo 21, a irreversibilidade da bomba (I,,) pode ser definida por,

jb = mfgl - mfgz + Wx,b (26)
Onde mye; e mye, representam a transferéncia de exergia do fluxo de massa a entrada e

saida da bomba, respetivamente, conforme definido pela Equacéo 19.

Processo 2-3: Processo isotérmico que ocorre a pressao constante, no qual o fluido

recebe por transferéncia de calor energia da fonte quente. O fluxo de calor de evaporacéao

(Qevap) € definido por,

Qevap = mf X (hs — hy) (27)

Em que h; e h, as entalpias de saida e entrada no evaporador, respetivamente.

A irreversibilidade do evaporador (ie,,ap) é dada por,
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. . T,
Ievap = Qevap X (1 - T_> (28)

ml

Em que T, representa a temperatura exterior do sistema e T,,; representa a temperatura
média logaritmica da fonte quente. No caso em estudo, a temperatura nao se mantém
constante ao longo de toda a extensdo do evaporador. Desta forma, foi considerado que a
temperatura da fonte quente é fornecida pela temperatura média logaritmica, dada por
(Kakag and Liu 2002),

(Tge,t? B Tf,S) B (Tge,s - Tf,e) (29)
T = Tow—T,
ln( ge.e f,s)
Tge,s - Tf,e

Em que T, e T, representam, respetivamente, a temperatura dos gases de escape e a

temperatura do fluido.

Processo 3-4: Processo adiabatico no qual o vapor gerado no evaporador é
expandido até a pressdo de condensacdo de 3 para 4. O trabalho (W,) envolvido no

processo ¢ dado por,

W, = my X (hz — hy,) (30)

Em que hy, € hs as entalpias de saida e entrada no evaporador, respetivamente.
O rendimento isentropico da turbina (1, ;s) € fornecido por,

_ h3 - h4l
nt,iS - h3 _ h4_

Em que h, representa a entalpia isentrépica a saida da turbina. Considerando que o

(31)

trabalho produzido na turbina é convertido em eletricidade, o trabalho elétrico produzido

pela turbina (W,,) é dado por,

W,

W, = 32
7095 (32)
Em que 0,95 representa o rendimento de conversao do trabalho em eletricidade.
A irreversibilidade da maquina de expanséo € dada por,

it == Thf83 - Thf84_ - Wx,t (33)

52



Onde mse; € mee, representam, respetivamente, a transferéncia de exergia do fluxo de

massa & entrada e saida da turbina, e W, representa o trabalho exergético da turbina, ver

Equacéo 21.

A razdo de expansdo da turbina é fornecida pelos volumes especificos de saida e entrada

do fluido na turbina, respetivamente v, e v;.

Vy

Rexpanséo = 17_ (34)
3

Processo 4-1: Processo isotérmico no qual o fluido cede por transferéncia de calor

energia para a fonte fria. O fluxo de calor do condensador (Q.,4) é dado por,

Qcond = mf X (hy — hy) (35)
A irreversibilidade do condensador é dada por,

. . Ty
Ieona = Qcona X (1 - T ) (36)

cond

Em que T, representa a temperatura exterior do sistema e T.,,4 representa a temperatura

de condensacéo da fonte fria.

O rendimento térmico do ciclo (n..,) € a relacdo entre o trabalho total (turbina e

bomba) e o calor fornecido, que, desta forma, € dado por,

W,
Nciclo = totdd (37)
Qevap
Em que o trabalho total (IW;,.4;) é dado por,
Wtotal = (Wte - Wbe) (38)

A irreversibilidade total do sistema (I,,.4;) € expressa pelo somatdrio das irreversibilidades

do sistema definida por,

jtotal = jevap + jt + icond + ib (39)

O rendimento exergético do ciclo (¥ ;.1,) € eXpresso por,

w _ Wx,t B Wx,b
ciclo — 7, T, (40)
Qevap (1 - T_ml)
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4.1.3.Ciclo de Rankine sobreaquecido

No caso de um fluido himido, se a saida da turbina o fluido estiver no estado de
liquido saturado isso sera problematico para a integridade da turbina, uma vez que durante
a passagem do fluido de trabalho pela turbina a formacéo de liquido (goticulas) que podem
danificar as péas. A fim de eliminar este problema € necessario fazer um sobreaquecimento
do fluido de trabalho. No caso de fluido secos ou isentropicos, o fluido de trabalho, durante
toda a expansdo realizada na turbina, encontra-se no estado de vapor sobreaquecido, ndo
sendo assim necessario realizar o seu sobreaguecimento por acdo da fonte quente. Porém, o
sobreaquecimento do fluido melhora o desempenho do sistema, obtendo-se maiores

rendimentos.

O ciclo de Rankine sobreaquecido apresenta, assim, um esquema semelhante ao do
ciclo de Rankine, com a excecdo da adicdo do sobreaquecedor entre o evaporador e a

maquina expansora, ver Figura 4.3.

T 2 \ Ty ¢ ¢ Qq
Sobreaquecedor
@ W
AL 5 =

> RN Tr ™\,
a) b)

FIGURA 4.3 — Ciclo de Rankine sobreaquecido: eshogo de um diagrama temperatura — entropia (a);

representacdo do sistema (b)

Assim, com o sobreaquecimento do fluido de trabalho pretende-se deslocar o ponto
de saida de vapor da turbina para a direita, de forma a que o fluido esteja ainda no estado

de vapor sobreaquecido. Deste modo, a temperatura a entrada da turbina (T3) é dada por,

T3 = Tsx + Tsop (41)
Onde T;, € a temperatura no ponto 3x (fluido no estado de vapor saturado) e T, € a

temperatura de sobreaguecimento.
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O trabalho (W,) envolvido no processo é dado por,

Wt = mf X (h3 - h4_,) (42)

Em que hy, e h; as entalpias de saida e entrada no evaporador, respetivamente.
O rendimento isentropico da turbina (n ;5) € fornecido por,

_ h3 - h4r
nt,is - h3 _ h4

Em que h, representa a entalpia isentropica a saida da turbina. Considerando que o

(43)

trabalho produzido na turbina é convertido em eletricidade, o trabalho elétrico produzido

pela turbina (W,,) é dado por,

W,

v = 44
Wee =095 4
Em que 0,95 representa o rendimento de conversao do trabalho em eletricidade.
A irreversibilidade da maquina de expanséo é dada por,
it == mfg3 - mfg4, - Wx,t (45)

Onde mse; € mee, representam, respetivamente, a transferéncia de exergia do fluxo de

massa & entrada e saida da turbina, e W, representa o trabalho exergético da turbina, ver

Equacéo 21.

A razdo de expansao da turbina é fornecida pelos volumes especificos de saida e
entrada do fluido na turbina, respetivamente v, e v;.

Vy

Rexpanséo = 17_3 (46)

Tendo em perspetiva a Figura 4.3 e a formula anterior, o calculo das variaveis do
processo é realizado através da utilizacdo das equacdes anteriormente citadas para o ciclo

de Rankine.
4.1.4.Ciclo de Rankine com recuperador

Como dito anteriormente, um fluido seco encontra-se no estado de vapor
sobreaquecido durante toda a expansdo. Assim, o fluido a saida da turbina ainda tem

potencial térmico que pode ser aproveitado para melhorar o desempenho do ciclo. Desta
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forma, o seu melhoramento passa pela adigdo de um permutador de calor, que possibilite a
transferéncia de calor do fluido & saida da turbina para o fluido a saida da bomba, como
apresentado na Figura 4.4. Com base na figura apresentada, o rendimento térmico do

recuperador (n,...) é dado por,

— (hZa - hz)
Trec = Thy — hao)

Em que h,, e h,, representam, respetivamente, a entalpia a entrada do evaporador e a

(47)

saida do recuperador (entrada do condensador).

? \ Ty ¢ Qq /
W
: =y

, " Recuperador
a t g
2 4a ég

@

T

4O
a) b)

T N\

FIGURA 4.4 - Ciclo de Rankine com recuperador: esboco de um diagrama temperatura — entropia (a);

representacdo do sistema (b)

A temperatura a entrada do condensador (T,,) € dada por,

Taa = Teona + ATyq (48)
Em que AT,, representa a diferenca entre a temperatura do ponto 4a e a temperatura de

condensacao (T;ona)-

A irreversibilidade do recuperador (/,...) é dada por,

Iree = (Myey + Myey) — (Mregq + Mpen,) (49)
Desta forma a irreversibilidade total do recuperador é fornecida por,

liotar = Ievap + 1 + leona + Ip + Lec (50)
Tendo em perspetiva a Figura 4.4 e as formulas anteriores, o calculo das restantes
variaveis do processo € realizado através da utilizacdo das equacOes anteriormente citadas

para o ciclo de Rankine.
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4.1.5.Cdlculo da temperatura de Pinch-Point

A temperatura de pinch-point é o ponto onde a temperatura do fluido se aproxima
mais da temperatura da fonte de calor. Assim, segundo varios autores € necessario garantir
uma diferenca minima de temperatura, de modo a garantir os limites de desempenho de um
permutador de calor com a mudanca de fase do fluido (Vaja and Gambarotta, 2010). A
Figura 4.5 apresenta a temperatura do fluido de trabalho e dos gases de escape em funcéo
do balanco de entalpia no evaporador para um sistema de ciclo de Rankine. Considerando

como perspetiva a Figura 4.5 a temperatura de pinch-poinp (7,,) € dada por,

Typ = Tox + ATpp min (51)
Em que T,, é a temperatura no ponto 2x (fluido no estado de liquido saturado) e

AT,

revisao bibliogréafica efetuada, a temperatura minima de pinch-point é definida, sendo que

pmin € @ diferenca minima de temperatura pinch-point. Inicialmente e com base na

a temperatura considerada apresenta o valor de 30°C, ver Capitulo 4.4.1. Contudo, de
modo a obter a temperatura de pinch-point para uma transferéncia de calor é necessario

determinar o caudal massico do fluido de trabalho do sistema.

Tge,e

Tge,s

T;

T,

Gases de escape
Fluido de trabalho

FIGURA 4.5 - Balango de entalpia no evaporador sem sobreaquecimento

Balango de entalpia (AH)

Primeiramente, o caudal massico do fluido de trabalho necessario é determinado
através do calculo do balanco de energia entre o fluxo de gases de escape, a montante da

temperatura de pinch-point, e o fluxo do fluido de trabalho, até completar a vaporizagdo do
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liquido. Seguindo a ordem de resolucdo apresentada no Anexo 1,g), para o balanco de

energia entre os fluxos, o caudal méassico méaximo de fluido é dado por,

Mige X Cpge X (Tgee = Typ)
(h3 - th)

Em que mg, representa o caudal massico de gases de escape, C_pge representa o calor

mf’l = (52)

especifico médio dos gases de escape e T, . representa a temperatura de entrada.

Ap0s a determinacdo do caudal méssico necessario do fluido efetua-se o balanco de
energia entre o fluxo dos gases de escape, a jusante da temperatura de pinch-point, e 0
fluxo de fluido de trabalho, permitindo determinar a temperatura dos gases de escape a

saida do evaporador (T',, ), sendo esta obtida por,

h2x - h2
T, = T - m X e —
ges = PP T i X Cpge

(53)
Caso a temperatura obtida for inferior & temperatura minima de gases de escape
definida, é efectuado um processo iterativo para reduzir o caudal massico de fluido de

trabalho, de forma a garantir a seguinte condicéo,

T,ge,s 2 Tge,s (54)
Com a diminuicdo do caudal massico do fluido de trabalho, a diferenca de
temperatura de pinch-point vai aumentar, sendo que a temperatura de pinch-point é

atualizada de acordo com,

_ my X (hs — hay)

Mge X CPge

T oo = Tgee (55)

E importante referir, que durante o calculo numérico realizado pelo programa
computacional é definido um decréscimo de 0,2% ao caudal massico do fluido de trabalho,
por cada iteracdo (ver fluxograma apresentado no Anexo I, i).

O balanco de entalpia no evaporador com sobreaquecedor é apresentado na Figura
4.6. A figura apresentada demonstra a existéncia da diferenga minima de temperatura de
pinch-point com o fluido no estado de liquido saturado (titulo de 0) e com o fluido no

estado de vapor sobreaquecido.

O célculo numérico da temperatura de pinch-point para o ciclo de Rankine com

sobreaquecedor € igual ao apresentado anteriormente. Contudo é verificado no fim do
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processo iterativo se tambem e atingida a diferenca minima de temperatura de pinch-point

com o fluido no estado de vapor sobreaquecido (AT, sop)-

Tge,e

Tge,s
T;

Gases de escape
——— Fluido de trabalho

Balango de entalpia (AH)

FIGURA 4.6 - Balango de entalpia no evaporador com sobreagquecimento

4.1.6.Selecao do fluido de trabalho

A selecdo dos fluidos de trabalho foi realizada tendo em consideracdo os fluidos
recomendados apresentados na Tabela 3.2, apesar dos fluidos serem para aplicagdes ORC
de baixa temperatura, uma vez que estes ja foram selecionados com base num indicador de
performance. Além disso, foram selecionados fluidos com diferentes carateristicas e de

diferentes familias quimicas, ver Anexo Il,r).

Os fluidos selecionados sdo o benzeno, 0 R123, 0 R134a, o R141b, o R236ea, 0
R245fa, 0 R600 (butano) e 0 R601 (pentano). Além destes, foi considerado a agua (fluido
inorganico) de modo a possibilitar a comparacdo direta entre a utilizacdo de fluidos
organicos e esta. E de referir que alguns fluidos que foram selecionados apresentam
caracteristicas indesejaveis para aplicacdo num sistema de recuperacao térmica dos gases

de escape dum automovel, como alta inflamabilidade e toxidade.

Os fluidos de trabalho selecionados para a analise paramétrica do presente trabalho

sdo apresentados na Tabela 4.1, tal como as principais caracteristicas dos fluidos.
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TABELA 4.1 - Fluidos selecionados para analise paramétrica do presente trabalho

Caracteristicas

j Calor Tipo
Grupo  Fluido Terr]p. Pres§ao Der]s. Latente a Massa ODP GWP ASHRAE d_e
Crit.  Crit. Crit. Molar [100 32-94 fluido

[°C] [Bar] [kg/md] [kJ/kg] [9/mole] anos]

- Agua 374.0 220.6 322 1837 18,02 0 0 - Himido
HC Benzeno  288.9 48.9 309 229 78.11 0 - - Seco
HCFC R123 183.7 36.6 550 82 152.93 0.002 77 B1 Seco
HFC R134a 101.1 40.6 512 111 102.03 0 1300 A2 Hamido
HCFC R141b 204.4 42.1 459 121 116.95 0.12 725 - Seco
HFC R236ea 139.3 35.0 563 75 152.04 0 1200 - Seco
HFC R245fa 154.1 36.4 517 93 134.08 0 950 Bl Seco
HC R600 152.0 38.0 228 193 58.12 0 4 A3 Seco
HC R601 196.6 33.7 232 155 72.15 0 4 A3 Seco

Na Figura 4.7,a) é apresentado o diagrama temperatura-entropia dos fluidos

selecionados para analise paramétrica do presente trabalho. De modo a ser mais perceptivel

as linhas de saturacdo dos fluidos organicos, é apresentado na Figura 4.7,b) o diagrama

temperatura-entropia com um maior destaque.

Agua
Benzeno
—R123
—R141b
— R245fa
R236ea
R134a
R600
— R601

Temperatura °C

...................................................

Entropia Jig.k

a)

—— Agua
Benzeno
R123
R141b
— R245fa
R236ea ||
R134a
R600
— R601
T

Entropia J/g.k

b)

35 4

FIGURA 4.7 — Diagrama temperatura-entropia dos fluidos selecionados para analise paramétrica do presente

trabalho

4.2. Dimensionamento do evaporador

Os permutadores de calor sdo componentes fundamentais num sistema ORC e, por

isso, é imprescindivel a sua caracterizacdo térmica e o seu dimensionamento. Desta forma,
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pretende-se obter o valor mais elevado possivel do coeficiente de transferéncia de calor e
da area de permuta de calor com a menor perda de carga possivel, ver Equacéo 56.

Q=hxAXAT (56)

De modo a avaliar a influéncia da implementacdo do permutador de calor no escape
do veiculo automdvel e no fluxo do fluido de trabalho é apresentado, de seguida, o calculo
dos valores das perdas de carga, tanto no interior como no exterior das tubagens, e do valor
do coeficiente de transferéncia de calor. No presente trabalho, estes parametros foram
avaliados em funcdo do numero de tubos do permutador de calor (tipo de tubos e camisa,
ver capitulo seguinte). De modo a incluir as suas caracteristicas geométricas,
independentemente do tipo de permutador de calor, é necessario definir o didmetro
hidraulico (D;,), dado por,

4xA
Dh= 0

,
Per,, (57)

D
Pery, =2 Xm X (%) X Np (58)

Onde A, representa a area de seccdo da passagem de fluido e Per,, representa o
perimetro molhado da sec¢do de passagem do fluido e é definido em funcdo do nimero de
tubos (Nr).

Para definir o regime de escoamento do fluido é necessario calcular o nimero de
Reynolds (Re), que representa uma medida da razdo entre as forcas de inércia e as forcas
viscosas no fluido, definido da seguinte forma,

1 X Dy,

Re =
¢ 1X Ao

(59)
Em que m representa o caudal massico do fluido e u a viscosidade dindmica do fluido.

Através do nimero de Nusselt (Nu), que representa uma medida da razdo entre a
transferéncia de calor por conveccdo e a transferéncia de calor por conducdo, é possivel

obter o valor do coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo. Este é defino por,

N (XXDh
u=
k

Onde a e k representam, respectivamente, o coeficiente de transferéncia de calor

(60)

por convecgdo e por conducgdo no fluido. O nimero de Nusselt depende da geometria, do

numero de Reynolds e do nimero de Prandtl.
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O numero de Prandtl (Pr) representa uma medida da razdo entre a viscosidade

cinematica e a difusidade térmica, sendo obtido por,

_Cpxup
Tk
Em que (Cp X u) representa a viscosidade cinematica e Cp representa o calor especifico

do fluido.

(61)

4.2.1.Evaporador

Com base no tipo de aplicacéo, a selecdo do evaporador recaiu num permutador de
calor do tipo de tubos e camisa com escoamento dos fluidos em contra-corrente,
apresentado na Figura 4.8. Desta forma, a transferéncia de calor é realizada através de
contacto indireto entre os fluidos, ndo existindo possibilidade de mistura dos mesmos.

Saida de fluido
Defletores de trabalho

Carmnisa ﬁ
Vo V] [

Saida dos M
gases de
escape = = 7 s
= = : - Entrada dos
gases de
__l |_ escape
ﬁ Tubos

Entrada de Fluido
de trabalho

M

il o o o

FIGURA 4.8 — Representacao esquematica do evaporador

Normalmente, para o permutador de tipo de tubos e camisa, é considerado que o
fluido aquecido passe no interior dos tubos e o fluido arrefecido (gases de escape) passe no

interior da camisa.

Como o fluido de trabalho € um fluido orgéanico é preferivel dimensionar o
evaporador considerando que este passe na camisa, visto que tem como vantagens possuir
um coeficiente de sujamento quase nulo (comparando com 0s gases de escape) e conseguir
obter-se um maior coeficiente de transferéncia de calor. Além disto, é de salientar que a

limpeza do lado da camisa € mais dificil de se efetuar do que no lado dos tubos.
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Para promover o aumento do coeficiente de transferéncia de calor no interior da
camisa utilizam-se deflectores, que desviam o fluxo do fluido de trabalho levando-o a

percorrer todo o evaporador, ver Figura 4.8.

Na Figura 4.9 ¢é apresentado esquematicamente a geometria dos defletores.

Defletores de Segmento Simples

FIGURA 4.9 - Representacdo esquematica da geometria dos defletores

Também foi considerado que os tubos estdo dispostos triangularmente (angulo de

30°), como apresentado na Figura 4.10.

\‘\
Py ‘\;/

FIGURA 4.10 - Representacdo esquematica da geometria dos tubos

No presente trabalho optou-se por arbitrar o didmetro interno e externo dos tubos
para o dimensionamento do evaporador, visto que existem medidas normalizadas. Na
Tabela 4.2 apresentam-se os valores considerados para o diametro dos tubos. Também é
considerado que o processo de transferéncia de calor ocorre em tubos que apresentam um

comprimento fixo (L) de 0,75 metros.

TABELA 4.2 — Diametro interior e exterior dos tubos selecionados

Didmetro interno  Didmetro externo Espessura
Nomenclatura
[mm] [mm] [mm]
Tubo 1 5 6 0.5
Tubo 2 7 10 15
Tubo 3 9 12 15
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4.2.1.1. Escoamento no interior dos tubos

Para determinar o escoamento realizado pelos gases de escape dentro dos tubos do
evaporador e obter o coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo utilizou-se as
seguintes correlacdes que consideram o efeito da rugosidade dos tubos (f). Para valores do
namero de Reynolds (Re) inferiores a 2100 (escoamento em regime laminar) utilizou-se a
correlacdo proposta por Sieder e Tate (Kaka¢ and Liu, 2002), sendo o numero de Nusselt
(Nu) definido por,

0.6 <Pr<5

1
Dy\ /3
1 h (62)
Nu = 1.86 X (Re X Pr) 3><<—L) X @ 0.0044 < @ < 9.75

Em que, o factor @ representa a razdo entre a viscosidade média do fluido e a viscosidade
na parede tubular, ou seja, @ = (u/u,,)™ onde m = 0,25 para Re < 8000 e m = 0,14
para Re > 8000. No caso de se tratar de gases, o factor pode ser aproximado por @ =

(T/T,)™, onde n = 0 caso o fluido for arrefecido e n = 0,45 caso o fluido for aquecido.

Para regime laminar considera-se um fator de atrito de Darcy (f) dado por,

64
f=o (63)

Para valores do nimero de Reynolds entre 2300 e 5 x108, utilizou-se a correlacéo

proposta por Gnielinsky (Kakag and Liu, 2002) expressa por,

2
8)(Re — 1000)Pr D\ /3 0.5 < Pr
Ny = — I8 . )2 X <1 + (—h> > (64)
1+127(£/8)"/2 x (Pr’/s — 1) L Pr < 2000
Para um fator de atrito de Darcy de,
= ! 65
f= (0.79 X In(Re) — 1.64)2 (65)
A queda de pressdo no escoamento interno dos tubos (AP;,,;) é dada por,
()
4fL (5
Ar - (66)
APjpy = ————— X Ny X 1075
int ZpgeDh T

Em que p,, € a densidade especifica dos gases de escape.
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4.2.1.2. Escoamento no interior da camisa

Para o escoamento do fluido de trabalho no interior da camisa do evaporador foi
considerada a seguinte correlagcdo proposta por McAdams (Kakag and Liu, 2002), para a

fase liquida do fluido de trabalho,

1
DecVerm\*®°  /Cpuy /3 1 014 2000 < Re
Nu =0.36 x (—— —= = (67)
‘ 036X( H ) X(k) X(uw) Re <1 x 10°
Ve = 68
77 pS (68)
DC
Se=p, e (69)
Py

Em que V., € a velocidade efetiva no interior da camisa do evaporador, S representa a
area de seccao de passagem do fluido, D, representa o diametro da camisa, P; € 0 passo
dos tubos, C’ representa a distancia entre tubos adjacentes e Ly 0 espacamento entre 0s

defletores.

O didmetro da camisa é obtido através do didmetro dos tubos, do comprimento dos
tubos e da area total de transferéncia de calor. Segundo os autores Kakag e Liu (2002),para

0 evaporador em estudo, o diametro da camisa € definido por,

1
P.N2 2
A (—T) D
087 [Aw(p,) Dr (70)
= U. X
De =0637 1553 L
AtC = T[DTNTL (71)

Onde A, representa a area de transferéncia de calor e Dy é o didmetro dos tubos, ver

Figura 4.10 apresentada anteriormente.

Tendo em conta que a disposicdo do feixe de tubos considerado é triangular, o

diametro equivalente da camisa (D,.) € definido por,
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Pr _1<7T_D72~>
) _4A_4<0.862PT (7 -
ec ? Dy
2

A queda de pressao no escoamento externo dos tubos, na carcaca, é dada por,

2
4F(V.r0) D.(Ns + 1
AP,,, = f(Verp) De(N )><10‘5 (73)

20D, (ﬁ)o.m

Em que Ng representa o numero de defletores no evaporador e (Ng + 1) representa o

numero de vezes que o fluido de trabalho passa pelo feixe de tubos.
O fator de atrito de Darcy, segundo os autores Kakag¢ e Liu (2002), é expresso por,

f =exp(0.576 — 0.19 X InRe) (74)
4.2.2.Método da Efetividade - NTU

Este método permite calcular a poténcia térmica trocada a partir das temperaturas
de entrada no evaporador, sendo para isso necessario o conhecimento das capacidades

térmicas dos fluidos e a capacidade de transferéncia de calor do evaporador.

Admitindo o evaporador como um sistema isolado, é possivel efetuar um balancgo
de energia de forma a determinar a variagdo da temperatura do fluido. Para isso, considera-
se que o coeficiente de transferéncia de calor por conveccao € constante ao longo dos tubos

do evaporador, tal como a temperatura da parede.

Devido a igualdade de poténcias, a variacdo das temperaturas dos fluidos é
inversamente proporcional a sua capacidade térmica. Assim, a maxima quantidade de calor
transferida para uma configuragdo em contra corrente (e através do conhecimento das

temperaturas de entrada dos fluidos), € expressa por,

Qmax = MrCP(Tyee — Tre) se  1iyCp < 1ig,Cp 5)
Qmax = MygeCP(Tyee — Tre) se  1hyCp < mCp
Define-se eficacia como o racio entre a poténcia térmica efetivamente trocado pelo
permutador (Q) e o calor que potencialmente poderia ser trocado, se o permutador fosse

infinito (Qpnqy)-
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A eficacia (g,) € expressa por,

_ 9
P Qmax

O récio de capacidade exprime a dimensdo térmica relativa dos dois fluidos dado

(76)

&

por,

_ (mcp)min

CR = —
(me)max

(77)

O ndmero de unidades de transferéncia de calor (NTU) representa uma forma de
medir o permutador. Este é definido pela adimensionalizacdo do valor de UA através da

menor capacidade calorifica, dado por,

NTU = va (78)
(MCP) min

Em que o produto UA representa a capacidade de troca de calor do permutador por

grau de diferenca de temperatura.

No presente trabalho foi considerado que, durante o processo de calculo numérico,
0 evaporador esta dividido em duas areas funcionais, visto que é considerado apenas a
configuracdo do ciclo de Rankine, ver Figura 4.11. A configuracdo das areas funcionais €
apresentada na figura seguinte. No anexo I,h) séo apresentadas as relagdes de efetividade e
0 processo de calculo de transmissao de calor para as duas areas funcionais.

T 5e,s I pp [ ge,e

ge, ge,

<
<

Aquecedor Evaporador

»
L

T, Tay Ts

FIGURA 4.11 - Representacdo das areas funcionais do permutador de calor

4.2.3.Coeficiente global de transferéncia de calor

Idealmente, considera-se que os permutadores de calor tém um funcionamento
adiabatico, ou seja, é assumido que durante todo o processo de transferéncia de calor entre
os fluidos ndo existe a ocorréncia de perdas para o exterior. Deste modo, no processo de
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transferéncia de calor no evaporador verifica-se a igualdade entre a taxa de transferéncia de
calor dos gases de escape e a poténcia transferida para o fluido de trabalho.

Num permutador real, a transferéncia de calor é inferior ao permutador de calor
ideal. Isto acontece devido a existéncia de resisténcias térmicas, como as resisténcias
térmicas de sujamento. Assim, a transferéncia de calor num permutador real pode ser
caraterizada por um coeficiente global de transferéncia de calor, que vai depender da
configuracdo do permutador.

No que respeita ao evaporador considerado no estudo, o coeficiente global de
transferéncia de calor é dado por (Kakag and Liu, 2002),

1
UG =
Text TextRsint | Text (Text) 1 (79)
+ + In + R + —
TintQge Tint km int sext ar

Onde a4, € a; sdo, respetivamente, os coeficientes de transferéncia de calor por
conveccdo dos gases de escape e do fluido, r,.,; € 1, S0, respetivamente, os raios do
tubo exterior e interior e R ., € Ry i, S0, respetivamente, as resisténcias de sujamento do

exterior (fluido de trabalho) e do interior (gases de escape).

As resisténcias de sujamento assumidas para 0s gases de escape e para os fluidos
organicos apresentam, segundo os autores Kaka¢c e Liu (2002), os valores de
0,001761m?K/W e 0,000176m2K/W, respetivamente. Além disso, é considerado que o
evaporador é construido em aluminio, apresentando uma condutibilidade térmica de
250W/m.K a temperatura média de gases de escape de 400°C (Kakag¢ and Liu, 2002).

4.3. Condigoes de entrada dos gases de escape

A definicdo das propriedades dos gases de escape € necessaria para 0 processo de
calculo dos modelos termodinamicos configurados, uma vez que sdo usadas no modelo
como dados de entrada. Desta forma, os valores das variaveis dos gases de escape foram
baseados nas medicfes de Marques (2010). Este apresenta o caudal massico e a

temperatura dos gases de escape para varias condi¢fes de operacdo do motor.

Na Tabela 4.3 s&o apresentadas quatro condi¢Oes de escape para diferentes

parametros de motor, nomeadamente velocidade de rotagdo (N) e carga (F).
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TABELA 4.3 - Condices e parametros dos gases de escape (Marques, 2010)

Condicio N F BMEP v Per Bt Mg  Tee
[RPM] [N] [bar]  [km/h] [kW] [N.m] [gs]  [°C]
Condigao 1 2000 1000 1.75 30.1 818 391 210 5566
Condigéo 2 3000 1000 1.95 49.7 13.67 43.5 31.5 666.5
Condigo 3 3000 1500 2.85 482 1997 636 379 6956
Condigéo 4 4000 1000 1.98 670 1845 440 430 7287

BMEP — Break Mean Effective Pressure, termo inglés para pressdo média efetiva

Também, na Tabela 4.3, é apresentado o Break Mean Effective Pressure (BMEP),
que representa uma medida do trabalho efetivo realizado por uma unidade de volume de
cilindrada do motor; a velocidade (V); a poténcia efetiva (Per), designada também por
poténcia til; o binario efetivo (Bef); 0 caudal dos gases de escape (mge) e a temperatura
dos gases de escape a saida do motor (Tge).

A Tabela 4.4 apresenta as relacfes dos parametros do motor para o binario efetivo,
a poténcia efetiva e para a pressdo média efetiva.

TABELA 4.4 — Relac@es dos pardmetros do motor (Domingues, 2011)

Propriedade Unidade Equacéo
Binério efetivo [N.m] Bef =F.b
Poténcia efetiva [kW] Pef = Beg.2m.N
Break Mean P,r.2
bar BMEP = -9~ _
Effective Pressure [oar] V. Pef

b — Brago (distancia entre o eixo do rolo a célula de carga)
Pes — Pressio média efetiva

As condicGes de escape apresentadas pertencem a um veiculo convencional
equipado com um motor de combustdo interna de igni¢do por faisca (\Volkswagen Sharan
VR6). Com base nestas medic¢des e em correlagdes formuladas no seu trabalho, Marques
(2010) obteve as seguintes propriedades: calor especifico, densidade, viscosidade
dindmica, condutibilidade térmica e nimero de Prandtl. Estas propriedades dos gases de

escape sdo obtidas em funcao da temperatura e apresentadas na Tabela 4.5.
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TABELA 4.5 - Correlacdes das propriedades dos gases de escape (Marques, 2010)

Propriedade Unidade Equacéo
Calor especifico [I/kg.K] Cpge = 956.0 + 0.3386.Ty, — 2.476 X 1075 TEe
Densidade [kg/m?] Pge = 1.665 4 2.404 x 1073. Ty, — 1.121 X 1075. T2
Viscosidade
. [N.s/m?] hge = 1076 x (3.807 + 4.731 x 1072. Ty, — 9.945 x 107°.T2,)
dindmica
Coeficiente de
o [W/m.K] kge = 1073 x (4.643 + 6.493 X 1072.T,,)
conducéo térmica
Numero de
Prandtl - Pr=0.774 4+ 1.387 x 10‘4.Tge + 1.863 X 10_7.ng€ + 7.695 x 10‘11.T;’e
ran

4.4. Dados de Entrada do Modelo

Todas as equacdes e parametros definidos ao longo da descricdo dos modelos
termodinamicos foram introduzidos num programa de célculo criado para o efeito em
linguagem Matlab. As simulacfes foram realizadas com recurso a tabelas das propriedades
termodindmicas dos fluidos de trabalho retiradas do National Institute of Standards and
Technology (NIST, 2014).

Para simular o funcionamento do sistema ORC é necessario assumir diversas
condicdes, de modo a obter a coeréncia dos resultados. Todas as condi¢cdes assumidas
foram selecionadas com base na revisdo bibliografica efetuada. Neste trabalho, é
considerado que o ambiente de referéncia do sistema ORC apresenta uma temperatura
ambiente de 30°C a pressédo de 1bar.

4.4.1.Consideragcoes em regime permanente

De modo a garantir o bom funcionamento do sistema ORC é considerado que a
temperatura de condensagdo do fluido de trabalho ndo seja inferior a 50°C, garantindo,
desta forma, um bom funcionamento do sistema ORC durante o periodo de verdo. Além
disso, € assumido que a pressdo minima de condensacdo ndo seja inferior a pressao
atmosférica, de forma a evitar infiltracbes de ar no sistema. Segundo os autores Vaja e
Gambarotta (2010), a diferenca minima de temperatura de pinch-point, que € necessario

garantir, € de 30°C.
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Para avaliar o desempenho do sistema ORC foram considerados os valores
apresentados na Tabela 4.6. No caso de se utilizar a &gua como fluido de trabalho a
temperatura de saida dos gases de escape é de 150°C, uma vez que a pressao de
condensacdo definida para simulacdo é de 1bar, apresentando uma temperatura de
condensacdo de 100°C, ver Tabela 6.2. No anexo l,i) sdo apresentados para todos os
fluidos os valores da definicdo da pressdo de condensacdo e da gama da pressdo de

evaporacdo definida para as rotinas simuladas.

TABELA 4.6 — Valores considerados para simulagdo em regime permanente

Variavel Valor
Temperatura de saida dos gases de escape 100°C
Temperatura de saida dos gases de escape (agua) 150°C
Temperatura de condensagdo minima >50°C
Presséo de condensacdo minima 1 bar
Rendimento isentropico da turbina 0.7
Rendimento isentropico da bomba 0.8
Temperatura ambiente 30°C
Presséo ambiente 1 bar
Temperatura minima de pinch-point 30°C
Eficiéncia do recuperador 0.7
Variagdo de temperatura no ponto 4a 3°C

4.4.2.Consideracoes em regime permanente especificando

evaporador

Além das consideracgdes referidas no capitulo anterior, sdo também consideradas as
apresentadas na Tabela 4.7, bem como as dimensdes de tubos apresentadas na Tabela 4.2.

TABELA 4.7 - Valores considerados para simulacdo em regime permanente especificando um evaporador

Variavel Valor
Espagamento entre tubos 0.002 m
Comprimento dos tubos 0.75m
NUmero de defletores 5
Espacamento entre defletores 0.1lm
NUmero de tubos méaximo 100
NUmero de tubos minimo 5
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Capitulo 5

Programa Computacional

Neste capitulo é apresentado o programa computacional que foi criado para simular

e comparar diferentes sistemas ORC. Este programa foi escrito recorrendo ao Matlab 7.3.

Para a utilizacdo do programa é necessario, principalmente, conhecimento na area
de termodindmica. O utilizador tem como funcdo determinar o processo de simulacdo e

também as entradas de dados necessarios para a sua ocorréncia.

Assim, este capitulo apresenta: uma descri¢do geral do programa; a definicdo dos

seus requisitos e das suas especificacdes, a sua estrutura e a sua descri¢do funcional.
5.1.Descri¢cao geral do programa

Este programa permite simular sistemas baseados no ciclo de Rankine. Tem como
objetivo principal avaliar o potencial energético dos gases de escape de um automdvel para
producdo de energia elétrica. Assim, é possivel obter resultados e previsfes de rendimentos

para a implementacdo de um sistema ORC num automovel.

Este programa é composto por varios modulos funcionais que permitem simular,
otimizar e comparar sistemas ORC. Além disso, existe um mddulo de administracdo do
programa que permite: adicionar, eliminar e alterar os fluidos de trabalho e também as
condicOes de operagdo do motor, e adicionar e eliminar administradores. A administragéo

apenas € acessivel a administradores caso obtenham a confirmacao das senhas secretas.

5.2. Requisitos do Programa

Os sistemas computacionais sdo construidos e desenvolvidos para modelarem uma
parte do mundo real. Desta forma, é necessario compreender a necessidade e a importancia

do sistema a ser construido (dominio de aplicacéo).

Numa primeira fase € necessario definir os requisitos que tornam o sistema
computacional Util. Estes requisitos sdo objetivos ou restricGes estabelecidas, de modo a

definir as caracteristicas e comportamentos do programa computacional.
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Normalmente, os requisitos de software sdo divididos em requisitos funcionais e
requisitos ndo-funcionais. Os requisitos funcionais podem ser definidos como as diversas
funcbes que o software oferece ao utilizador, definindo, assim, as suas funcionalidades
desejadas. Ja os requisitos ndo-funcionais sdo definidos pela qualidade global de um

software.

Assim, existe a necessidade de estabelecer requisitos de forma precisa, visto que 0s
requisitos funcionais e ndo-funcionais exercem influéncia uns sobre os outros, o que

implica alguns requisitos ndo serem satisfeitos.

Além da subdivisdo apresentada, € importante proceder a uma classificacdo de
importancia dos requisitos definidos, determinando, assim, os mais indispensaveis em
detrimento dos mais triviais. Neste contexto, é apresentada uma tabela, no Anexo 11,a) que
evidencia os requisitos funcionais e ndo-funcionais, bem como a sua importancia relativa
(através da utilizacdo de uma escala compreendida entre 1 e 10, respectivamente do menos

importante para 0 mais importante).

5.3.Especificagcoes do Programa

Como dito anteriormente, este programa foi criado através do Matlab 7.3, pelo que
a utilizacdo de versdes anteriores podera causar erros inesperados. Para o correto
funcionamento do programa este tem de estar instalado no disco local C em “Programas”
(C:\Program Files\TurbinaORC).

As propriedades termofisicas dos fluidos de trabalho foram retiradas da base de
dados online do National Institute of Standards and Technology (NIST, 2014). De modo a
permitir a procura automatica durante a simulacdo, as propriedades dos fluidos foram
organizadas em trés tabelas, sendo que duas tabelas apresentam as propriedades de
saturacdo, para a fase liquida e fase de vapor, e uma tabela apresenta as propriedades por
incrementos de pressdo e para uma gama de temperaturas. Esta Gltima permite obter as
propriedades termofisicas dos fluidos na zona de liquido comprimido e na zona de vapor

sobreaquecido.

As tabelas das propriedades termofisicas dos fluidos de trabalho analisados estdo

guardadas no ficheiro excel Fluidos_de_trabalho.xIx, sendo este ficheiro a base de dados
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para os fluidos. O modo de organizacdo das propriedades termofisicas nas tabelas esta
apresentado no Anexo I1,b).

5.4. Estrutura do programa

O programa computacional inicia-se com a execucdo do arquivo principal,
denominado turbina_orc. Apds a sua execucdo, sdo apresentadas as ligagcBes aos varios
arquivos de simulacéo, otimizagédo e comparagéo de sistemas ORC. Estes arquivos, por sua
vez, recorrem a outros arquivos e ficheiros para serem corretamente executados. Desta
forma, o programa criado apresenta uma complexa rede de liga¢bes entre arquivos e

ficheiros.

Para facilitar a sua construgdo, foi necessario estruturar o programa por modulos, de
modo a cada um ter uma funcéo especifica, ver capitulo seguinte. Os moédulos do programa
computacional sdo apresentados hierarquicamente na Figura 5.1, existindo oito mddulos

principais e varios médulos inferiores.

7~ Médulo A - Turbina ORC I
( Médulo B - Simulagdo ciclo A
[Bl Ciclo Rankine

N . = . ™ - . . ~ . .
| ( Mddulo C - Comparacéo ciclo [ Médulo E - Simulagdo ciclo associando evaporador

e
L E1 Ciclo Rankine perdas

e
LEZ Perdas evaporador ]

J

[BZ Ciclo Rankine Sobreaquecido

LB3 Ciclo Rankine ¢/ Economizador [E3 Ciclo Rankine perdas em fungéo do Nr. de tubos |

= - E4 Perdas evaporador em fungado do Nr. de tubos
fungao do Nr. de tubos | | mgdulo D - Optimizacio ciclo k 2 s /J

)

)

)
(34 Ciclo Rankine Sobreaquecido emw \

J

| B5 Resultados Excel |:E5 Comparagao Ciclos com Evaporador:\
\\ B6 Resultados Graficos
f B7 Comparagéo Ciclos
4 Médulo F - Outras fungdes Médulo G — Administragdo A
F1 Fungéo CP Gases escape W | G1 Controlo administrador |
|CF2 Funcdo Dens Gases escape] (62 Novofuido |
|: F3 Funcao Visc Gases escapej ( G3 Alterar fluido /\
[ Fa Fungdo K Gases escape W LGA Eliminar ﬂu'\doJ
( F5 Fungéo Pr Gases escape :\ [55 Nova condicdo GE]

( G6  Alterar condigdo GE]

[G7 Eliminar condigdo GE]

k‘.\' /

FIGURA 5.1 - Médulos do programa
5.5.Interface grdfica

O programa foi desenvolvido utilizando como ferramenta a interface grafica do

utilizador (GUI) presente no Matlab. Pretende-se, assim, que 0 programa computacional
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seja de facil utilizacdo por parte dos utilizadores. Na Figura 5.2 é apresentado o visual da
abertura do programa.

rbina.

File >

MENU URBIVA Clil35 =

Resultados Excel
‘ Resultados Graficos.

Comparagao de Ciclo |
| optimizagao de Ciclo |

(‘simutagao com Pordas |

FIGURA 5.2 — Pagina de abertura do programa

Como é possivel ver na figura, as ligacGes para 0s diversos arquivos Sao
apresentadas em forma de botdo. E nesta pagina que € feito o acesso do administrador a
base de dados (login). Porém, é necessario, primeiramente, confirmar o acesso através de

um nome de administrador e uma palavra-chave, ver Figura 5.3.

T oo o o = o
Prencha os seguintes campos:
Administrador :
PassWord :

FIGURA 5.3 — Confirmacéo do administrador no programa
5.6.Descricao funcional

Como dito anteriormente, cada mddulo tem uma funcdo especifica. Assim, é
apresentada no Anexo Il a fungdo de cada modulo do programa computacional.

O funcionamento/execucdo dos modulos é assegurado por uma estrutura de
ligagBes. Esta estrutura liga os vérios ficheiros do programa e permite a transferéncia de
dados entre as suas ligacdes. Assim, as ligacOes representam o fluxo de dados existente
entre os ficheiros do programa e os ficheiros da base de dados. No Anexo Il,q) é

apresentado a relagdo do fluxo de dados e a estrutura do programa.

76



Para compreender o funcionamento dos principais médulos e 0 modo como foram
concebidos, é tambem apresentado no Anexo Il os fluxogramas do funcionamento de cada

modulo.
5.6.1.Simulagao de ciclo em regime permanente

Neste modulo pretende-se simular um ciclo termodinamico em regime permanente,
ver fluxograma apresentado no Anexo,e). Na Figura 5.4 é apresentada a interface gréafica
da simulag&o de ciclos em regime permanente. Como é possivel observar, o utilizador pode
sair do modulo ou simular um sistema ORC. Para simular um sistema é necessario que o
utilizador forneca os parametros de entrada necessarios. Caso o utilizador ndo forneca os

dados completos a simulagdo ndo é executada.

Simulagio de Ciclo o] e
— 1. Definicdn do Cicla Termodinémica — Opcdies Avancad:
Selecione o tipo de ciclo termodinémico & Rendimerto Turbing 07 Temperatura Sobresguecimento 18 |*¢

implementar no sistema:
Ciclo de Rankine
@ Cicho de Rankine Sobreaquecido
Ciclo de Rankine com Economizador
Ciclo de Ranking Reaquecido

Ciclo de Rankine Regenerativo

Rendimerta Bomba 0.8
Temperstura Exterior | 30 | °C

Presséo de condensagio 2

bar

V] Ver Grafico do fiuido

Defirigéo do calculo com aumerto do

Presséo Evaparagio bar

nto Mdx.

Simular

3 Wi

— 2. Definicdo do Fluido de Trabalho.

Selecione o fiuida de trabalho a operar na si

istema;

Outras propriedades

Massa malar

Temperatura de ehuligio | 32 | °C
Temperatura de fuséo | 1025 | °C

ODF | 012
GAR | T

Diagrama Temperatura-Entropia do FluidoR141b

— 3. Definican dos gases de escap:

Freencha 3 Caixas com 08 tados dos
gases de sscape:

V] Selecionar da Base de Dados

05 1

15
Entropia J/g.k

Rid1b Condigao 2 -
Ponto Critico Propriedades Quimicas Massaespecifica | 0.0315 | Kais
Temperatura | 2044 |°C  Estabilidace Estduel I Temperaturaln 88545 |°C
Presséo 5212 har  Inflamabiliade 5o nfsmivel % Temperstura Out 100 |eC
Densidacle | 480 |kgim3  Solubiidae z

5 —4. Definicdo da ratina a simular

=

Defina &5 varidvels due actuam & nivel do evaporatior Rars completar a simulagéo:

Presséo Méima 41 | ar

Presséo Minima 3| bar

Temperatura Minima | 35 | oc
de Pinch-Pairt

Incremento de: 0
Bressa0 nor ciclo

Simular

Cancelar

FIGURA 5.4 — Interface gréfica da simulacdo de ciclos em regime permanente

Apos confirmacdo de todos 0s parametros necessarios € realizada a execucdo do

ficheiro do ciclo termodindmico definido. Caso ndo exista ordem de cancelamento, séo
guardados os resultados num ficheiro excel. Posteriormente, é permitido ao utilizador ter
acesso, através do programa, aos resultados simulados em tabela ou sob forma de gréfico,
ver Figura 5.5 e Figura 5.6, respetivamente. Por fim, é ainda possivel limpar todos os

dados definidos, caso deseje simular de novo.

Os fluxogramas dos ciclos termodinamicos (Modulos B1,B2,B3) sdo apresentados,
respetivaente, no Anexo II,f), g) e h). No mesmo Anexo € apresentado também o

fluxograma do subprocesso de calculo da temperatura de pinch-point.

77



— 1. Definir a Localizacio do Ficheiro Excel Opiii
Localizagéo do Ficheiro Excet Dados da cicle o
_—— T o~ Gases Portod [
CiProgram Files\TurbinaORC\resultados\Ciclo Rankine\Cor| ||| Ciclo:  Ciclo de Rankine 3
o Fonto 1 Porto 4
Ficheirc: Browse Excel Fluido: R121p 1 4 Porta 2
CR_2_Ri41bxis CamegarExcal 1 . Ponta 2x
— Resultados Obtido:
MassaGE  Temp. GEin Temp. GEout  CpGE Pressao Temperatura Entalpia Entropia Pressan| Temperatura | Entalpia | Entropia Pressao 1
ka/s °C °C W/ kg ke bar °C kg | JgK bar °C kg | Jgk bar

1 0.0315 686.45 10073 1.1856 0 200 5280 26130 12045 0 300 6703 27843 12556 0 300
[z ] 0.031 666.45 10024 1.165 0 20 5280 26130 12045 0 400 5296 26144 12044 0 400
3] 0.0315 666.45 10078 1.1656 0 200 5280 26130 12045 o se0 5288 26150 12044 0 500
(4| 0.0315 666.45 10076 1.1656 0 200 5280 26130 12045 0 600 S3.01 26158 12043 0 600
[s | 0.031 666.45 10033 1.1656 0 200 5280 26130 12045 0 700 53.03 26163 12042 0 7.00

6 0.031 666.45 10021 1.165 0 20 5290 26130 12045 0 800 5306 26171 12042 0 a0 (%
[7 | 0.0315 666.45 101.04  1.185 0 200 5280 26130 12045 0 900 s3.08 26176 12041 0 .00
[8 ] 0.0315 686.45 10045 1.1656 0 200 5280 26130 12045 0 1000 3.1 26184 12040 0 1000
[o| 0.031 666.45 10038 1.1656 0 200 5280 26130 12045 0 1100 5313 26180 12040 0 100

10 0.031 666.45 10081 1.165 0 20 5290 26130 12045 0 1200 5316 26197 12039 0 1200
[n | 0.0315 686.45 10039 1.1856 0 200 5280 26130 12045 0 1300 5318 26203 12039 0 13.00
[12 | 0.031 666.45 10031 1.165 0 200 5280 26130 12045 0 1400 5323 26213 12038 0 1400

13 0.031 666.45 10038 1.165 0 200 5280 26130 12045 0 1500 5327 26221 1209 0 1500
[1a | 0.0315 686.45 10045 1165 0 200 5280 26130 12045 0 1600 5327 26226 12038 0 16.00
[15 | 0.0315 686.45 10065 1.1856 0 200 5280 26130 12045 0 1700 5331 26234 12038 0 17.00
[16 | 0.031 666.45 10077 11656 0 200 5280 26130 12045 0 1800 5333 26239 12097 0 1800

17 0.031 666.45 10087 1.165 0 200 5290 26130 12045 0 19.00 5336 26247 12097 0 19.00
[18 | 0.0315 666.45 10080 1.1856 0 200 5280 26130 12045 o 2000 5337 28252 12038 0 2000
[19 | 0.0315 686.45 10057 1.1856 0 200 5280 26130 12045 0 2100 5342 26260 12036 0 2100

« m ’
Cancelar Limpar Dados Ver Graficos

FIGURA 5.5 — Interface gréfica da apresentacdo dos resultados simulados em tabela

Limpar Dados
Ver Excel
Cancelar

— L. Definir a Localizac3o do Ficheiro Excel. Opcd
Localizagéio do Ficheiro Excel Datlos do ciclos
C:\Program Files\TurbinaORCiresultados\Cicko Rankine\Cor || Ciclo: [cicio de Rankine
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FIGURA 5.6 — Interface gréafica da apresentacdo dos resultados simulados em grafico

5.6.2.0timizag¢do de ciclo

Neste modulo pretende-se otimizar os resultados simulados, de modo a gerar uma
definicdo idealizada do sistema ORC, ver fluxograma apresentado no Anexo IlI,m). Para

iss0, € necessario que o utilizador localize o ficheiro excel com os resultados simulados e

execute 0 seu carregamento no programa.

Apds carregamento dos resultados estes sdo apresentados sob o formato excel e sob

a forma de grafico, possibilitando ao utilizador uma leitura facil dos dados. Visto que as
simulacdes sdo realizadas numa rotina em que se altera a pressdo de evaporacdo, neste
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maodulo a otimizacao passa pela definigdo da pressdo de evaporacao, que representa o ciclo
ideal (otimizado), ver Figura 5.7. Caso ndo exista ordem de cancelamento, os resultados

sdo guardados num ficheiro excel.

‘Optimizagao do Cido Simul;
B Crtmizacio a0 Gas S

0 do Ficheiro Excel Opc
o el Dadosdociele— Legenda da cich
- o T o cases Portos [
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Massa GE Temp.GEin Temp.GEout CpGE Pressao  Temperatura  Entalpia  Entrof Selecions a OperagH ds oplinizagdo dessjods
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FIGURA 5.7 - Interface gréfica da otimizac&o de ciclos em regime permanente

5.6.3.Simula¢ao de ciclo associando evaporador

Neste modulo pretende-se simular um ciclo termodindmico em regime permanente,
associando um tipo de evaporador, ver Figura 5.8 e fluxograma apresentado no Anexo
I1,n). Para simular uma rotina é necessario que o utilizador forneca os parametros de

entrada necessarios, caso contrario a ordem ndo é executada.

Este modulo permite simular de trés modos, sendo que as opcdes apresentadas séo:
simular em funcdo da pressdo de evaporacdo, para um evaporador com determinado
namero de tubos; simular em funcdo do numero de tubos do evaporador, para uma
determinada pressdo de evaporacgéo; e simular em fungéo da variagdo do caudal de fluido,

para um determinado evaporador.

Apos confirmacdo de todos os pardmetros € realizada a execugdo do ficheiro do
ciclo termodindmico definido (ciclo de Rankine). Caso ndo exista ordem de cancelamento,
sdo guardados os resultados num ficheiro excel. Posteriormente, é permitido ao utilizador
ter acesso aos resultados simulados através da visualizacdo em tabela ou sob forma de
grafico. Por fim, é possivel ao utilizador limpar todos os dados definidos, caso deseje

simular de novo.
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5. Definicdo da ratina a simular
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FIGURA 5.8 - Interface gréfica da simulacdo de ciclos em regime permanente associando um evaporador
5.6.4.Comparac¢ao de ciclos

A Figura 5.9 apresenta a interface grafica do médulo de comparacédo de ciclos.

B Comparago de ciclos =] =

— L. Defirir a Camparacio — Resultadas Obtido:

Defina o mado da comparagac:
Comparacio de cicios termodinémicos para o mesmo fluido
® Comparagio de fluidos para o mesmo cicio termodinamico
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— 2, Definir Localizacio das Ficheiros 0.2
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C:\Program Files\TurbinaORChresultados\Ciclo Rank, I; 012
C:\Program FilesiTurbinaORClresultados|Ciclo Rank R . e i
C:\Program FilesiTurbinaORClresultados|Ciclo Rank 3 oo i :3:;”“
C:\Program FilesiTurbinaORClresultados|Ciclo Rank £ g Ri23
C:\Program Files\TurbinaORChresultados\Cicla Rank E 008 i g7 H . 21 3::
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Selecione a comparagéo: | Rendimento Termico / Pressao de evapo... > Presséo Evaporagéo [bar]

FIGURA 5.9 - Interface grafica da comparagédo de ciclos

Este mddulo permite comparar os resultados obtidos pelas simulagdes. O utilizador,
primeiramente, define qual o0 modo de comparacdo que deseja realizar. Dito de outro
modo, o utilizador define se deseja comparar os resultados em fungdo dos ciclos
termodindmicos (para 0 mesmo fluido) ou se deseja comparar os resultados em funcdo dos
fluidos (para o0 mesmo ciclo termodinamico), ver fluxograma apresentado no Anexo II,1).
De seguida, tem de definir a quantidade de ficheiros que deseja comparar e ordenar o
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carregamento dos dados no programa. Por fim, o utilizador define a comparacéo que deseja

analisar.
5.6.5.Administragao

Neste modulo pretende-se administrar e gerir a base de dados do programa
computacional. Assim é permitido ao utilizador criar, alterar e eliminar da base de dados 0s
fluidos de trabalho e também as condicGes de escape. No Anexo 1l,p), estd apresentado o

fluxograma deste maédulo.

5.7.Vdlidacao

Os resultados alcancados pelos modelos numeéricos revelam a obtencdo de valores
coerentes do ponto de vista termodinamico, para as configuracdes de ciclo, e do ponto de

vista dimensional, para o evaporador.

De forma a validar as simulagdes realizadas pelo programa computacional foram
realizadas simulagdes considerando valores apresentados pela revisdo bibliografica,
nomeadamente do autor Domingues (2011). Na Tabela 5.1 sdo apresentadas as
consideracBes adotadas por Domingues (2011) e também as consideracdes adotadas para a

simulagdo no programa computacional.

TABELA 5.1 — Considerag6es para validacdo do programa computacional

Valor Temp.
i4 i iderado Valor condensagéo
VarlaVeI F|U|d0 consi e_ra Considerado X Q -
por Domingues na simulacio na simulacdo
(2011) ¢ [°C]
Temperatura de saida dos gases de escape [°C] 200 200
Agua 1.013 1 100
Pressdo de condensacéo [bar] R123 2.124 25 55
R245fa 3.454 35 50
Rendimento isentrépico da turbina 0.7 0.7
Rendimento isentrépico da bomba 0.75 0.75
Temperatura minima de pinch-point [°C] 30 30

Tendo em consideragdo os valores definidos, apresentados na Tabela 5.1, e a
condicdo 1 de gases de escape foram simulados os fluidos agua, R123 e R245fa, para o

ciclo de Rankine. E importante referir que nesta simulacdo ndo se utilizou o
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sobreaquecimento da agua. Na Tabela 5.2 sdo apresentados os resultados obtidos pelo
programa, segundo as considerac¢des anteriores, do rendimento termodindmico a pressao de

evaporacédo de 20bar.

TABELA 5.2 — Comparagdo dos resultados do rendimento termodindmico para validagdo do programa
computacional

Temp. de Rendimento Rendimento
Fluido saturagéo a Termodinamico Termodinamico
pressdo de  obtido por Domingues obtido pela
20bar [°C] (2011) simulacgéo
Ciclo de Rankine Agua 212 14.29 14.83
Pressédo de evaporacéo de
20bar R123 147 12.03 11.50
Condicdo 1 de gases de escape
R245fa 122 9.53 9.58

(mhge=219/s € Ty = 556,6°C)

Através da tabela anterior é possivel observar que os valores obtidos sédo
semelhantes, apresentando um desvio maximo de 0,53% para o fluido R123. Este facto
pode ser explicado pela adogdo de valores ligeiramente diferentes para a pressdo de
condensacdo. A consideracdo destes valores baseia-se na obrigacdo da pressao de

condensacao ter que apresentar um valor divisivel por 0,5.

Além disso, o autor Domingues (2011) utiliza o programa Refprop 9.0 para definir
as propriedades termodinamicas dos diferentes estados do ciclo, enquanto o programa
computacional utiliza tabelas termodindmicas retiradas da base de dados online do
National Institute of Standards and Technology (NIST).
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Capitulo 6

Andlise e Discussao de Resultados

No presente capitulo sdo analisados e discutidos os resultados obtidos pelas
simulacOes realizadas através do programa computacional criado. As simulages realizadas
tém em vista avaliar o potencial de aproveitamento da energia térmica dos gases de escape
através do uso de sistemas ORC. Neste trabalho foram analisadas trés configuracdes de

sistemas ORC através do modelo numérico desenvolvido e apresentado no Capitulo 4.

Inicialmente, sdo apresentados e discutidos os resultados realizados em regime
permanente, de acordo com as condi¢fes de escape e as consideracdes apresentadas no
Capitulo 4.3 e 4.4, respetivamente. E também apresentado uma discussdo global sobre os
resultados obtidos pelos modelos numéricos desenvolvidos em conjunto com a revisao
bibliografica realizada sobre o tema. Para finalizar, sdo apresentados os resultados,
considerando o modelo relativo ao permutador de calor (evaporador) apresentado no
Capitulo 4.2.

6.1.Regime permanente

No presente capitulo sdo apresentados e analisados 0s resultados das trés
configuracBes propostas para o sistema ORC em func¢do da temperatura de vaporizacdo do

sistema, possibilitando deste modo a comparacao direta dos fluidos de trabalho.

Sempre que ndo for referenciada a condicdo de operacdo dos gases de escape,
durante este capitulo, significa que os resultados apresentados pertencem a condicéo 2 de

operagdo dos gases de escape (para 1 .= 31,59/s e Ty, .= 666,5°C), ver Tabela 6.1.

TABELA 6.1 — Condi¢es de entrada dos gases de escape

Condido  ppny (gl POl
Condigdo 1 2000 21.0 556.6
Condicéo 2 3000 315 666.5
Condigéo 3 3000 37.9 695.6
Condigéo 4 4000 43.0 728.7
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Também é importante referir que a pressdo de condensacdo do fluido de trabalho é
fixa, ver Tabela 6.2. Esta consideracdo tem em vista a garantir o bom funcionamento do
sistema ORC, mesmo durante o periodo de verdo. Para isso foi considerado que a
temperatura de condensacéo do fluido de trabalho nédo seja inferior a 50°C e que a presséo

de condensacéo ndo seja inferior a 1bar.

TABELA 6.2 — Pressdo e temperatura de condensacdo dos fluidos de trabalho para simulagéo

Pressao a Presséo de Temperatura de
Nomenclaruta  Temperatura de 50°C condensacéo condensacao

[bar] [bar] [°C]

Agua 0.12352 1 100
Benzeno 0.36158 15 93.3
R123 2.1246 25 55.4
R134a 23.073 135 51.0
R141b 1.8288 2 53.0
R236ea 4.5594 5 53.2
R245fa 3.4541 35 50.4
R600 4.9575 5 50.3
R601 1.5925 2 57.6

TABELA 6.3 — Temperatura de saturacdo e calor latente a pressdo de vaporizacdo de 25bar dos fluidos de

trabalho para simulacéo

Temperatura de saturacéo a
pressao de 25bar [°C]

Calor Latente a presséo de

Nomenclaruta vaporizacéo de 25bar [kJ/kg]

Agua 224 1837
Benzeno 237 229
R123 160 82
R134a 78 111
R141b 170 121
R236ea 123 75
R245fa 134 93
R600 127 193
R601 177 155

Assim, sofre analise e estudo: o rendimento térmico do ciclo, a temperatura do
fluido a entrada da turbina, a poténcia Util produzida pela turbina, o caudal massico do
fluido, o rendimento exergético do ciclo, a irreversibilidade total, a irreversibilidade nos
volumes de controlo e a razdo de expansdo. Também € analisada a influéncia da introducédo

do sobreaquecedor e do recuperador no sistema ORC com a identificacdo do aumento do
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rendimento em funcdo da temperatura de sobreaquecimento. Por fim, é analisada a

influéncia de um evaporador real, descrito no Capitulo 4.2, no ciclo de Rankine.
6.1.1.Rendimento termodinamico

Na Figura 6.1 é apresentado o rendimento térmico do ciclo de Rankine em funcéo
da temperatura de saturacdo. A pressdao maxima de evaporacdo foi definida até ao ponto
critico dos fluidos, exceto para a 4gua. Nao foi considerado um funcionamento supercritico
uma vez que os gases de escape apresentam temperaturas baixas/médias e o sistema
trabalha a pressdes elevadas, o que dificulta a operacionalidade do ciclo e a garantia de

seguranca, uma vez que se trata de uma aplicacdo mavel.

E importante salientar que a 4gua e o fluido R134a, & saida da turbina apresentam-
se com titulo de vapor inferior a um. Isto deve-se ao facto dos fluidos apresentarem, no
diagrama temperatura-entropia, a linha de vapor saturado com inclinagdo negativa (fluidos
hdamidos), ver Figura 3.9.

1] P . R R -

T -

Benzeno [
R123
R134a
— — R141b
RZ3Gea [y
— — R245fa
— — R600

— — R&01
I
100 150 200 250

Temperatura de Saturagao [°C]

Rendimento Termodiniamico
i

FIGURA 6.1 — Rendimento termodinamico do ciclo de Rankine em funcdo da temperatura de saturacdo
(paramg,=31,5g/se T4 .= 666, 5°C)

Como é possivel visualizar, a pressdao maxima definida para simulag&o, o fluido que
apresenta maior rendimento térmico para o ciclo de Rankine é a agua. De seguida
apresentam-se, respectivamente, o benzeno, o R141b, R601, R123, R245fa, R600, R236ea

e 0 R134a, em que este ultimo apresenta 0 menor rendimento termodindmico. Também é
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possivel observar que os fluidos organicos obtém melhor rendimento termodindmico a

temperaturas de saturagdo mais baixas.

Os valores obtidos do rendimento termodindmico, pela utilizacdo do R134a, sédo
bastante inferiores aos dos outros fluidos. Isto é devido a pressdo de condensacdo do

R134a ser muito elevada (13,5bar), para uma temperatura de condensacédo de 51°C.

Na Figura 6.2 e Figura 6.3 sdo apresentados, respetivamente, os graficos dos
resultados obtidos pelas simulagdes para as configuracdes com sobreaquecedor (em funcao
do grau de sobreaquecimento para uma pressdao de vaporizacdo de 25bar) e com
recuperador (em funcdo da temperatura de saturagdo), operando sob a condicdo 2 de

operacéo de escape.

A Figura 6.2 revela que para todos os fluidos, a medida que se aumenta o grau de
sobreaguecimento, o rendimento termodinamico do ciclo de Rankine com sobreaquecedor
aumenta. Também é possivel visualizar que os fluidos orgénicos apresentam maior

melhoria de rendimento termodindmico do que a agua.

Benzeno

Aumento do Rendimento Termodinimico

L R s B e Rosen |

0 i i i i i i i I I
0 10 20 30 40 50 60 70 a0 50 100
Grau de Sobreaquecimento [°C]

FIGURA 6.2 — Rendimento do ciclo de Rankine com sobreaquecedor em fun¢do do grau de

sobreaquecimento a pressao de vaporizacdo de 25bar (para iy, = 31,59/s e T g .= 666, 5°C)

Atraves da Figura 6.3 visualiza-se que a utilizagdo de um recuperador permite obter
uma melhoria do rendimento termodinamico, em relagao ao ciclo de Rankine. A dgua e o
R134a foram excluidos da analise, visto que, sendo estes fluidos humidos, apresentam

titulo de vapor a saida da turbina, ndo sendo por isso apreciavél a recuperacdo de calor.
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FIGURA 6.3 — Rendimento do ciclo de Rankine com recuperador em fungdo temperatura de saturacdo (para
ng=31,50/s e T g .= 666, 5°C)

Na Tabela 6.4 é apresentado um resumo dos resultados obtidos do rendimento

termodinamico do ciclo (em percentagem) para o ciclo de Rankine, para o ciclo de

Rankine sobreaquecido e para o ciclo de Rankine com recuperador a de pressdo de

vaporizagdo de 25bar. Também no Anexo lll,b) sdo apresentados os resultados do

rendimento termodindmico do ciclo obtido para as trés configuragdes (Rankine, Rankine

com sobreaqueceedor e Rankine com recuperador) a pressdo de vaporizacao de 25bar.

TABELA 6.4 — Resultados do rendimento termodindmico das trés configuracfes, em percentagem, para a

pressdo de vaporizacdo de 25bar

Ciclo termodinamico a pressao de vaporizacao de 25bar

Rankine R?.:':::‘:ui?ri:iagligggo Rankine ¢/ Recuperador
Condicéao de
Escape | 4 2 3 4 1 2 3 4 1 2 3 4
Fluido
Agua 15.1 15.1 15.0 15.0 15.7 15.7 156 | 156 - - - -
Benzeno 13.7 13.7 13.7 13.7 154 | 154 | 154 | 154 | 155 | 155 | 155 | 154
R123 11.7 11.6 11.6 11.6 14.2 14.2 14.2 14.2 12.7 12.6 12.6 12.6
R134a 4.2 4.2 4.2 4.2 8.1 8.1 8.1 8.1 - - - -
R141b 13.1 13.1 131 131 15.2 15.2 15.2 15.1 141 141 141 | 141
R236ea 8.4 8.4 8.4 8.4 11.7 116 | 116 | 116 9.0 9.0 9.0 9.0
R245fa 9.8 9.8 9.8 9.8 12.7 12.6 12.6 12.6 10.5 10.5 10.5 10.4
R600 9.4 9.4 9.3 9.3 124 | 123 | 123 | 123 | 100 | 10.0 9.9 9.9
R601 11.9 11.9 11.9 11.8 145 | 145 | 145 | 145 | 138 | 137 13.7 13.6
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A Tabela 6.4 revela que o rendimento termodinamico dos ciclos quase néo varia
entre as condicOes de gases de escape (1 a 4), apresentando-se aproximadamente constante.
Também se demonstra que a utilizacdo de um sobreaquecedor pode aumentar o rendimento
dos fluidos organicos entre 12,5% a 38,8% relativamente ao ciclo de Rankine (excluindo o
R134a). No caso de se utilizar a agua como fluido obtém-se um aumento de rendimento
relativo de cerca de 4%.

Por outro lado, ao utilizar-se um recuperador pode-se obter aumentos relativos de
rendimento termodindmico para os fluidos organicos entre 6,4% a 15,8%. Os fluidos
himidos ndo foram considerados na simulacdo com recuperador de calor visto que 0s

fluidos & saida da turbina apresentam-se com titulo de vapor.

Através da andlise destes resultados é possivel observar que a utilizacdo de um
sobreaquecedor ou de um recuperador permite aumentar o rendimento termodinamico do
ciclo. No entanto a adi¢cdo dos componentes leva ao aumento das perdas de carga no
sistema, aumento da complexidade e aumento do custo do sistema. Desta forma, é
desvantajoso a utilizacdo de um sobreaquecedor ou de um recuperador uma vez que 0

aumento do rendimento termodinamico é reduzido.
6.1.2.Temperatura a entrada e saida da turbina

A Figura 6.4 apresenta a temperatura do fluido a entrada da turbina para o ciclo de
Rankine em funcdo da pressdo de vaporizacdo. Os valores da temperatura a entrada da

turbina, neste caso, representam os valores da temperatura de saturacéo.

O estudo da temperatura a entrada da turbina é importante visto que estas tém como
especificacdo a temperatura maxima de servigo. Isto deve-se ao facto dos materiais de
fabrico das maquinas expansoras determinarem a temperatura maxima a que estas podem
trabalhar sem prejudicar o seu bom funcionamento. Temperaturas elevadas a entrada da
turbina implicam que o fabrico das turbinas seja feito com materiais capazes de suportar as

temperaturas exigidas.

A Figura 6.4 revela que o benzeno atinge a temperatura a entrada da turbina
méaxima aos 287°C, seguido pela agua que apresenta, a partir 10bar, temperaturas
proximas, mas inferiores. Ja os restantes fluidos apresentam temperaturas abaixo dos
200°C.
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FIGURA 6.4 — Temperatura & entrada da turbina do ciclo de Rankine em funcéo da pressao de vaporizacéo
(paramg.=31,5g/se T g .= 666,5°C)

A Figura 6.5 apresenta a temperatura do fluido a saida da turbina em funcdo da
temperatura de saturacdo. A pressdo de condensacdo definida para analise do ciclo é

apresentada na Tabela 6.2.
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FIGURA 6.5 - Temperatura a saida da turbina do ciclo de Rankine em fungéo da temperatura de saturagéo

Através da figura é possivel observar que a temperatura a saida da turbina é sempre
superior a 50°C. Isto demonstra que existe potencial térmico que pode ser recuperado

através do uso de um recuperador a saida da turbina, que desta forma aumentard o

150 200
Temperatura de Saturagac [°C]

(paramng.=31,5g/s e T g = 666,5°C)

rendimento térmico do sistema ORC.
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No caso de se usar a &gua e 0 R134a como fluido de trabalho, obtém-se sempre o
mesmo valor para a temperatura de saida da turbina. A causa, para tal acontecer, prende-se
no facto que estes fluidos a saida da turbina se encontrarem com titulo de vapor, ou seja,
apresentam-se no estado de liquido e vapor saturado, sendo que a temperatura a saida da

turbina é igual a temperatura de condensac&o.
6.1.3.Influéncia do sobreaquecimento

A Figura 6.2, apresentada anteriormente, revela para todos os fluidos que, & medida
que se aumenta o grau de sobreaquecimento, o rendimento termodindmico do ciclo de

Rankine com sobreaquecedor aumenta.

Os fluidos organicos apresentam maior melhoria de rendimento termodinamico
comparando com a agua, ver Figura 6.6. Contudo, segundo a revisdo bibliografica
efetuada, ndo se deve sobreaquecer os fluidos organicos, visto que leva a sua
decomposi¢cdo quimica. No caso da agua, o aumento do rendimento termodindmico €

aproximadamente linear.

0.15 L4 Agua S RNy SpUIr FO [ -
| h \ h \ h \
Benzeno

Aumento do Rendimento Termodinimico

0 10 20 30 40 50 &0 70 20 80 100
Grau de Sobreaquecimento [°C]

FIGURA 6.6 - Melhoria do rendimento termodinamico em fungéo do grau de sobreaquecimento a pressdo de

vaporizagéo de 25bar (para rirg,= 31,5g/s € T 4, .= 666,5°C)

Como dito anteriormente, para permitir uma expansao seca, no caso de se utilizar
agua como fluido de trabalho, € necessario realizar o seu sobreaquecimento. Atraveés da
Figura 6.7 é possivel observar o comportamento da temperatura a saida da turbina, em

funcdo do grau de sobreaquecimento da &gua, para varias pressdes de vaporizacao.
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FIGURA 6.7 - Temperatura a saida da turbina em funcdo do grau de sobreaquecimento para vérias pressées

de vaporizagdo utilizando como fluido a 4gua

Através da Figura 6.7 verifica-se que a temperatura de saida da turbina mantém-se
constante até um determinado grau de sobreaquecimento, sendo esta igual a temperatura de
condensacao (T,,,q = 100°C), o que revela que o fluido se encontra com titulo de vapor.
Na Tabela 6.5 sdo apresentados os valores de sobreaquecimento minimo para a agua, de

forma a que a expans&o ocorra na zona de vapor sobreaquecido.

TABELA 6.5 - Sobreaquecimento minimo para a 4gua para varias pressdes de vaporizacéo

Pressao de Temperatura de Grau de Temperatura a Temperatura a
vaporizacéo vaporizagdo sobreaquecimento saida da turbina entrada da turbina
[bar] [°C] [°C] [°C] [°C]
20 212.4 216 100 428.4
25 223.9 238 100 461.9
30 233.9 258 100 491.9
45 257.4 308 100 565.4

Atraves da Tabela 6.5, verifica-se que & pressdo de vaporizacdo de 25bar, 0 grau
minimo de sobreaquecimento necessario para que a expansao da dgua seja seca € de 238°C,
apresentando uma temperatura de entrada na turbina de 462°C. Além disso, verifica-se que,
com o aumento da pressdo de evaporacdo, o grau de sobreaquecimento necessario
aumenta, levando a valores de temperatura a entrada da turbina muito elevados. Também a
agua, a pressao de vaporizacao de 45bar, apresenta um valor de temperatura a entrada da

turbina de 565,4°C. Assim, a definicdo da pressdo de vaporizacdo de 45bar no sistema é
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impraticavel, uma vez que, para baixos regimes de motor (4= 21,09/s e Ty, .= 556,6°C),

ndo é possivel atingir a temperatura de sobreaquecimento necesséria.
6.1.4.Influéncia do recuperador

Na Figura 6.8 é apresentado a razdo entre o calor recuperado e o calor absorvido
pelo evaporador (proveniente dos gases de escape) para o ciclo de Rankine com
recuperador em funcdo da temperatura de saturacdo. Para esta analise apenas foram
considerados os fluidos secos, uma vez que os fluidos humidos apresentam titulo de vapor

a saida da turbina, ndo sendo por isso apreciavel a recuperacéo de calor.
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FIGURA 6.8 - Raz&o entre o calor recuperado, pelo evaporador, e o calor absorvido, pelo recuperador, do

ciclo de Rankine em funcdo da temperatura de saturacao (para ritg.= 31,5g/s e T g .= 666,5°C)

Como € possivel observar, a utilizacdo de um recuperador permite aproveitar, no
maximo, cerca de 15,6% de energia térmica, com a utilizacdo do fluido R601, e de 14,1%,
com a utiliza¢do do fluido benzeno. A energia maxima disponivel para recuperagéo a saida

da turbina dos restantes fluidos apresenta-se na gama de 6% a 8,5%.

Desta forma, e tendo em conta os valores obtidos para o rendimento do
termodinamico do ciclo de Rankine com recuperador, a introducdo de um recuperador €
desvantajosa visto que, além do aumento do rendimento e a energia recuperada serem
reduzidos, introduz no sistema perdas de carga adicionais, bem como a sua utilizagdo é

limitada pelo espaco disponivel no veiculo.
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Para todos os fluidos, ver Figura 6.8, existe um valor maximo de recuperagdo de
calor. A medida que se aumenta a temperatura de saturagdo, a entalpia a entrada da turbina
aumenta. No entanto, a uma dada temperatura de vaporizacdo, a entalpia comeca a
diminuir gradualmente devido a curva de vapor saturado do fluido, perto do ponto critico,
apresentar um declive negativo. Desta forma, a energia disponivel para recuperacao a saida
da turbina aumenta até um valor méximo e, posteriormente, apresenta uma ligeira

diminuicdo devido a diminuicdo do valor da entalpia.
6.1.5.Poténcia produzida pela turbina

A Figura 6.9 apresenta a poténcia produzida pela turbina em funcdo da temperatura
de saturacdo. No Anexo Ill,c) apresentam-se as figuras relativas as condi¢des de operacdo
1,2, 3,e4

Benzeno ]
R123
R134a
— — R141b
RZ36ea
— — R245fa ||
— — R&00

— — RsMM
I
150 200 250

Temperatura de Saturagao [°C]

Poténcia produzida [kW]
I

--------------------------------------------------------

FIGURA 6.9- Poténcia produzida pela turbina do ciclo de Rankine em funcdo da temperatura de saturacéo
(para ming,=31,5¢g/s e T 4 .= 666,5°C)

Como € possivel observar, as curvas da poténcia produzida pela turbina apresentam
uma tendéncia semelhante a curva do rendimento térmico do sistema. Além disso, verifica-
se que a agua e o benzeno apresentam valores de poténcia produzida muito proximos. A
pressdo de vaporizacdo de 25bar obtém-se valores de poténcia produzida na gama de
1,8kW a 2,9kW (excluindo o R134a).

Através dos graficos apresentados no Anexo Il verifica-se um aumento da poténcia

produzida pela turbina, com o aumento do regime de operagdo do motor de combustdo
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interna. Isto deve-se ao aumento da temperatura e do caudal méassico dos gases de escape
entre as condi¢cdes. A poténcia produzida, a pressdo de vaporizagdo de 25bar, apresenta

valores para a condicdo de operacdo 4 de gases de escape compreendidos entre 2,8kW a
4,5kW (excluindo o0 R134a).

6.1.6.Racio de expansdo

O racio de expansdo € obtido através da razdo entre o volume especifico do fluido a
saida e a entrada da turbina. Este pardmetro permite determinar a sele¢do do tipo de
maquina expansora a implementar num sistema ORC. Além disso, na selecdo do fluido de
trabalho, a razéo entre volumes especificos na turbina é um parametro essencial. A Figura

6.10 apresenta o racio de expansdo em funcéo da temperatura de saturagéo.

Agua
Benzeno
60 1 R123

R134a
— — R141b
50 1 R236ea
— — R245fa
— — RS00

Razio de expangio [vd/v3]

100 150 200 250
Temperatura de Saturagao [°C]

FIGURA 6.10 — Récio de expanséo do ciclo de Rankine em fungéo da temperatura de saturacéo (para
1 y,=31,5g/s e T, .= 666,5°C)

Nesta é observado que o fluido benzeno € o que atinge maiores raz6es de expansao.
Porém, até a temperatura de saturagdo de 262°C, os restantes fluidos obtém maior razdo de

expansdo que o benzeno. Para todos os fluidos, exceto o benzeno, obtém-se razdes de
expanséo inferiores a 40.

6.1.7.Caudal massico do fluido

Durante o funcionamento do sistema ORC, o caudal massico circula por todos os

componentes, sendo esta uma caracteristica importante para dimensionar o sistema ORC.
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A Figura 6.11 apresenta o caudal massico do fluido de trabalho em funcdo da
temperatura de saturacdo. A figura anterior revela que os fluidos orgénicos apresentam
caudais massicos de fluidos bastante superiores aos obtidos pela utilizacdo da agua. Isto é
explicado pelo baixo calor latente de vaporizacao dos fluidos organicos, que para a mesma
poténcia térmica de gases de escape obriga a maiores caudais de fluido. Na Tabela 6.6 €
apresentado o caudal obtido (em g/s) para as trés configuracdes de ciclo a pressdo de

vaporizacao de 25bar.
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FIGURA 6.11 — Caudal méssico do fluido do ciclo de Rankine em funcdo da temperatura de saturagdo (para
mge:3lysg/5 e Tge,e: 666,5°C)

TABELA 6.6 — Resultados do caudal do fluido (g/s) das trés configuracGes para a presséo de vaporizacdo de
25bar

Ciclo termodinamico a pressao de vaporizacgéo de 25bar

Rankine R_?_:Ei:(:uesc?i:iag li;%igo Rankine ¢/ Recuperador
Condigéo de
Escape 1 2 3 4 1 2 3 4 1 2 3 4
Fluido
Agua 5 8 10 12 4 8 10 12 - - - -
Benzeno 20 37 47 57 19 35 45 54 20 42 54 64
R123 53 100 127 152 49 91 116 131 58 109 138 165
R134a 70 132 168 201 61 115 146 175 - - - -
R141b 39 74 94 112 37 69 87 105 42 80 101 121
R236ea 62 116 147 177 55 103 130 157 66 125 158 190
R245fa 49 92 117 140 44 83 105 126 52 98 125 150
R600 26 49 62 75 23 44 56 67 28 52 66 79
R601 22 41 51 62 19 37 47 56 25 47 60 72
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Como é possivel observar, para os fluidos organicos, o caudal méssico do fluido de
trabalho sofre um aumento gradual entre as condi¢des de operagdo de escape. J& para a
agua, como fluido de trabalho, ndo € tdo evidente o aumento entre as condicdes de
operacdo de escape. No Anexo Il1,d) sdo apresentados as figuras relativas as condigdes de

operacgdo 1, 2, 3, e 4 dos gases de escape.

6.1.8. lIrreversibilidades

A Figura 6.12 apresenta a irreversibilidade total do sistema em funcdo da
temperatura de saturacdo. Esta figura demonstra que os fluidos organicos apresentam
valores de irreversibilidade total muito inferiores aos obtidos pela agua. Para todos os
fluidos, a irreversibilidade total tem a tendéncia de aumentar em funcdo do aumento da
temperatura de saturacdo, exceto para a 4gua, o0 benzeno e para 0 R601 que, a partir de uma

certa temperatura de saturacdo, sofrem uma diminuicao das irreversibilidades.
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Benzeno
R123
R134a
R141b

Irreversibilidade Total [kY]

y i i i i i .
100 150 200 250 300 350
Temperatura de Saturagao [°C]

FIGURA 6.12 — Irreversibilidade Total do ciclo de Rankine em funcdo da temperatura de saturacdo (para
mge=31,5g/5 e Tge,e: 666,5°C)

No Anexo Ill,e) apresentam-se as figuras relativas as condi¢des de operacéo 1, 2, 3,
e 4 de gases de escape. Através destas figuras é possivel observar que a irreversibilidade
total sofre um aumento acentuado entre as condicGes de operagdo de escape, devido ao
aumento de poténcia dos gases de escape. Assim, demonstra-se que a medida que o regime
de operacdo do motor aumenta as irreversibilidades no sistema também aumentam,
atingindo valores maximos de cerca de 24,4kW para a condi¢cdo de operagdo de gases de
escape 4.
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Na Figura 6.13 ¢é apresentado as irreversibilidades de cada componente do sistema

para o fluido R141b a pressdo de vaporizagdo de 25bar.

0%

H Bomba
M Evaporador
i Turbina

M Condensador

FIGURA 6.13 - Irreversibilidade dos componentes do ciclo de Rankine, a pressdo de vaporizagao de 25bar,
para o fluido R141b (para 1z,=31,5g/s e T g .= 666,5°C)

A figura revela que o evaporador é o componente do sistema que obtém maior
irreversibilidade, seguido da turbina, do condensador e da bomba. O facto do evaporador
apresentar maior irreversibilidade é devido a grande diferenca de temperaturas entre o
fluido de trabalho e os gases de escape. Ja o condensador apresenta menor irreversibilidade

do que o evaporador visto que a diferenca térmica entre o fluido de trabalho e o ar € menor.
6.1.9.Rendimento exergético

Na Figura 6.14 apresenta-se o rendimento exergético para o ciclo de Rankine em

funcdo da temperatura de saturacéo.

Agua
Benzeno

Rendimento Exergético

100 150 200 250
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FIGURA 6.14 - Rendimento exergético do ciclo de Rankine em funcdo da temperatura de saturacdo (para
mg,=31,5¢9/se Ty, .= 666,5°C)

97



Através desta, verifica-se que o rendimento exergético do sistema segue a mesma
tendéncia que o rendimento termodindmico. A &gua é o fluido que obtém melhor

rendimento exergético, com cerca de 30% a temperatura de saturacdo de 262°C.
6.1.10. Discussao global

As trés configuracdes analisadas demonstraram que a opcdo de sobreaquecer o
fluido de trabalho é a que obtém melhor rendimento termodindmico. No entanto, os fluidos
organicos analisados sdo na maioria fluidos secos (exceto 0 R134a), ndo sendo necessario

0 Seu sobreaquecimento, garantindo, assim, menor risco de decomposic¢do molecular.

A configuracéo do ciclo de Rankine com recuperador demonstrou obter rendimento
termodindmico, na ordem de 6,4% a 15,8%, relativamente ao ciclo de Rankine. A
complexidade, o custo, 0 peso e o espaco disponivel necessarios para implementar um
recuperador no sistema aliado a obtencdo de uma pequena melhoria de rendimento
termodinamico, levam a que esta solucdo ndo seja a mais adequada para um sistema de
recuperacdo de calor num automoével. Assim, o ciclo de Rankine simples € o ciclo
termodinamico mais adequado para o sistema ORC, no caso de se utilizar um fluido

organico.

Através dos resultados apresentados anteriormente, verifica-se que a temperatura de
saturacdo € o parametro que mais influencia o rendimento termodinamico do ciclo para
todos os fluidos de trabalho. No entanto, a definicdo de um sistema ORC com temperatura
de saturacdo elevada exige a utilizacdo de componentes mais robustos e fiaveis. Desta
forma, foi assumido que o funcionamento do sistema ORC se realiza a uma pressao de

vaporizagdo intermédia de 25bar, ver Tabela 6.3.

A Tabela 6.7 apresenta os fluidos de trabalho ordenados de forma decrescente pelo
rendimento termodinamico a uma pressao de vaporizacdo de 25bar para a condigdo 2 de
gases de escape. Através desta, verifica-se que os fluidos que apresentam temperatura
critica maior obtém melhor rendimento termodinamico, uma vez que equivale também a

uma temperatura de vaporizagao maior.

Como dito anteriormente, a agua é o fluido que obtém melhor rendimento
termodinamico, sendo o mais aconselhavel para utilizar. Desta forma, € necessario 0

sobreaquecimento do fluido, de modo a obter uma expansdo seca. Porém, um elevado
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sobreaquecimento pode ndo ser possivel devido as temperaturas relativamente baixas dos

gases de escape em condigOes de regime de operacdo de motor em carga parcial.

TABELA 6.7 - Fluidos de trabalho ordenados decrescentemente pelo rendimento termodindmico, para o

ciclo de Rankine a pressdo de vaporizacdo de 25bar e condicdo 2 de gases de escape

Caracteristicas

. ~ Calor Tipo Nciclo
Fluido Temp. Pressdo Dens. |-, .. Massa ., GWP ASHRAE de [9%6]
Crit.  Crit. Crit.  orpgr Molar [100  32-94  fluido
[°C] [Bar] [kg/m?] [KJ/kg] [9/mole] anos]
Agua 374.0 220.6 322 1837 18,02 0 0 - Humido 15.05
Benzeno 289.0 48.9 309 229 78.11 0 - - Seco 13.67
R141b 204.4 421 459 121 116.95 0.12 725 - Seco 13.07
R601 196.6 33.7 232 155 72.15 0 4 A3 Seco 11.85
R123 183.7 36.6 550 82 152.93 0.002 77 B1 Seco 11.63
R245fa 154.1 36.4 517 93 134.05 0 950 B1 Seco 9.76
R600 152.0 38.0 228 193 58.12 0 4 A3 Seco 9.35
R236ea 139.3 35.0 563 75 152.04 0 1200 - Seco 8.37
R134a 101.1 40.6 512 111 102.03 0 1300 A2 Humido 4.17

O fluido organico que obtém o melhor rendimento termodinamico é o benzeno. No
entanto, este fluido ndo é aconselhavel devido a ser altamente toxico. Também os fluidos,
como o R601 e R600, devem ser excluidos devido a serem altamente inflamaveis,
apresentando um risco elevado para a seguranca. Contudo, € necessario saber a quantidade
de fluido num sistema ORC para averiguar se, quando inflamado, realmente apresenta um

risco de seguranca.

Assim, o fluido organico considerado para implementar num sistema de

recuperacdo de calor dos gases de escape € o fluido R141b.

6.2. Regime permanente especificando evaporador

O estudo do sistema ORC, considerando um evaporador especifico, foi realizado
apenas para o ciclo termodinamico de Rankine, visto que é desvantajoso a utilizacdo de um
sobreaquecedor e de um recuperador como demonstrado no Capitulo 6.1.1. O evaporador
considerado para o estudo, apresentado no Capitulo 4.2.1, é do tipo de tubos e camisa, com

tubos circulares dispostos triangularmente entre si.
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Neste estudo foi considerado que os tubos do evaporador sdo de aluminio com 0,75
metros de comprimento. Além disso, foram simulados trés tipos de tubos circulares que
variam de didmetro interior, ver Tabela 4.2. Também foi considerado que o0s tubos estéo
espacados entre si por dois milimetros. As simulacdes realizadas tém em conta as

consideragdes assumidas no Capitulo 4.4.2.

Optou-se, primeiramente por observar, para o0s trés tipos de tubos, a influéncia do
namero de tubos no coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo dos gases de
escape e na perda de carga do escoamento dos gases de escape (escoamento no interior dos

tubos do evaporador), apresentados respetivamente na Figura 6.15.

Esta figura revela que a utilizacdo do tubo 1 (de diametro interior menor) no
evaporador levaria a obter valores de perda de carga para o escoamento de gases de escape
muito elevados, apesar de obter os valores mais elevados de transferéncia de calor por
convecgdo. Isto deve-se a obtencdo de numeros de Reynolds elevados, portanto o
escoamento é realizado em regime turbulento. Desta forma, a implementacdo do tubo 1 é
inviavel devido a natureza da fonte de calor (motor de combustdo interna), uma vez que as
perdas de carga provocadas pelo evaporador no escamento de gases de escape afetariam

significativamente o funcionamento do motor de combustéo interna.

T T T T
Tubo 1 Di = 5mm Tubo 1 Di = Smm
Tubo 2 Di = 7mm H H H i i H Tubo 2 Di = 7mm
Tubo 3 Di = 9mm || YT S O S W AN E— Tubo 3 Di =9mm

<" WA R RPN SRR s PR PR R,

Coef. de convecao GE [W/m2.K]
Perda de carga GE [bar]
@

; .
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100 0 40 50 60 70 80 90 100
Namero de Tubos Numeros de tubos

a) b)

FIGURA 6.15 — Coeficiente de transferéncia de calor por conveccao a) e perda de carga b) dos

gases de escape em fungdo do nimero de tubos do evaporador

Na Figura 6.16 e Figura 6.17 sdo apresentadas as eficacias de permuta de calor para

os fluidos organicos e pressdo de vaporizacdo de 25bar em funcdo do ndmero de tubos.
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N&o foi considerado a 4gua, uma vez que a partir de 21 nimeros de tubos esta escoa em

regime laminar no interior da camisa.

Eficacia do permutador

0 10 20 30 40 50 B0 70 80 80 100
Nimero de Tubos

FIGURA 6.16 — Eficécia do evaporador em func¢do do nimero de tubos do evaporador (Tubo 2), para a

condicéo 2 de gases de escape e pressdo de vaporizacdo de 25bar
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FIGURA 6.17 - Eficacia do evaporador em fungdo do nimero de tubos do evaporador (Tubo 3), para a

condicdo 2 de gases de escape e pressdo de vaporizagdo de 25bar

Atraves destas figuras, verifica-se que a utilizacdo do tubo 2 permite obter melhores
eficacias do permutador para os fluidos, em comparacdo com a utilizagdo do tubo 3,
tambem sugerido pelo coeficiente de transferéncia de calor por convecgéo (Figura 6.15).

Nos graficos verifica-se um decréscimo acentuado na curva da eficacia, devido & mudanga
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do regime de escoamento turbulento para laminar no interior dos tubos (para 0s gases de

escape).

Devido a apresentar perda de carga de cerca de 0,5bar e uma eficicia de permuta de
calor superior, foi selecionado um evaporador com 70 tubos (para a condicao de tubo 2).
Através da utilizacdo deste evaporador estudou-se a influéncia da variacdo do caudal de
fluido na eficécia de permuta e no trabalho produzido para o fluido orgénico selecionado
(R141b).

A variacéo do caudal de fluido foi definida através do caudal de fluido obtido para
a pressdo de 25bar (i g141p = 0.0739Kkg/s), sendo o valor maximo e minimo definidos,
respetivamente, pelo aumento e decréscimo de 50% deste. No Anexo I11,f) é apresentado a
eficacia e a poténcia produzida pela turbina em funcéo da variacdo do caudal de fluido em

avaliacdo no evaporador para as condicGes de escape 1, 2, 3 e 4.

Na Figura 6.18 é apresentado a eficacia do evaporador em funcdo do caudal de
fluido para a condicdo 2 de gases de escape. Através da figura verifica-se que a eficacia
aumenta até um determinado valor, isto deve-se ao facto do caudal de fluido ser inferior a

otimizada para a condicdo de gases de escape.

Eficicia do Permutador

0 0.02 0.04 0.08 0.08 0.1 0.12
Caudal de Fluido [kg/s]

FIGURA 6.18 - Eficacia do evaporador em funcdo do caudal de fluido para a condicéo 2 de gases de escape

e pressdo de vaporizacdo de 25bar

Na Figura 6.19 é apresentado a poténcia produzida pela turbina em fungdo da
variacdo do caudal de fluido em avaliacdo no evaporador. Atraves desta figura verifica-se

que a poténcia produzida varia entre 1,4kW até 4,3kW.
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FIGURA 6.19 — Poténcia produzida em funcéo do caudal de fluido para a condicdo 2 de gases de escape e

pressdo de vaporizacdo de 25bar
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Capitulo 7

Conclusao

O objetivo principal do trabalho foi avaliar o potencial de sistemas ORC para o
aproveitamento de calor residual dos gases de escape de motores de combustdo interna
(MCI). Devido ao aumento do interesse na recuperacdo de calor de pequenas fontes de
calor e no aumento do rendimento do MCI, esta tecnologia tem sido cada vez mais

estudada e implementada.

Através de uma pesquisa bibliografica inicial sobre o tema em estudo, verificou-se
que os sistemas ORC sdo uma tecnologia de recuperacdo térmica largamente
implementada em fontes de calor residual. Além disso, existem inimeros estudos
cientificos sobre aplicacdes da tecnologia ORC. Varios autores reconhecem o potencial
benéfico do aproveitamento de calor residual proveniente dos gases de escape de um motor
de combustéo interna (MCI), referindo que a utilizag&o destes sistemas permite diminuir o

consumo de combustivel sem aumentar as emissdes de poluentes.

Varios contributos cientificos apresentam configuracdes distintas de ciclos
termodinamicos de Rankine, como o ciclo de Rankine simples, Rankine com
sobreaguecimento, Rankine com recuperador, Rankine com pré-aquecimento do fluido e
Rankine regenerativo. Os ciclos apresentados recorrem a exploracdo de uma ou Varias
fontes de calor residual do MCI, como o aproveitamento de calor dos gases de escape, do
sistema de arrefecimento, do sistema EGR, do intercooler e do sistema de lubrificacao.
Também, em alguns estudos, as configuraces sdo analisadas com o sistema a funcionar
em ciclo subcritico e supercritico. Contudo, devido a fonte de calor ser de baixa/média

temperatura, é preferivel o funcionamento do sistema em ciclo subcritico.

No caso de aplicacbes ORC fixas os sistemas apresentados, normalmente, séo
complexos uma vez que ndo € necessario ter em conta o espaco disponivel e o peso do

sistema.

A maioria dos estudos apresenta configuragdes de ciclos demasiado complexos, o
que dificulta o controlo do sistema, aumenta a necessidade de espago disponivel no
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automdvel, aumenta o investimento necessario para implementacdo do sistema e leva ao
aumento das perdas por atrito provocadas pela passagem do fluido nos componentes.
Também é referido que a variacdo significativa das condigdes dos gases de escape
apresenta-se como uma dificuldade para o controlo do sistema ORC. Por fim, os estudos
realizados demonstram a obtencdo de rendimentos termodinamicos entre 9% a 25%,

dependendo das consideragOes adotadas pelos autores.

Quanto ao fluido de trabalho, os contributos cientificos referem que se deve
considerar, ndo sO0 as propriedades termodindmicas destes, mas também as suas
caracteristicas, como a estabilidade, a inflamabilidade, a toxicidade, a seguranca e risco
ambiental e o seu custo. Varios autores referem que, devido a fonte térmica ser de
baixa/média temperatura/qualidade, é preferencial selecionar um fluido orgénico, uma vez
que apresenta propriedades termodindmicas mais adequadas para este tipo de recuperagédo
térmica. Contudo, em alguns estudos é considerado que a agua é o fluido mais
aconselhavel para implementar num sistema de recuperacédo térmica, referindo ainda como

vantagens as caracteristicas desta.

E referido ainda, em vérios estudos, a possibilidade de ocorrer a instabilidade
térmica dos fluidos organicos, quando estes se apresentam sob temperaturas elevadas,
sendo desaconselhavel o seu sobreaquecimento. Por fim, € importante referir que o fluido
de trabalho ndo sé afeta o rendimento termodinamico do sistema, mas também afeta o
tamanho dos componentes, as condi¢des de operacdo do sistema, a selecdo do expansor e a

viabilidade econ6mica do sistema.

A selecdo da méaquina expansora € essencial para o sistema, visto que condiciona
diretamente o desempenho deste. Segundo a revisdo bibliografica efetuada, as maquinas
expansoras mais adequadas para implementacdo num sistema ORC de recuperacao térmica
de um MCI sdo as maquinas de expansdo volumétricas, devido ao seu nimero reduzido de
partes moveis, boa fiabilidade, apresentando uma ampla gama de poténcia de saida. Dentro
do grupo das maquinas de expansao volumeétricas sdo apontadas como mais adequadas as
do tipo scroll, visto que os expansores de movimento alternado e os expansores do tipo
screw ostentam como maior dificuldade a sua adequada lubrificagdo, obrigando a sistemas
complexos ou a necessidade do fluido de trabalho ser miscivel com o lubrificante. Por fim,

o0s estudos realizados referem, que para este tipo de sistema ORC, é preferivel a producgéo
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de energia elétrica em comparacdo com a producéo direta de energia mecanica na cambota
do MCI.

Segundo a revisdo bibliografica, o permutador de calor (evaporador) ndo deve
interferir com o escoamento dos gases de escape no interior do MCI, devendo-se limitar a
queda de pressdo provocada pela sua implementacdo. Além disso, o evaporador deve ser
instalado apos o catalisador de modo a ndo interferir com o tratamento das emissdes de
gases de escape, uma vez que a temperatura € um dos parametros mais importantes para a
conversdo das espécies quimicas. Varios autores referem que as principais carateristicas
dos permutadores de calor sdo a eficacia e a queda de pressdo, referindo ainda que estes

devem ser cuidadosamente otimizados.

E de salientar os escassos contributos teéricos sobre as bombas, sendo necessario e

pertinente a realizacdo de mais estudos.

Para finalizar, a informacao sobre os prototipos e tecnologias comerciais existentes
desta tecnologia é escassa. Contudo, a revisdo bibliogréafica efetuada demonstra a
existéncia de alguns prototipos realizados, principalmente, por empresas do ramo

automovel.

Com o objetivo de desenvolver os modelos tedricos para fazer a previsdo dos varios
parametros do sistema ORC foram analisadas trés configuracdes de ciclos, nomeadamente,
o0 ciclo de Rankine, o ciclo de Rankine com sobreaquecedor e o ciclo de Rankine com
recuperador. A definicdo destas configuragcdes tém como base a sua simplicidade e o baixo
nimero de componentes, de modo a garantir um sistema de pequenas dimensdes,

compacto, leve e economicamente viavel.

Para isso, foi criado um programa computacional que possibilitasse: o estudo
paramétrico das configuragbes de ciclos termodindmicos, a simulacdo sob varias
condigdes, a visualizacdo dos resultados obtidos em forma de grafico ou em forma de
tabela, a comparagéo dos resultados, a gravagdo dos dados em excel e a existéncia de uma
base de dados. Além disso, pretendeu-se que o programa criado fosse de facil percecéo,

facil utilizacdo e de facil adaptacéo.

Desta forma, o programa computacional foi escrito em Matlab, utilizando como
ferramenta a interface grafica do utilizador (GUI). Para facilidade de construcdo, o

programa foi estruturado em varios médulos independentes entre si, permitindo assim, uma
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facil navegacdo e um menor recurso de memoria fisica do computador. Também o

programa foi validado e apresenta valores coerentes.

Os resultados obtidos foram simulados a pressao de vaporizagdo de 25bar uma vez
que é uma pressdo de vaporizacdo intermédia para os fluidos de trabalho analisados,
permitindo desta forma a comparacdo direta dos fluidos. Além disso, esta opcéo

proporciona obter resultados para sistemas estruturalmente aceitaveis.

O presente estudo revelou que a utilizacdo de um recuperador de calor pode ser
dispensavel, visto apresentar melhorias de rendimento reduzidas em compara¢do com o
ciclo de Rankine. Além disso, a sua introducdo leva ao aumento das perdas de carga no
sistema, aumentando também a sua complexidade. J& 0 sobreaquecimento do fluido apenas
€ necessario para a dgua, de modo a garantir que a expansao se realiza na regido de vapor
sobreaquecido (expansdo seca). No entanto, este pode ndo ser possivel devido as baixas
temperaturas de gases de escape para os regimes de motor em carga parcial. Assim, o ciclo
de Rankine apresenta-se como a solugdo mais vantajosa para se utilizar num sistema de

recuperacdo de energia térmica deste género, no caso de se utilizarem fluidos organicos.

Para todos os fluidos, os resultados demonstraram que a temperatura de saturacao é
um dos parametros que mais influencia o rendimento termodindmico do sistema,
verificando-se um aumento do rendimento com o aumento da temperatura de saturacdo. A
agua ¢ o fluido que apresenta o melhor rendimento termodinamico, independentemente, do
valor da pressdo de vaporizacdo. Desta forma, a d4gua é o fluido que ostenta maior
potencial para recuperar o calor residual dos gases de escape. Porém, devido a natureza da

fonte de calor pode levar a um funcionamento irregular do sistema.

Tendo em conta as caracteristicas e resultados obtidos dos fluidos organicos, o
fluido orgénico considerado com maior potencial e adequado para utilizacdo num sistema
ORC foi 0 R141b. As razbes da selecdo séo o facto de apresentar um bom rendimento
termodindmico, ser o mais adequado para recuperacdo de calor de baixas temperaturas de
gases de escape, ndo ser inflaméavel, ter baixo ODP (0.12), ter o menor GWP e ser estavel.
O fluido R141b, para o ciclo de Rankine a pressao de vaporizagédo de 25bar, apresenta um
rendimento termodinamico de cerca de 13% e uma producgéo de energia na gama de 1,5kW

a 4,2kW, para as condicdes de escape utilizadas no estudo.
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E ainda de notar que grande parte dos fluidos organicos véo deixar de ser usados,
devido a sua retirada do mercado ja com data definida. Assim, é preferivel considerar a
agua como o fluido com maior potencial para utilizacdo neste tipo de recuperacao térmica.
A utilizacdo da agua permite obter maior rendimento termodindmico; € necessaria uma
menor quantidade de fluido; tem baixo custo; é abundante; e o risco ambiental é nulo. A
agua, para o ciclo de Rankine a pressdo de vaporizacao de 25bar, apresenta um rendimento
termodinamico de cerca de 15% e uma producédo de energia na gama de 1,4kW a 4,4kW,
para as condicdes de escape utilizadas no estudo. Também a pressdo de vaporizacdo de
25bar e considerando um sobreaquecimento da &gua de 238°C, obtém-se um rendimento
termodinamico de cerca de 23,7% e uma producdo de energia na gama de 2kW a 6,6kW,

para as condicdes de escape utilizadas no estudo.

Aplicando a 22 Lei da termodinamica, fez-se uma analise comparativa das perdas de
exergia nos componentes. Como resultado verificou-se que o evaporador € o componente
do ciclo que apresenta maior irreversibilidade, seguido da turbina, do condensador e da

bomba.

Neste trabalho também foi estudada a influéncia de um evaporador de tubos e
camisa para ciclo de Rankine. O estudo relevou que a utilizagdo deste tipo de permutador é
desvantajosa, uma vez que para obter eficacias entre 63% a 79% é necessario uma grande
quantidade de tubos com 0,75 metros de comprimento, o que leva 0 componente apresentar
grandes dimensdes. Além disso, é necessario a utilizacdo de uma bomba, de modo a gerar a
circulagdo do fluido no estado de liquido no interior do permutador e obter melhor

transferéncia de calor.

O modelo teorico do evaporador apresenta limitagfes visto que considera, apenas, 0
coeficiente de transferéncia de calor para a fase liquida do fluido de trabalho (aquecimento
do fluido), sendo que durante a fase de vaporizacdo do fluido é considerado um coeficiente
de transferéncia de calor infinito (capacidade calorifica é zero). Desta forma, durante o
aquecimento do fluido ndo é considerado a possibilidade da existéncia de duas fases

(liquida e vapor).

A implementagdo de um sistema ORC para aproveitamento de calor residual num
veiculo tradicional (veiculo ligeiro) é benéfica, contudo podera existir, em certos casos,
dificuldade de aplicar a energia elétrica produzida pelo sistema. No caso de veiculos

hibridos, a energia elétrica poderia ser utlizada para carregamento das baterias. Porém, este
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sistema so é eficaz caso o MCI do veiculo hibrido permanecer sempre em funcionamento,

caso contrario leva a um funcionamento irregular do sistema de recuperacéo.

Por fim, a utilizacdo deste sistema tem um grande potencial de aplicagdo em
veiculos pesados, tanto comerciais como de passageiros, devido ao elevado consumo de
energia elétrica por parte da iluminacdo e ar condicionado. Além disso, os veiculos
pesados, normalmente, percorrem grandes distancias e produzem maiores caudais de gases

de escape.

7.1. Propostas de desenvolvimento futuro

Na sequéncia do presente trabalho e tendo em vista a implantacdo préatica deste

sistema, sdo identificadas as seguintes propostas:

— O estudo e avaliacdo do potencial de aproveitamento do calor residual de um
automovel, utilizando os gases de escape e o fluido do sistema de arrefecimento do
MCI, para pré aquecer o fluido de trabalho, tendo como o objetivo de promover o
potencial de recuperacdo térmica em veiculos automoveis;

— O estudo e caracterizagdo térmica de um permutador de calor, mais adequado para
este tipo de recuperacdo de calor, tendo como o objectivo avaliar a sua influéncia
no sistema ORC,;

— O estudo em regime transiente do funcionamento de um sistema ORC tendo como
objectivo de obter resultados de energia elétrica produzida para um determinado

ciclo de conducéo.
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a) Determinagado da expressao geral do balango exergético

Balango massa,

e S

Balanco energetico,

2

: v? : , % 9
Zm h+7+gz +ZQ=Zm h+7+gz +W+W”C+E ve
e S
Balango entropia,
Zmese=2msss+zg+dw
~ T
e s j

Através da aplicacdo das equacOes anteriores e segundo os autores (Moran and Shapiro,

2002) o balance exergético sob a forma de taxa para um volume de controlo, é dado por,

dEx,. . . ) Ty . . )
= Eme— Em£+ EQj 1—— )= Wy — Wy — Gy
dt : T;
e S J
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b) Classificagao dos tipos de permutadores de calor

‘ Permutador de calor ‘

Regenerativo Recuperativo
I_I_I I E— 1 1
Rotativo | | Matriz fixa Contacto contacto
Disco — ! c tl A
Tubular pacas || CompadiogFvos
[ |
Tambor T blos e T bols em I ' Tubos
u u u
camisa ‘ espiral Tubo duplo‘ alhetados
: 1 , | Placas com S
vedante
. Tubos Placas
Tubos fixos desmontaveis alternadas
a Placas A|7~
Tubo em U soldadas epsécj'cfiggs
Tubos com
cabeca

c) Classificagao
calor

Escoamento

do tipo de escoamento de permutadores de

Co-corrente

Contra-corrente

Fluidos cruzados
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d)Resumo da andlise do

ciclo de Rankine (em regime

permanente)
Ve Ve
m
« ge
Tge,out Tge,in
VET W Wq
ﬂ@ )
V.
B )
> » >
Balanco Rendimento Balanco Rendimento
Componente | VC - - o .
energético energético exergético exergético
Iy
. h, —hy ) .
Bomba 1 W, =1 X (hy —hy) | Mpis =7——— = g, — Mie,
h2,is - hl .
+ Wy
ieva\p
Q =
Evaporador 2 e Qevap
=i X (h; — hy) To
<(1-72)
Tml
. h; —h, I;
. W, = ¢ X (hy; —h,) Neis =
Turbina 3 A Y hy — hy = Ihes — e,
- Wxt
i
Qcond COl'ld
Condensador | 4 = iy % (hy —hy) = Qeona
T
X (1 - —0)
r1-‘ml
ZE —ZE olg = 22 feoea = Toyap + 1 Wy + Wi,
Sistema 5 = L Neico = o ol T evap TR | Wy = — ’ T
_ Q LW + Icona +1p evap ( T—ml
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e)Resumo da andlise do ciclo de Rankine Sobreaquecido
(em regime permanente)

c c Balanco Rendimento Balanco Rendimento
omponente | V o . o .
energético energético exergético exergético
Iy
. h, —hy ) .
Bomba 1 W, =1 X (hy —hy) | Mpis =7——— = g, — Mie,
h2,is - hl .
+ Wy
Qevap ievap
=g X (hy —h,) =(
Evaporador 2 o Qevap
T
Ty =Ty + Tsob,aq X (1 - T—O)
ml
. h3 - h4 it
. W, =mex (hy—h,) | Mys=———
Turbina 3 e " hy — hyg = rige; — 1ige,
- Wxt
i
Qcond CO['ld
Condensador | 4 =i X (h, —hy) = Qeona
» (1 _ E)
r1-‘ml
- _\'¢ Wiotar . . ) . .
SiStema 5 Z Ee Z ES Nciclo = F‘: Itotal = Ievap + It "pciclo = 7Wn + Wx'];
. . — 0
—Q+W +lcona 1y Queap (1 - 72)
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f)Resumo da andlise do ciclo de Rankine com economizador

(em regime permanente)

fvcz

Balanco Rendimento Balanco Rendimento
Componente VC - . o »
energético energético exergético exergético
I
. h, —hy ) .
Bomba 1 W, =1 X (hy —hy) | Mpis =7——— = rigg, — Mhige,
h2,is - hl .
+ Wy
ieva\p
Q —¢
Evaporador 2 o Qevap
= 1i¢ X (h; — hy,) T,
<(1-72)
Tml
. h3 - h4 it
. W, = ¢ X (hy; —h,) Neis =
Turbina 3 A Y hy — hy = Ihes — e,
- Wxt
— (hza - hz) .
_ Q Mo Ty —hag) | e
Economizador 4 o = Mg, — MeEg,
= 1ig X (h, —hy,) . .
Tsa =Teong +5 + mee; — megy,
i
Qcond Cm?d
Condensador 5 =1y X (hy, —hy) = Qeond
T
x (1 - —°)
Tml
. W
v v W, . . . ciclo
ZEe_ZEs o = 2t Troral = levap + 1 . .
Sistema 6 - - Nciclo Qevap to:cal e‘vap t‘ B W, + W,
_ . +Ieco+lcond+lb Iy _E
=Q+W Qevap (1= 7)
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g)Determinagdo do caudal mdssico mdaximo do fluido de
trabalho

A energia dos gases de escape € dada por,

Tge,in

Qge = mgef Cpge dT

Tge,out

Devido ao coeficiente térmico dos gases de escape ser uma funcédo
aproximadamente linear da temperatura, considera-se que a energia dos gases de escape

pode ser dada por,
Qge = Tige X CPge X (Tge,e = Tye,s)
Em que, ¢, 4 representa o valor medio do calor especifico dos gases de escape.
Segundo o principio da conservacao da energia,
Qge = Qevap
Desdobrando,
Tge X CPge X (Tge,e - Tge,s) = my X (h3 — hy)

Desta forma, o caudal massico de fluido é,

mge X C_pge X (Tge,e - Tge,s)
(hs — hy)
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h)Complementos do método da Efetividade - NTU

Apresenta-se de seguida, o método da Efetividade — NTU detalhado para as duas areas
funcionais do permutador de calor, apresentadas na Figura 4.11.

Para o aquecedor:

O processo de célculo inicia-se pela definicdo da taxa de capacidade minima (C,,;,) através

da deciséo do menor valor dado por,
C; =1 Cpy
Cge = TgeCPge
A razdo entre as taxas de capacidade calorifica (CR) é dada por,

_ (me)min

CR = —
(MCP) max

O numero de unidades de transmissao de calor (NTU) é dado por,

NTU = —/—
(me)min

A eficécia para um permutador com escoamento em contra-corrente € expressa por,

1 —exp[~(1 - CR)NTU]
= 1= CR exp[-(1 — CR)NTU]

A transmissdo de calor maxima no permutador de calor, no processo de aquecimento, é

dada por,

Qmax = (mcp)min(Tpp - Tf,e)

A transmissdo de calor real no permutador de calor, para o processo de aquecimento € dada

por,

Q = Qmax X €p
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Para o evaporador:

Foi considerado que a razdo entre as taxas de capacidade calorifica para o processo de

evaporacao ¢ dada por,
CR=0

A transmissdo de calor maxima no permutador de calor, no processo de evaporacéo, é dada

por,

Qmax = mgecpge (Tg6,e - Tf.e)

O namero de unidades de transmissédo de calor (NTU) é dado por,

NTU = ——
(MCP) min

A eficécia para um permutador com escoamento em contra-corrente € expressa por,

_ 1 —exp[-NTU]
P 1—exp[-NTU]

&

A transmisséao de calor real no permutador de calor, para o processo de evaporacao é dada

por,
Q = Qmax X &,

i) Definicdo da rotina de simulacdo para os vdrios fluidos

ANEXO | TABELA 1 - Definicdo da rotina de simulagdo para os fluidos de trabalho selecionados

Pressdo  Temperatura Presséo de Presséo de Presséo de

Nomenclaruta (T=50°C) (P=1bar) condensacéo evaporacao evaporacao
[bar] [°C] [bar] minima [bar] maxima [bar]

Agua 0.12352 99.606 1 2 48
Benzeno 0.36158 79.658 15 2 48
R123 2.1246 27.461 25 3 35
R134a 13.073 -47.518 13.5 14 39
R141b 1.8288 31.671 2 3 41
R236ea 4.5594 5.8745 5 6 33
R245fa 3.4541 14.568 35 4 35
R600 4.9575 -0.83607 5 6 37
R601 1.5925 35.678 2 3 32
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a) Estabelecimento dos requisitos do programa

ANEXO Il TABELA 1 - Requisitos do programa computacional desenvolvido

Requisitos IR*
Possibilidade de simular vérios ciclos termodindmicos 10
Possiblidade de simular vérios fluidos de trabalho 10
Possibilidade de simular vérias condicdes de motor 10
Possibilidade de optimizar ciclos 8
'% Possibilidade de comparar ciclos 8
.5 Guardar resultados em ficheiro Excel (.xls; .xIsx) 10
§ Possibilidade do usuario guardar os dados simulados num directorio .
LL especifico
,§ Visualizagdo de dados em formato Excel e em forma de gréficos 8
g Possibilidade de simular em estado estacionario 10
g Possibilidade de simular em estado estacionario associando um evaporador 9
o Possibilidade de existéncia de um administrador 5
Possibilidade de armazenar, eliminar e alterar os conteudos da base de
dados !
Possibilidade de existéncia de uma base de dados 7
» Facilidade de utilizacéo 10
8 g Facilidade de adaptagdo 7
5 g Facilidade de percecéo 7
S T
D i
o l%
Z

*Importancia Relativa no desenvolvimento do programa (escala de 1 a 10, de menor para maior valor)
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b) Organizacdo das tabelas das propriedades termofisicas
dos fluidos

As propriedades termofisicas, para cada fluido, estdo organizadas em trés tabelas. O
ficheiro Excel Fluidos_de_trabalho.xlx, apresenta todas as tabelas das propriedades dos
fluidos considerados. Desta forma, é necessario utilizar uma nomenclatura nas paginas de
Excel que permita diferenciar entre fluidos e entre tabelas, funcionando assim como
referéncia. Assim, a tabela seguinte apresenta a nomenclatura das paginas de excel

utilizando como exemplo a &gua como fluido de trabalho.

ANEXO Il TABELA 2 — Nomenclatura das paginas de Excel

Tabela Nomenclatura para a agua Referéncia Geral
Tabela de liquido saturado Agua_TSL (nome do fluido)_TSL
Tabela de vapor saturado Agua_ TSV (nome do fluido)_ TSV
Tabela com todas as regies Agua (nome do fluido)

A tabela seguinte apresenta a organizacao das propriedades termofisicas de cada

tabela.

Coluna da Pagina

Tabela de liquido

Tabela de vapor

Tabela com todas as

Excel saturado saturado regides

Coluna 1 Temperature (°C) Temperature (°C) Temperature (°C)
Coluna 2 Pressure (bar) Pressure (bar) Pressure (bar)

Coluna 3 Density (kg/m3) Density (kg/m3) Density (kg/m3)
Coluna 4 Volume (m3/kg) Volume (m3/kg) Volume (m3/kg)
Coluna 5 Internal Energy (kJ/kg) Internal Energy (kJ/kg) Internal Energy (kJ/kg)
Coluna 6 Enthalpy (kJ/kg) Enthalpy (kJ/kg) Enthalpy (kJ/kg)
Coluna 7 Entropy (J/g*K) Entropy (J/g*K) Entropy (J/g*K)
Coluna 8 Cv (J/g*K) Cv (J/g*K) Cv (J/g*K)

Coluna 9 Cp (J/g*K) Cp (J/g*K) Cp (J/g*K)

Coluna 10 Sound Spd. (m/s) Sound Spd. (m/s) Sound Spd. (m/s)
Coluna 11 Joule-Thomson (K/bar)  Joule-Thomson (K/bar)  Joule-Thomson (K/bar)
Coluna 12 Viscosity (Pa*s) Viscosity (Pa*s) Viscosity (Pa*s)
Coluna 13 Therm. Cond. (W/m*K)  Therm. Cond. (W/m*K)  Therm. Cond. (W/m*K)
Coluna 14 Surf. Tension (N/m) Phase
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c) Fungdo dos Médulos do programa

ANEXO Il TABELA 3 - Fungéo dos médulos do programa computacional desenvolvido

Modulo Funcéo
) Arrangue do programa
A Turbina ORC L
Apresentar as ligacdes
Simular ciclos termodinamicos para sistemas ORC
B Simulag&o de ciclo em estado estaciondrio e regime permanente
Ver resultados simulados
) ] Gerar resultados de um sistema ORC baseado num
B1 Ciclo de Rankine ) )
ciclo de Rankine
) ) ) Gerar resultados de um sistema ORC baseado num
B2 Ciclo de Rankine c/ sobreaquecimento ) ) )
ciclo de Rankine com sobreaquecimento
) ) ) Gerar resultados de um sistema ORC baseado num
B3 Ciclo de Rankine c/ economizador ) ] .
ciclo de Rankine com economizador
Gerar resultados de um sistema ORC baseado num
B4 Ciclo de Rankine Sobreaquecido ciclo de Rankine com sobreaquecimento em funcéo
do grau de sobreaquecimento
B5 Ver resultados em Excel Ver resultados simulados em forma de tabela excel
B6 Ver resultados em Gréficos Ver resultados simulados em forma de grafico
3 ) Comparar os resultados simulados em fungéo dos
C Comparagéo de ciclo L ) )
varios ciclos para 0 mesmo fluido e vice-versa
L . Optimizar os resultados simulados de modo a gerar
D Optimizagéo de ciclo L ]
uma defeni¢do idealizada do sistema ORC
) y ) i Simular ciclos termodinamicos para sistemas ORC
Simulacdo de ciclo associando perdas o .
E 3 em estado estacionario e regime permanente
de presséo . -
associando perdas de pressédo no evaporador
) ) Gerar resultados de um sistema ORC baseado num
El Ciclo de Rankine com evaporador ) ) .
ciclo de Rankine com um evaporador especifico
E2 Perdas Evaporador Simular resultados do evaporador definido
Es Ciclo de Rankine com evaporador em Gerar resultados de um sistema ORC baseado num
funcdo do Nr. de tubos ciclo de Rankine com um evaporador especifico
Perdas Evaporador em fungéo do Nr. . o
E4 Simular resultados do evaporador definido
de tubos
3 ) Comparar os resultados simulados para o
E5 Comparagéo de ciclo com Evaporador
evaporador
3 Permitir a utilizac8o de funcBes dependentes dos
F Outras funcdes i
outros mddulos
F1 Funcéo do calor especifico dos gases Gerar o valor do calor especifico dos gases de
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F2

F3

F4

F5

Gl

G2
G3
G4

G5

G6

G7

de escape , retirada de (Domingues
2011)

Funcédo da densidade dos gases de
escape , retirada de (Domingues 2011)
Funcdo da viscosidade dos gases de
escape , retirada de (Domingues 2011)
Funcdo da condutibilidade térmica dos
gases de escape , retirada de
(Domingues 2011)

Fungdo do nimero de Prandtl dos gases
de escape , retirada de (Domingues
2011)

Administracéo

Controlo administrador

Novo fluido
Alterar fluido
Eliminar fluido

Nova condicdo de operacdo de escape

Alterar condicdo de operagéo de escape

Eliminar condicdo de operacaode

escape

escape em funcdo da temperatura

Gerar o valor da densidade dos gases de escape em
funcdo da temperatura
Gerar o valor da viscosidade dos gases de escape

em funcédo da temperatura

Gerar o0 valor da condutibilidade térmica dos gases
de escape em fungdo da temperatura

Gerar o valor do nimero de Prandtl dos gases de
escape em funcéo da temperatura

Apresentar as ligacdes aos ficheiros da base de
dados

Permitir a entrada a utilizadores com senha de
administrador

Guardar na base de dados um novo fluido

Alterar as defini¢des de um fluido da base de dados
Eliminar um fluido da base de dados

Guardar na base de dados uma nova condicédo de
operacdo de escape de um MCI

Alterar as defini¢Bes de operagéo de escape de um
MCI

Eliminar uma condicao de operacdo de escape de
um MCI da base de dados
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| do programa

incipa

d) Fluxograma do médulo pr

e BN

g wi4 \,”
Jus

"~ iaes efeseq

Jopeljsiusiwpe oAlnbie Jugy || seplad wod op1d oe5ejnwis oAnblie gy

wl el

7 021> oe5e.edwod oAInbe JLIqY oI ogdeziwiido oAinb.e gy 7 7 0212 oedenwis oainbae Juqy
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e)Fluxograma do

permanente

modulo simulagao ciclo

Simulagdo de ciclo

Pe

em regime

Input de parémetros:
Ciclo; Variaveis F(ciclo);
Fluido;

U

- _necessarios preenchidos? 2

Deseja simular?
lS\m

" Todos os parametros - No

sm

Abrir arquivo do ciclo a simular

mulacdo foi cancelada’

l&é&

Mostrar botbes para
visualizar os resultados

~~_Deseja limpar os

dados?

e -

Limpar Dad

l

eseja ver os Graficos? =

os Abrir arquivo Resultados Graficos ‘

< Deseja ver o Excel?

'-E.';Tm

Abrir arquivo Resultados Excel

Nég -

Sin:ll '
Fim

Deseja sair?
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f)Fluxograma do médulo ciclo de Rankine

v

Ciclo de Rankine

l

{ Input de tabelas /\
l termodinamicas |
\ do fluido |/

/

Input de parametros:

Mge; Tge,m; Tge,uut; Nt; Nbr Text;

incremento de pressdo;

Tpp,min; Pevap,max; Pevau,m\n; F|U|d0;

v

‘ Pevap =

Pevap,min ‘

Pevap = Pevap + incremento de pressao

‘ Calcular Qg

H Cpge =f ((Tge,\n + Tge,nut)lz)

Calcular Ponto 1
Estado: Lig. Saturado

P1 = Peong

Ponto 2
Comprimido
Pevap

A

Calcular
Estado: Lig.
P2 =

Calcular Ponto 2x
Estado: Lig. Saturado

Pay = |:’evap

A
Calcular Ponto 3
Estado: Vapor Saturado
P; = Pevap

A

Syis = S1

Calcular Temperatura de Pinch-Point ‘

4

A
Calcular Ponto 4

Estado: Vapor Sobreaguecido q—'

P4 = Peong

Sajs=S3

Calcular (12 Lei)

Q(ond; Wt; Wh; WT; rltérrm’cs

v

Le; Ity Ie; Tb; Ir; Nexergético

Calcular Irreversibilidades (22 Lei)

v

v

Guardar dados em

Matriz Temporaria

Nome do Ficheiro;
Localizacgo a gravar;

Input de parametros:

Nao

v

\\\/
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Sim
\_&vap = Pevaﬁ,m}%

ficheiro Excel

_,_,/-.l’ -

Fim

LGuardar dados em
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g)Fluxograma do médulo ciclo de Rankine com
sobreaquecimento

Ciclo de Rankine Sobreaquecido

| |

/\\
/ Input de tabelas | | Input de parémetros:
‘ termodinamicas I\ J Mge; Tge,ln; Tge,out; Nt; Nbs Text;
\ do fluid \/ ; ; ; Fluido;
0 Tiuido \/ Tpp,mmf Pevapmax; Pevap,mlnr FlL“dOI

incremento de pressao;
J

v

‘ Pevap = |:’evap,m\'n

!

Calcular Qg Cpge = f ((Tae,in + Toe,ou)/2)

Pevap = Pevap + incremento de pressao ’—.

Calcular Ponto 1
Estado: Lig. Saturado

P1 = Peond

y
Calcular Ponto 2
Estado: Lig. Comprimido Sajis =St
P, = Pevap

Calcular Ponto 2x e 3x
Estado: Lig. Saturado e Vapor Saturado
Pz = P3x= Pevap

Calcular Ponto 3
Estado: Vapor Sobreaquecido T5 = Tax + Teobr,aq
Ps = Pevap

Calcular Temperatura de Pinch-Point

Calcular Ponto 4
Estado: Vapor Sobreaquecido  ¢—— S4js-S3
P4 = Peona

Calcular (12 Lei)
Qcond; Wt; Wo; W1} Nigrmico
Calcular Irreversibilidades (22 Lei)
Ie; It; Ic; Ib; IT; nexergético ¢

v

Input de parametros:

Guardar dados em Nome do Ficheiro;
Matriz Temporaria Localizac&o a gravar;
o /}\\ . Guardar dados em
Nao — T~ Sim i
< Peap = Pecpnar 1 — ’ ficheiro Excel J
\\/ — l
Fim
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h)Fluxograma do médulo ciclo de Rankine com recuperador

4
/ Input de tabelas “/\
| termodindmicas | |

\ do fluido | \/

Ciclo de Rankine com recuperador

|

Input de pardmetros:
Mge} Tge,in; Tgeput; Nt; Nbs Text;
Tpp,min; Pevap,max} Pevap,min} FIUidO}
incremento de pressao;

vy

pevap = Pevap,min

!

Calcular Qg

Pevap = Pevap + incremento de pressao

Calcular Ponto 1
Estado: Lig. Saturado
Pi = Peond

P = Pevap

Calcular Ponto 3
Estado: Vapor Saturado
P3 = Pevap

Calcular Ponto 4
Estado: Vapor Sobreaquecido

Cpge =f ((Tge,in + Tge,uut)/z)

Calcular Ponto 2
Estado: Lig. Comprimido 4—‘

SZ,IS =51

P4 = Peond

Calcular Ponto 4a
Estado: Vapor Sobreaquecido <

S4,|5 =53

Psa = Peond

Calcular Ponto 2a
Estado: Lig. Saturado

Pz = Pevap

T4a = Tcond +AT4a ‘

Calcular Temperatura de Pinch-Point

v

Calcular (12 Lei)
Qcond; Wt; Wb; WT} Ntérmico

v

Calcular Irreversibilidades (22 Lei)
Ie; It; Ic; Ib; IT; rlexergét\'cc

v

Guardar dados em
Matriz Temporaria

v

T
// \\\\

Ndo Sim

— Pevap = Pevap,max/,/

\\_//
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— N = (e ha(hrher) |

v

Input de pardmetros:
Nome do Ficheiro;
Localizacdo a gravar;

ficheiro Excel

7_7III’ o

LGuardar dados em J

< Fim >



i) Fluxograma do subprocesso de cdiculo da temperatura de
Pinch-Point

/

KTemperatura de Pinch—Point)

Calculo do balanco da energia a

montante da temperatura de pinch-point Temperatura de pinch-point

rF s

Tpp=T2X + ATpp,m'm

mf,lz(mge*cpge* (Tge,e'Tgepp) )/( h3'h2x)

d

Atualizagdo da temperatura de
Célculo do balanco de energia, a jusante pinch-point

da temperatura de pinch-point )
Tpp=Tge,e - mf,1*((h3'h2x)/(mge*cDge))

T’ge,szTge,e - mf,1*((h2x'h2)/(mge*cpge)) 4
/L Decréscimo do caudal do fluido

Mgy = Mg *0.998

~—_ -
~ ge,out = !geout
\ /
Sim

N

Fih j
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j) Fluxograma do médulo resultados excel

Resultados Excel

T £

T

T

!

Nio__—Desejar localizar 6=~

. excel?

Ndo - ‘Deseja carregar 6 in Deseja limpar os dados?

o oexeel?
lsim

Abrir Localizagdo

lSlm
T T ) Limpar Dados ‘
Nio - Todos os parametros

- _necessarios preenchidos? — .

) E‘;im

Expor resultados na Interface

-'.:_',_'i'jéssja ver os graficos Nao
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I) Fluxograma do médulo comparagdo de ciclos
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m)Fluxograma do médulo optimizagdo ciclo
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n)Fluxograma do moédulo simulagdo de
perdas de pressdo
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o) Fluxograma do médulo de acesso do administrador
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p) Fluxograma do médulo de administragao
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q) Estrutura e Fluxo de dados do Programa
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r)Lista da definigao dos fluidos de trabalho

Massa

Temp.

Temp.

Temp.

Pressédo

Dens.

Volume

GWP

Nomenclaruta Nome Formula Quimica 'I;llz?dc(i)e molar Estabilidade Inflamabilidade Ebuligédo fusao crit. crit. crit. crit. ODP [100 Aparéncia Odor ASZ'EAE
[g/mole] [°C] [°C] [°C] [Bar] [kg/mq] [m3/kg] anos]

Agua Agua H20 Humido 18,015 Estavel N&o inflamével 99.97 0 373.95 220.640 322.00 0.0310 0 0 Incolor Sem odor -

Benzeno Benzeno CsHs Seco 78.110 Estavel Inflamavel 80.08 5.50 288.90 48.940 309.00 0.00324 0 - Incolor Aromaético -
2,2-dicloro-1,1,1- .

R123 ] CHCI2CF3 Seco 152.931 Estavel Né&o inflamavel 27.82 -107.00 183.68 36.618 550.00 0.00182 0.002 77 Incolor Sem odor Bl
trifluoroetano

R134a 1,1,1,2-Tetrafluoroetano CHsCF3 Humido 102.030 Estavel N&o inflaméavel -26.07 -103.30 101.06 40.593 511.90 0.00195 0 1300 Incolor - A2

R141b 1,1-dicloro-1-fluoroetano CH3sCClI2F Seco 116.950 Estavel Nao inflamavel 32 -103.50 204.4 42.120 458.6 0.00218 0.12 725 Incolor Eter -
1,1,1,2,3,3- .

R236ea CF3CHFCHF2 Seco 152.038 Estavel N&o inflaméavel 6.19 - 139.29 35.020 563.00 0.00177 0 1200 Incolor - -
heptafluoropropano

R245fa 1,1,1,3,3-pentafluoropropano CHF2CH2CF3 Seco 134.047 Estavel N&o inflamavel 15.00 -103.00 154.10 36.400 517.00 0.00193 0 950 Incolor Eter Bl

R600 Butano CH3CH2CH2CH3s Seco 58.124 Estavel Muito inflaméavel -0.490 -138.30 151.97 37.960 228.00 0.00438 0 4 Incolor Petréleo A3

R601 Pentano CH3CH2CH2CH2CHjs Seco 72.150 Estavel Muito inflaméavel 36.06 -129.80 196.6 33.7 232 0.00431 0 4 Incolor Petroleo A3
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ANEXO 11l FIGURA 1 - Rendimento do ciclo de Rankine com sobreaquecedor em funcéo do grau de
sobreaquecimento para a condicdo 2 de operacdo de escape e pressdo de vaporizagdo de 25bar

ANEXO Il FIGURA 2 - Rendimento termodindmico do ciclo de Rankine com recuperador em funcéo da
temperatura de saturacdo para a condi¢do 2 de operacdo de escape



b) Rendimento termodinamico do ciclo de Rankine a pressdo
de evaporagao de 25bar

ANEXO |1l TABELA 1 — Resultados obtidos do rendimento termodinamico do ciclo de Rankine para a

pressdo de vaporizacdo de 25bar

Ciclo termodinamico a pressao de vaporizacgéo de 25bar

Rankine Sobreaquecido

Rankine Teobreaquecimento = 15°C Rankine ¢/ Recuperador
Condig&o de
Escape | 2 3 4 1 2 3 4 1 2 3 4
Fluido
Agua 15.1 15.1 15.0 15.0 15.7 15.7 15.6 15.6 - - - -
Benzeno 13.7 13.7 13.7 13.7 154 154 154 154 155 155 155 154
R123 11.7 11.6 11.6 11.6 14.2 14.2 14.2 14.2 12.7 12.6 12.6 12.6
R134a 4.2 4.2 4.2 4.2 8.1 8.1 8.1 8.1 - - - -
R141b 131 131 13.1 13.1 15.2 15.2 15.2 151 141 141 141 141
R236ea 8.4 8.4 8.4 8.4 117 | 116 | 116 | 116 9.0 9.0 9.0 9.0
R245fa 9.8 9.8 9.8 9.8 12.7 12.6 12.6 12.6 10.5 10.5 10.5 104
R600 9.4 9.4 9.3 9.3 12.4 12.3 12.3 12.3 10.0 10.0 9.9 9.9
R601 11.9 11.9 11.9 11.8 14.5 145 145 145 13.8 13.7 13.7 13.6

ANEXO 111 TABELA 2 — Aumento percentual do rendimento termodindmico em compara¢do com o ciclo

de Rankine para a pressdo de vaporizacdo de 25bar

Ciclo termodinamico a pressao de vaporizacgéo de 25bar

Rankine Sobreaquecido

Rankine Teobreaquecimento = 15°C Rankine ¢/ Recuperador
Condicdo de

Escape 1 2 3 4 1 2 3 4 1 2 3 4
Fluido
Agua 15.1 15.1 15.0 15.0 0.6 0.6 0.6 0.6 - - - -
Benzeno 13.7 13.7 13.7 13.7 1.7 1.7 1.7 1.7 1.8 1.8 1.8 1.8
R123 11.7 11.6 11.6 11.6 2.6 2.6 25 25 1.0 1.0 1.0 1.0
R134a 4.2 4.2 4.2 4.2 3.9 3.9 3.9 3.9 - - - -
R141b 13.1 13.1 131 131 21 21 21 21 1.0 1.0 1.0 1.0
R236ea 8.4 8.4 8.4 8.4 33 3.2 3.2 3.2 0.6 0.6 0.6 0.6
R245fa 9.8 9.8 9.8 9.8 2.9 2.9 2.9 2.8 0.7 0.7 0.7 0.7
R600 9.4 9.4 9.3 9.3 3.0 3.0 3.0 3.0 0.6 0.6 0.6 0.6
R601 11.9 11.9 11.9 11.8 2.6 2.6 2.6 2.6 1.9 1.9 1.9 1.8
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ANEXO |1l TABELA 3 — Aumento percentual relativo do rendimento termodindmico em comparagdo com

o ciclo de Rankine para a pressdo de vaporizacdo de 25bar

Ciclo termodinamico a pressao de vaporizacéo de 25bar

Rankine R_?_:l::er;jui?i:iagﬁggo Rankine ¢/ Recuperador
Condicéo de
Escape 1 2 3 4 1 2 3 4 1 2 3 4
Fluido
Agua 15.1 15.1 15.0 15.0 4.0 4.0 4.0 4.0 - - - -
Benzeno 13.7 13.7 13.7 137 | 125 | 125 | 125 | 125 | 131 | 132 | 132 | 131
R123 11.7 11.6 11.6 116 | 219 | 219 | 219 | 219 8.5 8.6 8.6 8.5
R134a 4.2 4.2 4.2 4.2 929 | 929 | 929 | 929 - - - -
R141b 13.1 13.1 131 131 | 161 | 161 | 16.1 | 16.0 7.8 7.8 7.7 7.7
R236ea 8.4 8.4 8.4 8.4 389 | 387 | 388 | 388 7.7 7.6 7.7 7.7
R245fa 9.8 9.8 9.8 9.8 293 | 293 | 29.2 | 291 7.2 7.2 7.1 7.1
R600 9.4 9.4 9.3 9.3 317 | 318 | 317 | 317 6.4 6.4 6.4 6.4
R601 11.9 11.9 11.9 118 | 222 | 222 | 221 | 220 | 158 | 158 | 156 | 15.2

c) Poténcia produzida pela turbina
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ANEXO 111 FIGURA 3 - Poténcia produzida pela turbina do ciclo de Rankine em funcdo da temperatura de

saturacdo para a condicdo 1 de operacao de escape
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ANEXO 11l FIGURA 4 - Poténcia produzida pela turbina do ciclo de Rankine em funcéo da temperatura de

saturacdo para a condicdo 2 de operacao de escape
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ANEXO Il FIGURA 5 - Poténcia produzida pela turbina do ciclo de Rankine em funcdo da temperatura de

saturacdo para a condicdo 3 de operacao de escape
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ANEXO 11l FIGURA 6 - Poténcia produzida pela turbina do ciclo de Rankine em funcéo da temperatura de

saturacdo para a condicdo 4 de operacao de escape

d) Caudal massico de fluido
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ANEXO |11 FIGURA 7 — Caudal massico do fluido do ciclo de Rankine em fungéo da temperatura de

saturacdo para a condicdo 1 de operacdo de escape
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ANEXO Il FIGURA 8 - Caudal méssico do ciclo de Rankine em funcéo da temperatura de saturacdo para

a condicdo 2 de operacéao de escape
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ANEXO Il FIGURA 9 - Caudal méssico do ciclo de Rankine em funcdo da temperatura de saturagdo para

a condicdo 3 de operacao de escape
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ANEXO 111 FIGURA 10 - Caudal méssico do ciclo de Rankine em fung

4 de operacéo de escape

a condicdo
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ANEXO 111 FIGURA 11 - Irreversibilidade Total do ciclo de Rankine em fungdo da temperatura de

saturacdo para a condicdo 1 de operacao de escape
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ANEXO Il FIGURA 12 — Irreversibilidade Total do ciclo de Rankine em fungéo da temperatura de

saturacdo para a condicdo 2 de operacao de escape

Agua
Benzeno
R123
R134a
R141b
R236ea

REM

L Rl L

'
'
'
'
'
'
'
'
'
L

. | SR
LF-7) SR

h
h
h
h
h
h
h
h
m
™
@
=

19.8 fm-memmmee-
186 f-mmmmeo-

[wna] 1101 apepiiqisionaus

350

0 300

25

200

130

100

Temperatura de Saturagéo [°C]

ANEXO Il FIGURA 13 - Irreversibilidade Total do ciclo de Rankine em funcdo da temperatura de

saturacdo para a condicdo 3 de operacdo de escape
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ANEXO 111 FIGURA 14 - Irreversibilidade Total do ciclo de Rankine em fung&o da temperatura de

saturacdo para a condicdo 4 de operacao de escape
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ANEXO Il FIGURA 15 - Eficéacia do evaporador definido em funcéo do caudal de fluido para a condicéo

4 de gases de escape e pressdo de vaporizacdo de 25bar
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ANEXO |1l FIGURA 16 — Poténcia produzida pela turbina em fun¢éo do caudal de fluido para o

evaporador definido, condicdo 4 de gases de escape e pressao de vaporizagdo de 25bar
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