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RESUMO

Esta dissertagdo tem por objetivo propor melhorias no desempenho térmico de
condensadores evaporativos a partir do estudo de dois modelos desenvolvidos para representar a
transferéncia de calor e a efetividade deste tipo de equipamento, chamados de Ajuste Global e
Psicrométrico. Sao elaborados dois aplicativos computacionais para a simulacdo dos modelos.
Dados experimentais obtidos em uma bancada de testes sdo usados para o ajuste dos modelos.
Sao apresentados graficos comparativos do erro relativo de cada modelagem com relagdo ao
experimental. E verificado que os dois modelos apresentam boa exatiddo e podem ser utilizados
para representar o equipamento. A técnica de andlise de incertezas ¢ aplicada no intuito de
verificar a influéncia das diferentes grandezas no célculo da taxa de transferéncia de calor do
condensador. A temperatura de condensa¢ao do fluido refrigerante, juntamente com as vazdes de
amonia e do ar sdo os principais pardmetros que apresentam uma maior incerteza, necessitando
mais cuidado em sua aquisi¢ao. Uma tabela de correcao de capacidades ¢ elaborada a partir do
modelo Psicrométrico para prever o comportamento do condensador operando em faixas de
condicdes de temperatura de condensacdo e temperatura de bulbo imido do ar, diferentes das
condi¢des nominais. Sdo propostas modificagdes na atual estrutura fisica do condensador
evaporativo a fim de melhorar seu desempenho térmico, baseadas no estudo dos modelos e

também dos diferentes ensaios realizados na bancada de testes.
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ABSTRACT

The present work aims to propose improvements in the thermal performance of
evaporative condensers from the study of two mathematical models developed to represent its
heat transfer and effectiveness, called here Global adjustment and Psychometric model. It was
elaborated two programs using EES to simulate both models. Experimental data was collected
for the adjustment of both approaches. It was presented several graphs comparing the error of
each model to the experimental. It was verified that both models presented good accuracy and
they may be used to represent the equipment. Uncertainty analysis was realized to verify which
variable affects mostly the heat transfer rejected by the evaporative condenser. The ammonia
temperature of condensation, the air and ammonia mass flows are the variables presenting
dominant influence on the uncertainty being necessary good care in the measurement of those
values. A correction table was elaborated using Psychometric model to predict heat transfer in
the EC operating in different ammonia temperature of condensation and air wet bulb
temperature, different from the nominal ones. Concluding the study, some modifications are
proposed in the current structure of the evaporative condenser aiming to improve its

performance, based on both models and also the tests realized.



SUMARIO

1. INTRODUGAO. ...,
| BN o) (S oL 72T o TSRS
1.2. ReviSA0 bIbLIOGIAICA. .....eeiuiieiiieiieiie e
1.3, ODJEEIVOS. ettt ettt ettt ettt ettt et st b et e nbe et et ens
1.4. A dissertag@o por CaPItULOS. ....c.eeevieriieeiieiieeie ettt et e

2. FUNDAMENTACAO TEORICA .....cooeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeee e eee e eeee s
2.1 INEEOAUGAO. ...ttt e e et e e tb e e e e eaaaaaas
2.2. Convecgao com mudanga de fase em dutos circulares..........cccoeeevveeeciieeeciieenireeenneeenns
2.3. Evaporacdo no exterior de tubos de Serpentinas............cceeeveerveerveeneerieeneeeneenenesnens
2.4. Definicao de Efetividade ¢ NUT em trocadores de calor............cccoveeeveieciieccieeennenn.
2.5, CONCIUSAO. ...ttt ettt et ettt et e bt e e bt e bt esab e e bt e sabe e bt e sabeebeesneeanbeans

3. MODELAGEM DE CONDENSADORES EVAPORATIVOS.......coooiiieieeeeeee
3.1 INEEOAUGAO. ...ttt et et e e e e e et e e e ae e e eraeeenns
3.2. Condensadores EVAPOTALIVOS. ......eecureerierreerieeriieeteesseesreeseessseesseessseesseesssessseesseessseens
3.3. Modelo do AJuste GIObal...........cccuiiiiiiieiieceeeeeee e e e

3.3.1. EQUACIONAMENTO. ....cueiiiiieiiieiieeieeeiie ettt ettt et ettt e st e et e s ateeteeenteebeesnnes
3.3.2. Consisténcia do modelo Ajuste Global...........c.ccoieiviiiiiniiiiiiiiiceceeee
3.4. MOdelo PSICTOMELIICO. ......euietieiiiiieiieteee ettt sttt et saeas
3.4.1. EQUACIONAMENTLO......cciiiieiiiieeiieecieeeiiee et e ettt e et e st e e st e e sbaeessseeesnreeessseeennseas
3.4.2. Consisténcia do modelo PSICTOMELIICO. ......cccueeruiiriieiieiiieie e
3.5. Comparagao entre 08 doiS MOAEIOS.......cccuieriiiiiiiiniieiierie ettt
3.6, COMNCIUSORS. ...ttt ettt ettt ettt e sbe e st e bt e eabeebee st e ebeesaees

4. RESULTADOS DOS DADOS EXPERIMENTAIS VERSUS MODELOS.....................
1. INEEOAUGAO. ...t ettt e et e e e et e e e e etae e e e eetaeeeeeateeeeeetaeeeeeennes
4.2. Dad0S EXPETIMENTATS. ...cuveetiertieeiieriieeiieniieeteesiteeieesteeaseessaeeseesseesnseessaesnseenseesnseensns
4.3. Experimental versus MOdElOS.........ccueeiieriieiiieriieeiienie ettt ee

4.3.1. Comparagao utilizando a primeira série de testes .........ccvrrrrreerieeeireerirreeenneenn
4.3.2. Comparagao utilizando a segunda série de tesStes .......c..ccvververuereeneriieneenuennne.
4.4, ANAlISE A€ INCETERZAS. ... eeuveeienieeiiiriieteete sttt ettt ettt ettt ettt st sb et s e b e naes
4.5. Elaboragdo da Tabela de correcdo de capacidades..........ccoecvvevieeriieniienieenieeniieereene

0, CONCIUSOES. et e e e e e e et e e e e e e e e e e e e e e e e e e e e e e raaaeaaeas

vi



5. MELHORIAS  PROPOSTAS NO PROJETO DE  CONDENSADORES

EVAPORATIVOS. ...ttt ettt sttt ettt ettt ebe i 55
5.1 INEEOAUGAO. ...ttt et et et et et e e et e e et e e e an e e eraee e 55
5.2. Melhorias propostas no condensador evaporativo RC-200.............ccceeveeevrenreennennnen. 55

5.2.1. Andlise geral dos MOAEIOS......c.ueeiiiieiiiieciie et e 55
5.2.2. Andlise de recobrimento no coeficiente global de transferéncia de calor.......... 60
5.3. Proposta de um novo Condensador Evaporativo............ccceeeverienerieneeneeicneeniennenn. 63
5.4, CONCIUSORS. ...ttt ettt ettt sb ettt ettt st e bt et e bt et e b est e bt et e saeenaes 64

6. CONCLUSOES E SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS.........ccocvummrurinen. 65
0. 1. COMNCIUSOES. ...ttt ettt et b e et et e et e e bt eeab e e bt e esbeebeesabeebeesaees 65
6.2. Sugestoes para trabalhos fUTUTOS........cceiviriiiiiiiiiiiiic e 66
Referéncias BiblIOGrafiCas........ccc. vieiiieiiiiiiieiiecie ettt et 68

vii



LISTA DE SIMBOLOS

COP
De

Dm
Fac
Fp

Gmgr

he
hist

1\%

hi

k
Ke
K

Lce

My
M,

Area de transferéncia de calor, m’

Area da secdo transversal, m?

Area projetada do condensador evaporativo, m*

coeficiente

potencia ficticia do ar por unidade temperatura, W/K
comprimento do condensador evaporativo, em m
comprimento do tubo, m

calor especifico,

coeficiente de performance

diametro externo do tubo, m

didmetro interno do tubo, m

didmetro médio do tubo, m

fator de ajuste do modelo ajuste global

fator de ajuste do modelo Psicrométrico

vazao massica de mistura de ar baseada na minima se¢do transversal,
aceleracdo da gravidade, m/s’

coeficiente de transferéncia de calor por convecgio, W/(m’K)

coeficiente de transferéncia de calor entre os tubos e a dgua, kW/ (m* K)

calor latente de vaporizacdo modificado

entalpia, kJ/(kgK)

coeficiente de transferéncia de calor entre a amoénia ¢ o interior do tubo,
kW/ (m” K)

inclinagdo da curva de saturacio, kJ/(kg.°C)
condutividade térmica dos tubos, kW/ (m K)
condutividade térmica da amonia liquida, kW/ (m K)
coeficiente de melhoramento

coeficiente de transferéncia de massa, kg/(s.m?)
coeficiente de transferéncia de massa, kg/(s.m?)
Largura do condensador evaporativo, m

espessura dos tubos, m

parametro de ajuste

parametro de ajuste

vazao massica, kg/s

viii



Ne

ng
NUT
Nug
Pr
Prs

pWS

I
Sd
Si
St

Tbhzo
Trhzo
Ths
Thu

Vm ax

Ws
We

Xi

numero de pontos

neuroénio

nimero de tubos por coluna

nimero de tubos no comprimento do condensador
nimero de unidades de troca

numero de Nusselt

numero de Prandtl a temperatura do ar

nimero de Prandtl a temperatura dos tubos
pressdo do ar na saturacao

poténcia térmica dissipada pelo condensador, kW
poténcia térmica dissipada pelo evaporador, kW
resisténcia ficticia do ar,

numero de Reynolds calculado a velocidade maxima
resisténcia térmica, K/W

raiz de equacao

raiz de equacao

distancia entre os tubos, m

distancia entre os tubos, m

distancia entre os tubos, m

temperatura, K

temperatura da dgua da bacia, K

temperatura da dgua de reposicao, K

temperatura de bulbo seco, K

temperatura de bulbo tmido, K

coeficiente global de transferéncia de calor W/(m’K)
velocidade do ar, m/s

velocidade maxima do ar, m/s

conteudo de umidade do ar

conteudo de umidade do ar na saturagao

trabalho do compressor, kWh

vetor de entrada

X



SUBINDICES
ar
cond
e
evap
f

hzO

LETRAS GREGAS

referente ao fluido ar
condensacao

entrada do condensador
referente a evaporacao
filme

referente ao fluido agua
liquido

referente ao valor médio
referente ao fluido amonia
fluido refrigerante

saida do condensador
superficie do tubo

vapor

efetividade do condensador
massa especifica da amonia

viscosidade dindmica da amonia



INDICE DE FIGURAS

Pag.
Figura 2.1: Variacdo do coeficiente de transferéncia de calor no interior de um duto (Fonte:
Stoecker et Jabardo 2002)........cccuviiiiiieeiie et et eaeeas 09
Figura 2.2: Condensagao em dutos anulares (Fonte: Bejan, 2002)........cccceeeeveevvieencieeenieeennne. 10
Figura 2.3: Diagrama de evaporacao da dgua no ar. (Fonte: Zalewski, 1997)........ccccceeveennee 11

Figura 2.4: Divisdo do elemento infinitesimal em um banco de tubos (Fonte: Zalewski,

1007 ). et h ettt ettt et e h et eat e he et ent e bt e bt entesaeebeenean 12
Figura 2.5: Variagdo da efetividade com o aumento do NUT e Cgr para escoamento em

contracorrente. (Fonte: Chapman, 1987).......cc.coiiiiiiiiiiiiieeee e 14
Figura 3.1: Diagrama esquematico de um condensador evaporativo (Fonte: Danieli, 2006).... 16
Figura 3.2: Condensador evaporativo RC200.............cccveiiiiiiieiiieiieiiecieeeee e 17
Figura 3.3: Distribui¢cdo de temperaturas ao longo dos tubos da serpentina (Fonte: ASHRAE

0L TSRS 18
Figura 3.4: Distribui¢do de temperaturas ao longo dos tubos da serpentina..............ccceeneenee. 18
Figura 3.5: Fluxograma do modelo Ajuste Global (1° €tapa)..........cccceeeeveeeierecveierecieeereenennes 24
Figura 3.6: Fluxograma do modelo Ajuste Global (2° etapa)..........coceeveeveineeiicnienennicneeienne. 25
Figura 3.7: Fluxograma do modelo Ajuste Global (3° etapa).........ccceeveerveneeirenienennicneeienne. 25
Figura 3.8: Comportamento do coeficiente global de transferéncia de calor em relacdo a

variag¢ao da vazdo de agua, Tbs,..= 18°C, A=69m°, m,=6 KE/Su ettt 26
Figura 3.9: Influéncia da combinagdo das vazdes de ar e area de transferéncia de calor no

comportamento do modelo Ajuste Global. mp,=5 kg/s, TbSare= 18° C...covvvvevveneerireee, 26
Figura 3.10: Influéncia da éarea de transferéncia de calor no calor rejeitado pelo CE............... 27
Figura 3.11: Esquema de visualizacdo da velocidade maxima do ar no banco de tubos........... 29
Figura 3.12: Evolugao Psicrométrica do ar ao longo do Condensador............ccceeevvvveruieennneennns 31
Figura 3.13: Fluxograma do modelo PSicromeEtrico..........cocueeriiiiiieiiiiiiiiniieiieeeeeece e 32

Figura 3.14: Comportamento do calor rejeitado frente a variacdes na Tbuare € Teondnn3 para
THSar-c=18°C, A=OIME, Mtm6 KE/S..eveoeeeeeeeeeeeeeeeeeeeee oo 33
Figura 3.15: Comportamento do calor rejeitado em relagdo a variagdo da vazao de ar para
diferentes Tbuy,.e Tbsy=18 °C, A=69MN%, Mar=6 KE/S.veveeeeeeeeeeeeeeeeeeee e 33
Figura 3.16: Comportamento da poténcia térmica rejeitada em relagdo a variagdo da vazao

de ar e area de troca de calor Tbuye=16 °C TbSure=18 °C...c.oovrrviierieiiieieieieieieeieeee e 34

Xi



Figura 3.17: Taxa de transferéncia de calor em relagdo a 4rea de transferéncia de calor

Thuare=16 °C, TbSar-e=18 °C, Mar=0 KE/S...eouiiiieiieiieiieeeeeee ettt 34
Figura 3.18: Influéncia da altitude de operagdo no comportamento do calor rejeitado

Thuarc=16 °C Tbsg-e=18 °C, Mar=6 Kg/S, A=OIM.........veeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeee e 35
Figura 4.1: Esquema do ciclo de refrigeracdo do Laboratério de Ensaios..........cccceceeeeueennnennnen. 37

Figura 4.2: Condensador evaporativo modelo RC200 modelado no presente trabalho com
detalhe frontal e lateral da SErPenting..........ccccueevvieiiieiiieiie et e 38

Figura 4.3: Valores do calor rejeitado medido experimentalmente em fungdo da vazao de

amonia e unidos por uma linha de tenNdENCia..........cccuvieeiiieriiiieciieeeee e 41
Figura 4.4: Erro comparativo entre os dois modelos e os dados experimentais (1° série)........ 44
Figura 4.5: Erro comparativo entre os dois modelos e os dados experimentais. (2° série)....... 46

Figura 4.6: Tabela atual de correcao de capacidades — Refrigerante NH3 (Catalogo Frost
FT10,2005) ... etee ettt ettt e et e et e e e tb e e e ata e e e baeeeabaeeeabae e nbaeeabeeetaaeeraeeenraeeeanes 51
Figura 4.7: Tabela de correcdo de capacidades gerada com o modelo Psicrométrico em
substituigao a tabela da FIGUIa 4.6........c.oooiiiiiiiiiieiieiece ettt 52
Figura 5.1: Velocidades de ar na lateral de entrada do ar no condensador, em m/s. Cada
retangulo corresponde a uma 4rea normal a passagem do ar, usada para medi¢do
experimental N0 LabOratOrio.........ccuiiiiiiiiiiiieiie ettt ettt ae et e seaeeeeesaae e 57
Figura 5.2: Graficagdo das velocidades do ar medidas na entrada lateral do CE, em m/s......... 57

Figura 5.3: Diferenca de troca térmica variando linearmente pelo aumento da temperatura

C CONMAEIMSACAD. ....eeieeviieeeeiiiee ettt e et e et e e ettt e e e e tae e e e eeetaeeeeeeaaeeeeeeaaaeeeeetaeeeeeasneeeaan 59
Figura 5.4: Diagrama esquematico da bancada de ensaios de serpentinas............c.ccecveveeuennee. 61
Figura 5.5: Bancada de ensaios de Serpentinas..........coceeeerueeieruienierienieeieeieseeeeeseeesieenee e 61

Figura 5.6: Diferenga de temperaturas obtidas para os diversos recobrimentos de

Yy 013 11811 1S USROS USTU PSP 62

Xii



INDICE DE TABELAS

Pag.
Tabela 3.1: Coeficientes da €qUAGA0 (2.26).....cccueeruiieriieriieeiieniie ettt e et saeesee e 30
Tabela 3.2: Constantes para determinacao da pressdo do ar na saturagao............ceceeevveenvennne. 31
Tabela 4.1: Valores dos ensaios realizados no Laboratorio de Ensaios da Frost Frio
(19 SEIEE) vttt ettt ettt et e ae ettt et e et et e eteeteeteeaeent et et e eteeteeteereeaeeneas 39
Tabela 4.2: Valores dos ensaios realizados na bancada experimental da Frost Frio
(29 SETIE).uvevereeteeee ettt ettt ettt ettt ettt ettt et ettt et e et e eaeereettent et et et e eteeteereereeaeens 40
Tabela 4.3: Principais parametros encontrados no modelo Ajuste Global (1° série)............... 42

Tabela 4.4: Erro obtido pelos fatores de ajuste Fac=0.1906 ¢ M1=M>=2,43E-9 (1° série)...... 42

Tabela 4.5: Principais variaveis obtidos pelo modelo Psicrométrico( 1°série)...........c.oun....... 43
Tabela 4.6: Erro obtido com o modelo Psicrométrico utilizando Fp=1,9. (1° série)................ 43
Tabela 4.7: Principais resultados encontrados no modelo Ajuste Global. (2° série)................ 44
Tabela 4.8: Valores de Qag obtidos pela simulagdo com Fac=0,01695. (2° série).................. 45
Tabela 4.9: Principais valores obtidos pelo modelo Psicrométrico (2° série).........ccceevvennnenne 45
Tabela 4.10: Erro obtido no modelo Psicrométrico utilizando Fp=1,3. (2° série).................... 46
Tabela 4.11: Incertezas das grandezas medidas no ensaio realizado no Laboratorio............... 47
Tabela 4.12: Incertezas de medi¢ao obtidas no programa EES..............cccccoiviiiiiiiniiiiien, 48
Tabela 4.13: Resultados de incerteza do modelo Ajuste Global..........c.cccceeevierienciienienneennen. 49
Tabela 4.14: Resultados de incerteza do modelo PSicrometrico...........covueeveenieeniieniiceneenienns 50

Tabela 5.1: Taxa de transferéncia de calor e fluxo de calor calculados pelo modelo
Psicrométrico em funcdo da area de transferéncia (ma=6 Kg/S).....cceevveeriiiniiniiieniiiiieieee. 56
Tabela 5.2: Taxa de transferéncia de calor e fluxo de calor calculados pelo modelo
Psicrométrico em fungdo da area de transferéncia (Mg=7 K@/S).....cccvvverrrriercieeniieeeiie e 56
Tabela 5.3: Poténcia elétrica do ventilador e taxa de transferéncia de calor do condensador
evaporativo calculada pelo modelo PSicromeétrico...........cocuvevuiieiieniiiiiieniieiieieeieeee e 58
Tabela 5.4: Taxa de transferéncia de calor do condensador evaporativo calculada pelo

MOAelo AJUSte GLODAL (AZOM).........oeeeeeeeeeeeeeeee e ee e e eeeeee oo 59

xiii



1. INTRODUCAO

1.1. Apresentagdo

Condensadores Evaporativos (CEs) sdo amplamente utilizados quando se trata de
aumentar a taxa de transferéncia de calor rejeitada de sistemas térmicos para o ambiente. Eles
sdo comumente usados na condensacdo de gases em sistemas frigorificos, mas também podem
ser encontrados em outras aplicacdes, tais como para o condicionamento de ar, industria
petrogquimica, siderdrgica, etc.

O presente trabalho esta focado no estudo de CEs usados em sistemas de refrigeracéo de
grande porte para conservacao de alimentos em geral, resfriamento de frutas, carnes, em barcos
pesqueiros para refrigeracdo de peixes entre outros.

A correta modelagem desse equipamento € um desafio aos pesquisadores e é uma
ferramenta muito importante na industria, permitindo um aprimoramento do desempenho
térmico com um custo inferior aguele envolvido em processos experimentais de tentativa-e-erro.
Como resultado, espera-se melhorar a qualidade do produto, resultando em um produto mais
barato e com uma tecnologia mais avangada.

Um grande problema existente nesse campo € encontrar bons modelos para a
representacdo dos fenémenos de transferéncia de calor em CEs. Levando em conta a diversidade
de variaveis envolvidas no problema € preciso obter um modelo que seja confiavel, e que
represente o equipamento em uma faixa toleravel de desvio em relacdo a realidade fisica.

A principal motivacdo deste trabalho é propor melhorias no desempenho térmico de CEs
a partir de estudos realizados em dois modelos desenvolvidos para representar seus processos de
transferéncia de calor e de massa.

O primeiro modelo apresenta o céalculo da transferéncia de calor em funcdo de sua
efetividade e de parametros psicrométricos, e o segundo modelo calcula a taxa de transferéncia
de calor em funcdo de coeficientes de transferéncia de calor e de massa. A exatiddo dos dois
modelos é verificada a partir de dados de ensaios obtidos em uma bancada experimental montada
especialmente para este fim.

Assim, a montagem de ferramentas de estudo exigiu a realizagéo das seguintes tarefas:

1) Programar dois modelos computacionais para representar a transferéncia de calor e de

massa de condensadores evaporativos;

2) Ajustar os dois modelos utilizando dados experimentais coletados em uma bancada de

testes montada na empresa Frost Frio, para verificar o desvio relativo de cada um

deles com relacdo ao experimental;



3) Propor melhorias nos equipamentos para aumentar seu desempenho, baseado em
simulacdes em condi¢bes diversas de vazdes e temperaturas;

4) Adicionalmente, o modelo Psicrométrico foi usado para elaborar uma tabela de
corregdo de capacidades para o condensador evaporativo a partir de condigdes

nominais.

Para simular o comportamento térmico dos condensadores evaporativos foram elaborados
dois aplicativos em EES (Engineering Equation Solver, www.fchart.com), referentes aos
modelos que serdo aqui chamados de Ajuste Global e Psicrométrico por questdes de

simplificacéo.

1.2. Revisdo Bibliografica

A modelagem matematica de condensadores evaporativos vem sendo estudada por
diversos autores. Parker et al. (1959) propuseram um modelo de condensadores baseados no
coeficiente global de transferéncia de calor e de massa de agua evaporada em CEs. Essa proposta
de modelo é uma das ferramentas de estudo utilizadas no presente trabalho e esta descrita com
mais detalhes no capitulo seguinte.

Leindenfrost er al. (1979) apresentaram um estudo para CES com as serpentinas
montadas com tubos aletados. S&o apresentadas as equacdes para o calor rejeitado pelo

condensador (Eq 1.1) e foi proposto um coeficiente de melhoramento K, (Eq 1.2).

Oy = KUAAT, (1.2)
Ocw

K, ==% (1.2)
‘ ch

onde Q.. e Q.; sd0 as cargas térmicas no condensador molhado e seco respectivamente em
kcal/h. Foi definido também o coeficiente de performance COP como sendo:

Oevap +Aevap
W, — AW,

COP = (1.3)

onde Q..,, € 0 calor rejeitado pelo evaporador em kcal/h e W. € o trabalho do compressor em

kcal/h. Os autores realizaram um estudo computacional para 40 casos onde se variaram



parametros como velocidade e umidade do ar para se obter, entre outros, os valores do calor
rejeitado pelo condensador e a sua efetividade. Foi mostrado que o coeficiente de melhoramento
K. (Eq 1.2) decresce com o aumento do nimero de Reynolds e conseqlientemente a velocidade
do ar. Esta andlise foi feita para diferentes valores de umidade e o autor observou que o
coeficiente K, também é maior para umidades relativas baixas. Em uma segunda analise foi
verificado que o nimero de Nusselt cresce juntamente com o nimero de Reynolds e com a
diminuicdo da umidade do ar. Esse comportamento é esperado, pois 0 ar mais seco favorece a
evaporacdo, retirando assim maior calor dos tubos levando ao aumento do coeficiente de
transferéncia de calor por convecgdo. Para finalizar, verifica-se também que o coeficiente de
desempenho COP decresce para temperaturas de condensagdo mais altas.

Zalewski et al. (1997) apresentaram um modelo para a transferéncia de calor e massa em
CEs formado por 4 equac0es diferenciais com suas respectivas condi¢des de contorno e algumas
equacOes auxiliares. Eles apresentaram uma comparacdo de seus resultados com aqueles de
Parker (1959) e também com experimentos. O desvio relativo de sua formulacdo foi semelhante
ao de Parker, ficando no entorno de 6% . Eles também verificaram que a temperatura de bulbo
umido apresentava uma influéncia maior no modelo do que nos testes. Isso levou a utilizagdo de
uma nova correlagdo para o coeficiente de transferéncia de massa, pela inser¢édo de uma fungéo
de correcdo que dependesse da temperatura de bulbo umido. Essa modificacdo gerou dados mais
proximos aos experimentais.

Hwang er al. (2001) compararam o desempenho de um CE com a de um condensador
resfriado a ar. Ambos foram montados em uma camara de testes, e o fluido frigorifico utilizado
foi 0 R22. Os resultados mostraram que o CE tem uma capacidade entre 1,8 a 8,1 % maior que a
do condensador resfriado a ar, e o coeficiente de desempenho COP foi de 11,1 a 21,6.

Manske er al. (2001) apresentaram uma modelagem em funcdo da carga nominal de
rejeicdo de calor, um fator de rejeicdo de calor HRF que depende da temperatura de bulbo Umido

do ar e temperatura de condensacao do refrigerante 7., pela relacéo:

Carga_nominal

HRF (Tbugy, Tcondr) (1.4)

Carga

Sendo a efetividade definida como:



(har—s — har—e)

E =
(har—s T ~hgr—e) (1.5)
condr
onde (A, . —h, ) e adiferenca de entalpias do ar na entrada e saida em kJ/(kg.K) e %, . rconar €

a entalpia do ar na temperatura de condensacdo do refrigerante em kJ/(kg.K). Foi apresentado
um grafico no qual a efetividade tem comportamento linear e inversamente proporcional a
temperatura de condensacéo, o que tambeém é apresentado em outras abordagens.

Lebrun e Aparecida Silva (2004) apresentaram um modelamento para contato direto e
indireto em torres de resfriamento e condensadores evaporativos baseando-se tambem na

efetividade para o calculo do calor trocado. O modelo apresenta o calor rejeitado pela equacao:
Oc =my(hy—e —hy—s) (1.6)

onde m, € o fluxo de massa do fluido refrigerante em kg/ s. A efetividade é dada pela equacao:

(-NTU, f)
£=l-e (1.7)
onde NTUg ficticio é:
NTUaf = #
Rafcaf (1.8)

R, € a resisténcia ficticia do ar e C,r¢é a capacidade ficticia da vaz&o, ou seja, a poténcia que o0 ar
pode carregar por unidade de temperatura, em W/K. Os resultados mostrados para o condensador
evaporativo sdo dados em funcdo das resisténcias do ar R,, e resisténcia do refrigerante R,. O erro
referente a transferéncia de calor no condensador variou de -2 a +3 % para diferentes
temperaturas de bulbo Umido, o que é uma boa exatiddo se comparado as outras modelagens.
Camargo et al. (2004) apresentaram uma avaliacdo do desempenho do condensador
evaporativo operando durante o verdo na cidade de Taubaté (SP). A modelagem matematica

proposta parte do balanco de energia:



hch(TfHZO -T)= MarCp,. dT (1.9)
cuja integracéo leva a:
1- Tbsgr—e —Thsgr—s _ exp| — h.A (1.10)
Tbsgr—e =T fi1,0 Mar€ par

onde (7Ths,-.~-Ths.-s) € a diferenca de temperaturas do ar na entrada e saida em °C, Ty20 € a
temperatura de filme d’agua em °C e A. o coeficiente de transferéncia de calor por conveccgédo
em W/(m?°C). Os autores realizaram um estudo experimental durante os dias quentes e secos de
verdo para um determinado equipamento, variando as velocidades de ar admitido em um
condensador e obtendo diferentes valores do coeficiente de transferéncia de calor 4. Foi
mostrado um gréafico comparativo no qual a efetividade calculada pela equacdo 1.14, a partir de
dados experimentais, € maior que a efetividade calculada pela expressdo 1.15 para nimeros de
Reynolds inferiores a 250, passando a ocorrer o0 inverso para numeros de Reynolds maiores.
Durante o dia, foi verificado um aumento significativo da temperatura de bulbo seco chegando a
variar de 26°C pelo periodo da manh& para 32°C pelo periodo da tarde. Essa constata¢do levou a
uma ultima anélise mostrando que a efetividade cresce quase que linearmente com relagdo a
temperatura de bulbo seco passando de 65% a 25°C para 77% a 34°C.

Ertunc et al. (2005) apresentaram uma proposta com base na andalise neural. Os autores
desenvolveram uma bancada de testes utilizando R134 como fluido de trabalho, na qual havia
como elementos principais o compressor, o CE, o depdsito de liquido, uma valvula de expansao
e um evaporador aquecido eletricamente. Foram realizados 60 pares de testes para predizer o
desempenho do CE bem como o trabalho do compressor e o coeficiente de performance COP,
entre outros. Os valores para o calor rejeitado por condensacdo e o trabalho do compressor
foram obtidos a partir de dados de entrada como o calor rejeitado pelo evaporador, a vazéo de ar
e de &gua, bem como temperatura de condensacdo do fluido refrigerante e temperatura de bulbo
umido do ar. Para o presente trabalho é necessaria apenas a discussao feita para o condensador,
que apresentou um erro relativo de 1,9 % e um erro quadratico de 4,12 W. Percebe-se que o erro
tende a ser menor quando se esta trabalhando com trocas de calor inferiores a 200 W e cresce
significativamente com o aumento do calor rejeitado, mas de qualquer forma o erro ou desvio é
préximo ao encontrado por outras modelagens. Destaca-se como uma desvantagem dessa

abordagem o fato de que ela necessita do calor rejeitado pelo evaporador como dado de entrada.



Também empregando a abordagem da andlise neural, Abassi et al. (2005) apresentaram o

calor rejeitado pelo condensador como sendo:

Oe = UA(Tcondr Bl Tszo)

(1.112)
onde U é o coeficiente global de transferéncia de calor em kW/ (m?K), 4 é a superficie externa
dos tubos em m? T, - Tizo € diferenca entre a temperatura de condensago do refrigerante e a
temperatura de filme da agua, em K. Assume também que a transferéncia de calor é o somatério
do calor sensivel mais calor latente e apresenta a equacdo do balango de energia:

M0 Do dTy, o 1dT = M1,0—rC pi,0—rTH,0-r + w12
“My,0—evap® pHZOTHZO +0c = Oar .

onde muz0, Mu20r © Mi20-0vap, SA0 AS vazOes massicas de agua, agua de reposicdo e agua
evaporada em kg/s, c,u20 0 calor especifico da agua em kJ/(kgK) e Ty20 € a temperatura da agua
em K. A partir disso, a taxa de transferéncia de calor rejeitada pelo condensador pode ser
prevista utilizando dados de entrada como temperatura de condensacdo, temperatura da agua,
vazdo de agua e também do fluido refrigerante, entre outros. Os resultados apresentados
mostraram boa exatiddo, aproximando-se dos dados reais de um condensador. Apenas quando ha
uma variagdo brusca no calor rejeitado, 0 modelo tende a se ajustar antecipadamente o que
proporciona um erro maior. Ha também outra analise mostrando que o erro tende a diminuir
consideravelmente com o aumento do numero de sessdes de testes.

Smrekar et al. (2005) apresentaram um estudo bastante interessante sobre como o arrasto
natural pode melhorar a transferéncia de calor em torres de resfriamento. Foi apresentado um
estudo que mostra a influéncia da vazdo de ar e de agua na efetividade do trocador de calor,
estabelecendo que dois tercos do calor rejeitado ocorra por evaporacdo e O restante por
conveccado. Foi observado que um aumento de 2 m/s na velocidade do ar proporciona uma queda
de 10°C na temperatura da agua, o que se espera ter influéncia semelhante em condensadores

evaporativos. Foi calculada a efetividade pelo lado da &gua como sendo:

hy oo —hy o
. Hy0—€ Hy0—S (1'13)
hH20—€ - hH207tbu




onde (hm20- € huzo.s) SA0 a entalpia da dgua na entrada e saida e %20.5, € a entalpia especifica da
agua avaliada na temperatura de bulbo imido do ar em kJ/kg. Foi demonstrado que a efetividade
aumenta cerca de 8 % com um decréscimo na vazdo de agua de 0,51 kg/s.

Qureshi e Zubair (2006) apresentam uma avaliagéo de performance pela Segunda Lei em
condensadores evaporativos e torres de resfriamento. Eles mostraram que a eficiéncia de
Segunda lei cai com o0 aumento da temperatura de condensacdo e também ela € mais baixa para
vazOes de refrigerante menores.

Para finalizar a etapa de revisdo, apresentam-se os trabalhos realizados pela equipe de
trabalho da UFRGS ao longo de mais de dois anos de estudos direcionados aos equipamentos da
empresa FrostFrio. O primeiro trabalho foi de Centeno et. al (2004) que realizaram um estudo
utilizando redes neurais para 0 modelamento do comportamento térmico em condensadores
evaporativos. Em seguida, o proprio Centeno (2005) montou a estrutura fisica do que hoje é o
Laboratério de Testes da FrostFrio e implementou um primeiro modelo de simulacdo, baseado
na formulacdo de Parker et al. (1959). Posteriormente, Flores (2005) elaborou um modelo
baseado na formulacdo psicrométrica, utilizando os dados experimentais de Centeno. Na
sequéncia, Danieli et al. (2006) apresentaram um estudo comparativo de diversos tipos de
recobrimentos de serpentinas e Nakalski ez al. (2006) realizaram um estudo comparativo dos

desvios encontrados pelos dois modelos com os dados experimentais.

1.3.  Objetivos

O principal objetivo do presente trabalho é propor melhorias que levem ao incremento do
desempenho térmico de condensadores evaporativos. S&o elaborados dois aplicativos
computacionais, aqui chamados de Ajuste Global e Psicrométrico, que representam o0s
fendmenos de transferéncia de calor e de massa encontrados nos equipamentos e que serdo as
ferramentas de estudo usadas em todo o trabalho.

O modelo denominado de Ajuste Global baseia-se no calculo da transferéncia de calor e
de massa do condensador e posteriormente pela inser¢éo de fatores de ajuste que irdo igualar os
dados obtidos pelo modelo com os dados reais de um condensador testado.

O segundo modelo utiliza dados psicrométricos do ar na entrada e saida do condensador
para calcular a taxa de transferéncia de calor. Também € introduzido um fator de ajuste que ira

igualar os dados tedricos com 0s experimentais.



1.4. A Dissertacdo por Capitulos

O capitulo 2 apresenta uma fundamentacéo tedrica sobre os fendmenos de transferéncia
de calor que ocorrem no exterior e interior de dutos circulares.

O capitulo 3 apresenta o funcionamento de um condensador evaporativo e 0
equacionamento dos dois modelos comparados no presente trabalho. Sdo apresentados resultados
de ambos para o fluxo de calor obtido frente as simulacdes realizadas.

O capitulo 4 discorre sobre os dados experimentais coletados na bancada de testes da
empresa Frost Frio, os resultados que os modelos apresentam quando ajustados por esses dados,
uma andlise de incertezas aplicadas as principais variaveis medidas no experimento e que
influenciam os modelos e os dados experimentais. Ha também a elaboracdo de uma tabela de
correcdo de capacidades para o condensador utilizando as equacdes do modelo Psicrométrico.

No capitulo 5 sdo apresentadas propostas a serem adotadas no condensador RC200 da
Frost Frio, a partir das conclusbes extraidas até o momento. Por fim, sdo apresentadas as
conclusdes gerais do presente estudo e sugestdes para trabalhos futuros no capitulo 6 alem da

bibliografia utilizada no trabalho.



2. FUNDAMENTAGCAO TEORICA

2.1.  Introducéo

A presente secdo tem por objetivo mostrar os principais fenémenos fisicos que ocorrem
em banco de tubos de CEs, dentre eles a conveccdo com troca de fase da amonia no interior dos
tubos circulares e também os fendmenos de evaporacdo da agua que ocorrem no exterior dos
dutos realizando a transferéncia de calor do fluido refrigerante para o ambiente externo. Para
finalizar o capitulo sdo apresentadas as defini¢cdes de efetividade e nimero de unidades de troca
NUT para trocadores de calor de contracorrente.

2.2.  Convecgdo com mudanga de fase no interior de dutos
A condensacéo do fluido refrigerante se processa no interior de dutos conforme mostrado
na Figura 2.1, onde se tem a evolucgéo do coeficiente de transferéncia de calor no interior de um

duto circular com condensagdo completa de um vapor (Stoecker et. Jabardo, 2002).

-

Coeficiente de transferéncia de calor

Posigfio ao longo do tubo
Figura 2.1 — Variagdo do coeficiente de transferéncia de calor no interior de um duto (Fonte:

Stoecker et Jabardo 2002)

Na entrada, o refrigerante se encontra como vapor superaquecido apresentando um
coeficiente de transferéncia de calor mais baixo tipico dos gases (Stoecker et. Jabardo, 2002). A
medida que a condensacdo progride na superficie interior o coeficiente aumenta
significativamente, até certo limite, onde se verifica uma reducdo progressiva desse parametro,
resultante do aumento da espessura da pelicula de condensado e conseqiente reducdo da

velocidade media do fluido na secéo transversal do escoamento.
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A Figura 2.2 mostra a evolucdo da taxa de condensado no interior de dutos horizontais
para escoamentos denominados rapidos na figura da esquerda e escoamentos denominados mais

lentos na figura da direita.

~— Escoamento de
¥ condensado

C—

Uy o D —» D

Vapor

——ea] | [ ]

Q Q

Figura 2.2 - Condensacdo em dutos anulares (Fonte: Bejan, 2002).

E verificado que para valores do nimero de Reynolds menores do que 10* o processo de
condensacdo é dominado pela conveccdo natural e, portanto, se determina o coeficiente de

transferéncia de calor pela Equagdo 2.1.

3. %4
h D gp; (P, — py)k;h
C :0’555 l l v llV

kl H (Tcondnh3 B TSUP)Di

2.1)

onde g € a aceleracdo da gravidade, em m/s?; p; e p, SA0 respectivamente as massas especificas da
amonia como liquido e vapor saturado, em kg/m3, &; é a condutividade térmica da amdnia como
liquido saturado, KW/ (m K); w; € a viscosidade dinamica da amdnia como liquido saturado, em
N.s/m2; h;, é o calor latente de vaporizacdo modificado, em kJ/Kg; T.onamis € @ temperatura de
condensagéo da amonia, avaliada na pressao de saida, 7,, € a temperatura da superficie do tubo,

ambas em K.

2.3. Evaporacao no exterior de tubos de serpentinas.

Os fendbmenos de evaporacdo da dgua no ar sao determinantes para remocéo de calor do
fluido refrigerantes. Estudos realizados por Smrekar et al. (2005) mostram que mais de dois
tercos do calor rejeitado, no exterior dos tubos, em condensadores evaporativos ocorrem por

evaporacdo, enquanto que o restante ocorre devido a conveccdo forcada. A Figura 2.3 apresenta
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esse fendmeno de evaporacdo para um elemento infinitesimal de area retirado da serpentina de

um condensador.

May, e, X Mo, Ao
espessura da parede

: /
TV EZ
-

1

diniosvar Qﬁ]m]im

! % e Tmo Tz N
g I d2
2. II do, <: dl
]

anr-H?O j
dA, dAp [ dA dArez
e \[. /
ﬁ : A I+l

gy
Mo + ditizo

hy + dhg, hiso + dhme

X +dx

Figura 2.3 — Diagrama de evaporacao da dgua no ar. (Fonte: Zalewski, 1997).
As grandezas infinitesimais dQ, e dQ.-mo representam respectivamente a taxa de
transferéncia de calor através da parede e a taxa de transferéncia de calor da agua para o ar,

ambas em kW. Realizando o balango de massa e balanco de energia para a parte exterior do tubo

e adotando o sinal positivo para o sentido do escoamento da agua de cima para baixo tem-se que:
Mgpdx = dmy, (2.2)

Mapdhgy ==hydmy 0 prap —dQ,, 120 (2.3)

Realizando o mesmo procedimento para todo o sistema tem-se que o balanco de energia é

dado por:

Mardhgy +dQp =my;0dhy 50+ hypodmygo (2.4)

e pelo lado do fluido refrigerante:
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dQ, =~y adhyys (2.5)

A taxa de transferéncia de calor total do condensador evaporativo pode ser determinada

pelo somatdrio dos elementos infinitesimais conforme visualizado na Figura 2.4.

~
\/
1

~
/

111H20+ *HINHB

dm .

dQ_ ar-H20 E
g 2

Figura 2.4 — Divisdo do elemento infinitesimal em um banco de tubos (Fonte: Zalewski, 1997)

sendo determinada pela expresséo:
QC = 2QpNS (2.6)

onde Ns é o nimero de serpentinas do trocador de calor.

O condensador evaporativo estudado no presente trabalho apresenta um feixe de tubos
desalinhados onde o coeficiente de transferéncia de calor por conveccao associado a um tubo,
depende de sua posicao no feixe. O coeficiente para os tubos na primeira fileira é equivalente ao
de um Unico tubo no escoamento cruzado, porém os coeficientes para os tubos nas fileiras
seguintes tendem a ser maiores, pois 0S primeiros tubos atuam como intensificadores de

turbuléncia e consequente do coeficiente de transferéncia de calor.

2.4.  Definicao de Efetividade e NUT em trocadores de calor.

O conceito de efetividade de um trocador de calor associado ao ndmero de unidades de
troca de calor foi sugerido inicialmente por Nusselt. A efetividade pode ser calculada pela
relacdo entre o calor transferido por um trocador de calor pela maxima transferéncia possivel

(Chapman, 1987), ou seja:
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oo 4 2.7)
dmax

ou ainda pelas relagcdes de temperatura do fluido quente e fluido frio na entrada e saida do

trocador de calor:

o= Thsgr—s —Thsgr—e (2.8)

Tszo —Tbsgr—e

A efetividade pode ser determinada sem o conhecimento das temperaturas, através do

calculo do numero unitario de trocas NUT, conforme mostrado pelas equacoes:

e=1—-e " (2.9)

Onde

NUT = v4 (2.10)
marCp

E comum definir-se taxa de capacidade Cg, que é sempre menor do que a unidade e

determinada pela relacdo entre as vazdes massicas minimas e maximas.

_ (mcp)min (2.11)

Cp=
(me)max

A Figura 2.5 mostra o comportamento da efetividade em relacdo ao aumento do numero

de unidades de troca NUT para diferentes valores de Cg, para um trocador de calor com

escoamento em contracorrente.
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Figura 2.5 — Variagao da efetividade com o aumento do NUT e Cy para escoamento em

contracorrente. (Fonte: Chapman, 1987)

Observa-se claramente que a efetividade cresce de forma assintotica com o aumento do
NUT. Verifica-se também que a efetividade tende a ser mais baixa para valores de Cr proximos a
unidade, pois as vazdes massicas minimas sao proximas as vazdes massicas maximas, conforme

mostrado na Equacdo 2.11.

2.5. Concluséo

O presente capitulo descreve de forma breve os fenbmenos que ocorrem no escoamento
de um fluido no exterior e interior de dutos circulares. A deposi¢do e conveccdo do fluido
refrigerante no interior dos dutos circulares e os fendbmenos de evaporagdo da &gua no ar
ambiente que ocorrem no lado externo aos tubos de serpentina de um condensador evaporativo e
que realizam a maior parte da remocédo de calor do fluido refrigerante. Finalizando o capitulo
foram apresentadas as definigdes de efetividade ¢, nimero de unidades de troca NUT e taxa de
capacidade Cr que sdo definicbes fundamentais para se representar o desempenho térmico de
trocadores de calor em geral.
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3. MODELAGENS DE CONDENSADORES EVAPORATIVOS

3.1. Introducéo

Nesta secdo é descrito o funcionamento do condensador evaporativo e sdo apresentados
os dois modelos utilizados para representar a transferéncia de calor e efetividade. S&o
apresentados os modelos aqui chamados de Ajuste Global e Psicrométrico, juntamente com as
equacbes e fluxogramas elaborados para melhor visualizacdo e entendimento de cada
abordagem. Sdo apresentados resultados do calor rejeitado pelo CE em funcdo da variagéo dos
principais pardmetros independentes como vazdes de ar e dgua e &rea de transferéncia de calor.

Por fim séo feitas comparac6es e conclus@es a partir do que foi observado.

3.2.  Condensadores Evaporativos

Condensadores Evaporativos (CEs) sdo utilizados amplamente em sistemas de
refrigeracdo para condensacdo e remocdo de calor de fluidos refrigerantes objetivando a
armazenagem e conservacao de alimentos em geral.

A principal vantagem é que eles podem operar com temperaturas de condensagdo mais
baixas do que os outros tipos de condensadores (Stoecker e Jabardo, 2002), além de
apresentarem taxas de rejeicdo de calor maiores se comparados com os modelos que utilizam
somente ar ou agua. Destaca-se como uma desvantagem significativa a incrustacdo nas
superficies externas das serpentinas ao longo do tempo devido as impurezas contidas na dgua de
circulacdo, o que pode afetar a transferéncia de calor e conseqientemente o desempenho do
equipamento.

A modelagem matematica de condensadores evaporativos tem importancia significativa
na inddstria. Uma vez que se possua um modelo que represente corretamente o condensador
testado, podem-se realizar modificacbes no modelo de modo a obter melhorias no seu
desempenho térmico, evitando com isso 0s procedimentos de tentativa e erro. Quando nao se
possui um modelo confiavel, o desenvolvimento do produto passa a depender de trabalhos
experimentais, 0 que torna o procedimento lento, caro e trabalhoso.

O sistema de refrigeracdo estudado é baseado em um circuito de compressdo de aménia
(R717), onde a energia resultante do processo é rejeitada para o ambiente externo pelo
condensador evaporativo, que constitui o objeto do presente trabalho. A Figura 3.1 apresenta um
diagrama esquematico do equipamento. Pelo lado externo dos tubos do CE, uma corrente de ar é
misturada com outra corrente de agua, com escoamentos em sentidos opostos. A agua sofre

evaporacdo até o limite de saturacdo do ar e a por¢do ndo evaporada, que representa a maior
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parte do escoamento, € recolhida em uma bacia, de onde volta a ser recirculada com o auxilio de
uma bomba. Pelo lado interno, circula a aménia admitida como vapor e que sofrerd um processo
de condensacéo até chegar a sua descarga.

O processo de evaporacao da agua se da a grandes taxas de transferéncia de calor, o que
auxilia a remocdo de calor da aménia. Por outro lado, o vapor de aménia superaquecido
apresenta na entrada das serpentinas um coeficiente de transferéncia de calor relativamente
baixo, tipico do escoamento de gases. O coeficiente aumenta significativamente a medida que a
condensacao progride, e posteriormente ha uma reducdo progressiva desse coeficiente resultante
do aumento da espessura da pelicula de condensado junto a superficie do tubo (Stoecker et al.
2002). Nota-se que ha uma combinacdo das caracteristicas dos condensadores refrigerados a

agua e a ar nos condensadores evaporativos.
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Figura 3.1 — Diagrama esquematico de um condensador evaporativo (Fonte: Danieli, 2006).

A seguir é apresentada uma fotografia do condensador evaporativo estudado, em

operacdo em um laboratorio de testes montado na empresa Frost Frio.
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Figura 3.2 - Condensador Evaporativo RC-200.

As tendéncias das distribuicbes de temperaturas ao longo dos tubos da serpentina do
condensador podem ser visualizadas na Figura 3.3 (Flores 2005). Essa figura prevé teoricamente
a distribuicdo de temperaturas para o ar, a dgua e o fluido refrigerante durante o percurso nas
serpentinas. As setas informam o sentido no qual cada fluido esta escoando. O eixo das abscissas
representa o comprimento de tubos do condensador de baixo para cima e o eixo das ordenadas
mostra as temperaturas dos fluidos para cada parte do trajeto.

Observa-se que a temperatura do fluido refrigerante (NH3) permanece quase que
constante durante todo o percurso, pois estd condensando, havendo apenas um pequeno
desuperagquecimento na entrada e um subresfriamento na saida. O ar ganha calor e umidade pela
evaporacdo da agua e, portanto, apresenta uma temperatura de bulbo Umido mais elevada na
saida. O interessante dessa analise fica por conta da temperatura da agua que segue um

comportamento proximo ao parabdlico.
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Entrada Liruida Vapor
de ar

Figura 3.3 - Distribuicdo de temperaturas ao longo dos tubos da serpentina (Fonte: ASHRAE
1996).

Esse comportamento da temperatura da agua intrigou de tal modo a realizar uma medicéo
em laboratério para verificar essa tendéncia de comportamento. O resultado encontrado esta
exposto na Figura 3.4 e assemelhou-se bastante ao proposto na Figura 3.3.

—#—pAbaixodo bloco =—l—Dentrodo bloco Sobre o bloco
35,5
35
i /-E.,.—I"‘l\i
S m
e Diascarga [ Serpentinas ‘ Admissia
E 335 /
T 33
& 325
£ 3'2 Baria Clveiros
[
T oas S V4 \ 1'1
31 ”/‘,"/ .
30,5
0 50 100 150
Altura do condensador (cm)

Figura 3.4 - Distribuicdo de temperaturas ao longo dos tubos da serpentina.

Analisando o gréfico pode-se perceber que a temperatura da agua acima do bloco (nos
chuveiros) é um pouco mais elevada do que na bacia, o0 que se pode concluir que ha um pequeno
ganho de calor (por volta de 0,5 °C) referente ao trabalho da bomba para eleva-la até a posicéo

superior do condensador.
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3.3.  Modelo do Ajuste Global

O modelo chamado no presente trabalho de Ajuste Global foi proposto inicialmente por
Parker et al. (1959) e implementado por Centeno (2005). Esse modelo propGe o célculo do calor
trocado pelo condensador evaporativo empregando coeficientes de transferéncia de calor U e
massa k,,. S&o propostas equacOes para determinacdo dos coeficientes de transferéncia de calor
entre os tubos e a dgua e também fatores de ajuste F4c € M que irdo aproximar os resultados
medidos por experimentos com os calculados pelo modelo. No capitulo 3 serdo mostrados 0s

gréaficos e tabelas referentes aos desvios encontrados.

3.3.1. Equacionamento
Calcula-se o coeficiente de transferéncia de calor entre a superficie externa dos tubos e o

jato de &gua pela seguinte equagéo:

9 13
hy 5 =17,15 (1+ 0,0123([T o™ 273jgj+32j(mH20a /De) (3.1)

onde m,, ,, € a vazdo jato de agua por unidade de altura, kg/(s.m) , D. € o diametro externo dos
tubos em m ,e Tyy20 a temperatura de filme da agua dada pela expressao:
Tntp—e + TNH3—S) +(Tbsgp—e + Tbsgr—s)

T fino = 3 2 (3.2)

onde Twus.. € Twyuss SA0 respectivamente as temperaturas do fluido na entrada e na saida do
condensador, em K, Ths,,.. € Ths,,.; Sa0 as temperaturas de bulbo seco do ar na entrada e na saida
do condensador, em K.

A vazdo do jato de agua por unidade de altura é obtida a partir da seguinte relacéo:

m
H,0

m =—t
1200 an .Cp.

(3.3)

onde m, ,€ a vazdo do jato de agua, em Kkg/s, nc € o numero de tubos por coluna e Cr € o

comprimento do tubo, em m.
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A expressdo de /4 (Eq. 2.1) € uma equacdo para o coeficiente de transferéncia de calor
externo aos tubos e deve ser ajustada pelo fator de ajuste F 4 através da convergéncia obtida na

expressdo 3.4:

onde A, € 0 coeficiente de transferéncia de calor entre a superficie externa dos tubos e o jato de
agua, ajustado pelo parametro F¢.

Determina-se, dessa forma, o coeficiente global de transferéncia de calor U pela equacéo
3.5.

U = (3.5)

De{lJ De(Lj 1
—e|l = |+ e 8
Di hi Dy \ k hLec

D., D; e D, sdo respectivamente os didmetros externo, interno e medio dos tubos, em m, 4; € o

coeficiente de transferéncia de calor entre a amdnia e a parede interna dos tubos, em W/ (m? K),
L € a espessura dos tubos, em m, & é a condutividade térmica dos tubos avaliada a temperatura de
filme T0, em W/ (m K), e A € 0 coeficiente de transferéncia de calor entre a superficie
externa dos tubos e o jato de agua ajustado pelo parametro F,, em W/ (m? K).

O coeficiente de transferéncia de calor para o interior dos tubos #;, em W/ (m2 K) é dado

por:

%

gr(p, —pv)kfhlv

h; = 0,555 (3.6)

H (Tcondnh3 B TSUp)Di

onde g € a aceleracdo da gravidade, em m/s?; p; e p, SA0 respectivamente as massas especificas da
amonia como liquido e vapor saturado, em kg/m3, k; é a condutividade térmica da amdnia como
liquido saturado, W/ (m K); ux; € a viscosidade dinamica da aménia como liquido saturado, em
N.s/m2; h;, é o calor latente de vaporizagdo modificado, em J/KG; Teonamis € @ temperatura de
condensagdo da amonia, avaliada na presséo de saida, 7, € a temperatura da superficie do tubo,
em K

Determina-se a temperatura da superficie do tubo pela relagédo abaixo:
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(3.7)

onde 7b, ,€ a temperatura da agua da bacia, e 77, , € a temperatura da agua de reposicdo no
condensador ambas em K.

O calor latente de vaporizagdo 4, modificado é dado por:

' 3
My, =My, +§Cp,l (TcondNHB ~Tsup) (3.8)

onde ¢, € o calor especifico do liquido
Na sequéncia, determina-se o coeficiente global de transferéncia de massa %, em
kg/(s.m?)

1
1 i

——+

K 1
v hy

Ky = (3.9)

onde k, é o coeficiente de transferéncia de massa, kg/(s.m?); i é a inclinagcdo da curva de
saturacdo no diagrama entalpia-temperatura para mistura de ar, em J/(kg.°C); A, é 0 coeficiente

de transferéncia de calor entre o jato de agua e a interface ar-agua, em W/ (m2.K).
Comoh, = 1100tem-se que i/k, € desprezivel se comparado com 1/K,, entdo se
considera:
O coeficiente de transferéncia de massa ky € calculado como:

K, =0,0924(Gmg,.) 090 (3.11)

Sendo Gm,,a vazdo méssica de mistura de ar baseada na minima secdo transversal, kg/(sm?),

sendo obtida através de:
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Gmyy = 24" (3.12)

Atrv

onde m.. é avazdo de ar seco, em kg/s; A, é a minima secdo transversal, em m?.

A minima secéo transversal é calculada como:

Ay =4, ~(n, D.Cr) (3.13)

onde 4,,; € a area projetada do condensador evaporativo, em m?; n; € 0 nimero de tubos no
comprimento do condensador; Cr € o comprimento do tubo, em m. A area projetada de

condensador evaporativo é dada por:

4,,.=Copleg (3.14)

onde Ccz é o comprimento do condensador evaporativo, em m; L¢g € a largura do condensador
evaporativo, em m.

Calculam-se entdo, os coeficientes a;, a,, b; e b, pelas equacdes abaixo:

a == A + A (3.15)
Mya € My, o€
ay=—A (3.16)
Mpy,0CH,0
b - —m (3.17)
My,0CH,0

by = ( iKpAd KmAJ (3.18)
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onde A4 é a area pela qual o calor e transferido, m?; m,,,, € a vazdo de amonia nos tubos, kg/s; c €
o calor especifico do fluido nos tubos avaliado na temperatura média , J/(kgK); m»0 é a vazéo
do jato de agua, kg/s; c,,,, € o calor especifico do jato de agua avaliado na T, J/(kgK); i é a

inclinacdo da curva de saturacao do diagrama entalpia-temperatura para mistura de ar.

Determinam-se os valores de rq e r».

—(a, +b b,)2 —4(ab, —a,b
"= (a; + 2)+\/(“1+22) (a,by —ayby) (3.19)

—(a, +b,)— b,)2 —4(ab., —a.b
= (ay +b,) \/(“1+22) (a,by —ayby) (3.20)

Esses valores servirdo para determinar a diferenca média de temperaturas, (Tnuz-71520)ms
em K, pela equacao abaixo:

Ty ~Tyr ) —Ml( 1 1) —MZ( 2 1) (3.21)
— = e+ — —+ e — .
Ny ~TH,00m = ,

onde Tyy; é a temperatura do fluido dentro dos tubos, em K; Ty0 é a temperatura média do jato
de &gua [(Thu0tTrizo) /2], em K; r; e r, sd0 constantes de integracdo; M; e M, sao parametros

de ajuste experimentais. Pode ser calculada também a diferenca média de entalpias:

N,/ N 7.
(imaa ~hmar)m =—2( 1 -1)+=2(e2 1) (3:22)
1 2

onde (Mmaa-hmar)m € @ diferenca meédia das entalpias, J/Kg; 4., € a entalpia da mistura ar-agua
saturados, J/Kg; h... € a entalpia da mistura de ar, J/Kg; r;, >, N; € N, sdo constantes de
integracao.

Finalmente, calcula-se o coeficiente global de transferéncia de calor no condensador

evaporativo, U, em W/ (m? K), e o de massa k,,, com as equagdes que seguem.

Oexp

U=
ATNy3—T20)m

(3.23)
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Oexp

k= (3.24)

A(hmaa - hmar )m

Q. € ataxa de transferéncia de calor de condensador evaporativo, e no presente trabalho € um
dado experimental.

E realizada a comparacéo entre os valores de U e k,, obtidos inicialmente pelas equac@es
acima com os novos valores, até que a convergéncia seja obtida e os parametros de ajuste
encontrados.

A seguir é mostrado um fluxograma do procedimento de calculo, dividido em trés etapas:

|niCiO —> Txup (37) > h,lv (38)
hi (3.6)
l a; (3.15)
Hi, (3.4) —> — Fim
4 a; (3.16)

Hyy (3.1)

mh2oa (3 . 3) ‘i@

Figura 3.5 - Fluxograma do modelo Ajuste Global (1° etapa).

Inicio

A 4

A primeira etapa mostra os célculos intermediarios de temperatura de filme, vazdo de
agua por unidade de altura, coeficiente de transferéncia de calor entre os tubos e a dgua para se
chegar ao coeficiente global U e também nos coeficientes a; e a, A segunda etapa mostrada
abaixo apresenta as equacdes para se determinar o coeficiente de transferéncia de massa K, que
é utilizado também na determinag&o dos coeficientes b, e b,

Na terceira etapa (Fig. 3.7) calcula-se o calor trocado
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Inicio

l

A (3.14) 44 Ay (3.13) Gmg (3.12) | — K, (3.11) ko (3.9)

b; (3.17) b, (3.18)

Fim

Figura 3.6 - Fluxograma do modelo Ajuste Global (2° etapa).

Inicio
a; (3.15) a (3.16) by (3.17) b, (318
ri(3.19) 75 (3.20)
(Tnh3'Th20) (32]) (hmaa'hmar) (322)
U (3.23) K, (3.24)
Fim

Figura 3.7 - Fluxograma do modelo Ajuste Global (3° etapa).

A seqiiéncia de calculo apresentada foi implementada em um aplicativo utilizando o
programa EES, onde a taxa de transferéncia de calor é obtida a partir dos dados de entrada de
cada teste realizado em laboratorio.
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3.3.2. Consisténcia do Modelo Ajuste Global

O modelo é executado para avaliar o quanto a transferéncia de calor pode ser aumentada
com varia¢Bes em parametros tais como: vazdo de ar, vazao de adgua, Thu,, area de transferéncia
de calor, entre outros.

Um primeiro grafico apresentado na Figura 3.8 mostra 0 comportamento do coeficiente
global de transferéncia de calor frente a variacdes na vazdo de agua. O que pode ser observado é

um comportamento assintotico do coeficiente de troca frente ao aumento da vazéo de agua.

500
450
400
350

U (W/(m2K))

300
250

200

0 2 4 6 8 10 12
Vazdo de dgua (kg/s)

Figura 3.8 Comportamento do coeficiente global de transferéncia de calor em relagéo a

variacdo da vazdo de 4gua (7bs.,..= 18°C, A=69m?, m,,=6 kg/s.)

A Figura 3.9 mostra a influéncia combinada das vazdes de ar e da area de transferéncia de

calor no comportamento do calor rejeitado pelo modelo Ajuste Global.

——=A=68M2 =l=A=69M2 =—A—A=70m2
600
500
400 -
5 300 4
ey
100 -
0
0 20 40 60 80 100
Vazdo de ar (kg/s)

Figura 3.9 Influéncia da combinacdo das vazfes de ar e area de transferéncia de calor no

comportamento do modelo Ajuste Global. ( m,2,=5 kg/s, Ths-..= 18° C)
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Pode-se notar no grafico acima que a taxa de transferéncia de calor tende a aumentar de
forma assintotica para vaz@es de ar e area de transferéncia de calor mais altas. Essa simulacéo foi
realizada para valores de &rea proximos aos reais de operagdo. Para verificar a influéncia
individualizada da &rea de transferéncia de calor na taxa de transferéncia de calor do CE foi
elaborada a Figura 3.10.

700
600
500
—~400
2
=300 -
200

100

0 100 200 300 400 500 600
A(m2)

Figura 3.10 — Influéncia da &rea de transferéncia de calor na taxa de transferéncia de calor.

E observado que o calor rejeitado pelo CE tende crescer de forma proxima ao linear com
0 aumento da area se tornando assintético para areas de transferéncia de calor mais elevadas.
Para verificar a exatiddo dos modelos e do que foi proposto nos graficos é necessario

realizar testes com o equipamento operando nessas condicoes.

3.4.  Modelo Psicrométrico
Apresentado pela ASHRAE (1993), tem a troca de fase da agua como fenémeno
predominante, o qual € posteriormente associado a efetividade da troca de calor no condensador.
A efetividade ¢ é um parametro adimensional ligado ao rendimento do trocador, e pode
ser entendido como a razdo das temperaturas alcangcadas em um trocador real com aquelas que
seriam obtidas em um trocador contracorrente de area infinita, onde ¢ =1. Este método busca
integrar os dados de medicGes com 0s tedricos, ou seja, corrigir a efetividade calculada atraves

da insergdo de um coeficiente de ajuste experimental F,.
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3.4.1. Equacionamento
O calculo do NUT pode ser realizado pela equagdo 2.10 reescrita abaixo em 3.25 com a

insercdo de um parametro de ajuste F, que ira aproximar os dados tedricos dos experimentais.

Fh.A
NUT =—L < (3.25)

Mar €par

F, € um parametro de ajuste, especifico e sera obtido neste trabalho. O coeficiente de
transferéncia de calor por convecgdo /4, em W/(m? K), é calculado a partir do nimero de Nusselt

para escoamentos em regime turbulento, pela correlagéo de Zhukauskas (Bejan, 2002).

1/4
Pr} (3.26)

Ny = C Refloe prOBG(PrS

onde Pr e Prs sdo 0s nimeros de Prandtl na temperatura do ar e na temperatura superficial dos
tubos, respectivamente, e Re,.. € 0 niUmero de Reynolds calculado pela expresséo 3.27.

Vmax D
1 %

Remax = (3.27)

onde Vmax € a velocidade maxima do ar e deve ser calculada de acordo com a disposicdo dos
tubos conforme a Figura 3.11.

A correlacdo proposta acima Equacdo 3.26 é para trocadores de calor com banco de tubos
onde ha apenas ar circulando. Para o caso estudado, o condensador evaporativo apresenta ar e
agua circulando em sentidos opostos, ocasionando uma turbuléncia muito grande e consequiente
aumento do coeficiente de transferéncia de calor, junto com um aumento da area de contato entre
agua e ar. O objetivo do parametro F, € justamente ajustar essa correlacdo para prever esse

aumento que ocorre na transferéncia de calor devido a presenca da agua juntamente com o ar.
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Figura 3.11 - Esquema de visualizacdo da velocidade maxima do ar no banco de tubos.

Caso ela ocorra em A4/ calcula-se:

St
St—-D

v

Vmax =

Caso ela ocorraem A42:

St
Vinax = ————V
MaxX =7 (sd-D)

Para este Gltimo a condicdo devera ser satisfeita 4<B onde:

1/2
A:[Slz+(St/2)2} B:(St;Dj

O coeficiente de transferéncia de calor por convecgao sera:

A efetividade ¢ é expressa por:

g=1-e NUT

(3.28)

(3.29)

(3.30)

(3.31)

(3.32)
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A Tabela 3.1 apresenta os coeficientes C e m que devem ser utilizados na correlagdo de
Zhukauskas (Equacao 3.26).

Tabela 3.1 — Coeficientes da equagéo (3.26)

Configuracéo Re max C m
Alinhado St/SI>0,7 103 a 2x10° 0,27 0,63
Alternado St/Sl<2 103a 2x10° | 0,35(St/S)** 0,6
Alternado St/SI>2 103 a 2x10° 0,4 0,6

Para célculo das condicbes do ar atmosférico, a ASHRAE (1993) propde uma série de
equacOes para a determinacédo da entalpia especifica do ar 4, e de seu contetdo de umidade w.

E calculado assim o valor de Q., em kW, pela relago:
Oc =my,0hy, (3.33)

onde Ak, é a diferenca maxima possivel de entalpia entre os estados final e inicial do ar em

kJ/kg calculado pelas equacdes apresentadas no seguimento do trabalho.

hyy =1,006Tbs - +(2501+1,805Tbs ;- )w (3.34)

(2501 2,3817bug, )ws —1,006(Tbsg,y. — Thug,)

(3.35)
2501-+1,8057bs - —4,1868Tbu,,.

*
wy =0,62198Lws (336)
P~ Pws

+ C9+ C10Tbuy, + CLThu2, + CL2Thud, + C13In(Thuy,) (3.37)

*
N(pws) =7
ar

onde w e w; sd0 0 contetdo de umidade do ar e umidade do ar na saturacao, € pus € a pressao do

ar na saturacdo. As constantes C8 até C13 sdo ilustradas na Tabela 3.2.
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Tabela 3.2 Constantes para determinagéo da pressao do ar na saturacao.

c8 -5,80x10°
o) 1,39
C10 | -4,86x107
C11 4,18x107
C12 | -1,45x10°
C13 6,55

Algumas caracteristicas do comportamento do ar ao longo do condensador podem ser
vistas na Figura 3.12 onde os pontos de entrada e saida estdo marcados na carta. Pode-se
entender melhor a efetividade do condensador como sendo a relacdo entre os segmentos 4 e B,

ou seja, A:B 0 quanto o ar ganha de calor pelo maximo que ele poderia ganhar.

b E 3

st st

s |pers

e | pre

e i e e e g e e

Eritruda

2
n

1
i
[ theg

=3

Figura 3.12 - Evolucéo Psicrométrica do ar ao longo do Condensador.

Assim como para 0 modelo de Ajuste Global, foi elaborado um fluxograma para

representar o calculo do modelo Psicrométrico, apresentado a seguir:



Vinax (3.28)

Ndo I

A

Re (3.27)
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A

Entrada 1 A B(3.30)
Sim l
Vo (3.29)
Entrada 2 Py (3.37) w; (3.36)

Nuy(3.26) —»| h(3.31)
NUT (3.25)
—»| 4h (3.34) & (3.32)

l

l

( 0. (3.33) >

l

Fim

Figura 3.13 - Fluxograma do modelo Psicrométrico.

Ha duas entradas independentes: a entrada 1 considera a velocidade maxima do ar no

banco de tubos e calcula os adimensionais Re, Nu, e chega em NUT. Pela entrada 2, determinam-

se as pressdes e umidade do ar para determinar os valores de entalpia do ar. Os resultados das

duas sequiéncias levam ao calculo da taxa de transferéncia de calor do condensador evaporativo.

3.4.2. Consisténcia do Modelo Psicrométrico.

Seguindo o que foi realizado para o Ajuste Global, foi avaliado também o

comportamento do modelo Psicrométrico frente as principais varidveis independentes. A Figura

3.14 apresenta o quanto a taxa de transferéncia de calor do CE pode ser afetada se o condensador

evaporativo for operado em condicdes onde a temperatura de bulbo imido for baixa. Essa figura

também mostra um comportamento crescente dessa taxa para temperaturas de condensagdo do

fluido refrigerante mais altas.
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Figura 3.14 - Comportamento da taxa de transferéncia de calor frente a variagGes na
TbUare € Teonanns (ThSar=18°C, A=69m?, m,,=6 kg/s).

A Figura 3.15 ilustra o comportamento da taxa de transferéncia de calor do CE em

relagdo a variacdo da vaz&o de ar para diferentes temperaturas bulbo umido do ar.

—#—Tbu 15 C ==—Thu 16 C=—#&—Thu 17 C
e=wie=Thu 18 C ==Thu 19 C—#—Thu 20 C

310
290
270
250
230
210
190
170
150

Qc (kW)

Vazao de ar (kg/s)

Figura 3.15 - Comportamento da taxa de transferéncia de calor em relacéo a variagdo da

vazdo de ar para diferentes Thu,,.. (Ths,..=18 °C, A=69m?, m,,=6 kgls).

Como era esperada, a taxa de transferéncia de calor tende a aumentar de forma assintdtica
com o crescimento da vazao de ar que incide sobre as serpentinas. Esse comportamento tende a
ser mais elevado quando as temperaturas de bulbo Umido sdo mais baixas na entrada do

condensador.
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A Figura 3.16 mostra essa mesma taxa de transferéncia de calor sendo simulados para
diferentes valores de areas de transferéncia de calor e também distintos valores de vazédo de ar.
Foi observado, como esperado, um aumento assintotico de Q. em relagdo ao aumento das vazoes

e areas.

——A=68M2 —M=A=70m2 —d—A=72m2
310
290
270
250
230
210
190 -
170 g
150 -

Qc (kW)

Vazdo de ar (kg/s)

Figura 3.16 Comportamento da taxa de transferéncia de calor em relacéo a variacdo da

vazao de ar e area de troca de calor (Thu,,..=16 °C Tbs,,..=18 °C).

Colocando a area de transferéncia de calor como varidvel independente é obtido o
comportamento ilustrado na Figura 3.17 onde ha um crescimento da taxa de transferéncia de
calor do CE frente a mudancas na area, até certo limite onde passa a ocorrer uma estabilizacédo

desse crescimento.
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500 |- /_'—-**_*
400
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= 300
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200
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Areade transferéncia de calor {(m2)

Figura 3.17 - Taxa de transferéncia de calor em relagdo a area de transferéncia de calor
(Thuyy=16 °C Tbhs,-.=18 °C, m,,=6 kg/s).
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O modelo permite explorar a influéncia da altitude no comportamento do calor rejeitado
(Fig 3.18). Nota-se claramente que para um aumento de 1000 metros na altitude de operacdo do
condensador, se tem uma perda por volta de 10% no troca de calor. Esse fato acontece devido a
queda da pressdo atmosférica ao longo da altitude, tornando o ar rarefeito e conseqlientemente
fazendo com que a evaporacdo da agua diminua significativamente. Considerando que a
evaporacdo € o fendbmeno determinante na retirada do calor, o CE operando em altitudes
elevadas tera seu desempenho prejudicado, também devido a queda da entalpia do ar com o

aumento da pressao atmosfeérica.
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Figura 3.18 - Influéncia da altitude de operacdo no comportamento da taxa de transferéncia de
calor (Thua-=16 °C Tbs,,..=18 °C, m4=6 kgls, A=69m?).

3.5.  Comparacéo entre os dois modelos

Como os modelos utilizam enfoques diferentes para o calculo da taxa de transferéncia de
calor, existem alguns parametros que sdo mais importantes em um deles e que em outro ndo sdo
levados em conta, como é o caso da vazao de agua, por exemplo, que no modelo Psicrométrico
ndo é utilizada.

Nota-se claramente que ha diferencas no que foi exposto nas figuras acima. O modelo
Psicromeétrico permite uma simulacdo mais voltada as condi¢bes ambientais de operagdo do
condensador evaporativo, podendo também simular vazdes de ar e area de transferéncia de calor.
O modelo do Ajuste Global permite uma simulacdo das vazdes de ar e agua e também area de
transferéncia de calor. Embora diferentes ambos apresentaram graficos de comportamentos
assintoticos da taxa de transferéncia de calor em relacdo as principais variaveis. No capitulo

seguinte o desvio de cada abordagem em relacdo aos dados experimentais sera estudado.
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No capitulo 5 serdo sugeridas modificacdes a serem aplicadas no condensador
evaporativo com base nos estudos realizados. Sera, portanto, aprofundado o estudo do
comportamento da taxa de transferéncia de calor do CE e propostas mudancas na &rea de
transferéncia de calor, vazao de ar e de agua, na tentativa de se obter um melhor desempenho do
equipamento.

Convem lembrar que as curvas anteriores foram obtidas a partir do equacionamento dos
dois modelos, e podem ndo apresentar resultados semelhantes na pratica. E interessante, por essa
razdo, realizar testes com o condensador evaporativo operando em condigdes similares para
verificar qual modelo representa de forma mais exata a realidade do problema. A partir disso,
podem-se realizar mudancas apenas naqueles parametros que tiverem uma influéncia positiva na

melhoria do equipamento.

3.6.  Conclusdes

O presente capitulo apresenta os dois modelos desenvolvidos para representar a
transferéncia do calor e a efetividade do condensador evaporativo, juntamente com oS
respectivos equacionamentos e fluxogramas.

Elaboraram-se dois aplicativos em EES (Engineering Equation Solver), com base nestes
equacionamentos para simular o comportamento do condensador quando ajustado pelos dados de
testes experimentais.

Foram realizadas também simulagGes com os dois modelos variando-se parametros tais
como T onanns, Thug,, vazao de ar, vazao de agua, area de transferéncia de calor entre outros.

Os dados obtidos mostraram ser coerentes com 0 que Se espera que aconteca na real
operacdo de um condensador evaporativo. Pode-se aumentar o calor retirado da amonia,
realizando algumas alteracfes nos pardmetros mostrados, ou seja, pode-se elevar o mesmo pelo
aumento da vazdo de ar e de gua, e também da superficie total de transferéncia de calor.

Torna-se necessario, em futuros trabalhos, implementar as modificacBes simuladas ao

condensador em estudo (RC-200).
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4. RESULTADOS DOS DADOS EXPERIMENTAIS VERSUS MODELOS

4.1. Introducéo

Este capitulo descreve o ciclo de refrigeracdo no qual opera o condensador evaporativo
estudado no presente trabalho, e que constitui o Laboratério de Ensaios de Equipamentos, de
onde foram levantados os dados experimentais para alimentar os modelos de simulacdo
estudados.

E apresentada uma analise de erros, voltada & propagacdo das incertezas numéricas e
experimentais.

Como ultimo resultado, € elaborada uma tabela de correcdo de capacidades para um

condensador especifico, a qual é comparada com a tabela utilizada atualmente pela Frost Frio.

4.2.  Dados experimentais.

A empresa Frost Frio situada em Caxias do Sul montou em conjunto com a UFRGS um
laboratério para realizacdo de testes de componentes de sistemas de refrigeracdo industrial a
amonia, entre eles os condensadores evaporativos estudados no presente trabalho. A Figura 4.1

mostra esquematicamente o ciclo empregado e alguns de seus principais componentes.

A M B T T @ ’J\—
@ E) Condensador
5 —— < 5 Z) Depdsito de
. T liquido
a 4 7 .
‘ D} Resfriador
intermediario
6 ©
; : E E) Evaporador

®

Figura 4.1 - Esquema do ciclo de refrigeracdo do Laboratério de Ensaios.

1

Nele, o vapor de amdnia passa pelo compressor (A) elevando sua pressdo até cerca de 13
a 14 bar, sendo em seguida admitido no condensador evaporativo (B) onde troca calor com o ar e
a agua que escoam em sentidos opostos. A partir dai, a amoénia vai para o depdsito de liquido

(C). O circuito de alta pressdo € encerrado pela passagem do liquido por uma valvula de
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expansao, acarretando na sua queda brusca de pressdo e temperatura, € é entdo levada ao
separador de fases ou resfriado intermediario (D). A aménia liquida € retirada do separador por
uma tomada localizada na sua parte inferior (linha 6), e é admitida no evaporador. O vapor de
amonia resultante retorna ao separador (linha 7) e assim se garante que apenas vapor sera
admitido na succdo do compressor (linha 1). Fotografias do condensador evaporativo ensaiado

nesse laboratdrio sdo apresentadas na figura que segue.

Figura 4.2 - Condensador evaporativo modelo RC200 modelado no presente trabalho com

detalhe frontal e lateral da serpentina.

Com a bancada de testes em funcionamento foram realizados alguns testes para medir a
capacidade de refrigeracdo do CE. Os dados sé&o obtidos atraves de diversos sensores de presséo
e temperatura do tipo PT-100 posicionados nas linhas de entrada e saida do condensador. Ha
também sensores de temperatura de bulbo seco e Umido do ar na entrada e saida do condensador
e temperatura da agua da bacia e agua de reposicdo. Sensores de vazdo do tipo turbina para a

agua e do tipo coriolis para vazdo de aménia sdo utilizados no Laboratorio.
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Em um primeiro momento, Centeno (2005) apresenta uma série de testes realizados no
Laboratorio e que sdo empregados no presente trabalho. Ao todo sdo cinco seqtiéncias realizadas
no periodo de inverno com temperaturas de bulbo seco e itmido do ar bastante baixas. A Tabela
4.1 mostra essas medi¢des com o0s principais valores de temperatura e vazao encontrados para

cada teste.

Tabela 4.1 - Valores dos ensaios realizados em 2005 no Laboratdrio de Ensaios (12 série).

Teste
1 2 3 4 5
Oexy (KW) 306,1 273,8 2473 287,7 289,1
Toonanns (°C) 32,4 33,7 34,2 30,4 30,1
Thitar-o( °C) 15,9 14,6 15 10,9 11,6
ThSur-e (°C) 18,1 18,5 20,2 133 14,6
ThSurs (°C) 26,9 25,9 28,1 233 23,2
UR (%) 0,79 0,65 0,57 0,74 0,70
Ty20 (°C) 27,9 26,12 28,6 26,2 254
Mans (kg/s) 0,2347 0,2105 0,1911 0,2225 0,2208
eop(kJ/kg) 1304,2 1300,7 1294,0 1293,0 1300,2

O.., - taxa de transferéncia de calor do condensador; 7bs,,.. € Thu,,.. — temperaturas de bulbo seco e imido do ar na
entrada; T, - temperatura da dgua da bacia; 7,43 - temperatura de condensacdo amonia, m,,;,; - vazdo de amdnia -
UR umidade relativa (%) e..,- energia especifica kJ/kg.

O valor de energia especifica apresentada na tabela acima foi obtido através da relacdo
entre a poténcia térmica rejeitada pelo condensador e a vazdo massica de amonia, conforme
Equacdo 4.1. Esse resultado informa a quantidade de calor que esta sendo rejeitada pelo

condensador por unidade de massa de amonia.

_ Qexp
Coxp — (4.1
Myy,

Os valores de Q.., sdo relativos ao calor rejeitado pelo condensador para os diferentes
testes, calculados conforme a norma de ensaio ASHRAE (1995). No ano de 2006, a empresa
Frost Frio realizou pequenas modificacdes no condensador modelo RC-200, referente a
disposicdo dos tubos. A area de tubos das serpentinas foi mantida a mesma assim como as
vazOes de ar e de agua. Para esse novo equipamento foram realizados novos testes que sdo

apresentados na Tabela 4.2.
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Tabela 4.2 - Valores dos ensaios realizados em 2006 no Laboratdrio de Ensaios (22 série).

Teste
1 (07/08) 2 (03/08) 3 (11/09) 4 (04/08) 5 (08/08)

O..p (KW) 182,5 235,8 229,4 239,1 281,3
T eondannz (°C) 34 33,8 36,2 35,1 35,1
Thutyr-o( °C) 16,2 13,2 19,4 15,8 16,5
Thsar-. (°C) 27,4 17,1 27,4 21 26,4
Thsars (°C) 30,2 28,6 32,4 30,7 30,1
UR (%) 0,30 0,64 0,47 0,58 0,35
Tpi20 (°C) 29,4 28.9 33,7 30.6 28,5
M3 (kg/s) 0,140 0,176 0,177 0,185 0,216

eexp(kJ/kg) 1303,5 1339,7 1296,0 1292.4 1302,3

O.., - taxa de transferéncia de calor do condensador; 7bs,,.. € Thu,,.. — temperaturas de bulbo seco e imido do ar na
entrada; T2, - temperatura da 4gua da bacia; T.,.q.3 - temperatura de condensagéo aménia, m,,;,; - vazdo de amonia -
UR umidade relativa (%) e..,- energia especifica kJ/kg.

Nota-se que os valores de energia especifica rejeitada se mantiveram muito proximos
para as duas séries de testes, embora a segunda série (Tabela 4.2) tenha apresentado valores de
transferéncia de calor inferiores aos obtidos no ensaio anterior. O calor médio rejeitado pelo
condensador por unidade de massa de amonia para os testes de 2005 foi 1300,2 kJ/kg enquanto
que para a segunda série em 2006 foi de 1306,8 kJ/kg, com um desvio de menos de 1% nesse
valor.

A seguir € mostrado um gréafico referente ao comportamento do calor dissipado pelo CE
em relacdo a vazdo de amonia para ambas as séries de testes realizados no periodo de 2005 e

2006. O calor dissipado tende a crescer continuamente com o0 aumento da vazao de amonia.
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¢ 1°Série de testes(2005) M 2°Série de testes (2006)
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Figura 4.3 - Valores do calor rejeitado medido experimentalmente em funcéo da vazao de

amonia e unidos por uma linha de tendéncia.
4.3. Experimental versus modelos.

4.3.1. Comparacao utilizando a primeira série de testes
Esta etapa do trabalho é dedicada a analise da coeréncia dos resultados simulados em
relacdo aos experimentos realizados em 2005 (Tabela 4.1). O erro ou desvio relativo entre os

resultados do modelo em relacdo aos dados experimentais é calculado pela expressdo abaixo.

ERRO(%) = 9=y |y (4.2)

exp

onde Q. ¢ o calor calculado pelos modelos Ajuste Global e Psicrométrico e Q.., € 0 calor medido
experimentalmente, ambos em kW.

A Tabela 4.3 mostra os principais valores simulados pelo modelo Ajuste Global na
obtencdo dos resultados de ajuste F4g , M; e M, das equacdes 3.4 e 3.21, além do coeficiente de
transferéncia de calor para o interior dos tubos /i, e o coeficiente de transferéncia de calor entre

0s tubos e a agua /...
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Tabela 4.3 - Principais parametros encontrados no modelo Ajuste Global (1 @ série).

Teste
1 2 3 4 5
hi( W/(mzK)) 1194 1198 1189 1199 1201
hiec( W/(mZK)) 932,8 730,2 517,8 650 665,8
M;=M, 1,069E-11 | 5,31E-10 1,04E-7 3,53E-9 2,43E-9
Fic 0,2671 0,2091 0,1483 0,1863 0,1906

hi — coeficiente de transferéncia de calor interno aos tubos; #,..- coeficiente de transferéncia de calor externo; A,
M, e F ¢ — fatores de ajuste do modelo.

Pode-se perceber pela tabela acima que foram obtidos diferentes fatores de ajuste para os
cinco testes realizados. Os valores dos coeficientes de transferéncia de calor para o interior dos
tubos encontrados ficaram préximos a 1200 (W/(m?K)) o que parece ser um valor aceitavel e
também muito proximo ao encontrado com o modelo Psicrométrico conforme serd visto na
Tabela 4.5. Os fatores de ajuste F 4 ficaram proximos a 0,2 e M; e M, apresentaram uma ordem
de grandeza muito pequena o que foi previsto por Parker em seu trabalho. A partir disto foram
simulados todos os testes com cada combinacdo de fatores de ajuste para descobrir qual delas
apresenta 0 menor erro e pode ser considerado como os fatores que irdo modelar o condensador.
Os fatores que apresentaram melhor desempenho com menor erro relativo ao experimental foram
F45=0.1906 e M;=M,=2,43E-9. A Tabela 4.4 apresenta 0s erros obtidos para esse par de fatores

de ajuste.

Tabela 4.4 - Erro relativo aos resultados de Q. e Q.., obtido pelos fatores de ajuste #,,=0.1906 e
M;=M>=2,43E-9. (1 2 série).

Teste
1 2 3 4 5
Quc (kW) 281,60 282,50 268,80 286,50 289,13
Erro(%) 7,96 3,15 8,78 0,43 0,02

O modelo do Ajuste Global apresentou um erro médio de cerca de 4% em relacdo ao
experimental quando ajustado pelos fatores acima, sendo esse desvio compativel com o que foi
encontrado na literatura e considerando-se a complexidade do experimento.

Da mesma maneira, foi simulado o modelo Psicrométrico para verificar o seu
comportamento frente aos dados experimentais. A temperatura de filme da agua foi calculada
pelo balanco proposto na Equacgéo 4.3 da Norma ASHRAE (1996).
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(4.3)

1/3 1/6 05792
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A seguir sdo mostradas as principais varidveis obtidas pelo modelo Psicrométrico, o
coeficiente de transferéncia de calor para o interior dos tubos e também a diferenca de

temperatura entre a condensacao da amonia e o filme de agua.

Tabela 4.5 - Principais variaveis obtidos pelo modelo Psicrométrico. (1 @ série).

Teste
1 2 3 4 5
hi( W/mZK) 1119 1114 1110 1127 1128
T eondnnz-Tm2o (°C) 6,33 5,75 5,25 5,83 5,89

Nota-se que os valores encontrados para os coeficientes de transferéncia de calor para o
interior dos tubos foram semelhantes aos obtidos pelo modelo do Ajuste Global, o que mostra
gue embora os modelos utilizem formas diferentes de calculo eles alcancaram valores
semelhantes para alguns resultados importantes do trabalho. A diferenga média de temperaturas
encontrada para todos os testes foi de 5.81°C, e o fator médio de ajuste Fp, utilizado para
calibrar os valores de efetividade medida e calculada, foi de 1,9. A Tabela 4.6 apresenta o erro

do modelo Psicrométrico em relacdo ao experimental utilizando esse fator médio de ajuste.

Tabela 4.6 - Erro obtido com o modelo Psicrométrico utilizando Fp=1,9. (1 2 série).

Teste
1 2 3 4 5
Op (kW) 2478 291,6 286,8 262,2 254,6
Erro(%) 19,01 6,46 16,06 8,86 11,96

E verificado que o erro médio do modelo Psicrométrico foi superior ao do Ajuste Global,
chegando aos 12,4%. Para melhor visualizar essa diferenca, foi elaborado um grafico mostrado

na Figura 4.4 contendo os erros de ambas as modelagens referentes aos dados experimentais.
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Figura 4.4 - Erro comparativo entre os dois modelos e os dados experimentais (1 2 série).

Nota-se claramente que o modelo de Ajuste Global fornece melhores resultados para o
calor rejeitado pelo condensador, quando utilizados os coeficientes adequados. A proposta de
modelagem psicrométrica ndo consegue aproximar-se tdo bem dos resultados, apresentando erros
para todos os testes sempre superiores aos que foram obtidos com 0 modelo do Ajuste Global.
Isto se deve ao fato de que o Ultimo apresenta mais fatores de ajuste, podendo se adaptar mais
facilmente aos testes. Por outro lado, 0 modelo Psicrométrico apresenta vantagens importantes,
pois € mais facil de ser implementado, bastando conhecer apenas variaveis ambientais do local

onde se esta operando o condensador.

4.3.2. Comparagcao utilizando a segunda série de testes

A empresa Frost Frio adotou pequenas modificacbes no condensador evaporativo e
continuou realizando testes no periodo de 2006. Serd apresentada nesta etapa uma comparacao
entre 0os modelos utilizando essa nova série de testes da (Tabela 4.2). A Tabela 4.7 mostra o0s
principais resultados encontrados com o0 modelo de Ajuste Global a partir dos dados dos novos
ensaios. Nessa simulacdo foram mantidos constantes os valores de M; e M, em 0,75 e variado

apenas o fator Fac.

Tabela 4.7 - Principais resultados encontrados no modelo Ajuste Global. (2 2 série).

Teste
1 2 3 4 5

Oac (kW) | 1825 235,7 229.3 239,2 281,3
Fig 001550  |0,01718  |0,01697 001719  |0,01791
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A Tabela 4.8 abaixo mostra a simulacgéo feita para 0 modelo Ajuste Global considerando
o valor médio F g = 0,01695.

Tabela 4.8 - Erro relativo de Q. e Q.,, obtido pelo fator de ajuste F,;=0,01695. (2° série).

Teste
1 2 3 4 5

Qac (kW) |218,5 228,3 228,7 231,3 242,8
Erro(%) 19,7 31 0,3 3,2 13,6

E observado que o modelo do Ajuste Global para essa nova série de testes apresentou um
erro médio um pouco mais elevado do que na primeira série de testes, em torno de
8%.Utilizando a correlagcdo da Equacgéo 4.3 foram determinados os novos valores de temperatura
de filme e Ai para calibracdo do modelo Psicrométrico. A Tabela 4.9 mostra os que foram

obtidos para os cinco testes.

Tabela 4.9 - Principais valores obtidos pelo modelo Psicrométrico (2 2 série).

Teste
1 2 3 4 5
hi (W/(n’K)) 2346 2360 2306 2352 2363
Toonamis-Tioo (C) | 1,18 15 1,49 1,52 1,78
e 0,55 0,75 0,62 0,76 0,51
Fp 121 1,66 1,35 1,67 1,12

Os valores dos coeficientes de transferéncia de calor para o interior dos tubos 4i foram
mais elevados para essa segunda série de testes ficando préximos aos 2300 (W/(m?K)). Isto pode
ser atribuido ao fato de que a diferenca de temperatura entre a condensacdo de aménia e o filme
de agua foi mais baixa, respeitando o balango da Equacéo 4.3. O valor de Tconanns-Tm2, Médio
encontrado foi de 1,49 °C. A efetividade média ficou préxima a 0,6 e o fator médio de ajuste Fp
foi de 1,4. Embora o fator médio obtido tenha sido Fp =1,4, foi utilizado o valor de 1,3 que
apresentou um melhor resultado frente aos outros. A simulacdo utilizando esses dados
mencionados anteriormente pode ser visualizada na Tabela 4.10 que contém também o erro em

relacdo ao experimental.
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Tabela 4.10 - Erro obtido no modelo Psicrométrico utilizando F»=1,3. (2° série).

Teste
1 2 3 4 5

Op (kW) 12129 236,4 239,8 238,6 232,6
Erro(%) 16,65 0,25 4,53 0,2 17,31

Percebe-se pela tabela acima que, para essa nova série de testes, 0 modelo Psicrométrico
apresentou um erro médio menor do que o modelo do Ajuste Global, no entorno de 7,78 %. A

Figura 4.5 apresenta o grafico comparativo entre o erro obtido pelos dois modelos e os dados
experimentais para essa nova série de testes.

@ Exp x Ajuste Global M Exp x Psicrometrico
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Figura 4.5 - Erro comparativo entre os dois modelos e os dados experimentais. (2 @ série).

Os resultados obtidos por ambos 0s modelos sdo muito proximos, repetindo as mesmas
tendéncias. Ambos apresentaram erros elevados naqueles testes onde a vazao de amonia foi mais
baixa e também mais alta, ou seja, nos dois pontos extremos do grafico. Os fatores de correcéo
propostos ndo conseguiram prever com exatiddo a modificacdo elevada no calor trocado e por
iSSO apresentaram erros superiores.

Embora tenham mostrado algumas divergéncias, pode-se considerar que os dois modelos
sdo bons. O modelo de Ajuste Global apresenta desvios mais baixos e dispde de mais recursos de
ajuste. Entretanto, 0 modelo Psicrométrico permite o uso direto da temperatura de bulbo umido
do ar na entrada, 0 que se mostrou muito Util para a confec¢do da tabela de correcdo de poténcia
dissipada pelo condensador em fungdo de valores nominais de operagdo. Em contrapartida, ele
ndo leva em conta a vazao de agua, que € uma variavel importante podendo ser simulada para se
estimar a poténcia rejeitada em diferentes situacoes.
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A seguir, serd apresentada uma analise de incertezas aplicada no equacionamento dos
modelos para determinar qual variavel medida possui influéncia maior no calculo do calor

trocado pelo condensador.

4.4. Analise de incertezas.

As incertezas de medicdo associadas a quantidade de calor rejeitada pelos CEs sdo
avaliadas a partir da propagacéo das incertezas das quantidades associadas a ela e que intervém
nos ensaios experimentais. O método de propagacao de erros (Taylor e Kuyatt, 1994) aplica-se a
uma quantidade Y, funcdo de » valores individuais independentes x;, cujas incertezas tém
comportamento aleatério e simétrico (seguem distribuicbes do tipo gaussiana), e permite

determinar a incerteza u; na forma:

(4.4)

A incerteza da grandeza Y depende do produto Z—Yu e ndo apenas da derivada ou da
X

incerteza do parametro. Uma vez executado o célculo do produto para todos os parametros
independentes de Y, os resultados sé&o listados na forma de importancia, em %, e estes apontam
as maiores contribuicdes para a incerteza final de Y.

O método de propagacdo de incertezas foi aplicado considerando-se os valores de
incertezas declarados nos instrumentos de medicdo e de acordo com os valores propostos pela
Norma ASHRAE (1995) para cada um dos instrumentos de medicdo do laboratorio de testes,

como descritos na Tabela 4.11 que segue.

Tabela 4.11 - Incertezas das grandezas medidas no ensaio realizado no Laboratério

Grandeza Incertezas associadas u;
Presséo +0,2 bar

Temperatura +0,1°C

Vazdo de agua +1,0% kg/s

Vazdo de amobnia +1,0% kg/s

Vazdo de ar + 2,5% Kkg/s
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O valor de Q.., ¢ calculado conforme a Norma ASHRAE (1995) pela expresséo 4.5:

Qexp = QNH3 _QHZO = mNH3 (hNer _hNHfs ) - mHZOfevap (hHZO_S _thofe) (4.5)
onde Onmws e QOmo S80 0s calores rejeitados pela amoénia e pela &gua de reposicéo
respectivamente, em kW; Ahyys €  Ahyo S80 as variagdes de entalpia da aménia e da agua,
respectivamente, dadas em kJ/Kg e m20.evqp € @ Massa de agua evaporada em kg/s.

As incertezas de medicdo (Tabela 4.11) foram associadas as grandezas usadas para o
calculo do calor rejeitado e a propagacao dos erros pela equacdo 4.4. As grandezas relevantes
para o célculo do calor rejeitado e suas incertezas sdo apresentadas na Tabela 4.12, juntamente

oQ

com suas derivadas e a importancia do produto a—u,. para cada grandeza. Os célculos foram
X

realizados com o auxilio do programa EES (Engineering Equation Solver, www.fchart.com)

Tabela 4.12 — Anélise de erros da taxa de transferéncia de calor experimental.

Grandeza (x;) e sua incerteza (u;) | 0Qc/0x Importancia de o9 u (%)
Xi £ Uj 0xX
PnHs-e= 1323,89+19,61 (kPa) -0,5692 0,24
Pnhs-s= 1274,85+19,61 (kPa) -0,004644 0
Try20=285,8+01(K) 0,3365 0,02
Thp20=302,1+0,1(K) -0,3363 0,02
TnH3e=373,7£0,1(K) 0,4561 0,04
TNHes=307,7+0,1(K) -0,8579 0,14
Mys=0,08039+0,0008039(kg/s) | 1307 99,48
Mp20=0,1761+0,001761(kg/s) -68,19 0,06

Qexp=224,7 + 2,3 KW

Obs: As derivadas sdo calculadas no sistema internacional de unidades (SI).

Na tabela acima se tem que Pygs-. € Pyus.s S80 as pressdes de amdnia na entrada e saida
do condensador evaporativo, respectivamente, dadas em kPa. Ty0.. € Trro.s SA0 as temperaturas
da agua de reposicdo e da bacia, respectivamente e Tyys.. € Ths.s SA0 as temperaturas da aménia
na entrada e saida do CE. Todas as temperaturas sao dadas em K, my,o € myy; S0 as respectivas
vazdes massicas de dgua e aménia, em kg/s. O emprego das incertezas da Tabela 4.11 resulta em
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um desvio do valor final da taxa de transferéncia de calor da ordem de 1,02 %. Apresentando
como resultado, para esse caso testado Q.., = 224.7 £ 2,3 KW. Pode-se perceber pela tabela
acima, que a vazdo de amonia tem uma influéncia de 99,48% sobre o valor final do calor
rejeitado, sendo de extrema importancia para os proximos testes que haja uma medicdo mais
correta desse parametro.

Foi aplicada a mesma técnica de andlise de erros ao equacionamento de ambos 0s
modelos para saber qual variavel tem influéncia determinante no célculo da taxa de transferéncia

de calor. A Tabela 4.13 apresenta os resultados para 0 modelo de Ajuste Global.

Tabela 4.13 - Analise de erros da taxa de transferéncia de calor calculado pelo modelo Ajuste
Global.

Grandeza (x;) e sua incerteza (u;) 0Q/0X Importancia de o0 u (%)
Xi + Uj 0xX
Pnh3s=1274,85+19,61 (kPa) -0,1986 0
TbSar-e=293+0,1(K) 1,783 0,04
Tbsars=30310,1(K) 20,04 5,52
Tre-e=37110,1(K) 1,783 0,04
TnhHz-$=307+0,1(K) 1,783 0,04
Tri20=289+0,1(K) 0,0361 0
Tb20=30310,1(K) 0,0361 0
Ms=0,177+1%(kg/s) -2951 37,51
Mu20=5 £1%(kg/s) -0,0113 5,70
Ma=6 £2,5%) Kg/s 0,01355 51,14
Qc=225,948,5 kW

Obs: As derivadas sdo calculadas no sistema internacional de unidades (SI).

Foi verificada uma incerteza um pouco mais elevada para o0 modelo de Ajuste Global
com relacdo ao experimental, chegando proximo aos 5%. Foi observado que as vazdes de
amonia, ar e agua sdo os pontos determinantes para uma correta medi¢do do calor trocado
utilizando essa metodologia. No equacionamento, estas sdo utilizadas para calcular uma série de
coeficientes (a; a, b; e b, e posteriormente »; e r;) que servirdo para determinar a diferenca
média de temperaturas que aparece no calculo do fluxo de calor Q..

A Tabela 4.14 mostra os valores de incertezas referentes as variaveis medidas que
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influenciam no célculo da taxa de transferéncia de calor do modelo Psicrométrico.

Tabela 4.14 - Andlise de erros do calor rejeitado calculado pelo modelo Psicrométrico.

Grandeza (x;) e sua incerteza (u;) 0Qc/ox Importancia de a0 u (%)
Xi * Uj oX
Pnhas=1274,85+19,61 (kPa) 49,36 96,69
Alt=700+5% (m) 0,01482 0,27
Thsar-e=293,1+0,1(K) 0,05899 0
ThSar-s=303+0,1(K) -0,1997 0
ThU,r.e=287,9+0,1(K) -8,829 0,77
Ma= 6 £2,5%) kg/s 0,003362 2,27
Qc=221,7+10,04 kW

Obs: As derivadas sdo calculadas no sistema internacional de unidades (SI).

A tabela acima mostrou uma dependéncia muito grande do calor rejeitado pelo
condensador com a incerteza da pressdao da aménia. Isto ocorre porque é através dela que se
calcula a temperatura de condensacdo do fluido refrigerante e que servira para calcular a
temperatura de filme de 4gua. A temperatura de filme de agua é utilizada diretamente no célculo
da entalpia do ar e, portanto tem uma influéncia tdo grande no resultado acima obtido. A vazdo
de ar também representou uma incerteza um pouco maior, porém nao tdo grande se comparada a

pressdo de amonia.

4.5. Elaboracéo da tabela de correcdo de capacidades

A tabela de correcdo de capacidades de CEs € uma importante ferramenta para a empresa,
pois auxilia no dimensionamento e nos projetos de instalacGes frigorificas. Tendo uma tabela
ajustada corretamente para o equipamento € possivel extrapolar os valores de temperatura de
bulbo dmido do ar e também temperatura de condensacdo do fluido refrigerante a partir de um
referencial adotado. Obtém-se com isso, 0 desempenho do condensador em outras condic¢des de
temperatura sem que para isso haja a necessidade de realizacdo de testes, bastando apenas o
ajuste da poténcia através do valor referenciado na tabela para cada condicéo.

Centeno (2005) utiliza uma tabela atual de correcdo de capacidades de condensadores
para alimentar uma rede neural. Ele conseguiu com isso fazer um exercicio de calibracdo da rede

que em futuros trabalhos pode também ser utilizada na elaboracdo de novas tabelas.
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A Figura 4.6 mostra uma tabela de correcdo utilizada atualmente na empresa Frost Frio.
Essa tabela propde valores de correcdo para uma faixa de 20 °C de temperaturas de bulbo imido

do ar e temperatura de condensagdo da aménia.

FATORES DE CORRECAQ DE CAPACIDADES - REFRIGERANTE NH3

e | FRESSAO TEMPERATURA DE BULBO UMIDO {°C)

L‘Ell-\l]). COND. -

MAR.

CO | pppieny | 12 ] 13 | 1415 |16 far [ g 1o 2020 |22 ) 23| 2a |25 |26 )27 28| 20|30 3132
45 17,16 2 1961920185 |77 | 07 | 162 1,53 | 143 | 13 | 117
44 16,68 Los | 194 | so | 1ge | 17| 173 166 | 1ss | a0 | 139 | 2o | 17| 104
43 16,21 197 | Lo3 | 188 | 184 | 179 | 174 | 168 | 162 | 155 | 147 | 138 | 128 | 1,17 | Lo4 | 0,91
42 15,74 195 101 | a7 | ngs | Lre | 73 | nse | 1es | 157 st | ad | 135 126 | 116 | Los | ooz | o7

41 1529 | 197|195 | 193 | 1o | g6 | 1,82 | 1,78 | 174 | 169 | 1,64 | 158 | 1,53 | 147 | 141 | 134 | 1,25 | 1,15 | 1,05 | 0,94 | 0,81 | 0,67

ap | 1485 | e rsr|isa s s izauee | tes | e | use [ nae | naa | a7 | 124 | e nos Jooa o83 ] 07 |06
3 | 1441 |13 1me|07s|ur2 | ee | 1ee | ez | 157 152 | 14s | 139 | 133 | 127 | 121 | 104 | 1,04 | 094 | 084 | 073
38 1399 | 174 17 ues | s3] e [1s7|nss|tas| a2 13s ] 13 [rza| asfinn | os |o9s|oss | o074 |02

37 13,57 | 165 | 162 | 158 | 155 | 152 | 148 | 144 | 139 133 | 128 | 122 | 15| Lo | 1 | 095 | 085 | 075 | 064 | 0,53
36 13,06 | 157|154 15 | a7 nasfrae|oas| 13 [ras o) o7]| 1 Joo3|ose| 07| 06 | 056

35 1276 | 149 | 146 | 142 | 139 | 136|132 | 127 | 12| Las| a0 | o6 | 1 | 094|085 | 076 | 066 | 056 | 046

34 1237 | 142|138 | 134 | 13 | 128 | 124 | 19| a3 | no7 | Loz | o096 | ogo | 082 | 075 | 067 | 06 | 053
33 119 |134] 13 |126| 23| 1o 05| L1 |06 1 |oo4 | 087|081 | 074066 | 058 | 05 | 042
32 160 126|123 | e | s | a2 | o | Los | o8 | oo |ose |o7o]07s | o6s |osg| o5 | 042|034

31 125 || e | 12| Los|oe]| 1 |oos|ogo|ogs|ore|o072| 065 |0s8)os|ode]037| 03

30 108 | L12| o8| oe| 1 |oor|oos|oss|os2|o7s] 07 |oss|osT| o5 |o44 | 038|032 ] 026
29 1054 | Lo4| 1 |oo7| 093 |ogo|oss| 08 | 074|067 | 062|056
28 02 | 097|093 | o089 | ose | og2| ok 073| 067 06l

27 987 |o091|og7|oss|om|0rs)| o7 |oss|ose|oss

26 954 |og84| 08 |076] 072|067 | 063|058
25 920 |o78|073|068|064]| 06 055 035
FATORES DE CORRECAO PARA REFRIGERANTES R-12, R-22, R-502 MULTIPLICAR POR 0.9

Figura 4.6 - Tabela atual de correcdo de capacidades Refrigerante NH3 (Catalogo Frost Frio,
2005)

A tabela mostrada na figura acima foi elaborada considerando um referencial 1 adotado
para Thu,.=23 °C e temperatura de condensagdo 7...avu3=35 °C, chamada de condi¢do nominal.
Existem outros valores unitarios, o que se acredita ser algum tipo de arredondamento.

O funcionamento dessa tabela pode ser visto de uma maneira simples: se o condensador
apresentar, por exemplo, uma rejeicéo de calor na condigdo nominal de 200000 kcal/h e se deseja
saber o quanto o mesmo ir4 apresentar se operando em qualquer outra condig¢do, basta
multiplicar sua poténcia nominal pelo fator proposto em tal condicdo. De uma outra forma, se o
condensador apresenta os mesmos 200000 kcal/h na condi¢do de referéncia e se necessita
dimensionar um sistema de refrigeracdo que ird operar em outras condicdes, basta dividir sua
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poténcia nominal pelo fator de referéncia e verificar se ha sobra ou falta de capacidade de
condensacao.

A procedéncia desta tabela € desconhecida pela empresa, e € de grande importancia o
desenvolvimento de uma nova que possa auxiliar na correcdo da poténcia dos equipamentos
comercializados em funcéo das condic6es onde eles irdo operar.

Considerando os problemas expostos acima, e a necessidade da empresa de possuir um
referencial confiavel, desenvolveu-se uma nova tabela de correcdo utilizando a modelagem
Psicrométrica. Esse modelo foi utilizado porque consegue prever de forma mais acessivel o
comportamento do calor rejeitado em relacdo a variacdo das condi¢bes ambientais,
principalmente em relacdo a variacao de temperatura de bulbo Umido do ar.

Foram utilizados, primeiramente, os dados experimentais obtidos na bancada de testes
para calibrar o modelo Psicrométrico e, posteriormente, obtidos diferentes valores de capacidade
de refrigeracdo para 0s mesmos parametros de entrada da tabela usada pela empresa. Por fim,
foram divididos os resultados de todas as condi¢cdes por um referencial fixo que, no caso
adotado, foi de Thu,.=23 °C e T onanmz=35 °C. A Figura 4.7 mostra os novos fatores de correcéo

encontrados.

FATORES DE CORREGAO DE CAPACIDADES - REFRIGERANTE NH3

Temp.| Pressé&o

Cond.| Cond.- TEMPERATURA DE BULBO UMIDO (°C)
©0) | Man.

(kgifem?) 22 [ 13 | 14 | 15] 16| 17 [ 18| 19 20| 21 ] 22| 23 [ 24 [ 5] 26| 27 ] 28] 29| 30| 31| 32
45 | 17,16 2.64] 257] 2.49] 2.41] 2.32] 2.23[ 2.14] 2.04| 1.94] 1.83] 1.72
44 | 1668 259] 2.52] 2.45] 2.37] 2.30] 2.21] 2.13] 2.04] 1.94] 1.85| L.74] 1L.64] 1.52
43 | 1621 254 2.47] 2.41| 2.34] 2.27| 2.19] 2.11] 2.03 1.94] 1.86] 1.76] 1.66| 1.56] 1.45] 1.34
42 | 1574 2.48] 2.42] 2.36] 2.30| 2.23] 2.16[ 2.09] 2.02] 1.94| 1.86] 1.77] 1.68] 1.59] 1.49] 1.38] 1.28] 1.16

41 1529 [253|248(243|237]|232]|226|220]|213]207]200]1.93)185]|1.77]169] 1.60] 1.51]|1.42f 1.32]|1.22( 1.11| 1.00
40 1485 | 2371 232|227|221|216(210{204(197({191(184]177]|169]161]153|144(1.35[{1.26] 1.16(1.06) 0.95]| 0.84
39 1441 [222|217]212]|206]201]1.95]1.89]|182]|1.76]1.69]1.62)|1.54]|1.46]138]1.29]1.20]|1.11{ 1.01]|0.91
38 1399 |208]203[197|192|186(180f174(1.68[161]154]147]|140]1.32]1.23[1.15{1.06{0.96] 0.86[0.76
37 1357 |19411.89(184)178|1.73]167|1.61]154)148(141]1.33|1.26]118]1.10(1.01|092]|0.82] 0.73|0.62
36 1316 |1.81]1.76(1.70| 1.65|1.59( 154 147(141{134[{127]1.20] 1.13] 1.05]0.96] 0.88{ 0.79] 0.69] 0.59
35 12,76 | 1.68] 1.63|1.58]153]147]141]135]1.28]1.22]115])1.08] 1 |0.92]0.84]0.75]0.66]0.57| 047
34 1237 |1156]151(146(140|1.35(129f1.23]1.16]1.10| 1.03] 0.96] 0.88] 0.80] 0.72] 0.63] 0.54] 0.45
33 1199 |145]1140(134)129|11.23]118]111]105)0.98[091]0.84(0.76] 0.69]| 0.60( 0.52| 0.42] 0.33
32 1161 [134]129|1.24]118)1.12{1.07]1.00|0.94]0.87|0.80f 0.73] 0.65[ 0.58] 0.49]| 041 0.31] 0.22
31 11,25 [1.23]1.18] 1.13]1.08] 1.02]| 0.96) 0.90]| 0.84)| 0.77] 0.70] 0.63| 0.55]| 0.47] 0.39]| 0.30| 0.21
30 10,89 |1.13]1.08( 1.03| 0.98| 0.92{ 0.86f 0.80{ 0.73] 0.67] 0.60] 0.53] 0.45] 0.37] 0.29] 0.20
29 1054 [1.04[0.99]0.93]0.88]0.82]| 0.76] 0.70] 0.64] 0.57] 0.50| 0.43
28 10,2 ] 0.95]0.89]| 0.84[ 0.79] 0.73[ 0.67] 0.61| 0.55| 0.48
27 987 [086)0.81(0.75| 0.70) 0.64| 0.58] 0.52| 0.46| 0.39
26 954 |0.77]1072[067(062|056(050(0.44
25 9,22 [0.69]0.64[059]0.54] 048] 0.42] 0.36

Figura 4.7 - Tabela de correcdo de capacidades gerada com o modelo Psicrométrico em

substituicao a tabela da Figura 4.6
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Analisando as duas figuras, pode-se observar que ha uma diferenca significativa para
algumas faixas de valores encontrados. Na regido préxima ao referencial 1 os fatores de corre¢édo
sdo proximos em ambos 0s casos. J& para 0s casos extremos, os fatores de correcdo da tabela
proposta sdo mais altos para temperaturas de condensacdo elevadas e mais baixos para as
condicBes contrarias. Tome-se, por exemplo, a condicdo extrema de Teonaniz=45 °C € Thu,,..=22
°C: o fator de correcdo indicado pela tabela atual € 2 e para a tabela calculada pelo modelo
Psicrométrico é de 2,64. Ja para o outro extremo (7onavm3=25 °C e Thu,-.=18 °C), o fator na
tabela atual é 0,5 enquanto que para a tabela proposta é 0,36.

Embora haja diferencas entre os fatores de ajuste da tabela atual e os da tabela proposta,
os dados foram extraidos do modelo que utiliza as equacBes de psicrometria para levantar as
temperaturas do ar na entrada e saida do condensador. Espera-se, portanto, uma boa exatiddo
dessa nova tabela frente a realidade fisica dos testes. O modelo por essa razdo se mostrou
bastante Gtil na elaboracdo dessa importante ferramenta de auxilio na corre¢do de capacidades de

condensadores evaporativos.

4.6. Conclusdes

Os dados experimentais coletados na bancada de testes foram analisados através da
energia especifica e do comportamento do calor dissipado em relacdo a vazdo de amdnia. Foi
observado que o calor especifico dissipado pelo condensador por unidade de massa de amonia
para as duas séries de testes se manteve muito proximo, 0 que mostra a boa exatiddo dos
experimentos. Além do mais, a taxa de transferéncia de calor aumenta linearmente para vazdes
de amonia mais altas. Ha uma influéncia combinada de todos os demais parametros medidos no
desempenho do CE, e a funcdo do modelo é prever com uma boa exatiddo essa influéncia
combinada.

Foi verificado que o modelo do Ajuste Global para a primeira série de testes apresentou
um erro inferior ao Psicrométrico. Ja para a segunda série, os erros encontrados foram
equivalentes. Pode-se concluir que ambos apresentam vantagens e desvantagens conforme ja
avaliado e cada qual utiliza uma metodologia de célculo que pode ou ndo depender de
determinados parametros como, por exemplo, Thu,,.. vazdo de agua, coeficiente de transferéncia
de massa, entre outros.

A analise de erros foi aplicada aos dados experimentais e observou-se que € necessaria
uma boa exatiddo na medicdo da vazdo de aménia, pois ela é o fator fundamental na
determinacéo do correto célculo da taxa de transferéncia de calor. Para os modelos, essa anélise

mostrou que outras variaveis possuem uma influéncia grande no calor trocado, como as vazdes
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de ar e agua, por exemplo, necessitando um cuidado especial na sua medicao.

Para finalizar o capitulo, foi possivel elaborar uma tabela de correcéo de capacidades para
o condensador evaporativo utilizando a metodologia psicrométrica que apresenta as temperaturas
de bulbo imido do ar e temperatura de condensacédo do fluido no seu equacionamento. Essa nova
tabela se assemelhou bastante a tabela atual principalmente nos pontos préximos ao referencial
adotado de Thu,.=23 °C e T.onanmz=35 °C, onde os valores de correcdo encontrados foram
similares. Ja para os pontos mais afastados do referencial essa diferenca nos fatores de correcédo

se tornou maior conforme foi observado.
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5.MELHORIAS PROPOSTAS NO PROJETO DE CONDENSADORES
EVAPORATIVOS.

5.1. Introdugéo

Neste capitulo é apresentada uma série de propostas de modifica¢Ges a serem adotadas no
condensador evaporativo da Frost Frio, a partir dos estudos realizados até o momento e das
conclusdes mostradas no decorrer dos demais capitulos.

A modelagem dos condensadores evaporativos tem como objetivo reduzir custos com a
montagem de equipamentos que ndo venham a satisfazer as necessidades de transferéncia de
calor previamente estabelecidas. Uma vez que se possua um modelo que representa o
condensador evaporativo é possivel variar pardmetros como vazfes de ar e 4gua e também a area
de transferéncia de calor para verificar o quanto isso implicara no aumento da taxa de
transferéncia de calor, ndo necessitando para isso que haja uma montagem do equipamento
propriamente dito, evitando com isso custos desnecessarios.

A partir do que foi mencionado, serdo apresentadas no decorrer do capitulo algumas
avaliacOes sobre a variacdo dos parametros: area de transferéncia de calor, vazdo de ar e vazao
de agua no intuito de aumentar a energia transferida pelo equipamento. Para finalizar sera
sugerida uma maneira de se elevar o coeficiente de transferéncia de calor global U a partir de um

estudo realizado em diferentes recobrimentos de serpentinas.

5.2. Melhorias propostas no Condensador Evaporativo RC200

Neste item serdo avaliados os modelos propostos para verificar se h& alguma
possibilidade de se aprimorar o desempenho térmico do CE a partir de seus dados operacionais e
também da alteracdo de sua area de transferéncia de calor. E observado pelos comportamentos
assintoticos, obtidos nas curvas dos dois modelos (Capitulo 3), que nem sempre um aumento nos
parametros traz melhorias no calor trocado por unidade de &rea como seré visto no decorrer da

seccao.

5.2.1. Analise geral dos modelos

O modelo Psicrométrico sera avaliado para a obtencdo de pontos onde a vazdo de ar e a
area de transferéncia de calor possa melhorar a taxa de transferéncia de calor do equipamento. A
Tabela 5.1 mostra o calor trocado por unidade de area (fluxo de calor), e observa-se que este
tende a ser menor para areas de transferéncia de calor mais elevadas. Dados propostos na
literatura (Stoecker e Jabardo, 2002) propbem que esse fluxo de calor esteja por volta de 4,0
kW/m? em um trocador de calor evaporativo. O modelo Psicrométrico proposto no presente
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trabalho parece atender a essa condicao.

Tabela 5.1 - Taxa de transferéncia de calor e fluxo de calor calculados pelo modelo
Psicrométrico em funcédo da area de transferéncia (m,=6 kg/s)
A (m°) 63 |64 |65 |66 |67 |68 |69 |70 |71 |72

0. (kW) 233 |235 |238 (241 |243 |246 |248 |251 |254 |256

Q (kwim?d) [3,70 |3,68 |3,66 |3,65 |3,63 |3,61 |3,60 |359 357 |356

Observa-se que o aumento da area de transferéncia de calor implica no consequente
aumento da taxa de transferéncia de calor, porém o calor rejeitado por unidade de &rea sera
menor. Esse comportamento foi obtido para vazdo de ar de 6 kg/s obtida atualmente com a
utilizacdo de um ventilador axial . A Tabela 5.2 apresenta os resultados obtidos quando se toma a
vazao de ar de 7kg/s, obtida com o auxilio de dois ventiladores axiais ou de um ventilador axial

com capacidade maior de insuflamento.

Tabela 5.2 - Taxa de transferéncia de calor e fluxo de calor calculados pelo modelo
Psicromeétrico em funcéo da area de transferéncia (ma=7 kg/s)
A (M) 63 |64 |65 [66 |67 [68 [69 |70 |71 |72

Oc (kW) 241| 244| 247| 250| 253| 256| 258| 261| 264| 267

Q (kw/m® | 3.83| 3,.82| 3,80| 379| 377| 3,76| 3,74| 3,73| 3,72| 371

O valor da taxa de transferéncia de calor nominal aproximada do condensador
evaporativo testado atualmente (modelo RC-200) é de 200.000 kcal/h, ou aproximadamente 235
KW. Esse desempenho, segundo o fabricante, € considerado baixo e deseja-se que 0 mesmo
rejeite uma quantidade maior de energia, preferencialmente proxima aos 300 kW. Observando as
tabelas, observa-se que um aumento da area de transferéncia de calor ndo trara beneficios para o
CE uma vez que ird diminuir o calor trocado por unidade de area. A proposta que se faz
avaliando somente este modelo € diminuir a area de transferéncia de calor, que atualmente é de
69 m® para 63 m? e aumentar a vazdo de ar de 6 para 7 kg/s. Essa opcdo, embora atue na
melhoria do sistema, envolve também custos de ventiladores para insuflar o ar. Para melhor
conhecer o comportamento do condensador, foi realizada uma medicdo da velocidade do ar em
uma de suas entradas laterais. A medicéo foi realizada utilizando um anemémetro aferido com o

qual se realizavam medicOes de velocidade do ar em varios pontos como mostrado na figura
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abaixo. A Figura 5.1 apresenta as velocidades relativas as posicdes de medicdo, em m/s,
decorrente da divisdo da entrada lateral em uma matriz de 7x15 pontos de aquisicdo de

velocidades.

42145142140140/40)140]40138]140)138142143]45]45
39137134(32)130]129125]130134)130(32)133134142]40
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Figura 5.1 — Velocidades de ar na lateral de entrada do ar do CE, em m/s. Cada retangulo

corresponde a uma area normal a passagem do ar, usada para medi¢cdo experimental no

Laboratério.

A Figura 5.2 apresenta os mesmos resultados na forma de campo de velocidades
perpendicular a area da mesma entrada lateral. As velocidades nos pontos proximos as paredes
foram assumidas com valores préximos a zero, devido a natureza da condi¢do de contorno e as

recirculacdes, e também verificadas nas medicdes realizadas.

Figura 5.2 — Graficagéo das velocidades do ar medidas na entrada lateral do CE, em m/s.

Fazendo o calculo da vazdo de ar para essa condicdo chega-se a valores para i, que

atingem 6 kg/s, e perda de carga por volta de 13 mmCA. Em outra medicao realizada utilizando

dois ventiladores foram obtidos valores de vazdo de ar por volta de 7 kg/s e perda de carga de 27
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mmCA. Embora utilizando diferentes tipos de hélices de ventiladores, ficou provado que o
consumo do ventilador em condicdes extremas de vazdo e perda de carga nunca foi superior a 7
amperes, 0 que numa rede de 380 V equivale a uma poténcia de aproximadamente 2,8 kW, ou
seja, um valor muito pequeno frente ao ganho da taxa de transferéncia de calor que sera obtida
no condensador pelo aumento na vazdo de ar. O balanco entre essas duas quantidades é
apresentado na Tabela 5.3, envolvendo a poténcia elétrica demandada pelo ventilador e a vazéo
massica resultante para uma determinada condicdo de utilizacdo. Juntamente, é apresentado o
ganho em transferéncia de calor obtida com a opera¢do do condensador em tais condicdes,

segundo o modelo Psicrométrico.

Tabela 5.3 Poténcia elétrica do ventilador e taxa de transferéncia de calor do condensador

evaporativo calculada pelo modelo Psicrométrico.

Consumo Ventilador (A) 2,8 |3,47/4,13 |48 |5,47 |6,13|6,8
Vazao massica de ar no ventilador (kg/s) 5,33|5,67(6,00 6,33 |6,67 |7,00|7,33
Poténcia elétrica do ventilador (kW) 10 11,2 |14 (1,7 |19 |22 |24
Variacdo da taxa de transferéncia de calor do CE (kW) 4,4 3,9 |36 |33 |29 (26 |23

Percebe-se que a variacdo da taxa de transferéncia de calor do condensador evaporativo
diminui com o aumento da vazdo de ar. Conclui-se com essa analise que, para vazdes de ar
maiores do que 7 kg/s, a poténcia elétrica demandada pelo ventilador se iguala ao acréscimo de
calor rejeitado pelo condensador, ndo compensado a sua utilizacéo.

E importante ressaltar que o custo com a implementacio de mais ventiladores ou mesmo
um ventilador com capacidade maior serd compensado pela reducdo da area dos tubos do
trocador de calor, que diminuir4 significativamente em 6 m®.

Ainda usando o mesmo modelo de simulacdo (Psicrométrico), vé-se que a taxa de
transferéncia de calor do CE tende a ser maior para temperaturas de condensacao de amoénia mais
elevadas. Seria interessante realizar um estudo no compressor variando, a pressdo de entrada da
amoOnia para tentar controlar essa condicdo. Com pressdes de amonia mais elevadas na entrada
espera-se elevar a temperatura de filme de &gua aumentando dessa forma a transferéncia de calor
do equipamento. A Figura 5.3 ressalta que a diferenca da taxa de transferéncia de calor do
condensador evaporativo entre a temperatura anterior e posterior tende a aumentar linearmente

com o0 aumento da temperatura de condensagao.
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Figura 5.3 — Diferenca de troca térmica variando linearmente pelo aumento da temperatura de
condensacao.

Convem lembrar que estas propostas foram elaboradas a partir de simulagdes do modelo
Psicrométrico, e que é necessario confirma-las experimentalmente. A proposta sugerida acima
envolve uma diminuicdo da &rea e aumento da vazdo de ar. Conclui-se através dessas
modificacGes que o ventilador podera apresentar uma perda de carga menor, uma vez que O ar
tera menor resisténcia a sua passagem devido a diminuicdo da area de tubos. A proposta
certamente trar4 beneficios em ganho da taxa de transferéncia de calor do condensador
evaporativo que serdo superiores aos custos com as modificagdes propostas anteriormente.

Realizando o mesmo estudo com o modelo Ajuste Global pode-se verificar pela Tabela
5.4 que o calor dissipado por unidade de massa de ar tende a diminuir conforme a vazéo de ar

aumenta.

Tabela 5.4 - Taxa de transferéncia de calor do condensador evaporativo calculada pelo modelo
Ajuste Global (A=69m?)
my (kg/s) 1,67 6,01 7,00 |12,59 [23,50

Qc (kW) 2271 |2442 |246,8 |264,4 |290,9
eexp (kI/KQ) 1362 (40,7 |352 |21 12,37

A taxa de transferéncia de calor do CE é de 244,2 KW para vazdo de ar atualmente
utilizada de 6 kg/s. As simulacdes com o modelo Ajuste Global mostram que um aumento da
vazao poderia diminuir o calor retirado por unidade de massa de ar. Devido a sensibilidade da

taxa de transferéncia de calor em relacdo & vaz&o de ar para esse modelo, recomenda-se através
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dessa andlise ndo realizar modificacdes bruscas na vazdo de ar, mantendo-a préxima dos 6 a 7
kg/s.

Em uma segunda analise, o coeficiente global de transferéncia de calor aumenta de forma
assintética com a vazao de 4gua. Recomenda-se realizar uma avaliacdo do consumo da bomba
operando em diferentes vazBes para saber o custo que uma possivel modificacdo nesta variavel
implicara. Pode-se propor uma modificacdo nos chuveiros de agua para reduzir o tamanho da
gota. Acredita-se, com isso, que se tera maiores beneficios no sentido do maior resfriamento da
agua pelo ar e também uma pelicula mais uniforme de agua ao redor das serpentinas,
melhorando a transferéncia de calor entre os tubos e o filme d’agua. Essa proposta deve levar em
consideracdo as impurezas contidas na agua de reposicdo que podem causar entupimentos nos
canais pelos quais a agua passa, € que ao invés de melhorar, podem acabar prejudicando o
sistema.

Os dados experimentais coletados no Laboratério utilizam sensores de medicéo que estdo
sujeitos a erros, e a andlise de sua propaga¢do mostrou uma influéncia muito grande da vazéo de
amonia no valor final da taxa de transferéncia de calor calculada pelo modelo. Recomenda-se,
portanto, a utilizacdo de sensores de medicdo que apresentem uma melhor exatiddo para que em
futuros testes os dados coletados sejam mais confiaveis e os modelos melhor calibrados.

5.2.2. Analise de recobrimento no coeficiente global de transferéncia de calor.

A seguir sera apresentado um estudo realizado por Danieli et al. (2006) que montaram
uma bancada de testes para avaliagdo da transferéncia de calor em diferentes recobrimentos de
serpentinas. A partir disso, serdo feitas avaliacbes no que foi observado, na tentativa de se
aumentar o coeficiente global de transferéncia de calor U.

A bancada de teste foi montada no Laboratdrio de Ensaios Térmicos e Aerodindmicos da
UFRGS, com o objetivo inicial de avaliar um tipo especial de recobrimento com pelicula Protect
Plus (Danieli,2006). A Figura 5.4 traz um esquema com 0s principais pontos onde sdo medidas
as temperaturas e as vazdes, e Figura 5.5 mostra uma fotografia do tlnel de vento onde se

realizaram os testes.
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Figura 5.4 - Diagrama esquematico da bancada de ensaios de serpentinas.
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Figura 5.5 - Bancada de ensaios de serpentinas.

O teste consistia basicamente em aquecer uma determinada quantidade de agua até certa
temperatura (cerca de 60 °C) e fazer a mesma passar por um comprimento de tubo de serpentina
retirada do modelo RC-200. Pelo lado externo, um tdnel de vento insuflava ar a uma velocidade
controlada retirando o calor da agua. Realizavam-se medi¢fes de temperatura na entrada e saida
dos tubos. Esse procedimento foi realizado para quatro diferentes recobrimentos: serpentina com
pelicula, galvanizacéo a fogo, aco inoxidavel, e também serpentina com superficie incrustada. Os

resultados para as diferencas de temperaturas estéo ilustrados na Figura 5.6
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Figura 5.6 - Diferenca de temperaturas obtidas para os diversos recobrimentos de serpentinas.

Pode-se perceber pela figura acima que a superficie externa aos tubos tem uma influéncia
grande no calor trocado chegando a ser de quase 2 °C para um comprimento pequeno de tubo e
somente ar circulando no seu exterior.

A serpentina com incrustacdo apresentou o pior desempenho dentre todas, néo
alcancando os 7 °C de diferenca de temperatura o que chamou a atencdo foi que quando esse
fendmeno de depdsito de impurezas na superficie externa aos tubos estd na fase inicial de
formacdo com uma pequena camada de depdsito, o calor transferido tende a ser 0 maior entre
todos, fato esse comprovado por um experimento. Pode-se concluir entdo que mesmo possuindo
uma baixa condutividade térmica esse material calcario que se deposita no exterior dos tubos
poderia estar agindo como aleta aumentando a area externa de contato e também fazendo com
que o ar turbilhonasse ao entrar em contato com o0s tubos retirando assim uma maior quantidade
de calor.

A avaliagdo que sera feita agora é em funcdo do que foi exposto acima, ou seja, tentar
melhorar o coeficiente global de transferéncia de calor pelo aumento do coeficiente de
transferéncia de calor entre os tubos e a d&gua. Considerando a Equacéo 3.5 rescrita abaixo em 5.1
pode-se avaliar o coeficiente global de transferéncia de calor U pela avaliagdo independente dos

trés coeficientes assinalados.
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Lec

(5.1)

A relacdo entre o coeficiente de transferéncia de calor interno aos tubos 1/A4i apresenta
valores da ordem de 10 e é o mais complicado de ser avaliado, pois depende muito de como a
amonia entra no condensador, a sua velocidade e turbuléncia influenciam muito neste dado, e
muitas vezes dependem da compressdo que é realizada.

A relacdo entre a espessura do tubo L e a condutividade térmica do material K apresenta
valores 10 e possui pouca influéncia do valor final de U, pois a espessura atualmente utilizada é
muito pequena e a condutividade térmica do aco varia muito pouco de um tipo para outro sendo
que materiais com alta condutividade térmica sdo inviaveis economicamente para este tipo de
aplicacéo.

Cabe agora verificar a relacdo entre o coeficiente de transferéncia de calor entre os tubos
e o filme de 4gua 1/h... que apresentam valores 10° e deve ser o ponto a ser melhorado.
Conforme mencionado anteriormente a rugosidade dos tubos faz com que se aumente o calor
trocado. Portanto, uma forma de se melhorar esse fator é fazendo com que a superficie externa
aos tubos tenha uma rugosidade semelhante aquela que fez com que o desempenho da serpentina
incrustada fosse superior aos outros. SO que nessa proposta utilizando aco. Certamente com isso,
a area de contato aumentaria, facilitando também a formac&o do filme de 4gua e aumentando por
fim o coeficiente global de transferéncia de calor U.

O inconveniente dessa proposta esta no fato de que a rugosidade também facilitaria na
deposicdo das impurezas nos tubos, fazendo com que 0s mesmos apresentassem uma incrustagao
precoce. E necessario para tanto, adaptar algum tipo de filtro que faca uma prévia limpeza da
agua antes que ela entre em contato com os tubos evitando com isso esse fenbmeno que somente

atrapalha o bom funcionamento do condensador evaporativo.

5.3  Proposta de um novo Condensador evaporativo.

A idéia principal deste item € apresentar uma nova estrutura de condensador evaporativo.
Ao longo do periodo de estudo dos modelos e também dos diversos testes envolvendo o CE da
empresa foi possivel extrair algumas conclusdes sobre o funcionamento desse equipamento.

A idéia consiste basicamente em construir um modelo mais compacto, ja que fluxo de

calor retirado, dado em kW/m2, diminui com o aumento da area de tubos. Portanto, esta nova
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disposicao de tubos devera ser de 50m?.

Gragas a essa menor area, haverd uma melhor distribuicdo da 4gua ao longo de todo o
bloco, facilitando com isso a sua evaporagdo aumentando também o arraste. O ventilador podera
apresentar uma perda de carga menor pela mesma razao o que acarretaria um menor consumo de
energia elétrica.

Acredita-se que o custo desse novo equipamento serd menor que o atual, tendo quase
20m? de tubos a menos no orcamento de sua construgdo. Uma nova reestruturacdo da linha de
montagem se faz necessaria e € necessario o interesse da empresa em construir um protétipo de
testes nestas condi¢des para avaliar sua transferéncia de calor e seu desempenho frente ao
modelo atual.

5.4.  Conclustes

Este capitulo prop8e algumas melhorias na fabricacdo, utilizacdo e nos testes do
condensador evaporativo. Sdo sugeridas mudancas na area dos tubos, vazdo de ar e vazdo de
agua na tentativa de melhorar o desempenho do equipamento.

A anélise de incertezas propde que o laboratério de testes e os funcionarios da empresa
tenham um cuidado elevado na aquisicdo dos dados especialmente a vazdo de amdnia que tem
influéncia determinante no calor rejeitado pelo equipamento.

A temperatura de condensacdo do fluido refrigerante se puder ser controlada, ¢ um fator
que pode trazer beneficios em ganho de calor sendo que para um aumento dela ha também um
aumento do calor rejeitado pelo condensador fato esse que também pode ser observado na tabela
de correcdo de capacidades elaborada no final do capitulo 4.

Conclui-se que o coeficiente de transferéncia de calor entre os tubos e o filme de agua é o
fator determinante para se ter um alto coeficiente global de transferéncia de calor. Sendo que
para 0 seu aumento bastaria aumentar a rugosidade da superficie externa aos tubos na sua
fabricacdo. Os custos para tal modificacdo ndo foram levados em conta, mas acredita-se ndo ser
o fator determinante para a sua ndo utilizacao, e sim a incrustacdo das superficies dos tubos que
aconteceriam de uma forma precoce e intensa.

Para finalizar, é apresentada uma nova estrutura fisica do CE baseado no estudo dos
modelos e dos diferentes testes realizados neste periodo de trabalho. Cabe a empresa, a possivel
construcdo de um protétipo de testes para avaliar o seu desempenho frente ao equipamento

utilizado atualmente.
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6. CONCLUSOES E SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

6.1. Conclustes

Os objetivos iniciais da dissertacdo eram propor melhorias no desempenho térmico de
condensadores evaporativos, a partir do estudo de dois modelos desenvolvidos para representar a
transferéncia de calor e a efetividade em CEs. Os resultados encontrados pelos modelos foram
comparados com o0s dados experimentais coletados em uma bancada de testes montada
especialmente para esse fim. Além disto, tinha-se como objetivo elaborar uma nova tabela de
correcao de capacidades para o equipamento utilizando a modelagem psicrométrica.

Os modelos de simulacdo de Ajuste Global e Psicrométrico foram implementados com o
programa EES (Engineering Equation Solver) para calcular a transferéncia de calor e
alimentados com dados experimentais para sua calibracdo. Esses modelos foram simulados em
condigdes variadas para se verificar qual comportamento apresentavam frente a essas mudancas.

Com os objetivos acima e usando as ferramentas citadas, chegou-se as seguintes
conclusbes principais:

1) Foi possivel elaborar dois aplicativos em EES, a partir do equacionamento dos dois modelos,
que puderam ser utilizados para representar o condensador evaporativo testado.

2) O modelo do Ajuste Global em um primeiro momento apresentou um erro inferior a
modelagem Psicrométrica, mas que nao se confirmou na segunda série de testes onde o
modelo Psicrométrico foi equivalente apresentando um erro médio um pouco mais baixo.

3) Foi possivel, utilizando a modelagem Psicrométrica, desenvolver uma nova tabela de
correcdo de capacidades que se assemelhou em parte com a que € utilizada atualmente na
empresa. Apenas nos pontos afastados da referéncia unitaria, os fatores de ajuste da nova
tabela foram diferentes dos encontrados na tabela atual.

4) Observou-se na andlise de incertezas que existem algumas variaveis que sdo determinantes
no calculo da taxa de transferéncia de calor, como é o caso da vazdo de aménia, e se
necessita com isso um cuidado muito grande na sua medicdo para que os dados
experimentais sejam confiaveis e que os modelos sejam calibrados corretamente.

5) Observou-se que quanto mais elevada € a temperatura de condensacao do fluido refrigerante
maior é a transferéncia de calor, juntamente com a temperatura de bulbo dmido do ar mais
baixa.

6) Concluiu-se também que o coeficiente de transferéncia de calor entre os tubos e o filme de
agua é um ponto que deve ser avaliado na tentativa de se aumentar o coeficiente global U.
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Um aumento na rugosidade poderia elevar esse parametro melhorando a pelicula de filme de
agua e também o turbilhonamento do ar o que causaria essa melhora.

7) Analises dos modelos mostram que nem sempre um aumento nos parametros traz melhorias
no desempenho do equipamento. Foi observado que o calor retirado por unidade de &rea
tende a diminuir com o aumento da area de transferéncia de calor.

E interessante frisar que ndo foi encontrado na literatura nenhum tipo de proposicio de
melhorias em CEs a partir de uma comparagdo direta entre os modelos de condensadores
evaporativos aqui estudados, e também nenhum material referente & elaboracdo de tabelas de
correcdo utilizando o modelo Psicrométrico, constituindo uma contribuicdo nova aos proximos

estudos que porventura serdo feitos nessa area da transferéncia de calor.

6.2. Sugestdes para Trabalhos Futuros

A correta modelagem de condensadores evaporativos constitui uma complicada tarefa a
ser desenvolvida por pesquisadores. Assim, existem indmeras situacfes que também sdo muito
interessantes e que podem ser estudadas em futuros trabalhos.

A seguir serdo listadas algumas sugestfes que poderdo ser seguidas como forma de
continuacdo desse trabalho, ou mesmo em estudos similares ao contetdo que foi abordado na
presente dissertacéo.

1) Buscar na literatura novos modelos que possam ser estudados e comparados com 0s que
foram expostos na presente dissertacéo.

2) Aprimorar a bancada de testes para poder coletar um nimero maior de ensaios que sejam
mais confiaveis para o ajuste dos modelos. Faz-se necessaria a realizacdo de testes com o
equipamento operando em diferentes condic¢des propostas pelos modelos para verificar qual
modelo se aproxima melhor do resultado obtido.

3) Procurar na literatura ou mesmo elaborar a partir de outros modelos, novas tabelas de
correcdo gque possam servir como comparativo aquela que foi proposta no presente trabalho.

4) Investigar um namero maior de correlagdes para os coeficientes de transferéncia de calor que
possam ser substituidas nas duas abordagens e que apresentem resultados melhores do que os
que foram utilizados.

5) Montar um prototipo de testes com a disposicdo proposta neste trabalho para avaliar seu

desempenho frente ao condensador evaporativo atualmente utilizado.
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6) Realizar simulagdes computacionais no bloco de serpentinas do condensador evaporativo
utilizando CFD ou qualquer outra ferramenta computacional semelhante para comparar seus

resultados com os dados reais do condensador.
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