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RESUMO

Este trabalho dimensiona um desuperaquecedor e um subresfriador para um
condensador evaporativo. O equipamento tem a fun¢do de condensar a amdnia em instalagdes
frigorificas, sendo este, parte fundamental no ciclo de refrigeracdo. O dimensionamento do
desuperaquecedor ¢ baseado em tubos aletados para obten¢do de maior area de troca térmica.
Foram feitos célculos geométricos para dimensdo de area dos tubos aletados. Foi feita a
andlise de trocadores de calor pelo uso do método da efetividade NUT. O subresfriador ¢
dimensionado pela utilizacdo de escoamento interno, com temperatura superficial constante,
levando em conta que a dgua da bacia do condensador permanece em temperatura constante.
Por fim, conclui-se que o equipamento pode ser melhorado, diminuindo o consumo de agua
de 10 a 15%, e ganhando em rendimento por volta de 2% no subresfriamento da amoénia.

PALAVRAS-CHAVE: (condensador evaporativo; desuperaquecedor; subresfriador;
consumo de agua)
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Condenser. 2009. 25p. Monografia (Trabalho de Conclusdo do Curso de Engenharia
Mecénica) — Departamento de Engenharia Mecanica, Universidade Federal do Rio Grande do
Sul, Porto Alegre, 2009.

ABSTRACT

This work deals with design of heat exchangers for desuperheating and subcooling in a
evaporative condenser. This equipment has as a function condense ammonia in refrigeration
plants, being a fundamental part in the refrigeration cycle. The desuperheating dimensions are
based on the finned tube use in order to obtain larger heat exchanger area. Geometric
calculations were made for finned tubes area dimensioning. In the analysis of heat exchangers
by the use of the effectiveness of the NUT. The subcooling is dimensioned using internal flow
theory, with constant surface temperature, considering the condenser water in constant
temperature. Finally, the conclusion is that the equipment project can be improved, Finally, it
is concluded that the equipment can be improved by reducing the water consumption of 10 to
15%, and earning income in around 2% in the undercooling of ammonia.

Keywords: (evaporative condenser; desuperheating; subcooling; water consumption)
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1. INTRODUCAO

Atualmente a utilizagdo de condensadores evaporativos em sistemas de refrigeracao
industrial no Brasil é praticamente total, devido a grande quantidade de calor que estes
equipamentos conseguem retirar do sistema através da troca térmica de calor latente.

Este trabalho dimensiona um desuperaquecedor e um subresfriador em um condensador
evaporativo. O desuperaquecedor serd um bloco de tubos aletados, com a funcdo de trocar
calor com o ar de saida do condensador evaporativo e desta forma diminuir o consumo de
agua do equipamento. J4& o subresfriador tem o objetivo de aproveitar uma fonte de energia
que hoje ndo ¢ usada, retirando calor do sistema com a 4gua de recirculacdo na bacia do
equipamento.

Grandes mudangas sdo inviaveis devido as questdes financeiras, ao ajuste nos processos
de fabricacdo, ao mercado brasileiro que ainda estd acordando para questdes ambientais e ao
choque de conceito, tendo em vista que todos os equipamentos oferecidos no mercado sao
muito semelhantes.

2. FUNDAMENTACAO TEORICA

2.1. Refrigeracao

Refrigeracdao ¢ definida como o ramo da ciéncia que trata dos processos de reducao e
conservagdo da temperatura de um espago ou material abaixo da temperatura ambiente
circundante.

Para se conseguir isto, o calor deve ser removido do corpo que estd sendo refrigerado e
transferido para outro corpo, cuja temperatura esteja abaixo da do corpo refrigerado. Apos, o
calor ¢ dissipado para o meio circundante.

2.2. Ciclo de Refrigeracao

Quando o refrigerante circula através do sistema, passa por um certo nuamero de
transformagdes em estados ou condi¢des, cada uma das quais ¢ chamada de processo. O
refrigerante comega em algum estado ou condicao inicial, passa por uma série de processos
numa sequéncia determinada, e volta a condi¢do inicial. Esta série de processos ¢ chamada de
ciclo. O ciclo simples de refrigeracido ¢ composto de quatro processos fundamentais:
Expansao, vaporizacao, compressao e condensacao, conforme Figura 2.1.

Compressor

Vapor Vapor

Evaporador Condensador

valvula

Liquido + apor Liquido

Expansdo

Figura 2.1 — Fluxograma esquematico de um ciclo de refrigeracdo (Fonte: site Portal da
Refrigeracdo, 2009).

Para entender apropriadamente o ciclo de refrigeragdo, ¢ necessario considerar cada
processo no ciclo, tanto separadamente, como em relagdo ao ciclo completo. Qualquer
mudanga em qualquer um dos processos do ciclo provocara mudangas em todos os processos
do ciclo.



2.2.1 Expansdo

O processo de expansdo ocorre na valvula de expansao, quando a pressao do liquido
refrigerante ¢ reduzida da pressao de condensacdo para a pressao de evaporacdo no momento
que o refrigerante passa pela valvula. Quando isso ocorre, a temperatura ¢ reduzida da
temperatura de condensacdo para a de evaporagdo pela transformacdo em vapor de uma
por¢ao do liquido.

2.2.2 Vaporizagao

O processo de vaporizagdao ocorre em um trocador de calor que absorve o calor para o
sistema de refrigeracdo. Ele recebe liquido refrigerante frio de baixa pressdo, vindo do
dispositivo de expansao e, através da absorcao de calor do meio ou substancia que se deseja
resfriar, vaporiza-o em seu interior.

2.2.3 Compressao

O compressor atua como o coracao do sistema de refrigeracdo, criando o fluxo do
refrigerante ao longo dos componentes do sistema. No processo, recebe vapor refrigerante em
baixa temperatura e pressao e eleva o vapor até uma pressao e temperatura maior, permitindo
assim que o refrigerante ceda calor para o meio ambiente.

2.2.4 Condensagao

Parte do ciclo inverso a vaporizagdo, ocorre em um trocador de calor que entrega calor
do sistema de refrigeracdo para o meio ambiente. Ele recebe vapor refrigerante quente em alta
pressdo, vindo do compressor, e através da troca de calor com o meio ambiente condensa-o
em seu interior.

2.3. Equipamento Estudado: Condensador Evaporativo

Condensadores evaporativos tém a fun¢do de rejeitar calor da condensag¢dao de um vapor
para o meio ambiente. Estes equipamentos recebem vapor de alta pressio vindo de um
compressor, € circulam este vapor em serpentinas que sao constantemente molhadas por um
sistema de recirculacdo de agua. Uma corrente de ar ¢ direcionada sobre as serpentinas,
ajudando no resfriamento e removendo a parcela de 4gua evaporada. Esta evaporagao de agua
remove calor da serpentina para condensacdo do vapor. Sao muito utilizados em paises
tropicais devido a maior eficiéncia operacional gerada pelo fato de que o limite de troca de
calor ¢ a temperatura de bulbo timido do ambiente, pois troca calor latente. O equipamento €
apresentado na Figura 2.2.

Figura 2.2 — Condensador evaporativo (Fonte: Catalogo de produto Allenge
Refrigeracdo Industrial Ltda, 2009).



O equipamento estudado ¢ o CEA 175, equipamento com um bloco de serpentina
padrao da empresa Allenge Refrigeracao Industrial, visto que os equipamentos maiores sao
muito similares, apenas aumentando o nimero de blocos de serpentinas no seu interior. A
Figura 2.3 mostra um esquema do funcionamento do equipamento.

* Descarga de ar

bt o0t

Ventilador

Eliminador de gatas
KRR FKRXRFKXKRTRRR| ChUveiro

=— Entrada vapor
E Serpentina de condensagéo

= Saida de liguido

7
= ﬁuxo dek\/( {<— Enrada de ar

Reposicao de agua

Bomba

Figura 2.3 — Desenho esquematico de um condensador evaporativo (Fonte: ASHRAE,
2008 adaptada).

2.4. Desuperaquecedor

O desuperaquecedor ¢ um trocador de calor refrigerado a ar, que utiliza ar de descarga
do condensador evaporativo. Sua principal funcdo ¢ aumentar a capacidade do condensador
removendo calor do vapor super aquecido antes que o mesmo entre nas serpentinas molhadas
de condensacao. A quantidade de calor retirada ¢ uma fungao da area do desuperaquecedor, do
fluxo de ar do condensador e a diferenca de temperatura entre o ar e o fluido refrigerante a ser
resfriado. Na pratica, se justifica sua utilizacdo em instalagdes frigorificas de amodnia com
compressores alternativos, cuja temperatura de descarga ¢ alta (120°C a 150°C).

2.5. Subresfriador

O subresfriador € um trocador de calor que fica instalado apos a refrigerante ter passado
pelo condensador no ciclo de refrigeracdo. A fungdo deste trocador de calor ¢ garantir que
todo, ou praticamente todo, o fluido refrigerante seja condensado. Este trocador utiliza como
fluido frio a 4gua da bacia do condensador evaporativo, visto que ¢ uma fonte de energia fria
que geralmente nao ¢ utilizada, e que como esta constantemente recebendo agua de reposi¢ao
que aumenta de temperatura para se equilibrar ao sistema, o subresfriamento ocorre utilizando
esta energia que ndo era aproveitada ndo comprometendo o rendimento total do equipamento.

3. METODOLOGIA DE CALCULO

Para o desenvolvimento dos dimensionamentos propostos foram feitos célculos
separadamente para as questdes geométricas dos tubos aletados, para o desuperaquecedor e
para o subresfriador.

3.1. Desuperaquecedor

O desuperaquecedor deste trabalho foi calculado considerando tubos aletados, pois a
troca térmica se dard com o ar como fluido frio, e o aumento de area proporcionado pelas
aletas ¢ fundamental para o funcionamento do equipamento.

Os calculos geométricos dos tubos aletados foram baseados em catdlogos da empresa
Gould Contardo (1974). Os célculos de area a seguir sdo por passo (p) de aleta, resultando nas

equagoes (1), (2), (3), (4) e (5):



A=SS,-zr’ (1)
A;vrf}(p—e) (2)
Al:ﬁ-%-p (3)
e O
S=(4,+4, )-@-mo6 (5)

Nas equagdes acima (A,) ¢ a area de aleta, (A.) a area externa de tubo e (A;) a area
interna de tubo, todos por passo (p) e em m?; (S;) e (S4) sdo fatores geométricos definidos pela
disposic¢ao dos tubos na serpentina aletada, em m, conforme a Figura 3.1; (r.) € o raio externo
dos tubos, (re,) 0 raio equivalente das aletas, (D.) e (D;) s3o os didmetros externos e internos
dos tubos respectivamente e (e) a espessura das aletas, estes em m; e (S) ¢ a drea de troca
térmica dos tubos aletados por metro linear de tubulacao, em m?/m.
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Figura 3.1 — Disposi¢ao triangular dos tubos na serpentina.

A taxa de transferéncia de calor entre os fluidos em um trocador de calor, segundo
Incropera e DeWitt (2002), considerando que a troca de calor com a vizinhanga ¢ desprezivel,
pode ser obtida de uma maneira geral pela equacao (6):

q=nir-(i,~i,) (6)

onde (q) ¢ a taxa de transferéncia de calor em W, (71) ¢ a vazdo em kg/s e (i.) e (is) sdo a
entalpia de entrada e de saida respectivamente, em kJ/kg.

O coeficiente global de transferéncia de calor (U) ¢ definido em termos da resisténcia
térmica total para a transferéncia de calor entre dois fluidos, e conforme a situagdo estudada
por este trabalho, e seguindo ASHRAE (2008), ¢ obtido da equacio (7):

—=—"—<+4,R,+ +R,+R,

1
7
Ue h (Alj 770'he ( )




sendo (h;) e (he) os coeficientes de transferéncia de calor por convecgdo interno e externo
respectivamente, em W/m?K; (R;) € a resisténcia condutiva da parede do tubo, (R.) € a
resisténcia condutiva por incrustacao nas aletas e (Ry,) € a resisténcia condutiva entre o tubo e
a aleta no momento da fabricacao, todos em m?K/W; e (77, ) € a eficiéncia das aletas.

O coeficiente de transferéncia de calor externo (h.) diz respeito a tubos aletados, e
segundo Briggs e Young (1936), ¢ obtido da equacdo (8):

k 0,2 0,1134
N PR (" ®
e a e
-0,138
ot
N°tubos 9)
V. _-D
Re: max e (10)
1%

onde (k) ¢ a condutividade térmica do material de que sdo feitas as aletas, em W/mK; (Re) ¢ o
nimero de Reynolds, que se obtém da equagdo (10), (Pr) € o ntimero de Prandtl, ambos
adimensionais; (H,) ¢ a altura da aleta, (p) o passo da aleta e (e) a espessura da aleta, todos em
m. O termo (h.”) ¢ uma correcdo para feixes com menos de 6 tubos na passagem de ar. (Vpax)
¢ a velocidade maxima do ar, em m/s ¢ (v ) ¢é a viscosidade cinematica em m?/s.

O coeficiente de transferéncia de calor interno (h;) € calculado segundo Incropera e
DeWitt (2002), pela equacao (11):

hi:Nu-kl.
D,

1

(11

sendo (kj) a condutividade térmica do fluido no interior do tubo, em W/m K e (Nu) o nimero
de Nusselt, parametro adimensional que ¢ calculado através de correlacdes em fungdo do
nimero de Reynolds (Re) e do nimero de Prandtl (Pr). Sdo correlacdes do numero de Nusselt
relevantes para o trabalho:

Dittus-Boelter (1998), valida para 0,7 < Pr < 160, Re > 10.000, L/D > 10 e n =0,3 por se
tratar de resfriamento de um fluido:

Nu=0,023-Re*’-Pr” (12)

Sieder e Tate (1936), valida para 0,7 <Pr <16.700, Re > 10.000 ¢ L/D > 10:

0,14
Nu=0,027-Re** -Pr"3 [ﬁ] (13)
A,

Gnielinski (1976), valida para 0,5 < Pr < 2.000, 3.000 < Re < 5 x 10°:



(éj-(Re—lOOO)Pr

Nu= ’ 12
1+12,7(8j (pr**-1)

(14)

£=(0,790-In(Re )-1,64 ) (15)

Ainda para o célculo do coeficiente global de transferéncia de calor, ¢ necessario o
célculo da eficiéncia da aleta (77, ), que € obtido através do Grafico do Anexo L.

3.2. Subresfriador

O subresfriador deste trabalho foi calculado considerando a transferéncia de calor entre
um tubo metélico e a agua da bacia do condensador evaporativo. Neste caso, o coeficiente
global de transferéncia de calor ¢ obtido de forma muito semelhante ao que foi obtido
anteriormente com a equacdo (7), entretanto pela nova situagdo, a equagdo fica da seguinte
forma:

1
U_:—A +Ae-Rp+h— (16)
e hi'{ iJ e
AC

A formulacdo para céalculo do (h;) coeficiente de transferéncia de calor interno ¢ a
mesma que foi utilizada para o calculo do desuperaquecedor, com as equagdes (11), (12), (13),
(14) e (15), pois ndo hé troca de fase.

Ja o (he) coeficiente de transferéncia de calor externo ¢ calculado conforme Incropera e
DeWitt (2002), mas leva em consideragdo a conveccdo livre, tendo em vista que a troca de
calor ¢ feita com a 4gua da bacia do condensador evaporativo. Com isso, as seguintes
formulas sdo validas:

b= (17)

onde (k.) ¢ a condutividade térmica da agua, em W/m K. Igualmente com a formulacdo
anterior, o nimero de Nusselt (Nu) € calculado de acordo com uma correlagdo, e ¢ em fungdo
do nimero de Prandlt e do nimero de Rayleigh:

3
Ra:g.ﬂ.(TS _TOO ).D
v-a

(18)

sendo (Ra) o numero de Rayleigh, adimensional; (g) a gravidade, em m/s?; ( ) o coeficiente
de expansdo térmica, em K'; (v) a viscosidade cinematica e («) a difusividade térmica,
ambos em m?/s; (D) ¢ o diametro externo do tubo, em m; e (Ts) é a temperatura da superficie
externa do tubo e (T.) a temperatura da 4gua da bacia do equipamento, ambos em °C.

Com Rayleigh calculado, o nimero de Nusselt ¢ obtido com a correlagdo de Churchill e
Chu (1975), que é vélida para Ra < 10',conforme equagio (19):



0,387-Ra"*

0 559 9/16 8/27 (19)
{1{ ’ J :l
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Com isso, o coeficiente global de transferéncia de calor (U) do subresfriador pode ser
obtido. Para célculos de taxa de transferéncia de calor (q) sera utilizado o método da
efetividade NUT de trocadores de calor, conforme equacionamento apresentado no proximo
item.

Nu=40,60+

3.3. Método da Efetividade NUT

Para casos em que apenas as temperaturas de entrada forem conhecidas, ¢ preferivel
utilizar uma alternativa de aproximagao denominada método da efetividade NUT.

Para se definir a efetividade (¢) de um trocador, € necessario primeiro determinar a taxa
maxima de transferéncia de calor (qmax), € segundo Incropera e DeWitt (2002) pode ser
definida pela equacao (20):

G =Coin (T, ~T,) (20)

onde (Tq) € a temperatura do fluido quente na entrada do trocador e (T.) ¢ a temperatura do
fluido frio também na entrada do trocador, ambos em °C; e (Cpiy) € a taxa de capacidade
térmica, minima, dos fluidos, em W/K. Esta taxa ¢ determinada pela seguinte equacao (21):

C=m-c, (21)

sendo (1) a vazdo do fluido em kg/s e (c,) o calor especifico a pressdo constante, em J/kg K.
Para utiliza¢do na equagdo (20), calcula-se a taxa de capacidade térmica (C) de ambos os
fluidos do trocador, e a menor delas € (Cpip).

Agora defini-se a efetividade (€) como a razdo entre a taxa real de transferéncia de calor
de um trocador e a taxa maxima de transferéncia de calor possivel:

q
&= 22
qmax ( )

onde as taxas de transferéncia de calor, (q) € (qmax) s30 dadas em W e a efetividade (¢) fica
adimensional, entre uma faixa de 0 < ¢ < 1. Agora, utilizando a formula (22) com a (20), tem-
se que:

g=&-C, '(qu _Tfe) (23)

A efetividade (¢) pode ser determinada de fungdes que dependem do ntimero de
unidades de transferéncia de calor (NUT), que ¢ adimensional, e das taxas de capacidade
térmica dos fluidos quente e frio do trocador de calor. Defini-se (NUT) pela seguinte equagao:



U-4
NUT =C— (24)

min

onde (U) ¢ o coeficiente global de transferéncia de calor do trocador de calor, em W/m?K e
(A) a area de troca térmica do trocador de calor em m?.

Com NUT calculado, e tendo as vazdes e temperaturas de entrada dos fluidos do
trocador, podemos obter a efetividade conforme relagdes ja calculadas para diversos tipos de
trocadores de calor, e entdo obter a taxa de transferéncia de calor. Serdo apresentadas a seguir
as duas relacdes relevantes para este trabalho.

Equagdo para obtencdo da efetividade para trocadores de calor correntes cruzadas para
ambos os fluidos ndo misturados:

e=l—exp CL (NUT)** -{exp [—C, (NUT )™ }1} (25)

7

Equacdo para obtencdo da efetividade para todos os tipos de trocadores, desde que a
1aza0 (Cpin/Chax) = C; = 0:

g=l-exp(-NUT) (26)
4. DIMENSIONAMENTO PROPOSTO

As mudangas propostas pelo trabalho sdo a implementacdo de um desuperaquecedor e
um subresfriador em um condensador evaporativo, sem que sejam feitas grandes mudancas
estruturais no equipamento atual fabricado por uma empresa de refrigeragdo industrial.
Analisando o projeto atual de fabricagdo, verificou-se que € possivel, e a seguir na Figura 4.1
¢ apresentado um desenho esquematico de como ficaria um condensador evaporativo
modificado conforme este trabalho.

* Descarga de ar
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DESUPERAQUECEDOR -~ Entrada vapor

KRKRRRRRRXRRKRRRRR |Clve o
; Serpentina de condensacéo
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52
= %uxo de& (=— Ertrada de ar

Reposicéo de agua
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SUBRESFRIADOR (e s , "
. Ee——————— L. sadadelquido

omba

Figura 4.1 — Desenho esquematico das modificagdes propostas pelo trabalho.

4.1. Consideracoes

Os célculos foram baseados em uma situacdo de operac¢do pré-determinada, que seria
um ciclo de refrigera¢ao que utiliza como fluido frigorigeno a amodnia, um compressor pistao
da marca Mycom modelo N4WB, operando em um regime -10/+35°C, com 153,4 kW de
capacidade, com um consumo no eixo de 41,8 kW. O condensador evaporativo ¢ o modelo
CEA175, modelo padrio da empresa Allenge Refrigeracdo Industrial Ltda, que utiliza um



bloco padrao de serpentinas para condensacao, com capacidade de dissipagao de 200 kW com
Tbu de 22°C e temperatura de condensacdo de 35°C. A valvula de expansao ¢ uma valvula
qualquer, visto que nado influencia nos valores para calculos, € o evaporador um componente
qualquer que utilize a carga do ciclo. Esta situacao estd demonstrada conforme diagrama P-h
da Figura 4.2. , também anexada para melhor visualiza¢do (Anexo II):

R717. o G

20000

0 109 200 a0 am 500 600 700 800 900 1000 100 1200 1300 1400 1300 1600 1700 1200 900 2000
Eathelpy (lke]

Figura 4.2 — Diagrama p-h do ciclo de refrigeragao determinado (de CoolPack, 2000).

Consideragdes importantes para simplificacdo dos calculos foram feitas, estas se referem
as perdas de carga, que foram desprezadas, e a compressao baseada em valores fornecidos
pelo fabricante do compressor, conforme Anexo III, que informa a temperatura de descarga
como 112°C e considera o resfriamento do compressor, deixando a compressdo quase
isoentropica. Tendo em vista que para este trabalho a parte relevante ¢ a linha horizontal
superior, isobarica, que diz respeito a condensagdo da amoénia no ciclo no interior do
condensador evaporativo, as consideragdes ndo comprometem os resultados obtidos.

4.2. Desuperaquecedor

O funcionamento de condensadores evaporativos estd baseado na troca de calor do
fluido frigorigeno com o meio ambiente através da evaporagdo da agua de recirculagdo, ou
seja, trata-se de um equipamento de troca térmica baseado em calor latente. Esta ¢ uma grande
vantagem para paises quentes, paises tropicais em geral, onde a utiliza¢do de trocadores que
utilizam ar para resfriamento fica prejudicada devido ao baixo diferencial de temperaturas
entre os dois fluidos do trocador de calor. Entretanto, grandes quantidades de agua sdo
evaporadas nos condensadores evaporativos, para que os mesmos possam condensar todo o
fluido frigorigeno, e esta grande quantidade de 4gua evaporada, ou seja, o grande consumo de
agua pelo equipamento, ¢ a motivacdo deste trabalho.

Conforme a situagdo determinada para os calculos, o compressor pistdo ao final do
processo de compressdo envia a amonia para o condensador a uma temperatura de 112°C, no
estado de vapor super aquecido. Levando em consideragdo que a temperatura de condensagao
desta mesma amonia ¢ de 35°C para o ciclo, temos um diferencial de temperatura de 77°C, o
que justifica a utilizagdo de um desuperaquecedor com tubos aletados, trocando calor apenas
com o ar ambiente, calor sensivel, baixando a temperatura de entrada da amoénia nas
serpentinas molhadas, diminuindo a carga de calor latente que precisa ser retirada, e por sua
vez diminuindo o consumo de 4gua do equipamento.
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Com o objetivo de diminuir custos, seriam utilizados tubos aletados existentes no
mercado, os mesmos utilizados nos evaporadores fabricados pela propria empresa que fabrica
o condensador evaporativo. Estes tubos aletados serdo em ago carbono galvanizados a fogo,
com tubos que seguem a norma SCH-40, com 22,22 mm de diametro interno, espessura da
parede do tubo de 1,50 mm, com uma geometria de disposicao das baterias de 60 x 60 mm,
triangular. As aletas serdo do mesmo ago galvanizado, em placas que tem 0,30 mm de
espessura e passo entre aletas de 5 mm.

Definida a bateria de tubos aletados, ¢ necessario definir o tamanho da area de troca que
serd necessaria para desuperaquecer a amonia, baixando sua temperatura de 112°C para 35°C.
Utilizando as equagdes (1), (2), (3), (4) e (5) e com os parametros dimensionais do bloco de
tubos aletados, conforme a Tabela 1 sdo obtidas:

Tabela 1 — Calculos geométricos do bloco de tubos.
Si Sd Te D. D; p e A, A A Yea S
mm | mm | mm mm | mm | mm | mm mm? mm? | mm? mm m?/m

60 | 60 | 12,6 | 25,2 | 22,2 5 0,3 3100 186 | 174 | 21,2 1,31

Para calculo do coeficiente externo de transferéncia de calor, foi considerada a
temperatura de 34°C para obten¢do das propriedades do ar, simulando um dia quente de verao.
A velocidade maxima da passagem do ar pelos tubos foi considerada a velocidade méxima do
ar no interior do equipamento conforme dados de engenharia da empresa Allenge. Com estes
valores, e segundo Briggs e Young (1936), o coeficiente de transferéncia de calor externo foi
calculado com as equagdes (10) e (12).

A equacdo (11) € uma correcdo para o coeficiente de transferéncia de calor quando se
trabalha com um bloco de tubos com menos de 6 tubos na passagem de ar, € o fluxo de ar ¢
aspirado, e como para o desuperaquecedor em questao estima-se que 4 tubos serdo necessarios
na passagem de ar, a equagdo (11) sera utilizada.

Tabela 2 — Tabela de valores para o calculo de Re, h,’ e h..

1% Pr | Viax | De k Ha p e Re h.’ h,

m?/s adim | m/s | mm | W/m.K | mm | mm | mm adim adim | W/m2K

16,60x10° | 0,7 | 7,6 | 25,2 60,5 21,2 5 0,3 | 11.547 | 0,94 72,05

O calculo do coeficiente interno de transferéncia de calor ¢ baseado em Incropera e
DeWitt (2002), utilizando 74°C como a temperatura média da amoénia para obtengdo das
propriedades da mesma, a uma pressao de 13,5 bar. Para que a equagdo (13) seja utilizada,
serd definido primeiramente Reynolds, Prandlt € Nusselt.

Tabela 3 — Tabela de valores para o calculo de Re e Pr.
H p k Cp D; V; Re Pr
kg/m.s kg/m* | WmXK |klJ/kgK | mm | m/s | adim | adim
1,25x10° | 0,7 |3,56x107%| 2,73 22,22 | 1,14 | 17.537 | 0,961

Com os nimeros de Reynolds e Prandlt calculados para a amdnia no interior do tubo,
verifica-se que pelo menos 3 correlagdes para Nusselt sdo validas, conforme as equagoes (14),
(15) e (16):




Tabela 4 — Tabela de calculo dos niimeros de Nusselt, Nu.

Dittus-Boelter Sieder e Tate | Gnielinski Média
Nu (adim) Nu (adim) Nu (adim) Nu (adim)
56,46 66,52 54,80 59,26

11

Com os valores obtidos nas tabelas 2 e 3 a utilizacao da equagdo (13) € possivel, e assim
o coeficiente de transferéncia de calor interno, h; = 94,94 W/m?.K.

A eficiéncia da aleta ¢ um parametro muito importante para o dimensionamento do
desuperaquecedor, e serd estimada de acordo com a Figura 3.1, levando em consideragao os
fatores geométricos equivalentes dos tubos aletados conforme a Figura 4.3.

r1 =1261 mm
Tt r2=212mm
L=212mm
' t=03mm
r L
b

r2
Figura 4.3 — Desenho esquematico do tubo aletado equivalente

A aleta em questdo nos fornece um valor de r,/r; = 2,7 e o valor do eixo horizontal do
grafico da figura fica igual a 1,27, com isso, temos uma eficiéncia de aleta de
aproximadamente 45%.

O coeficiente global de transferéncia de calor ¢ calculado conforme a equacao (7), que
segue ASHRAE (2008), foi considerada a resisténcia térmica entre o tubo e a aleta no processo
de fabricagdo (Ry,), conforme Raymundo (2009), e a resisténcia de incrustagdo nas aletas (R.),
conforme Ozisik (1990). A resisténcia condutiva da parede do tubo (Rp) foi calculada
conforme Incropera e DeWitt (2002). Os calculos foram feitos conforme Tabela 5 abaixo:

Tabela 5 — Tabela de célculo do coeficiente global de transferéncia de calor U.

h; he AlA: AxR, Ria R. o U
W/m2K | W/m?2 adim m?.K/W m2K/ | m2K/W | adim | W/m2.K
K W
94,94 72,05 5,29x10'2 4,39){10'4 0,0035 | 0,00035 | 0,45 4,27

Com o coeficiente global de transferéncia de calor calculado, os calculos do trocador de
calor serdo realizados conforme o método da efetividade NUT, com o equacionamento do
item 3.3 deste trabalho. Com o ciclo de refrigeracdo € o compressor definidos, sdo obtidos
facilmente a vazdo de amonia e o diferencial entalpico no desuperaquecimento da mesma,
com 1isso, a equacgdo (6) pode ser aplicada, e desta forma ¢ obtida a taxa de transferéncia de
calor necessaria para desuperaquecer a amonia, conforme Tabela 6:

Tabela 6 — Tabela de calculo da taxa de transferéncia de calor de desuperaquecimento q;

m ie is q
kg/s kJ/kg kJ/kg W
0,1385 1703,15 1487,68 29848

O método da efetividade NUT possibilita o calculo da taxa maxima de transferéncia de
calor conhecendo as vazodes dos fluidos e suas temperaturas de entrada no trocador de calor,
considerando a temperatura de entrada do ar como sendo 30°C, as propriedades dos fluidos
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foram obtidas de tabelas na temperatura média de operagao. Com esses parametros, € com a
aplicacdo das equacgdes (20) e (21), a Tabela 7 diz:

Tabela 7 — Tabela de calculo de qpax.

Tnh3,e Tar,e m nh3 m ar Cp,nh3 Cp,ar Cianz=Crin | Ca=Chmax Jmax
°C °C kg/s kg/s | kl/kg.K | kl/kg.K W/K W/K W
112 30 0,1385 | 0,8841 2,73 1,0075 378,1 890,7 31004

Os valores de (qmax) € de (q) s@o muito proximos, ou seja, para atingir a taxa necessaria
para desuperaquecer totalmente a amodnia o desuperaquecedor precisaria de uma eficiéncia de
96%, o que ¢ invidvel. Pela geometria do equipamento, o bloco de tubos aletados do
desuperaquecedor teria 4 tubos na passagem de ar, com 36 fileiras, de tubos de 1,793m de
comprimento. Sem contar com as curvas, esta geometria teria 338 m? de 4rea de troca térmica.
Com o coeficiente global de transferéncia de calor (U) e Cy, ja calculados, o trocador de calor
proposto teria NUT = 3,81 pela equagdo (24). E assim, com a equagdo (25) a eficiéncia obtida
¢ de 89%. Com esta eficiéncia, a taxa de transferéncia de calor do equipamento seria de q =
27594 W, taxa proxima do valor necessario para o desuperaquecimento total da amonia.

Para uma melhor abordagem do resultado obtido, abaixo serdo demonstrados dois
graficos, nas Figuras 4.4 e 4.5, que levam em consideragdo a temperatura de bulbo seco do ar
na entrada do desupereaquecedor, variando esta de 20°C até 35°C. Conforme ja mencionado
neste trabalho, qualquer alteracdo de parametro em um dos componentes do ciclo de
refrigeragdo, acarreta em mudancas em todos os demais componentes. Entretanto, para o
desenvolvimento dos graficos a seguir todos os componentes do ciclo foram mantidos
constantes, e apenas a temperatura de entrada no desuperaquecedor foi alterada. Esta
consideracdo foi adotada visto que ¢ dificil prever exatamente todas as mudancas no ciclo que
a alteracdo da temperatura do ar acarretaria.
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2 \
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o \
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2 25000
(&)
15 20 25 30 35 40
Temperatura de entrada do ar no desuperaguecedor (¢C)

Figura 4.4 — Gréfico de desempenho do desuperaquecedor q X Ty,

Pelo gréfico verifica-se que o desuperaquecedor, mesmo utilizando apenas o ar como
fonte fria para o resfriamento da amoénia atinge taxas de transferéncia de calor de até 15% da
capacidade nominal do equipamento, que ¢ de 200 kW.
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Figura 4.5 — Grafico de desempenho do desuperaquecedor, economia de agua.

O grafico acima demonstra a economia de 4gua obtida com a implementagdo do
desuperaquecedor proposto. Como ASHRAE (2008), Dossat (1980) e o catdlogo da empresa
Allenge diferem quanto ao consumo de dgua de um condensador evaporativo, o grafico
contempla os valores de cada uma das fontes. Pelo catdlogo do fabricante, o condensador em
questao tem um consumo de 520 litros/hora, e pelo grafico, vemos que em dias de condi¢des
climéticas favoraveis pode-se economizar até 80 litros/hora, uma economia de 15%.

4.3. Subresfriador

Todos os condensadores evaporativos trabalham com a recirculacdo de dgua, e para isso
ser possivel, possuem uma bacia na parte inferior, onde a d4gua € armazenada ¢ re-bombeada
para os chuveiros do equipamento. A proposta deste trabalho ¢ fazer com que o coletor de
amoénia liquida (condensada) do equipamento passe por dentro da bacia com agua,
subresfriando a mesma, ganhando em capacidade. O equipamento estudado utiliza como
coletor um tubo de aco, norma SCH 40 com D, = 60,3 mm, D; = 52,5 mm e uma espessura de
parede de e = 3,9 mm, e o comprimento desde tubo dentro da bacia serd de 6,4 m,
desconsideradas as curvas.

O calculo do coeficiente interno de transferéncia de calor (h;) ¢ feito com a mesma
metodologia utilizada para o desuperaquecedor, utilizando 33°C como a temperatura média da
amonia para obten¢do das propriedades da mesma, a uma pressao de 13,5 bar. Para que a
equacao (13) seja utilizada, serd definido primeiramente Reynolds, Prandlt e Nusselt.

Tabela 8 — Tabela de valores para o calculo de Re e Pr.
H p k Cp D; Vi Re Pr
kg/m.s kg/m* | W/mXK | kl/kgK | mm | m/s | adim | adim
1,31x10™ | 590,5 | 0,4625 4,74 52,5 | 0,10 | 23596 | 1,34

Com os nimeros de Reynolds e Prandlt calculados para a amonia no interior do tubo,
verifica-se que as mesmas 3 correlagdes para Nusselt utilizadas no desuperaquecedor sao
validas, conforme as equagoes (14), (15) e (16):

Tabela 9 — Tabela de calculo dos numeros de Nusselt, Nu.

Dittus-Boelter Sieder e Tate | Gnielinski Média
Nu (adim) Nu (adim) Nu (adim) Nu (adim)
79,09 93,80 82,31 85,07

Com os valores obtidos nas tabelas 8 ¢ 9 a utiliza¢do da equacdo (13) € possivel, e assim
o coeficiente de transferéncia de calor interno, h; = 749,42 W/m?.K.
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Como o tubo estara submerso em agua, o coeficiente externo de transferéncia de calor h,
¢ considerado como convecgao livre, conforme equagdo (17). Ocorre que serd necessaria a
resolucao das equacdes (18) e (19), que dependem das propriedades do fluido externo, no caso
agua, e como graficos demonstrativos serao feitos, variando a temperatura da agua na bacia, o
coeficiente de transferéncia de calor interno também sofrera alteragao. Com isso, teremos um
coeficiente global de transferéncia de calor global (U) e toda a metodologia do método da
efetividade NUT variaveis. A metodologia de calculo do método da efetividade NUT foi
semelhante aos célculos anteriores do desuperaquecedor, alterando apenas a equacdo (25) pela
(26), pois como a fonte fria € a bacia do equipamento, a vazao ¢ considerada infinita, com C =
0, 10g0 Ciin / Cinax = 0, justificando a utilizagdo da equacao (26).

Este trabalho faz uma variagdo na temperatura da dgua igual a variacao utilizada na
temperatura do ar no desuperaquecedor, pois segundo ASHRAE (2008) ocorre um equilibrio
entre a temperatura da agua da bacia e a temperatura (Tbs) do ar na saida do equipamento,
conforme Figura 4.6 abaixo:
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Figura 4.6 — Diagrama de temperaturas em condensador evaporativo (Fonte: ASHRAE, 2008)

L

Este comportamento de equilibrio entre as temperaturas foi verificado por Nakalski
(2007), que depois de medigdes feitas em um equipamento, constatou semelhanga entre os
resultados obtidos e o grafico da Figura 4.6.

Sendo assim, com variagcdes da temperatura da dgua de 20°C a 35°C foram obtidos
valores de coeficiente externos de transferéncia de calor (h.) de 492,6 W/m2.K a 3,73
W/m?.K, gerando uma variagao no coeficiente global de transferéncia de calor (U) de 275,5
W/m2K a 3,70 W/m2.K. Os valores de efetividade do trocador variam de 40% até 0%,
também anulando a efetividade quando a temperatura da bacia atinge os 35°C. A planilha de
calculo criada para estes calculos esta apresentada no Anexo IV, com os valores de 20°C e de
34°C para a dgua da bacia.

Seguem abaixo dois gréaficos, Figuras 4.7 e 4.8, para uma melhor abordagem do ganho
oferecido pelo subresfriador, com a varia¢ao da 4gua da bacia de 20°C a 35°C.
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Figura 4.7 — Gréfico de desempenho do subresfriador, q x Tab.
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Pelo gréafico verifica-se que o subresfriador pode contribuir com at¢ 4 kW para o
desempenho do condensador. Pode parecer pouco, mas cabe lembrar que sao 4 kW retirados
exatamente no final do processo de condensagdo, que pode garantir a condensagdo total da
amonia.
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Figura 4.8 — Grafico de desempenho do subresfriador, Tsa x Tab.

Este grafico mostra que mesmo sendo uma taxa de transferéncia de calor relativamente
baixa, na temperatura de saida da amoénia pode significar até 6°C, garantindo o
subresfriamento.

5. CONCLUSAO

Pelos resultados apresentados ficou evidente o funcionamento de ambas as melhorias
propostas, com economia de agua em torno de 12 a 15%, enquanto que o subresfriador pode
garantir at¢ 6°C de subresfriamento para a amonia. Considerado que existem equipamentos
deste tipo com consumo superior a 6.500 litros/hora, a economia de 15% se torna bastante
interessante. Os componentes dimensionados podem ser implementados sem grandes
alteragdes estruturais do equipamento, € com o custo de fabricagdo elevado em
aproximadamente 18%, valor aceitavel levando em consideracao que o equipamento proposto
tem um consumo de agua menor, diminuindo o seu custo de operacao.

Outro ponto importante que deve ser levado em consideracao ¢ o fato de que a eficiéncia
de um condensador evaporativo estd diretamente ligado ao molhamento das serpentinas
condensadoras, e desuperaquecendo a amoéOnia e diminuindo a evaporacdo no inicio do
processo de condensacdo, a taxa de molhamento no restante dos tubos serd melhorada,
aumentando a eficiéncia do equipamento.

Este trabalho acompanhou a tendéncia mundial de preocupa¢do com o meio ambiente,
criando alternativas para economia de recursos naturais € o aproveitamento total de energia
disponivel, mas isso gera custos que infelizmente no nosso pais ainda nao sao compreendidos
pelo mercado em prol do meio ambiente.

Felizmente algumas empresas ja comegam a despertar para projetos sustentaveis,
impulsionando e apoiando projetos ecologicamente corretos, € quem sabe em um futuro nao
tao distante, 0 meio ambiente pese tanto quanto o custo para que os consumidores selecionem
os seus produtos.
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ANEXO1

Grafico para obtencao da eficiéncia da aleta, conforme Incropera e DeWitt (2002):
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ANEXO II

Diagrama P x h do ciclo determinado:
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ANEXO III

Folha de dados do compressor:

MYLOM RECFRO COMPRESSORN PERFORMANCE SINGLE STAGE[BOOSTER) 06-27-2008
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QIL HEAT REJECTION [ 1.18
JACHMET HEAT RADIATION iy 33
COP El 167

— BUPERHEAT in not counted in refrigeration capacty —
~ WITH WATERCOOLED DIL CODLER —
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ANEXO IV

Planilha de calculo do subresfriador.

20

L]

A B ‘ c o | E H 1 J
1) SUBRESFRIADOR
2
3 |Tubo de De =60,3mm
4 |Amonia interna 352C Ja tenho hi =749,42 W/m* K
5 | & resisténcia de parede = 6,85%107 m* K/W
7]
b Temperatura 3gua na bacia Th2ob 2C 20 Coim issa;
8 Temperatura superficie Ts 20 27,5 Coeficiente global de transferénciade calor U {W/mK) 275475523
9 Temperatura filme Tf2C i
Pelo método NUT
NUT 0,5090
kg,fms]{ 0,00089859 Efetividade £ 0,40
v (m?%fs) 9,01321E-07 w'p
q g 0,60875: Calor maximo retirado g max (W) 9842,85
i o {m?/fs) 1,45147E-07 kfpCP Calor retirado pelo subresfriador q{w) 3926,22
18 Coeficiente de Expansio B (K7) 0,000245608 q [kw) 3,93
Pr {adimen) 6,299872821 q (keal/h) 3376,55
21| Temperatura de saida da amdnia Tnh3s (2C) 29,02
22 |Numero de Rayleigh Ra {adimen) 3,025E+07
22|
74 MNusselt Correlagio de
i 12, Nu{adimen) 48,79338674
25 | Churchill @ Chu [Ra <107}
2|
27| Coeficiente de
28| transferénciadecalor | he (W/m*K) 492,5893264
29| externo
30
A [T c o [Ea s H i )
)| SUBRESFRIADOR
2
3 |TubodeDe= 60,3mm
4 |Amonia interna 352C Ja tenho hi= 749,42 W/m* K
5 e resisténcia de parede =6,35x107 m? K/W
[
o Temperatura gua na bacia Th2ob 2C 34 Com isso:
g Temperatura superficie Ts 2C 34,5 Coeficiente global de transferéncia de calor U {W/m?) 183,123221
9 Temperatura filme Tf 2C 34,25
10| Pelo método NUT
11| NUT 0,3383
12| Viscosidade agua 1 (kg/ms) 0,000711073 Efetividade g 0,29
13 igade .
:!4_' Viscosidade cinemdtica v (m?/s) 7,15386E-07  wp
15| Co ade k (w/ 3502321 calor méximo retirado g max (W) 656,19
16
17 |Difusividade Térmica o (m?fs) 1,485E-07 kipCP Calor retirado pelo subresfriador q (W) 188,36
18 Coeficiente de Expanso B e _ 0,000340981 q (kw) 0,19
13 Prandit Pr(adimen)  4,853738861 q (keal/h) 161,99
20|
21| Temperatura de saida da aménia Tnh3s {2C) 34,71
‘22 Nimero de Rayleigh Ra {adimen) 3,448E+06
23|
24| Nusselt Correlagdo de
= . ;2. Mu(adimen)  25,04538233
25 | Churchill e Chu {Ra <10
26 |
27| Coeficiente de
28 transferénciadecalor  he{(W/m®K) 259,0134134
29 externo
30
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