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RESUMO

Torres de resfriamento sdo equipamentos utilizados para dissipar o calor gerado nos
mais diversos processos produtivos. O consumo de energia em sistemas de agua de
resfriamento € dado pelo consumo de energia no ventilador da torre € na bomba de
agua de circulagdo. No decorrer do dia e do ano, ocorrem variagdes das condi¢gdes do
ar ambiente e variagdes da carga térmica a ser rejeitada pelo processo. Comumente as
vazbes de agua e de ar mantém-se constantes nestes sistemas e a temperatura de
saida da agua da torre varia conforme a temperatura de retorno da agua a torre é

alterada.

Este estudo apresenta um modelo para avaliacdo das condicbes de operagcdo que
minimizam o consumo de energia no sistema de torres de resfriamento do tipo
contracorrente. A partir da modelagem de uma torre contracorrente, do ventilador e da
bomba, avaliou-se como o consumo de energia pode ser minimizado neste sistema
frente a alteragdes que ocorrem no processo e nas condicdes ambiente. Uma das
conclusdes deste estudo € que a bomba representa o maior consumo de energia em
um sistema de torres. Observou-se que quanto maior o numero de torres operando,
menor 0 consumo de energia do sistema, exceto para o caso em que se tem até duas
torres operando em paralelo, pois neste caso € mais econdmico operar com uma torre,

considerando as situa¢des estudadas.

Em sistemas que utilizam torres de resfriamento do tipo corrente cruzada, como
refinarias por exemplo, dada a forma como ocorre o resfriamento da agua no recheio
deste tipo de torres, existe um gradiente de temperatura da agua na saida do recheio,
antes de ser misturada na bacia coletora em que a agua passa a ter uma temperatura
média. Assim, para este tipo de torre, propde-se uma forma de dividir a agua que sai da
torre em duas correntes de diferentes temperaturas, uma menor e outra maior. E
comum existirem no processo alguns trocadores de calor que se tornaram
subdimensionados devido a alteragdes ocorridas no processo. Disponibilizando-se agua
a uma temperatura menor, a carga térmica destes trocadores pode aumentar e

minimizar a perda de produtos na forma de vapor através de sistemas de respiros dos



equipamentos. Nos casos estudados, a carga térmica foi maximizada em até 4,3%, o
que resultou em uma redugcido expressiva de perda de produto ndo condensado em

trocadores de calor.

Palavras-chave: Torre de resfriamento contracorrente, Otimizacdo, Eficiéncia

energética, Processos quimicos



ABSTRACT

Cooling towers are equipment widely used in industrial plants, providing cooling water
for heat rejection in process heat exchangers. The energy requirement of the cooling
water systems is due to the cooling tower fan and the cooling water pumps. Due to
varying climatic conditions along the day and the year season and changes of the total
heat load to be removed from the process, there is a possibility to adjust tower operating
conditions so that energy requirements are minimized, while still satisfying process

requirements.

This study presents an optimization model that identifies the best operating condition of
a cooling water system composed by counter flow cooling towers. These best operating
conditions includes water and air flowrates and the number of cooling towers operating
in parallel, calculating the air flowrate necessary to satisfy the mass and energy balance
in the cooling tower. One of the conclusions is that the pump represents the majority of
the system energy consumption. The other conclusion is that the higher the number of
towers operating in parallel, the smaller is the energy consumption, except for the case

which there is until two towers available.

In crossflow cooling towers systems, common in refineries, the intensity the water is
cooled changes according to the position the water flows through the fill. Thus there is a
water temperature difference at the end of the fill and before be mixed in the tower
reservoir. This irregular cooling capacity through the cooling tower fill allows the
opportunity of obtaining a colder water stream. It is common in the plant some heat
exchangers became undersized after an increase in the production or changes in the
process. Thus, if there is a colder cooling water, is possible increase the heat load of this
undersized heat exchangers, minimizing the loss of products as vapor through relief
systems. In the cases studied, the heating load was maximized until 4.3%, resulting in a

meaning reduction of product as vapor in the relief systems.

Keywords: Cooling tower, Optimization, Energetic Efficiency, Chemical processes
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Zcalc
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1. INTRODUCAO

Torres de resfriamento sdo equipamentos amplamente empregados para resfriamento
da agua proveniente de condensadores utilizados em processos industriais e de
sistemas de refrigeragdo. Devido a sua frequente escassez, a utilizagdo de torres de
resfriamento permite que a agua quente que sai dos condensadores seja resfriada e
enviada novamente ao processo. Apenas uma fragdo da agua evaporada na torre é

reposta na forma de “make-up”.

O processo de resfriamento da agua em torres de resfriamento ocorre através do
contato entre o ar e a agua no recheio da torre. Conforme apresentado por Zivi et al.
(1956), o processo de transferéncia de calor em uma torre € uma combinag&o entre a
transferéncia de calor sensivel entre a agua e o ar, que frequentemente esta a uma
temperatura menor, e a evaporagao de parte da agua que é um fendmeno que retira
calor latente da agua. A evaporacao de parte da agua é o processo responsavel pela
maior parte do seu resfriamento em uma torre. Os processos de transferéncia de calor e
massa que ocorrem em uma torre podem ser tratados como um processo unico de
transferéncia que tem como forga motriz (“driving force”) a diferenga de entalpia entre a

interface ar-agua ao redor das gotas de agua e a entalpia do ar.

Em processos industriais, € comum ocorrerem altera¢cées na temperatura da agua que

sai da torre de resfriamento, normalmente devido a:

- Variagdes das condigbes do ar ambiente que se exprimem através das variagdes da
umidade do ar ou da temperatura de bulbo umido que ocorrem tanto no decorrer do dia

como durante as estagdes do ano;

- Variagdes da carga térmica a ser retirada do processo, seja por parada de uma das
fabricas que o sistema de torres de resfriamento atende ou por variagdo da

produtividade da(s) fabrica(s).

Geralmente as torres sao projetadas para a condigcdo de demanda maxima, por isso ha
momentos em que estdo operando em sua capacidade maxima, mas ha frequentes

momentos em que estdo operando ociosas e a agua de resfriamento esta mais fria do
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que o necessario. Estas oscilagdes de temperatura da agua de resfriamento provocam
oscilagdes no processo, seja ora condensando mais e ora condensando menos produto
nos condensadores de colunas de destilagao, ou resfriamento mais ou menos produtos

de uma reagao exotérmica que ocorre em batelada, por exemplo.

Ao se projetar uma torre de resfriamento contracorrente, sdo determinadas as
caracteristicas construtivas da torre como altura, tipo de recheio, area de secéao
transversal do recheio, entre outros, conforme Figura 1.1. Mas dada uma torre ou um
conjunto de torres existentes, existem oportunidades de se reduzir as vazdes de agua e
de ar em sistemas de torres de resfriamento minimizando o consumo de energia. Em
momentos em que o ar esta com uma umidade menor, ou a fabrica reduziu a demanda
por agua de resfriamento, € possivel se ter a flexibilidade de alterar as vazdes de ar no
ventilador da torre e de agua na bomba de recirculagdo, minimizando o consumo de
energia do sistema e o custo de produgdo dos produtos envolvidos no processo. Esta
economia resulta em aumento de competitividade das fabricas e além disso permite se

obter sempre a mesma temperatura de agua de resfriamento estabilizando o processo.

Entrada de agua

Saida de agua

Figura 1.1 — Projeto de uma torre de resfriamento nova.

Neste trabalho estuda-se como em torres de resfriamento contracorrente existentes,
operando em paralelo, € possivel obter uma redu¢do do consumo de energia devido a
variagdes das condi¢cdes do ar ambiente e da demanda do processo. Como exemplo do

sistema estudado, segue na Figura 1.2 um esquema de duas torres de resfriamento
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contracorrente operando em paralelo, o processo € simplificado e representado por um
trocador de calor. O objetivo do estudo é encontrar qual a configuragdo que representa
um menor consumo de energia, seja desligando um ventilador de uma torre, ou
reduzindo a rotagcdo de um ventilador ou a vazado de agua de circulagdo, sempre

mantendo a restricdo de atender a demanda do processo por agua de resfriamento.

S — — — Processo|

v

Figura 1.2 — Esquema representativo do sistema de duas torres de resfriamento

contracorrente operando em paralelo.

Este estudo apresenta também como ocorre o resfriamento da agua em torres do tipo
corrente cruzada e as oportunidades que este tipo de torre proporciona. Devido a
maneira como ocorre o resfriamento da agua neste tipo de torre, a agua escoa
verticalmente e o ar horizontalmente. Desta forma, a agua que escoa pelo lado mais
externo do recheio entra em contato com um ar menos umido em relacdo a agua que
escoa pelo lado mais interno do recheio. Este resfriamento irregular da agua permite
que ainda em fase de projeto deste tipo de torre seja possivel se obter agua mais fria
que pode ser usada em trocadores de calor que condensam fluidos organicos de baixa

temperatura de ebuligdo, minimizando perdas para o0 meio ambiente sem aumentar
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consideravelmente o investimento. O publico alvo deste estudo de torres do tipo
corrente cruzada séo engenheiros que trabalham no projeto de torres. Dado um sistema
existente, seria mais complicado ou talvez inviavel dependendo da complexidade da

fabrica, de se fazer esta divisao.
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2. MINIMIZACAO DA PERDA DE COMPOSTOS VOLATEIS EM PROCESSOS
UTILIZANDO TORRES DE RESFRIAMENTO CORRENTE CRUZADA

2.1. Introducao

E comum em processos existirem trocadores de calor que condensam fluidos mais
volateis ou de menor temperatura de ebulicdo. Fluidos de baixa temperatura de
ebulicdo sao fluidos que em trocadores de calor eventualmente sao parcialmente
condensados, e as perdas quando contabilizadas representam valores consideraveis.
Estes trocadores normalmente projetados para determinadas condicbes de
temperaturas e vazdes de processo, comumente operam sob condigcdes de maior vazao
a ser condensada em relagao as condigdes de projeto como, por exemplo, devido a um
aumento da produgado. Caso a agua de resfriamento, utilizada como utilidade nestes
trocadores, estivesse a uma temperatura menor, haveria uma redugao na perda de
produto na forma de vapor, ou seja, que nao foram condensados. Entretanto, o
problema é como obter agua de resfriamento a uma menor temperatura. Uma forma
seria trocar o recheio da torre, por outro de melhor desempenho, ou trocar o ventilador
por outro que proporcione maior vazao de ar. Provavelmente existem varias maneiras
de se obter uma agua a menor temperatura, mas que exigem um investimento alto ou

que aumente os custos de operacao do sistema.

Estudos realizados sobre torres de resfriamento de escoamento cruzado referem-se a
modelagem destes equipamentos, como o de Inazumi e Kageyama (1975) que
desenvolveu um método grafico para o calculo forga motriz da entalpia em uma torre de
escoamento cruzado. Esta representagdo grafica € aplicavel a um “range” de
temperatura maior do que o “range” aplicavel para outros métodos existentes. O
trabalho de Nahavandi e Serico (1975) apresenta a modelagem de torres cruzadas
incluindo a perda de agua por evaporagédo e como esta consideragao leva a resultados

mais precisos.

Estudos mais recentes como o trabalho de Fisenko e Brin (2007) apresentam que o

principal parametro que afeta a eficiéncia térmica de torre de resfriamento escoamento
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cruzado com convecg¢ao natural, ou seja, sem a utilizacdo de ventiladores, € o raio

meédio das goticulas de agua.

A maioria dos trabalhos sobre torres de resfriamento n&o investigou a possibilidade de
se obter agua a uma temperatura menor. O sistema estudado neste trabalho é
representado por um trocador de calor, que representa os consumidores de agua de
resfriamento de um processo € uma torre de resfriamento do tipo corrente cruzada,

conforme Figura 2.1.

\ v
N /e
—> v
N v
N 4
>\ /
N R
Q v
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N v
Ar N v Ar P
N
5 % rocesso
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N 1
N 4
N 2
— 2
N v
N 4

Figura 2.1- Torre de resfriamento do tipo escoamento cruzado.

Em torres de escoamento cruzado, as segbes externas do recheio, mais proximas da
entrada de ar, conforme ilustrado na Figura 2.2, tem contato com ar mais frio e menos
umido do que as seg¢des localizadas mais no interior do recheio. Logo o resfriamento da
agua é mais intenso na seg¢ao do recheio mais préoxima a entrada do ar, e menos
intenso na regiao interior do recheio. Além disso, na parte superior do recheio o ar tem
contato com agua mais quente e quanto maior a temperatura da agua, maior a

evaporagado da agua e maior a umidade do ar que escoa nesta sec¢do. Ja o ar que
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escoa na parte inferior do recheio, tem contato com agua a uma temperatura menor e
por isso tem uma umidade menor na saida do recheio em relagéo ao ar que escoou na

parte superior.

Devido a esta diferenca de intensidade do resfriamento de agua conforme a posigédo do
recheio, existe um gradiente de temperatura da agua na saida do recheio. No
reservatorio coletor da agua que sai da torre ocorre a mistura de toda a agua que
passou pelo recheio e a temperatura final desta mistura € uma temperatura média entre

as fragdes mais frias e mais quentes.

Entrada de agua quente

4> 47

Ar Area mais Ar
’ interna do I
recheio

e «—
Area mais Area mais
externa do externa do

recheio coletor de agua recheio

Figura 2.2- Resfriamento desigual da agua no recheio de uma torre de resfriamento

corrente cruzada.

Devido ao perfil de temperatura no reservatoério coletor de agua, dividindo a agua ao
final do recheio e antes de ser misturada permite obter uma corrente de menor
temperatura e outra de maior temperatura. Agua a uma temperatura menor poderia ser
utilizada em partes criticas do processo do ponto de vista de condensacao de produtos

de menor temperatura de ebulicdo. Agua a uma temperatura maior poderia ser utilizada
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em partes do processo que nao seria prejudicada recebendo agua a temperatura maior.
Agua a temperaturas menores sdo obtidas em sistemas de “chillers”, mas nem sempre
ha a necessidade de se ter uma agua tao fria quanto a obtida por estes refrigeradores,

que por sua vez nem sempre estao disponiveis e possuem um alto custo de operacao.

A definicdo do ponto em que se faz a divisdo da agua na bacia coletora deve ser feita
levando-se em conta a vazao e a temperatura da agua: quanto menor a temperatura da

corrente mais fria, menor a vazdo de agua desta corrente.

Neste estudo apresenta-se como definir o melhor ponto da divisdo. Para isto,
considera-se um sistema conforme representado pela Figura 2.3, em que a agua de

torre é dividida em duas correntes:

- Uma corrente segue para o trocador 1, que representa parte do processo que
condensa fluidos de menor temperatura de ebuligdo e por isso recebe agua a uma

temperatura menor;

- Outra corrente segue para o trocador 2, que representa parte do processo que nao é
prejudicada ao receber agua a temperatura maior, seja por condensar fluidos de maior

temperatura de ebuligdo ou por algum outro motivo.

Para encontrar melhor ponto de divisdo da agua de torre, maximiza-se a carga térmica
do trocador 1, considerando a restricdo de manter a carga térmica do lado do processo

que recebera agua mais quente.
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Figura 2.3 — Divisdo da agua na bacia da torre para trocadores 1 e 2.

2.2. Modelagem Matematica

2.2.1 Torre de Resfriamento Corrente Cruzada

As variagbes da intensidade do resfriamento da agua de acordo com a secado do
recheio em torres cruzadas diferenciam a modelagem deste tipo de torres da
modelagem de torres contracorrente. Em torres de resfriamento contracorrente, o ar e a
agua escoam no sentido vertical pelo recheio e as condi¢gées de temperatura e entalpia
da agua e do ar mudam neste mesmo sentido. Em uma sec¢ao transversal horizontal
deste tipo de torre, as condigbes de temperatura e entalpia da agua e do ar séo
constantes. Ja em torres de escoamento cruzado, a agua escoa no sentido vertical e o
ar escoa no sentido horizontal, logo as condigbes do ar e da agua variam tanto em

segOes verticais quanto em sec¢des horizontais do recheio.
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Conforme apresentado por Zivi et al. (1956), o recheio da torre é discretizado através de
uma malha tridimensional igualmente espacada. As equacgdes de transferéncia de calor
€ massa que ocorrem em uma torre cruzada sao aplicadas sobre o recheio discretizado
em pequenas unidades de volume (Figura 2.4), para as quais sao escritas equagdes de

conservacgao de energia e transferéncia de calor.

Agua
s ¥ v v v v v v v incrementos /"
Ar o tz
., T
—P
— Ax [* incrementos "m"

Figura 2.4- Representacao do recheio dividido em unidade de volume.

A direcao positiva do eixo x é definida como a diregao do fluxo de ar. A direcdo negativa
do eixo z é definida como a diregdo do fluxo de agua. O eixo y refere-se a profundidade

do recheio.

Agua

vy VY

>
Ar
A

Z
4

X

Figura 2.5- Viséo tridimensional do recheio da torre cruzada.
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A temperatura da agua entrando e saindo de cada unidade de volume é dada,
respectivamente, por T, e T_ + AT,. A entalpia do ar entrando e saindo de cada unidade
de volume é dada, respectivamente, por Hg e Hs + AHg. A reducédo da temperatura da
agua em cada incremento “I’, corresponde a uma redugédo da entalpia da agua, que é

igual a reducao na entalpia do ar em cada incremento “m”.

Em cada unidade de volume do recheio discretizado, as variagbes da temperatura da
agua e da entalpia do ar sdo calculadas com base nas condi¢gdes de entrada da agua e

do ar naquela unidade de volume.

Os calculos iniciam sempre na célula localizada na primeira linha e primeira coluna, que
€ a unica célula em que sao conhecidas as condi¢bes de entrada para o ar e para a
agua. A cada incremento corresponde a uma coluna “m” e a uma linha “/. Conforme

apresentado por Bell et al. (1990) na Figura 2.6.

O modo mais rigoroso seria considerar a entalpia média do ar e da agua na entrada e
na saida de cada unidade de volume, o que é inviavel pois somente as condigdes de

entrada em cada célula s&o conhecidas. Os calculos podem ser feitos de duas formas:

- discretizando-se o recheio em um numero adequado de colunas e linhas de tal forma
que as entalpia do ar e a temperatura da agua na saida de cada incremento é tao
proxima das condi¢bes da entrada, que o erro inserido considerando somente as

condigdes iniciais € desprezivel,

- fazendo-se um calculo iterativo em que na primeira iteracdo considera-se as
condigdes de entrada para o ar e agua como sendo as condigdes de saida, e da
segunda iteracdo em diante considera-se as condi¢cdes de saida iguais as calculadas
na iteragao anterior e assim segue o calculo até que as condi¢gbes de saida para o ar e

para a agua em duas iteragdes subsequentes sejam muito préximas.
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Figura 2.6- Esquema do potencial para transferéncia de entalpia e temperatura para

escoamento cruzado.

O balanco de energia em cada unidade de volume de altura Az e largura Ax é dado por:
L' Cyy Ax (T, — (T, + ATy))Ay = G'Az (( Hg + AHg) — Hg )Ay (2-1)
Como o termo “T. — (T + AT.)” é negativo, e simplificando a equagédo acima, tem-se:

—L' C,y, Ax ATy, = G Az AHg (2-2)

Como as dimensdes de cada unidade de volume sao pequenas e no limite tendem a

zero, Ax e Az sao substituidos por dx e dz, e a equacgao se torna:

_ L’Cp,]_, dTL _ G/ dHG
dz dx

(2-3)

Na equagao acima, os fluxos de agua, L’, e de ar, G’ sdo dados pelas equagdes (2-4) e
(2-5) que expressam a vazao de liquido divido pela area de escoamento:

L =% (2-4)

- dy dx

i G
_dydz

(2-5)

A equacéao que representa a taxa de transferéncia de massa, conforme apresentado por
Baker et al. (1961), e a relagéo entre alteragdes na entalpia do ar e na temperatura da

agua é dada por:

—L' C, dTy dx dy = G'dHg dz dy = kg dx dz dy(Hgsax — Hg) (2-6)



36

O termo “Hgsat — HG” corresponde a diferenga entre a entalpia do ar saturado na

temperatura da agua e a entalpia do ar na entrada da célula.

Reescrevendo a equagéo (2-6), em funcdo do incremento de entalpia do ar, dH,, em

uma célula, tem-se a variacdo da entalpia do ar em cada unidade de volume:

ko (Hgsat — Hg ) d
ng= g( G, Gt, G) X (2_7)

Reescrevendo a equagao (2-6), em funcdo da redugédo de temperatura da agua, dT7,,

em uma célula, tem-se a variagao da temperatura da agua em cada unidade de volume:

dTL — kg dz ( HG.Sa’t - HG) (2_8)
Cp,L L

Os valores de temperatura da agua séo conhecidos em todas as unidades de volume

da primeira linha, em que a agua entra no recheio.

2.2.2 Validacao do modelo de torre de resfriamento cruzada

Para validar o modelo proposto para a torre de escoamento cruzado, simulou-se uma
torre conforme caracteristicas da torre simulada por Baker et al. (1961). Os resultados
foram comparados com Ashrae (2009), que apresenta os mesmo resultados que a
referéncia Baker et al. (1961), mas conforme o Sistema Internacional de Medidas:
entalpia em kd/kg e temperatura em °C. As caracteristicas da torre de resfriamento
eram: razao entre vazao de agua e de ar, L/G = 1, temperatura de entrada da agua na
torre, T o = 50°C, temperatura de bulbo umido, Ty, = 24°C e numero de unidades de
transferéncia, NTU = 0,1. Nada se comenta a respeito da umidade relativa do ar, isso
porque as retas que determinam a temperatura de bulbo Uumido sao praticamente
paralelas as retas que representam a entalpia do ar, entdo uma vez definido a
temperatura de bulbo umido, define-se a entalpia do ar, independentemente da

temperatura de bulbo seco ou umidade relativa.



37

Os resultados da simulagdo conforme Ashrae (2009) seguem na Figura 2.7. Os
resultados conforme o modelo apresentado neste trabalho seguem na Figura 2.8, em
que os calculos foram feitos discretizando o recheio da torre em 1000 colunas e 1000
linhas. Discretizando em um 5, 100 e 500, observa-se que ha uma diferenca entre os
resultados, mas esta diferenca diminui entre os resultados discretizando para 500 e
1000 linhas e colunas e passam a ser na terceira casa decimal. Assim decidiu-se por

discretizar o recheio em 1000 linhas e 1000 colunas.

TL,O =50°C TL,D =50°C TLyg =50°C TL,O =50°C TL,D =50°C

He,sat = 275,2 He,sat = 275,2 He,sat = 275,2 He,sat = 275,2 He,sat = 275,2
5 |T.=4516°C @ |T.=4564°C & |T.=4607°C & |T.,=4647°C = |T.=4682°C &
SV | Howw=21584 & |How=22108 © |How=22581 N |How=23045 S |Howm=23451 ©
1] I
L |ATL=484C P |ATL=436°C % AT, = 3,93°C % AT, = 3,53°C % ATL = 3,18°C %
N | TL=4173C  Q |T.=4243C £ |T,=4307°C T |T.=4366°C  |T.=4419C
SV | Howar=18177 8 |How=18829 S |How=19439 = |Hoe=20023 & |Hgu=20560 O
1] I
L |ATL=343°C P |ATL=321°C % AT, = 3,00°C % AT, =2,81°C % AT, =2,63°C %
N | TL=8912°C 5 [T.=3993°C © |[T.=4067°C & |T.=4136°C { |T.=4199°C &
| How=159,38 9 |Hos=16623 & |Hosa=17216 S |Hos=17844 < |Hoex=18411 &
1] 1 1
L |ATL=261C & |ATL=250°C P |AT.=240°C % AT, = 2,30°C ;1:5 AT, =2,20°C :"E’
S [TL=37,04°C 1§ [T,=37,90°C Iy [T.=3870°C @ |[T.=3943°C & |[T.=40,12°C @
R | Hosar=14323 o |Hosa=14994 & |Hosa=156,06 & |Hesa=161,93 § He,sat = 167,63 2
1] 1 1 n
L |ATL=208°C P |ATL=203C 2 |ATL=197°C ¢ |AT.=1,93C % AT, =1,87°C :'!tg
5 |T.=3535°C @ |T.=3622°C g |T.=37,04°C 1y |T.=3779°C & |T.=3851°C &
R | Hesar=12769 R | Hesa=13502 & |Hosa=14197 & |Hesa= 147,92 § He,sat = 153,98 "§
1] 1 1 n
L |ATL=169°C P |ATL=168C © |AT.=166°C ¢ |ATL=1,64C % AT.=1,61°C :'!tg

Figura 2.7- Resultados para agua entrando na torre a 50°C, temperatura de bulbo
umido igual a 24°C e L/G = 1, conforme Ashrae (2009) (Hg € Hg sat dados em kJ/kQ).

Nota-se que as temperaturas da agua em cada célula estdo muito proximas.
Comparando a temperatura da agua média que sai da torre conforme Baker et al.
(1961), os valores sdo muito proximos: a temperatura obtida pela referéncia é 37,61°C

e pelo modelo estudado aqui € igual a 37,54°C.
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TL,O =50°C TL,O =50°C TL,g =50°C TL,O =50°C TL,D =50°C

He,sat = 275,2 He,sat = 275,2 He.sat = 275,2 He.sat = 275,2 He,sat = 275,2
S | TL=4553°C S |TL=4595°C @ |T.=4632°C & |T.=4666°C & |T.=4697C &
S | Hoo=21878 S |How=22342 O |How=227,60 & |Hoew=23151 O |Hoew=23514
[ _ o 1l _ o I _ o I _ o I _ o I
L |ATL=447°C L |ATL=4,05C o AT, = 3,68°C o AT, = 3,34°C e AT, =3,03°C o
S | TL=42,28°C T | TL=4289°C @ |T,=4346°C & |71.=4398°C & |T.=4446°C I
R | Host = 185,94 8 | How=19170 8 |Hoew=19725 £ |Howm=20245 & |Hgu=207,37 &
] 1 ]
L |ATL=325°C L [ATL=306°C o [ATL=286°C % AT = 2,68°C ;1:9 ATL=2,51°C %
N | TL=39,76°C N |TL=4048°C g |TL=4114C & |T.=4176°C [5 |T.=4234C L
R | Hgsat = 163,87 & |Hosat=169,90 & |Hgsa= 175,62 § Hosat= 181,16 = | He ot = 186,50 8
] ] ]
L |ATL=252C L |ATL=241C £ |ATL=232°C % AT, =2,22°C ;1:9 AT.=2,12°C %
S | TL=37,72°C § |T.=3850°C g |T.=3922°C & |T.=3989°C B |T.=4053C R
R | Hosat = 147,87 & |Hosat=153,80 & |Hosat=15948 & |Hgea= 164,94 § He,sat = 170,33 2
] 1 ] ]
L |ATL=2,04C L |[ATL=198C P |ATL=192°C 2 |AT.=187°C % AT, =1,81°C %
5 | Te=36,04°C S |7.=3684C @ |T.=3750°C @ |T.=3820C Q |T.=3896°C §
R | Hoat = 135,82 R |Hosw=141,44 B |Heew=14691 & |Hosu=15219 & |Hgs=157,41 S
n 1 n I n
L |ATL=168°C L [ATL=166°C 2 |ATL=163C 2 |ATL=160°C ¢ |AT.=157°C 'I'@

Figura 2.8- Resultados para agua entrando na torre a 50°C, temperatura de bulbo
umido igual a 24°C e L/G = 1, conforme modelagem estudada neste trabalho (Hg e
Hg sat dados em kJ/KkQ).

2.2.3 Torre de resfriamento corrente cruzada e o balanco de energia do processo

No modelo proposto, parte do processo que representa os consumidores de agua de
resfriamento que condensam fluidos mais volateis é representado pelo trocador de calor
1. A parte do processo que nédo seria prejudicada ao receber agua a uma temperatura

maior é representada pelo trocador 2.
O balanco de energia no trocador 1 é dado pela equacéao (2-9).

Q= Ltroc,l Cp,L (TLl,O - TLl,f) (2'9)
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Neste trocador, leva-se em conta a transferéncia maxima de calor no trocador que é
diretamente proporcional a sua area de troca, ao coeficiente global de transferéncia de

calor e a diferenga de temperatura média logaritmica conforme equacéo (2-10):

Ql =UA ATM =UA (Tprocl,f - TL1,O) - (Tprocl,o - TL1,f) (2_1 0)

ln(Tprocl,f_ TL1,0)
Tproc1,0 = TL1f

Para reescrever a equacao (2-10), em funcdo da temperatura de saida do fluido de
processo, T 10, considera-se o numero de unidades de transferéncia para trocadores,
NTUyoc, qQue € a razdo entre a capacidade maxima do trocador de transferir calor e a
capacidade minima do fluido absorver o calor. A equagéo para calculo do NTUioc €
dada pela equagao (2-11):

UA

NTUiroc = (2-11)

Ltroc,1 Cp,L

A razao entre a diferenga de temperatura para o fluido de processo entre a entrada e a
saida do trocador de calor, e a diferenca de temperatura da agua na entrada e saida do

trocador, R, é dada por:

_ Tproc1,0 ~ Tproca,f (2_1 2)
Tri0 = Traf

Como o trocador 1 condensa um fluido de processo, a temperatura de entrada e saida

deste fluido no trocador € zero e assim R € igual a zero para todos os casos estudados.

A partir de R e NTUyoc € possivel calcular o parametro P, que é a razao entre a
diferenca as temperaturas de entrada e saida do fluido frio do trocador e a diferenca
entre a temperatura de entrada do fluido quente e a temperatura de entrada do fluido
frio:

p= 1 — exp (NTUgroc (R — 1))
1—Rexp (NTUtroc (R — 1))

(2-13)

A temperatura de saida do fluido de processo, T 1o, pode ser entdo calculada pela

seguinte equacéo:

Ti10 =T+ P (Ttrocl,o - TLl,f) (2-14)
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Para a parte do processo representada pelo trocador 2, por simplificagdo, como
restricdo mantém-se a carga térmica e a area de troca iguais antes e apés a divisao da
agua que deixa a torre. Para este trocador n&o leva-se em conta o impacto da alteragao
temperatura média logaritmica na transferéncia de calor, mas apenas o balango de

energia conforme equagao (2-15).

Q; = Ltroc,z Cp,L(TLZ,O - TLZ,f) (2'1 5)

A modelagem da torre cruzada € aplicada a cada divisao vertical da torre para calcular
as temperaturas de saida da agua. O numero de divisdes verticais € dado por “m”, e o
numero de divisées horizontais € dado por “/” linhas e a temperatura de saida da agua
calculada para cada célula. Sendo assim, existem “m” vezes “I" equacgdes e “m” vezes
“I’ incognitas.

Uma parte da agua com menor temperatura € enviada ao trocador 1 e corresponde a
uma vazao referente a um numero de colunas igual a “m”. Logo as equacgbes que
determinam a temperatura média da corrente mais fria, que € a temperatura média

entre T_ 1, T2, ..., até Ty, s@0:
Ty, = f(TL,f; Co,1; Covs A5 Ly UR; Toy; Puap tows Pvaptgs Wi Cp 6s G; Pa; kg; Tg) (2-16)
Tom = f(TL'f; Cp,1; Covi A; Ly UR; Tow; Puaptbuws Pvaptgs Wi Cp 6s G5 Pa; kg; Ty m’) (2-17)

A temperatura média da corrente de agua de maior temperatura é determinada por “m -

m” equacdes, Tim+ @ Tim:
Tymis1 = f(TL_f; Co1s Covs 45 Ly UR; Tyy; Pyap touws Puap,tgs Wi Cp s G5 Pa; kg; Tg; m' + 1) (2-18)
Tom = f(TL,f; Cp,1; Cpvi A5 Ly UR; Tow; Pyap tous Pvaptes Wi Cp.6; G Pa; kg; ai; Ty; m) (2-19)

Assim, as temperaturas da agua mais fria que segue para o trocador 1 € mais quente

que segue para o trocador 2 sao dadas por, respectivamente:

(TLa*TL2+. 4Ty o) Laiv

Ltroc,l

Tiaf = (2-20)

(TL_m’+1+Tle’+2+'"+TL,m) Lgiv

Ltroc,z

Tipf = (2-21)
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A temperatura média da agua que sai da torre caso nenhuma divisao da agua seja feita

€ calculada por:

TL'f — Tp1 L1+ L+ Trm Lm (2_22)

A temperatura de retorno da agua para a torre é calculada a partir das temperaturas de

retorno da agua de cada um dos trocadores de calor 1 e 2, conforme equacéao (2-23).

TL,O — Tr1,0Ltroc,1+TL2,0Ltroc2 (2_23)

Ltroc,l +Ltroc,2

A vazao total de agua que retorna para a torre € dada pela soma das vazdes de agua

de cada trocador:
L= Ltroc,l + Ltroc,z (2'24)

A vazdo de agua em cada divisdo da bacia coletora da torre é calculada dividindo-se a
vazao total de agua que entra na torre pelo numero de divisdes utilizado nos calculos,

“* ”

m-.

L

Laiw =2 (2-25)

2.3. Implementacao do modelo

A partir da modelagem matematica apresentada, faz-se uma otimizagdo para
determinar o melhor ponto de divisdo entre as correntes de agua de maior e de menor
temperatura. A carga térmica do trocador que recebe a agua mais fria € maximizada, a
carga térmica do trocador que recebe agua mais quente € mantida fixa antes e apds a
maximizacdo. O trocador que recebe a agua mais fria € um trocador que apdés um
aumento de producdo passou a ficar subdimensionado por exemplo, e por isso
condensa parcialmente o fluido de processo. Por isso, existe um ganho ao maximizar

sua carga térmica.
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As equagdes consideradas na maximizagdo da carga térmica do trocador que

representa parte do processo que condensa fluido mais volateis, o trocador 1, sdo:

- 7 + m equagdes: (2-9), (2-15), (2-20), (2-21), (2-22), (2-23), (2-24) e “m” equagdes que
representam o numero de colunas em que a torre foi dividida para determinar a

temperatura da agua em cada divisdo da bacia coletora.

A temperatura média da corrente de menor temperatura € dada pela equacao (2-20) e a

temperatura média da corrente de maior temperatura é dada pela equagéo (2-21).
- Numero total de variaveis: 13+ m

As variaveis sdo as seguintes: Q1, Lioc1, TL1,0, Turs Qo Liroc2, Tizo, Tios L, G, z, Trp,

TLs, € “m” variaveis (TL1a Tim)

Fixando as seguintes cinco variaveis: G, L, z, T 10, Q2, 0 grau de liberdade do sistema
passa a ser igual a um, ou seja, nesta otimizagcédo existe uma variavel de deciséo. A

variavel é a vazao de agua para o trocador 1, Lioc 1.

A maximizacao da carga térmica do trocador 1 € dado por:
Funcéo objetivo a ser maximizada: Max f(Q1)

Variavel de decisao: Liroc 1

Sujeito as seguintes restrigoes:

Ti1,0 < Thax

TL,O < Tmax

2.4. Estudos de caso

Para avaliar o modelo proposto, consideraram-se duas situacdes de condi¢cbes de ar
ambiente para maximizar a carga térmica de parte da fabrica, enviando agua a uma
temperatura menor para estes trocadores representados pelo trocado 1. Avaliou-se um

caso em que o fluido de processo tem um ponto de ebulicdo baixo, igual a 56°C e outro
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caso em que o fluido de processo tem temperatura de ebuligdo maior, mas ainda baixo,
igual a 115°C. Também avaliou-se um caso em que as cargas térmicas dos trocadores
1 e 2 possuem mesma ordem de grandeza, e outro em que a carga térmica do trocador

1 € menor em relagéo a carga térmica do trocador 2.

As caracteristicas dos trocadores de calor 1 e 2, que representam parte do processo
que condensa fluidos mais volateis e parte do processo que condensa fluidos menos

volateis, respectivamente, sao as seguintes:

- trocador de calor 1 com area de troca igual a 10 m? e um coeficiente global de
transferéncia de calor, U, igual a 366 kcal/m?/h/°C, usado para trocadores em que nos
tubos o fluido é a agua e no casco o fluido € um solvente, de acordo com Branan
(2002);

- trocador de calor 2 com carga térmica fixa e igual a 300 kcalls.

A carga térmica do trocador 1 € maximizada tendo como variavel de decisao a vazao de

agua de torre para o trocador 1, utilizando o “Solver” do Excel.

Esta maximizacdo foi feita para duas condi¢gdes de temperatura do ar e umidade

relativa.

Em cada célula do recheio, calcula-se a variacdo da entalpia do ar e a variacado da
temperatura da agua com base nas condi¢des de entrada do ar e da agua na célula.
Para definir o numero de células, fez-se uma analise de sensibilidade e entdo
considerou-se como numero adequado utilizar 1000 divisées do recheio nas direcoes
vertical e horizontal. Dividindo-se em um numero maior que 1000, a diferenga na
temperatura de saida da agua da torre obtida passa a ser na terceira casa decimal e

n&o justifica a divisdo do recheio em um numero maior.

2.4.1 Carga térmica do trocador 1 menor em relacao ao trocador 2

Os casos estudados referem-se a um sistema em que o trocador 1, que tem sua carga

térmica maximizada, possui carga térmica menor em relagao ao trocador 2.
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As caracteristicas do recheio da torre, vazdes de agua e ar e coeficiente global de

transferéncia de calor levados em conta nesta avaliagdo foram os seguintes:

- dimensdes do recheio: x=7,1m,y=3,6 me z=7,6 m;

- coeficiente de transferéncia de massa, conforme Bell et al. (1990): kg = 1,0 kg/s/m?;
- vazao de agua na torre = 58,3 kg/s;

- razao entre as vazdes de agua e ar, L/G = 1,0.

2.4.1.1 Menor temperatura de bulbo umido

Este estudo de caso leva em conta um dia em que a temperatura de bulbo umido é

14,3°C, conforme as seguintes condi¢des do ar:

- Ty=28,3°C

- UR =20,8% (T, = 14,3°C)

Considerando a bacia coletora da torre sem nenhuma divisdo, a variacado da
temperatura de saida da agua apos passar pelo recheio da torre e antes de ser

misturada na bacia coletora, varia de 15,1°C a 21,2°C, conforme ilustrado pelo grafico
da Figura 2.9.
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22.0 -
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20.0 -
19.0

18.0 - /
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14.0 -
13.0 -
12.0 -
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10.0

(°C

Temperatura de saida da agua em cada divisao
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Divisdes da bacia coletora de agua

Figura 2.9- Variagdo da temperatura da agua de saida do recheio conforme a posi¢cao

na bacia coletora de agua (Ty, = 14,3°C).

Para o caso de o fluido de processo com baixo ponto de ebuli¢ao igual a 56°C que sera
condensado em um trocador de calor utilizando a agua de torre de resfriamento,
quando ndo ha divisdo da agua ao sair da torre, a agua segue para cada um dos
trocadores a uma vazédo de 29,2 kg/s e a uma temperatura de 18,4°C, conforme

apresentado na Figura 2.10.
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e |
v T,,0=19,7°C Typ0= 28,7°C
V' F
’ Lo 1 = 29,2 kg/s Lyos2= 29,2 kg/s
~ Ar
F
Ttroc1,f= 56!O°C

Q,= 37,6 kcalls Q,=300,0 kcall/s

water

Figura 2.10 — Resultados para o caso sem divisdo na agua de torre, ara T,, = 14,3°C e
Tiroc,1 = 56,0°C.

Apds a otimizagdo maximizando a carga térmica do trocador 1, a corrente de agua com
temperatura menor, que segue para o trocador 1, tem uma vazao igual a 20,8 kg/s e
uma temperatura de 16,4°C, que é a temperatura média entre a porgdo de agua mais
fria, que esta a 15,1°C e a porcado de agua de maior temperatura, que esta a 17,6°C,

conforme curva vermelha do grafico da Figura 2.11.
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0 100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
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4 Corrente de menor temperatura 4 Corrente de maior temperatura

Figura 2.11- Variagdo da temperatura da corrente de agua de maior e de menor
temperatura na saida do recheio conforme a posi¢cdo na bacia coletora de agua (Tpy =
14,3°C).

A parcela da agua de maior temperatura, que segue para o trocador 2, tem uma vazao
igual a 37,5 kg/s e temperatura de 19,5°C, que é a temperatura meédia entre a por¢ao
de agua mais fria, que estad a 17,6°C e a porgdo de agua de maior temperatura, que

esta a 21,1°C, conforme ilustrado no grafico da Figura 2.11.

A carga térmica do trocador 1 foi maximizada, aumentando de 37,6 kcal/s para 39,2
kcal/s, devido a temperatura da agua de torre que alimenta o trocador ter diminuido de
18,4°C para 16,4°C. A maximizagdo da carga térmica do trocador 1 foi acompanhada
de uma reducgdo da vazao de agua de torre para este trocador de 29,2 para 20,8 kg/s,
mas esta redugéo foi compensada pela reducdo da temperatura da agua da torre. Estes

valores estao contemplados na Figura 2.12.
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Figura 2.12 — Resultados para o caso com divisdo na agua de torre, ara T,, = 14,3°C e
Tiroc,1 = 56,0°C.

Considerando que o fluido de processo a ser condensado no trocador 1 tenha um calor
latente de vaporizagao igual a 80 kcal/kg, com a divisdo da agua de torre em duas
correntes, 51,8 t/més de produto deixariam de ser perdidos para a atmosfera ou sistema
de tratamento de gases. Ja para o caso de o fluido de processo ter um calor latente de

120 kcal/kg, 34,6 t/més de produto deixariam de ser perdidos.
Outro caso estudado foi considerando que o fluido de processo com maior ponto de
ebulicdo, igual a 115°C, em relagdo ao caso anterior, mas ainda sendo considerado
como um fluido de baixo ponto de ebuligdo ou volatil. Ndo havendo divisdo da agua que
deixa o recheio, conforme Figura 2.13, devido a maior temperatura de ebulicdo do fluido
de processo do trocador 1, a carga térmica do trocador 1 é 2,5 vezes maior em relagao

ao caso anterior.
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Ty50=29,2°C

L =29,2 kg/s

troc,2

Q,=300,0 kcalls

T,,=18,9°C

water

Figura 2.13 — Resultados para o caso sem divisdo na agua de torre, ara Ty, = 14,3°C e

Tiroc1,0 = 115,0°C.

Ao dividir a agua que sai do recheio em duas correntes, conforme Figura 2.14, a agua

que alimenta o trocador 1 tem uma temperatura quase 3°C menor em relacdo ao caso
sem divisdo. Entretanto, caso o fluido de processo tenha um calor latente de

vaporizagao igual a 80 kcal’kg, uma quantidade menor, mas ainda expressiva, de

produto deixaria de ser perdida devido a condensacao incompleta, quando comparado

com o caso anterior: 22,7 t/més. Esta quantidade diminui para 15,1 t/més caso o fluido

de processo tenha um calor latente de 120 kcal/kg.
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Figura 2.14 — Resultados para o caso com divisdo na agua de torre, ara Ty, = 14,3°C e
Tiroc1,0 = 115,0°C.

2.4.1.2 Maior temperatura de bulbo umido

Este estudo de caso leva em conta um dia em que a temperatura de bulbo umido é

mais alta em relagcéo ao estudo anterior, conforme as seguintes condi¢des do ar:

- Ty=31,0°C

- UR =56,5% (Tou = 23,9°C)
Neste caso, o valor de temperatura de bulbo umido é maior em relacdo ao caso

anterior.
Considerando a bacia coletora da torre sem nenhuma divisdo, a variagdo da

temperatura de saida da agua da torre em cada uma das divisdes é em torno de 4°C

de 24,1°C a 27,9°C, conforme ilustrado pelo grafico da Figura 2.15.
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Figura 2.15- Variagdo da temperatura da agua de saida da torre conforme a posigéao na

bacia coletora de agua (T, = 23,9°C).

Para o caso de o fluido de processo de baixo ponto de ebulicdo igual a 56°C, quando
nao ha divisdo na bacia coletora de agua de torre, a agua segue para cada um dos
trocadores a uma vazédo de 29,2 kg/s e a uma temperatura de 26,0°C, conforme

apresentado na Figura 2.16.
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Figura 2.16 — Resultados para o caso sem divisdo na agua de torre, ara Ty, = 23,9°C e

Ttroc1,0 = 56,0°C.

a corrente de menor

Maximizando a carga térmica do trocador 1, para o caso em que o fluido de processo

do trocador 1 tem temperatura de ebulicdo igual a 56°C,

temperatura tem uma vazao igual a 22,6 kg/s e a temperatura desta corrente € igual a
24,7°C, que é a temperatura média entre a porgao de agua mais fria, que esta a 24,1°C

e a porcao de agua de maior temperatura, que esta a 25,5°C,

grafico da Figura 2.17.

conforme observa-se no
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Figura 2.17- Variagdo da temperatura da corrente de agua de maior e de menor
temperatura na saida do recheio conforme a posi¢ao na bacia coletora de agua (Tp, =
23,9°C).

A corrente de maior temperatura tem uma vazao igual a 35,7 kg/s e temperatura igual a
26,8°C, que é a temperatura média entre a porgao de agua mais fria, que esta a 25,5°C
e a porgao de agua de maior temperatura, que esta a 27,9°C, conforme ilustrado no

grafico da Figura 2.17.

Ao dividir a agua que sai da torre em duas correntes de temperaturas diferentes, a
reducdo da perda de produto na forma de vapor corresponde a 3,2 t/més, para o caso
de o calor latente ser igual a 80 kcal/kg. Para o caso de um fluido de calor latente igual
a 120 kJ/kg, a reducdo na perda de produto na forma de vapor € menor, igual a 2,2
t/més, mas também expressiva. As condigdes apos a divisdo da agua seguem na
Figura 2.18.
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Quanto maior temperatura de bulbo umido, menor o ganho potencial de reducdo da

perda de volateis através da divisdo da agua em duas correntes.

L
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Figura 2.18 — Resultados para o caso com divisdo na agua de torre, ara T, = 23,9°C e
Tiroc1,0 = 56,0°C.

T,1,=26,8°C

Para o caso do fluido de processo ter uma maior temperatura de ebulicdo, igual a
115°C, a divisao da agua de torre em duas correntes nao resultou em uma

maximizagao da carga térmica do trocador 1.
Para estes casos estudados, nota-se que quanto menor a temperatura de ebulicdo do

fluido de processo e menor a temperatura de bulbo umido, maior € o ganho devido a
reducao de perda de produto ndo condensado dividindo a agua na saida do recheio em
uma corrente de menor temperatura e outra de maior temperatura. Como o
investimento necessario para viabilizar esta divisdo, principalmente na etapa de projeto,
nao é expressivo, fica claro que os ganhos sio relevantes e € uma mudanga a ser
considerada em casos em que existem fluidos de baixo ponto de ebulicdo sendo
condensados no processo. Esta também é uma alternativa para casos em que houve
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aumento de producdo de uma fabrica e alguns trocadores de calor ficaram

subdimensionados.

2.4.2 Carga térmica do trocador 1 da mesma ordem de grandeza que a carga
térmica do trocador 2

Este estudo de caso leva em conta um dia em que a temperatura de bulbo umido é

baixa, conforme as seguintes condi¢des do ar:
- T4=28,3°C
- UR =20,8% (Tpu = 14,3°C)

Neste caso, simulou-se um sistema em que as cargas térmicas do trocador 1 e 2 séo da

mesma ordem de grandeza.

As caracteristicas do recheio da torre, vazées de agua e ar e coeficiente global de

transferéncia de calor levados em conta nesta avaliagdo foram os seguintes:
- dimensdes do recheio: x=6,8m,y=3,6 me z=7,0m;

- coeficiente de transferéncia de massa: kg = 1,0 kg/s/m?;

- vazao de agua na torre = 50,0 kg/s;

- razao entre as vazdes de agua e ar, L/G = 1,0.

Considerando o fluido de processo com baixo ponto de ebuli¢gdo igual a 56°C, a vazao
de agua em cada um dos trocadores é igual a 25,0 kg/s e a uma temperatura igual a
18,1°C, para o caso em que nao ha divisdo na bacia coletora de agua, conforme

apresentado na Figura 2.19.
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Figura 2.19 — Resultados para o caso sem divisdo na agua de torre, ara T,, = 14,3°C e
Tiroc,1 = 56,0°C.

Apoés a otimizagdo, a temperatura da agua de resfriamento para o trocador 1 diminuiu
para 17,4°C e a vazdo aumentou para 35,9 kg/s, de acordo com a Figura 2.20. Assim a
carga térmica deste trocador aumentou de 125,6 kcal/s para 130,8 kcal/s. Nos casos
simulados em que a carga térmica do trocador 1 era consideravelmente menor em
relacdo a carga térmica do trocador 2, observava-se sempre uma reducédo da vazao de
agua para o trocador 1 ao se fazer a otimizagdo. No entanto neste caso ocorreu o
contrario. Nota-se que a temperatura de retorno da agua para a torre aumentou em
0,2°C, e nos casos simulados em que a carga térmica do trocador 1 € muito menor em
relacdo a carga térmica do trocador 2, esta diferengca foi tdo pequena que nao foi
possivel de ser observada na primeira casa decimal da temperatura de retorno da agua.

Neste caso, a otimizagdo apresentou uma redugao na perda de produtos volateis igual
a 112,3 t/més, caso o fluido tenha uma entalpia de vaporizagao igual a 120 kcal/kg, e
uma redugéo igual a 168,5 t/més para o case de a entalpia de vaporizagao do fluido ser

igual a 80 kcal/kg.
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Figura 2.20 — Resultados para o caso com divisdo na agua de torre, ara T,, = 14,3°C e
Tiroc,1 = 56,0°C.

Para o caso em que o fluido de processo tem uma maior temperatura de ebuligao, igual
a 115°C, devido a maior diferenga entre as temperaturas da agua e do fluido de
processo, a carga térmica do trocador 1 € pouco mais de duas vezes maior em relagao

a carga térmica do trocador 2, conforme Figura 2.21.
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Figura 2.21 — Resultados para o caso sem divisao na agua de torre, ara Ty, = 14,3°C e

Tiroc,1 = 115,0°C.

Os resultados apds a otimizagao, resultam em uma temperatura da agua retornando
para a torre 0,3°C maior e a carga térmica do trocador 1 aumentou de 315,2 kcal/s para
326,3 kcall/s, conforme apresentado na Figura 2.22. Entretanto, neste caso o ganho em
reducdo da perda de produto na forma de vapor foi maior, igual a 359,6 t/més para o
caso em que a entalpia de vaporizagado do fluido volatil € igual a 80 kcal/kg, e igual a

239,8 t/més para uma entalpia de vaporizagao do fluido de processo igual a 120
kcal’kg. Muito maior em relagdo ao caso do fluido de processo de baixo ponto de

ebulicdo e ao contrario dos casos simulados anteriormente, em que a carga térmica do

trocador 1 era muito menor em relagdo a carga térmica do trocador 2.
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Figura 2.22 — Resultados para o caso com divisdo na agua de torre, ara Ty, = 14,3°C e

Tiroc,1 = 115,0°C.

2.4.3 Resumo dos resultados

Segue na Tabela 2.1 um resumo dos resultados apresentados em relagéo a redugao de

perda de volateis na torre.
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Tabela 2.1 — Resumo resultados maximizacao carga térmica dividindo agua de torre em
duas correntes.

Tou = 14,3°C Q4 (kcalls) Q; (kcalls) % Aumento carga
Q<< (antes otimizacdo) @ (apos otimizagao) térmica
Tiroc1,0= 56°C 37,6 39,2 4,3%
Tiroc10= 115°C 96,0 96,7 0,7%

Tou = 23,9°C Q4 (kcalls) Q; (kcalls) % Aumento carga
Q1 << Q; (antes otimizagdo) @ (apods otimizagéo) térmica
Tiroc1.0= 56°C 30,0 31,1 3,7%

Tou = 14,3°C Q4 (kcalls) Q; (kcalls) % Aumento carga
Q=Q (antes otimizagdo) @ (ap6s otimizagao) térmica
Tiroc1.0= 56°C 125,6 130,8 4,1%
Tiroc10= 115°C 315,2 326,3 3,5%

2.5. Conclusoes

O modelo proposto apresenta uma otimizagao para definir o melhor ponto de divisao da
agua na saida do recheio de torres cruzadas, permitindo reduzir a perda de produtos de
baixa temperatura de ebulicdo que sdao condensados em trocadores de calor que
utilizam agua de torre de resfriamento como utilidade. Isto pode ser aplicado durante
um projeto de sistema de resfriamento de torres de escoamento cruzado, ou apés um
aumento de producao de uma fabrica atendida por torres de resfriamento deste tipo, em

que alguns trocadores passaram a ficar subdimensionados.

Esta oportunidade é viabilizada devido ao resfriamento desigual da agua que ocorre
neste tipo de torre de resfriamento, que confere um gradiente de temperatura para a
agua na saida do recheio da torre. Esta divisdo permite obter duas correntes de agua,

uma de menor temperatura e outra de maior temperatura.

O estudo simplificou o processo que utiliza agua de torre dividindo-o em dois: uma parte
que condensa fluidos de maior temperatura de ebulicdo e ndo é prejudicada ao receber
agua a uma temperatura maior, e outra que recebe condensa fluidos de menor
temperatura de ebuli¢do e seria beneficiada ao receber agua a uma menor temperatura.

Representou-se cada uma destas partes do processo por um trocador de calor.



61

Nota-se que quanto maior a carga térmica do processo atendido pela torre de
resfriamento, maior o ganho em maximizar esta carga térmica. Mesmo para fluidos com
temperatura de ebulicdo e entalpia de vaporizagdo mais altos, por exemplo 115°C, a
reducdo da perda de produto na forma de vapor para a atmosfera quando utiliza uma

agua mais fria como utilidade é expressiva.

Tendo em vista a maximizagdo da carga térmica de parte do processo obtida com a
divisdo da agua de torre em duas correntes, com baixo investimento exigido pela
divisdo da bacia coletora da agua de torre e instalagdo de uma nova bomba, € possivel
obter agua de resfriamento a uma temperatura menor e minimizar expressivamente a

perda de produtos para a atmosfera.
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3. OTIMIZACAO DO CONSUMO DE ENERGIA EM TORRES DE
RESFRIAMENTO CONTRACORRENTE

3.1. Introducao

As torres de resfriamento sdo amplamente utilizadas para fornecerem agua de
resfriamento para processos industriais ou qualquer outro processo que demande esta
utilidade. A agua entra em contato com o ar no recheio da torre e entdo é resfriada e
enviada para o processo. O processo utiliza agua de resfriamento para condensar ou
resfriar correntes e retorna agua mais quente para a torre. O processo geralmente é
composto por trocadores de calor em que passam fluidos que precisam ser resfriados
ou condensados, reatores em que ocorrem reacdoes exotérmicas e precisam ser
resfriados para que a temperatura de reagado seja mantida em um determinado valor,
entre outras aplicagdes em que se utiliza agua de torre.

O sistema de agua de resfriamento pode ser composto por uma unica célula ou unidade
de torre ou por varias torres conectadas em paralelo. Na Figura 3.1 tem-se duas torres
interigadas em paralelo, e enviam agua de resfriamento para o processo que é
representado por um trocador de calor. Pode haver uma ou mais bombas dependendo
da complexidade do sistema de agua de resfriamento, responsaveis pelo envio de agua
da torre para o processo, e pelo retorno da agua do processo para a torre. A agua que
absorve a carga térmica rejeitada pelo processo, retorna para a torre a uma

temperatura maior.
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Figura 3.1 — Torre de resfriamento composta por duas células em paralelo conectadas

com O processo.

Existem estudos relacionados a torres de resfriamento com enfoque em variacido de
velocidade do ventilador da torre, minimizando o consumo de energia e mantendo a
restricio de temperatura de saida da agua da torre. Nesta linha, pode-se citar o
trabalho de Malcolm et al. (2009), que faz uma analise entre custo de instalagdo de
torres e custo de operagcdo expresso como consumo de energia nos ventiladores.
Malcolm et al. (2009) compara o consumo de energia em torres de resfriamento que
possuem ventiladores com opg¢ao de operagdo em duas rotagdes, 50 e 67% da rotagao
maxima, e ventiladores que operam somente a 100% da capacidade. Os ventiladores
que permitem operar a rotagdes menores que a rotagdo nominal possuem um maior
potencial de reducdo do consumo de energia. Neste trabalho, compara-se o potencial
de reducao de consumo de energia para torres de diferentes capacidades e para locais

com diferentes condigdes climaticas.

O estudo de Castro et al. (2000) analisa a minimizagdo dos custos de operagdo em um
sistema de agua de resfriamento composto por uma célula ou unidade de torre. Neste

trabalho o processo € representado por trés trocadores de calor e analisa-se a relacéo
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entre a temperatura de saida da agua e o custo de operacao da torre de resfriamento,
que por sua vez € funcdo das vazdes de ar e de agua. O consumo de energia no

ventilador foi considerado como sendo uma funcéo linear da vazao de ar.

Dyer e O’Mary (2014) apresentam um modelo para determinar condigdes otimas de
operagao e o potencial de redugdo de consumo de energia em torres de resfriamento
para o caso de ventiladores que podem operar em duas condigcdes de rotagdo em
ventiladores que possuem inversores de frequéncia. Segundo este trabalho, a
minimizacdo do consumo de energia pode resultar em tempo de retorno de
investimento ou “payback” menor que dois anos por meio da instalagdo de inversores
de frequéncia em ventiladores, permitindo-os operarem em qualquer condigao de
velocidade, ao invés de operarem somente em duas rotagdes. Este estudo leva em

conta uma unica unidade de torre operando.

Al-Bassam e Alasseri (2013) comparam os resultados de redugdo de consumo de
energia em ventiladores de torres com inversor de frequéncia e ventiladores com a
opcao de operar a 50 e 100% da rotacdo maxima. De acordo com os autores,
ventiladores com inversores de frequéncia sdo mais efetivos na redugao de consumo
de energia quando comparados a ventiladores com possibilidade de operarem também
a 50% da capacidade, além de garantirem uma performance mais uniforme do sistema

de resfriamento.

Maxwell (2005) lista alguns fatores que podem causar estimativas de economia de
energia incorretas ou superestimadas para inversores de frequéncia instalados em
ventiladores e bombas, um deles é desconsiderar a alteragao da eficiéncia da maquina

quando se trabalha em uma rotacao diferente da nominal.

Ponce-Ortega et al. (2009) estudou o sistema composto por uma torre de resfriamento
contracorrente, uma rede de trocadores de calor e bombas que fazem a distribuicdo de
agua e fez um modelo que define a melhor configuragdo dos trocadores de calor de
forma a minimizar: consumo de agua, custos de operagcdo e investimentos de
instalacdo. A minimizacdo feita neste trabalho é do tipo “mista inteira nao linear”
(MINLP). A configuracdo dos trocadores de calor compreende as possiveis

combinagdes: em série, em paralelo e em série-paralelo. Os custos de operagao
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envolvem consumo de energia e de agua de “make-up’. Os investimentos iniciais
envolvem compra de equipamentos e instalagdo. Neste trabalho levou-se em conta os
calculos de perda de carga e os coeficientes de troca térmica para os trocadores de
calor, as perdas de carga nas tubulagbes foram desprezadas. Nos estudos de caso,
cita-se que a energia consumida no ventilador é significantemente maior que a energia

consumida pela bomba, entretanto o que nota-se na pratica é exatamente o contrario.

Ja o trabalho de Kim e Smith (2003) explora as possibilidades mais eficientes de
utilizacdo de torres de resfriamento de forma a aumentar sua capacidade sem a
necessidade de se instalar uma torre nova, mas apenas reutilizando agua que sai de
um trocador e alternando a disposi¢ao dos trocadores de forma a encontrar a melhor
configuragdo. Neste trabalho leva-se em conta a perda de carga das tubulagbes mas

nao estuda-se o potencial de redu¢cdo de consumo de energia nos ventiladores.

Crozier (1980) analisa o impacto do aumento da temperatura de saida da agua da torre
de resfriamento na area de troca térmica necessaria do trocador de calor que a utiliza
como utilidade. Apesar da redugdo dos custos de investimento com a instalacdo de
uma torre de resfriamento com maior temperatura de “approach” (diferengca entre a
temperatura da agua na saida da torre e a temperatura de bulbo umido), analisa-se o
impacto do aumento da area de troca do trocador utilizado no processo. Desta forma,
determina-se um ponto 6timo entre o tamanho do trocador de calor e as dimensdes da
torre em funcdo da temperatura de “approach” que minimiza o investimento. Este

estudo pode ser aplicado em projetos de sistemas de resfriamento.

Durand et. al (2012) também estudou a minimizagdo dos custos de instalagao
encontrando um ponto 6timo entre temperatura de saida da agua da torre e area de

troca térmica do trocador de calor do processo.

Embora a maioria dos trabalhos publicados a respeito da operagado e do projeto de
sistemas de torres de resfriamento esta relacionada a consumo de energia, geralmente
nos estudos contempla-se somente uma interagao parcial entre as variaveis: consumo
de energia da bomba e do ventilador, restricbes do processo para agua de resfriamento

(carga térmica rejeitada e temperatura da agua de resfriamento)e desempenho da torre.
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No decorrer do dia e da noite, assim como durante as estagdes do ano, ocorrem
alteragdes na temperatura e umidade do ar frequentemente. Além disso, as fabricas
também tem suas marchas reduzidas, equipamentos retirados do circuito,
equipamentos adicionados ou casos em que uma das fabricas atendidas por um
conjunto de torres passa por um periodo de parada. As torres de resfriamento
geralmente sao projetadas para as condigdes que demandam um melhor desempenho
da torre: maior umidade do ar e condicdo de maior rejeicdo de carga térmica pelo
processo. O sistema de agua de resfriamento tem que garantir que nestas condi¢des as

necessidades do processo por retirada de calor sejam satisfeitas.

Frente a estas alteragbes, o desempenho da torre varia de forma que algumas vezes
envia agua a uma temperatura menor do que a exigida pelo processo. Estas variagdes
provocam também oscilagbes das varidveis de processos relacionadas de alguma

forma com a agua de torre.

Portanto, neste trabalho desenvolveu-se um modelo para minimizar o consumo de
energia em um sistema de varias unidades de torres de resfriamento contracorrente
operando em paralelo. Este modelo considera o impacto das vazdes de ar e de agua no
célculo das perdas de carga destes dois fluidos na torre e nas tubulagdes de circulagao
de agua, e encontra as condi¢gdes de operagdo que minimizam o consumo de energia

no sistema mantendo as restricbes de demanda térmica do processo.

3.2. Modelagem de Torres de Resfriamento contracorrente

A modelagem de torres de resfriamento do tipo contracorrente pode ser representada
por varios métodos, com diferentes niveis de rigor no equacionamento do processo de
transferéncia de calor e massa entre a agua e o ar e que ocorre no recheio da torre.
Dado o objetivo deste trabalho, que é otimizar o consumo de energia em um sistema de
agua de resfriamento e verificar qual o ganho potencial em redugdo do consumo de

energia obtido nesta alteracdo, adotou-se 0 método de Merkel, que tem a vantagem de
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ser simples e amplamente utilizado para projeto e analise de uma torre de resfriamento,

o que é suficiente para que este estudo atinja seus objetivos.

No método de Merkel, a transferéncia de calor e massa € baseada na diferenca
potencial ou “forca motriz” entre a entalpia do filme de ar saturado que envolve a gota
de agua e a entalpia do ar. O método calcula a altura necessaria do recheio de uma
torre contracorrente para resfriar um fluxo de agua, L’, que estd a uma certa
temperatura de entrada (T ), até uma temperatura de saida (7, ¢) do recheio, conforme

a equacao (3-1).

7 = L’Cp,L fTL’O dTL (3_1)

kg TLf HG sat—HG,op

A representacdo esquematica de uma torre de resfriamento do tipo contracorrente é
dada pela Figura 3.2. O ar é aspirado pelo ventilador da torre e escoa em
contracorrente com a agua, que desce sobre o recheio da torre apds passar pelos

“sprays” que distribuem a agua de maneira uniforme sobre o recheio.



68

Saidade ar A ‘ Ventilador
o~
' i Distribuidor
Entrada agua /
W |~ "Spray nozzles"
/BN /RN /] /1 /|
Recheio
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Figura 3.2 — Representagao de uma torre de resfriamento contracorrente.

A variavel Hgsat € a entalpia especifica de equilibrio, na temperatura da interface ar-
agua e é obtida a partir de tabelas de propriedades do ar. A linha de equilibrio da torre é
dada pela curva “AB”, conforme Figura 3.3, que representa a entalpia do ar saturado na

interface em funcao da temperatura da agua.

A linha “CD” é a linha de operacao da torre e relaciona a entalpia do ar em fungao da

temperatura da agua.

Considerando-se a hipétese de que a agua nao oferece resisténcia a transferéncia de
calor, devido ao seu coeficiente de pelicula ser muito alto quando comparado ao do ar,
a temperatura da interface € aproximadamente igual a temperatura no “bulk” da agua
(To).
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Figura 3.3 — Diagrama de entalpia especifica versus temperatura em uma torre de

resfriamento contracorrente, de acordo com Perry e Green (1997).

A umidade do ar na entrada da torre pode ser calculada a partir da sua temperatura de
bulbo Uumido, Ty, temperatura do ar, T,, e da pressdo ambiente, conforme equacao
abaixo apresentada em Kloppers e Kroger (2005). No método de Merkel, a umidade do
ar que sai da torre € considerada igual a umidade do ar saturado, sendo assim,

calculando a umidade do ar na entrada da torre é possivel obter a quantidade de agua

perdida na forma de evaporacgao.

w 2501,6—2,3263(Tpu—Tref) 0,62509Pyap Tbu
2501,6+1,877(Tg—Tref) —4,184(Thy—Tref)

P3—1,005Pyap Tbu

_ ( 1,00416(Tg—Thy) ) (3-2)

2501,6+1,877(Tg—Trer) —4,184(Thu—Trer)

Para o calculo da presséo de vapor (Pyap1ou), Utiliza-se a equacdo de Antoine em que,

Pyap1ou € calculada em mmHg, T,, € expresso em °C e as constantes devem ser
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substituidas pelos seguintes valores: A; = 18,3036, B; = 3816,44 e C; = -46,13 (Reid et

al., 1997), valida para temperaturas da agua entre 284 e 441 K.

Bj
InPyapton = A — (3-3)

" Tput Tres +Ci
A temperatura de bulbo umido, Ty, € calculada de acordo com Zemp et al. (2010):
Tou = Tg — Tret — ((1 — UR)(4,10793 + 0,52708( Ty — Tyer ) + 3,28676 UR —
0,34353 ( Ty — Trer ) UR)) (3-4)

A densidade do ar umido, conforme ASHRAE (2009), é dada pela equacéao (3-5).

Mar (Pa—py)

Paromido = —RL— (3'5)

1+w

3.2.1 Vazao minima de ar (Gmnin)

No momento em que se varia a rotagao do ventilador da torre de resfriamento, € preciso
garantir que a vazao de ar ndo seja menor que a vazado minima de ar necessaria para
viabilizar o calculo da altura do recheio da torre pelo método de Merkel. Neste capitulo
apresenta-se como determinar a vazao minima de ar em uma torre a partir das curvas
de equilibrio e de operacédo. A curva de equilibrio € obtida a partir de um ajuste das
propriedades ar-agua para um polindmio do segundo grau. O objetivo é obter uma
referéncia para a vazdo minima de ar, evitando que o ventilador opere proximo a

condigao de rotacdo minima.

A linha de equilibrio da torre é dada pela entalpia especifica de equilibrio entre o ar e a
agua, Hessat, em fungao da temperatura da interface da agua, conforme a curva “AB” da
Figura 3.3 apresentada anteriormente. A partir da hipétese de que a agua nao oferece
resisténcia a transferéncia de calor, pois tem um coeficiente de pelicula muito alto
comparado ao do ar, assume-se que a temperatura da interface € aproximadamente

igual a temperatura da agua (T.).
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A entalpia especifica de equilibrio ar-agua é obtida a partir de tabelas de propriedades
do ar. Assim, a curva de equilibrio € ajustada através de um polindmio do segundo grau

e para uma faixa de temperatura.

Para uma pressdo ambiente constante e levando em conta os ranges de temperatura
caracteristicos de torres de resfriamento, a entalpia especifica de equilibrio entre a
agua e o ar é ajustada por um polinbmio de segundo grau, conforme descrito pela

equagao (3-6).
Hgsat = aeTE + b Ty, + ce (3-6)
Utilizando dados de entalpia de saturagdo do ar conforme ASHRAE (2009), para

temperatura entre 29 e 45°C e ajustando para um polinémio do segundo grau, conforme

apresentado na Figura 3.4, tem-se os seguintes coeficientes:

a.=0,1729 (3-7)
be = -5,433 (3-8)

Ce = 107,14 (3-9)

250.0 -
Hgsa =0,1729T,2- 54337, + 107,14
230.0 -
210.0 A
5 190.0 -

170.0 -

HG,sat (kJ ki

150.0 -

130.0 -

110.0 -

90.0 T 1 1 1 .
25.0 30.0 35.0 40.0 45.0 50.0

Figura 3.4 — Ajuste da entalpia especifica de equilibrio entre o ar e a agua em funcgéo da

temperatura da agua.
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Adicionando ao grafico da Figura 3.4 a curva de operagao torre, obtém-se o grafico da
Figura 3.5. Em uma torre de resfriamento contracorrente, quanto maior a relagédo entre
as vazbes de agua e de ar, “L/G”, menor a vazao de ar em relagdo a vazao de agua e
maior a inclinagdo da curva de operacdo da torre. Como a entalpia especifica
representa a quantidade de energia por unidade de massa de ar seco, como a vazao de

ar € menor, a variagao da entalpia especifica no decorrer da torre € maior.

Por outro lado, quanto menor a relagao “L/G”, maior a vazao de ar em relagdo a vazao
de agua e menor a inclinagdo da curva de operagao da torre e menor a variagao da
entalpia especifica do ar no decorrer da torre. Assim, como a vazao de ar € alta, a
variacao de entalpia no decorrer da torre é baixa. Neste caso, maior o resfriamento da
agua. Pode-se dizer que quanto menor a inclinagdo da curva de operagao da torre,

maior a eficiéncia desta torre, pois maior € o “range” ou diferenga entre as temperaturas

de entrada e saida da agua.

====Linha operagéo, Hgq, —— Linha equilibrio, Hg gy

250.0 -
200.0 A

150.0 -

100.0

Entalpia (kJ/kg)

50.0 A

0-0 T T T T T T
18 23 28 33 38 43 48

Temperatura da agua (°C)

Figura 3.5 — Curvas de equilibrio e operagdo em uma torre de resfriamento e a

condicdo para vazdo minima de ar, Gnin.
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No limite, quando curva de operagao da torre tangencia a curva de equilibrio, ou seja,
quando a distancia vertical entre estas duas linhas é zero, conforme representado na

Figura 3.5, tem-se a situagcéo de vazdo minima de ar em uma torre de resfriamento.

A linha de operacao de uma torre de resfriamento, dada pela variacdo da entalpia do ar
em funcéo da temperatura da agua, é representada por uma equagao de primeiro grau
conforme equacgao (3-10). Nota-se que a inclinagdo da curva de operagao € dada pela

relagao entre fluxo de liquido e fluxo de ar: “L7/G’ “.

L'cpL

Hgop(TL) = Hgo + o/ (T — Twe) (3-10)
ou,
Hgop(TL) = by Ty, + ¢o (3-11)

em que os coeficientes sio:

bo = Zort (3-12)
¢ = Hoo— " 2L Ty 4 (3-13)
Logo, o termo “Hg sat — Ha0p” da equagédo (3-1) é dado por:

Hgsat — Hoop = ae TE + (be — bo) Ty + (ce — ¢o) (3-14)
Os coeficientes da equagédo (3-14) séo os seguintes:

a=a,=0,1729 (3-15)
b= b, — by = ~5433 — L2t (3-16)
¢ =co—co=107,14 - (Hgo - ngf”L Tis) (3-17)
Portanto a vazdo minima de ar € obtida igualando a equacgao (3-14) a zero:
aT?+bT,+c=0 (3-18)

Apesar da vazao de ar ser a raiz de uma equacgao de 2° grau, existe somente um valor

para a vazao minima de ar necessaria para atender as condi¢ées de operagdao de uma



74

torre. Sendo assim, para encontrar uma uUnica raiz na equacao (3-18), deve-se

considerar que G’nin corresponde a menor raiz da equagao abaixo:

b2 —4ac=0 (3-19)

3.2.2 Altura minima de uma torre de resfriamento (znin)

Analogamente a existéncia de um valor para a vazao minima de ar que satisfaca as
condi¢gdes de operacdo de uma torre de resfriamento, existe também um valor minimo
para a altura do recheio da torre de resfriamento que satisfaca os balangos de massa e

energia e viabilize a modelagem.

Enquanto a vazdo minima de ar é caracterizada pelas condi¢bes em que a distancia
entre a curva de equilibrio e a curva de operagéo da torre é zero, a altura minima do
recheio da torre corresponde a situagdo em que a linha de operacdo tende a ser
horizontal, ou seja, a linha de operagdo tenha uma inclinagdo minima. Para uma
inclinagdo minima da curva de operagao da torre, o termo “L/G” é igual a zero e logo, a
vazao de ar é infinita. Se a vazao de ar é infinita, ndo ocorre variacdo da entalpia

especifica do ar no decorrer do recheio da torre.

A equacao que representa esta situacdo de entalpia do ar constante no decorrer do
recheio da torre € dada pela equagéo (3-11), sem o termo que representa a variagao
com a temperatura: “byT,”. Entdo, a equacgao (3-11) é simplificada para a equacao (3-
20):

HG,op(TL) = ¢y = Hg (3-20)
O termo “Hg sat — Hg0p' da equacao (3-1) é dado por:
HG,sat - HG,op =Ce —C=Ce— HG,O (3'21)

Substituindo o termo “Hgsat — Hgop. Na equacgéo (3-1), obtém-se a equagédo (3-22) que

calcula a altura minima do recheio da torre.



75

L'Cyy (T dr
Zmin = — 2= [ 10— (3-22)
kg Lf Ce—Hgo

3.2.3 Calculo do consumo de energia no ventilador de uma torre de resfriamento
contracorrente

O consumo de energia no ventilador de uma torre de resfriamento é calculado a partir
da carga que ele tem que vencer ao fazer o ar passar pela entrada, recheio e difusor da
torre. O ventilador € uma turbo maquina analoga a uma bomba e por isso 0 consumo de
energia esta diretamente associado a eficiéncia, vazdo e a diferenga de carga a ser

vencida (carga apos do ventilador menos carga antes do ventilador).

Para calcular a carga a ser vencida pelo ventilador da torre, parte-se da equagéo de
Bernoulli, conforme equacao (3-23), que relaciona as variagbes de pressdo com as

variagdes de velocidade e elevagao ao longo de uma linha de corrente.

P V2
Dard + 5 + zZ = Htotal (3'23)

A equacéao de Bernoulli é aplicada dividindo-se a torre de resfriamento em trés partes
conforme representado na Figura 3.6 e aplicando a lei da conservagao da energia nos
pontos entre a entrada da torre e o ponto logo abaixo do ventilador, e nos pontos entre

a saida do ventilador e o final do difusor da torre.

Segundo Fox (1985), para que a equacao de Bernoulli seja aplicada, as seguintes

restricdes para o escoamento sdo adotadas:
(1) Escoamento permanente

(2) Escoamento incompressivel

(3) Escoamento sem atrito

(4) Escoamento ao longo de uma linha de corrente
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A pressdo “P’ que aparece na equagao de Bernoulli € a pressao termodinamica,
geralmente chamada de pressdo estatica. E a pressdo que seria medida por um
instrumento caso estivesse se movendo na mesma velocidade e dire¢gao que um fluido

em escoamento.

Para o caso de uma torre de resfriamento, as variagdes de pressao e tempraturas sao
pequenas o suficiente para que o ar seja considerado como um fluido incompressivel,
ou seja, para que as variagbes de densidade no decorrer do escoamento sejam
despreziveis. Desta forma, temos as seguintes premissas para calculos de pressao

estatica e energia cinética em cada parte de uma torre de resfriamento:

(1) As variagoes de densidade sao despreziveis a ponto de se considerar que o ar € um

fluido incompressivel.

(2) As diferencas de elevacdo sao despreziveis devido a baixa densidade que é uma

caracteristica inerente aos gases.

Entao o termo referente a diferenga de elevagao na torre é suprimido e a equagao de

Bernoulli € dada por:

P v?
Parg 2g

= Hiotal (3'24)

No escoamento incompressivel, a equagao de Bernoulli pode ser usada para relacionar

variagdes na velocidade e na pressao ao longo da torre de resfriamento.

O calculo da carga do ventilador é feito aplicando-se Bernoulli em dois pontos da torre,

conforme indicado na Figura 3.6:
- entre a entrada da torre o ponto logo abaixo do ventilador que tem pressao igual a Ps;

- entre o ponto logo acima do ventilador que tem presséo igual a P, e a saida do

difusor.

A carga a ser vencida pelo ventilador ou a carga do sistema, Hsist, € dada pela diferenga
entre a pressao estatica entre os pontos antes e depois do ventilador. Como o didmetro
do escoamento mantém-se constante neste trecho, ndo ha variagao na energia cinética

do ar e a carga do sistema é entdo dada por:
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Figura 3.6 — Balango de cargas em uma torre de resfriamento.

A seguir apresenta-se o calculo da pressao no ponto logo abaixo do ventilador, Ps:
Aplicando-se a equacdo de Bernoulli “modificado” antes do ventilador obtém-se a
equagao (3-26).

(F:ﬁ — Hiotal + g) = (p:ﬁ + g) (3-26)

Na entrada da torre, a pressao P, € igual a pressdo atmosférica, ou seja, é igual a O
kgflcm?g ou pressdo relativa. A velocidade do ar, Vy, também é nula no ponto

exatamente antes da entrada da torre.
Entao a equacao (3-26) pode ser simplificada para:

Py 44
= _H. .., —-L 3-27
Pard total 29 ( )
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A variavel Hita) € @ soma das cargas localizadas entre a entrada da torre e o ponto logo

abaixo do ventilador. Sao elas:

- Entrada do ar na torre, seja esta entra com e sem venezianas (Hent torre);

- Recheio da torre (Hiec);

- Eliminadores de gotas (Heg);

- Entrada do ventilador (Hent vent)-

Logo, Hiotal € dado pela seguinte equagao:

Hiotal = Henttorre + Hrec + Heg + Hentvent (3-28)

O calculo das perdas de carga localizadas, conforme Axial Flow Fan Egineering Manual
(2014) segue abaixo.

Calculo da carga na entrada da torre:

O calculo da carga referente a entrada de ar na torre € apresentado para os casos em

que a torre possui venezianas e em que nao possui venezianas.

A velocidade do ar na entrada da torre é calculada dividindo-se a vazao de ar total pela

area total de entrada de ar. Para o caso sem venezianas, a velocidade é dada por:

Vent torre = o (3-29)

Aent,torre Par

Para o caso com venezianas, a velocidade na entrada da torre € dada por:

G

% = 3-30
ent,torre Nyenez Avenez Par ( )

A partir da velocidade do ar, calcula-se a carga referente a entrada de ar pela equacgéo:

Kent,torre Veznt,torre
Hent,torre = 2g (3-31)

Calculo da carga do recheio da torre:

A velocidade do ar no recheio de uma torre é dada por:
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Viec = — (3-32)

Arec

A carga do recheio da torre é dada pela seguinte equagéo:

Hroe = Kyoe 228 (3-33)

rec 2g

Calculo da perda de carga nos eliminadores de gotas da torre:

A velocidade do ar nos eliminadores de gotas é dada pela divisdo da vazéo de ar pela

area da secao transversal do recheio, conforme equacgao (3-34).

Vog = — (3-34)

Arec

A carga dos eliminadores de gotas é calculada pela equagao abaixo.

Viec
Heg = Kegg (3-35)

Calculo da carga na entrada do ventilador:

A area de escoamento do ar no ventilador € dada pela area circular ocupada pelas pas

menos a area circular do disco ou centro do ventilador, conforme equacéao (3-36).
2
Ay = %(Dvent2 - Dczlisco) (3'36)

A velocidade do ar ao passar pelo ventilador é obtida dividindo a vazao de ar pela area

de escoamento:
Vv, =< (3-37)
A perda de carga estatica no ventilador € dada por:

Vi (3-38)

Hent,vent = Kent,ventz

A seguir apresenta-se o calculo da pressao no ponto logo acima do ventilador, Px:
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Na Figura 3.7 segue uma representacdo do difusor de uma torre de resfriamento. A
parte superior do difusor, que fica acima do ventilador é conhecida como “velocity

recovery cone” ou “cone de recuperagéo de velocidade”.

P.Vv,

= I ——

Figura 3.7 — Difusor da torre de resfriamento.

No difusor, regido localizada logo acima do ventilador, a energia total de uma corrente
de ar passando é uniforme em todos os pontos, exceto para fluidos viscosos e
escoamentos turbulentos, que ndo é o caso do escoamento do ar no difusor de uma

torre.

Aplicando-se a equagao de Bernoulli entre o ponto logo acima do ventilador e logo ap6s
a saida do difusor, tem-se:

L+V_22—&+V_32

Ppard 29 pard 24 + Paer (3-39)

onde Py € a perda de carga no difusor devido ao atrito.

Rearranjando a equacao (3-39), tem-se:

P3 P, _ Vi V#

Pargd  Par g N E 29 - Patr (3'40)

O fato de o difusor ter um didmetro maior na saida em relagdo ao didmetro logo acima
do ventilador, proporciona um aumento na area de escoamento, que por sua vez

provoca uma reducdo na velocidade do ar na saida do difusor. Sendo assim, a
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velocidade do ar na saida do ventilador, V>, € maior que a velocidade do ar na saida do
difusor, V3. Parte desta energia excedente devido a redugdo de velocidade é

transformada em atrito no difusor e parte é convertida em pressao.

Uma estimativa comumente utilizada por fabricantes de torre, conforme Axial Flow Fan
Egineering Manual (2014) é de que 30% da energia cinética na saida do ventilador é

perdida na forma de atrito.

Entao, reescrevendo a equacéo (3-40), temos:

&_izv_zz_v_s?_03(v_22_v_32) (3-41)
pard Pard 29 24 “\2g 29

Como P; é a pressao atmosférica, Ps; = 0 kgf/cm?g. Entao, tem-se:

P, _ V_ZZ_V_BZ -
Pard 0'7(2g 2g) (3-42)

Na equacéao (3-42), V3 € menor que V>, entdo P, € menor que zero expressando a
pressdo em pressao relativa (em relagdo a pressao atmosférica). Isso porque o difusor
faz com que a pressédo estatica no ponto logo acima do ventilador fique mais negativa

reduzindo a energia ou carga que o ventilador tem que vencer.
Célculo de V3:

A area de escoamento na saida do difusor da torre é calculada a partir da seguinte

equagao:
Az = g(Dvent + ZT)Z - %Dgisco (3'43)
Onde r é dado por:

r = tan(a)h (3-44)
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Figura 3.8 — Calculo do didmetro da saida do difusor.

A velocidade do ar na saida do ventilador é calculada pela equacao abaixo.

V, = —= (3-45)

A3 par

Conforme Bell et al. (1990), n&o se leva em conta o balango de presséo no decorrer do
difusor e a consequente redugao na perda de carga que o ventilador tem que vencer.
Apenas considera-se o didmetro do lado menor do difusor, sem subtrair o didmetro do
disco central do ventilador e calcula-se a perda de carga neste trecho como se fosse
um trecho de tubulagao reta. Esta perda de carga é entdo somada a perda de carga

que o ventilador tem que vencer.

O calculo da carga do sistema a ser vencida pelo ventilador é feito substituindo as
equacgdes (3-27) e (3-42) na equacgao (3-25), tem-se que a carga a ser vencida pelo
ventilador é dada por:

2

vi Vi V.
Hsist = =07 (32 = 12) + Hiota 3= (3-46)

Conforme Bell et al. (1990), o rendimento do ventilador é considerado como sendo igual

a 70% e deve ser confirmado com o fornecedor do ventilador.

Ja segundo Axial Flow Fan Engineering Manual (2014), a eficiéncia de um ventilador

projetado com o intuito de minimizar as perdas de energia geralmente é em torno de 75
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a 85%. Enquanto que para ventiladores mais comuns, espera-se que esta eficiéncia

seja um valor entre 55 e 75%.
O calculo da poténcia do ventilador € dado pela equagéao (3-47), deve ser dividida por

1000 para que a poténcia seja calculada em kW.

Nyent = 45 Trens (3'47)

Nvent

A eficiéncia do ventilador () na rotacdo nominal (n;) € informada pelo fabricante. Ao
alterar a vazdo de “Gy” para “Gy” altera-se também a rotacdo do ventilador do
ventilador, altera-se a rotacdo e portanto a eficiéncia também é modificada. Para se
determinar a rotagao correspondente a nova condi¢cao vazao “G”, € preciso construir a

curva universal do ventilador, que é valida para todas as rotagdes.

Para ilustrar o método utilizado para determinar a eficiéncia do ventilador em
vazdes/rotacbes diferentes da nominal, serdo utilizados os dados de um ventilador

tipico de torre de resfriamento com as seguintes caracteristicas:
- Vaz&o de ar: 208,0 m?¥/s

- Carga a ser vencida pelo ventilador: 13,26 mmca

- Densidade do ar: 1,022 kg/m?

- Diametro do ventilador: 4,5 m

- Rotagao: 253,6 rpm

- Numero de pas: 8

- Angulo das pas: 16°

- Eficiéncia estatica: 48,3%

- Poténcia consumida: 46,2 CV

A curva de carga do ventilador e eficiéncia versus vazao de ar para este ventilador,
fornecida pelo fabricante, segue na Figura 3.9 e é valida somente para uma rotagao
nominal igual a 253,6 rpm. Ao operar em rotagdes diferentes de 253,6 rpm, a curva

apresentada na Figura 3.9 deixa de ser valida. Por isso, a partir da curva fornecida pelo
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fabricante, faz-se a curva universal do ventilador e esta sim, é valida para todas as

rotacoes.

Para construir a curva universal do ventilador, determinam-se os seguintes coeficientes

adimensionais:
- ¢: adimensional de vazao
- Y: adimensional manomeétrico ou de pressao

Os adimensionais acima s&o obtidos pelas seguintes equacgdes:

p=—" (3-48)

3
n Par Dvent

ll) — g Hyent (3-49)

2 n2
n Dvent
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Carga ventilador (mmca)

Vazao de ar {m?¥/s)

Figura 3.9 — Curva de operacédo de um ventilador de torre de resfriamento (Ref.:

ventilador axial Alpina — série 9EM2).

Os adimensionais de vazao e pressao sao calculados para varios pontos de pressao
estatica e vazido obtidos a partir da curva de operagdo do ventilador e as seguintes

curvas sao construidas:
- Adimensional de vazao versus adimensional de pressao (¢ x );
- Adimensional de pressao versus eficiéncia do ventilador (¢ x n).

Para a curva do ventilador apresentada na Figura 3.9, construiram-se as curvas “¢ x ¢’

e “p x n” conforme apresentadas na Figura 3.10.
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Figura 3.10 — Curva universal de um ventilador de torre de resfriamento.

A partir das curvas “@ x @’ e “@ x n’, obtém-se os polinbmios ajustados para elas

conforme equacgdes (3-50) e (3-51).
Y =ay, @3+ byp?+cyp+d, (3-50)
n=a,>+be*+cp+d; (3-51)

Para se determinar a rotagcao e rendimento do ventilador para uma nova condi¢ao de

vazao a partir dos polindbmios (3-50) e (3-51), faz-se o seguinte procedimento:

a) Inicialmente, alterando a vazao de ar para uma nova vazéo “G’, estima-se um novo

valor de rotacao referente a esta vazao, “n,”.

b) Em seguida, calcula-se entdo os adimensionais de vazao (¢.) e pressao (-), para a

nova vazao de ar “G,” conforme equacoes (3-52) e (3-53).

0, = — 2 (3-52)

N3 Par Dyent
Y, = a ‘P% + by ‘P% +co 2+ dy (3-53)

c) Calcula-se a carga do ventilador, H,ent para esta nova condigao:
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Y2 n3 Dien
Hyent = % (3-54)

Se a carga do ventilador € diferente da carga do sistema (Hsst), determina-se
aleatoriamente outro valor de “n,” até que a carga do ventilador seja igual a carga do

sistema (Hyent = Hsist)-
Para convergir, utiliza-se o método de Newton Raphson:

- Como o objetivo € encontrar o valor da rotagdo do ventilador (ny) para que a carga do
ventilador (H.ent) Seja igual a carga do sistema (Hsist), a fungéo a ser zerada no método

de Newton Raphson é a seguinte:
Hgist — Hyent = 0 (3-55)
Substituindo a equacgao (3-53) na equacgao (3-54), tem-se:

3 2 2 n2

ag @5 + by @5 + co pp +dg)ns D

H ( 0 P2 0 P2 0 P2 0) 2 Pvent (3_56)
vent — g

Substituindo a equacgao (3-52) na equagao (3-56), tem-se a equagao para calculo da
carga do ventilador em fungdo dos coeficientes do polindbmio da curva universal do

ventilador e das variaveis do ventilador e aceleracado da gravidade (g):

3 2
Ga Ga G2 2 2
ao ( 3 > +bo ( 3 > +¢o ( 3 +dg |n2 Dyent
< n2 Dyent n2 Dyent n2Dyent

g

(3-57)

Hyent =

A fungédo a ser zerada, variando-se “n,”, é obtida substituindo a equagao (3-57) na
equagao (3-55):

3 2
G2 G2 Go 2 12
aog ( 3 ) +bo ( 3 ) +¢Co ( 3 +do |n3 Dyent
( n2 Dyent n2 Dyent n2Dyent

A partir do valor da nova rotagao “n,”, calcula-se “@” pela equagdo (3-52) e o

Hgise — =0 (3'58)

rendimento do ventilador, “n”, pela equacéao (3-51).

Para o ventilador tipico utilizado como exemplo no calculo da eficiéncia, a Figura 3.9
mostra como a poténcia esta relacionada com a vazao de ar na torre. Como esperado,
para valores maiores de vazdes de ar, pequenas alteracdes na vazao de ar provocam

um aumento expressivo no consumo de energia.
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Figura 3.11 — Poténcia versus vaz&o de ar para um ventilador de uma torre de

resfriamento.

3.2.4 Calculo do consumo de energia ha bomba de uma torre de resfriamento
contracorrente

Para calcular o consumo de energia de uma torre de resfriamento, soma-se ao
consumo de energia no ventilador o consumo de energia na bomba que faz a circulagéo
(envio e retorno) da agua de torre entre a torre de resfriamento e o processo. A bomba
€ um equipamento analogo ao ventilador e por isso 0 consumo de energia esta
diretamente associado a eficiéncia, vazado e a diferenca de carga do sistema a ser
vencida. No caso do ventilador, os acidentes existentes em uma torre de resfriamento
sdo tipicos e dificilmente mudam de uma torre para outra, ja para o caso da bomba que
faz a circulagdo de agua, o trajeto pode variar dependendo da complexidade do
processo que recebe a agua de resfriamento. Este trajeto pode ser simples atendendo

poucos equipamentos ou muito complexo, com muitas derivagdes.
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Neste estudo sera considerado um circuito de circulacdo de agua simplificado pois o
objetivo é verificar o potencial de redugdao de consumo de energia em um sistema de
torres de resfriamento e para isto independe o sistema de distribuicdo de agua ser mais
complexo ou mais simplificado. Caso este estudo seja aplicado a um circuito existente,
o circuito de agua devera ser detalhado de forma a permitir o calculo de consumo de
energia na bomba de acordo com a variagdo da vazdo de agua de circulagdo no
sistema. A seguir apresenta-se o circuito de agua de resfriamento considerado neste

estudo para calcular o consumo de energia na bomba:

- Um numero variavel de células ou unidades de torres de resfriamento do tipo
contracorrente, com a saida de agua interligada por uma bacia coletora. Na Figura 3.12
tem-se trés células, mas este numero pode variar de acordo com o numero de torres
existentes. Nao leva-se em conta a perda de carga da agua ao passar pela torre de

resfriamento;

- Uma bomba que aspira agua da bacia coletora e a envia para o processo e depois

para a torre novamente;

- Um trocador de calor, com uma carga térmica “Q”, que representara o processo que
utiliza a agua para resfriamento. A perda de carga da agua ao passar pelo trocador de

calor é considerada como um valor fixo.

Célula1Y  Célula 2y Célula Ny

///1;\‘\ \ ////‘:/\\‘%\\\\ “////‘:/\;\\\
N N N
v v v
D Processo
e
AN —
!// \\
S
A

Figura 3.12 — Sistema de agua de resfriamento com trés células operando em paralelo

exemplificando os sistemas estudados neste trabalho.
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Para ilustrar o método utilizado para determinar a eficiéncia da bomba em
vazoes/rotagdes diferentes da nominal, analogamente ao que foi feito para o ventilador,

serao utilizados os dados de uma bomba com as seguintes caracteristicas:
- Rotagdo nominal: 1110 rpm

- Didmetro do rotor: 545 mm

Tabela 3.1 — Dados da bomba de agua da torre de resfriamento contracorrente validos

para uma rotagado de 1110 rpm.

Vazao Altura manométrica Rendimento, n
(m3/h) (m) (%)
0,0 64,52 0,0
244 1 64,76 46,4
486,4 63,14 75,6
728,0 60,67 83,3
850,2 56,87 82,7
972,0 53,68 83,4
1046,0 50,96 81,8
1106,0 48,83 80,6
1185,0 39,66 67,1

A partir dos dados da Tabela 3.1, é possivel calcular para cada valor de vazédo os
adimensionais de vazao (“@”) e pressao (“@”) conforme equagdes (3-48) e (3-49) e obter

a curva universal da bomba, valida para qualquer rotagdo conforme Figura 3.13.
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Figura 3.13 — Curva universal de uma bomba de torre de resfriamento.

A partir das curvas adimensional de vazao versus adimensional de pressao (¢ x ) e
adimensional de pressao versus eficiéncia do ventilador (¢ x n) obtém-se os polinémios

ajustados para as mesmas conforme equacdes (3-59) e (3-60):
Y = agp* + by @3+ co 9%+ dop + e (3-59)
N = agp* + bo3 + cop? + dyg + e (3-60)

Para se determinar a rotacdo e rendimento da bomba para uma nova condicao de

vazao, faz-se o seguinte procedimento:

a) Inicialmente, alterando a vazdo de agua de L1 para L, estima-se um novo valor para

a rotacao referente a esta vazao, n,.

b) Calcula-se entdo os adimensionais de vazao e pressao, ¢, e y, respectivamente

para a nova vazao:

gy =— 2 (3-61)

3
N2 Pagua Phomba

Y, = ag @5 + by 3 + co 93 +dy 9, + € (3-62)
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c) Calcula-se a carga da bomba, Hyomba para esta nova condigdo conforme equagao (3-
63).

w 5 Dzom a
Hyomba = % (3'63)

Se a carga da bomba (Hpomba) € diferente da carga do sistema (Hsist), define-se
aleatoriamente outro valor de n, até que a carga da bomba seja igual a carga do

sistema.
Para convergir, utiliza-se o método de Newton Raphson:

- Como o objetivo & encontrar a rotagdo da bomba (ny) para que a carga da bomba

(Hpomba) S€ja igual a carga do sistema (Hsist), a fungéo a ser zerada € a seguinte:
Hist — Hpomba = 0 (3-64)
Substituindo a equacgao (3-62) na equacgao (3-63), tem-se:

4 3 2 2 02
_ (ao @3+bg p3+co 3+do @2+eo) N5 Dpomba
Hbomba - g (3-65)

Substituindo a equacgao (3-61) na equagao (3-65), tem-se a equagao para calculo da
carga da bomba em funcdo dos coeficientes do polinbmio da curva universal e das

variaveis do ventilador e aceleracédo da gravidade (g):

4 3 2
Gy Gy G2 Gy 252
<a0<n D3 > +b0<n D3 > +C0(n D3 ) +d0(n D3 )+€0>n2Dbomba
H _ 2¥pomba 2¥pomba 2¥pbomba 2”bomba (3-66)
bomba — g

A funcdo a ser zerada, variando-se “n,”, é obtida substituindo a equacao (3-66) na

equagao (3-64):

4 3 2
Gy Go G2 G2 2n2
a0< 3 ) +b0< 3 ) +C0< 3 +d0 3 +eo nZDbomba
( n2Dpomba n2Dpomba "2Dpomba "2Dpomba
Hsist -

5 =0 (3-67)
A partir do valor da nova rotagao n,, calcula-se ¢, pela equagao (3-61) e o rendimento
da bomba, n, pela equacédo (3-60). O consumo de energia na bomba é dado pela

equacao abaixo.

_ 9L Hpomba
Nbomba - (3'68)
Nbomba



93

Na equacéao acima, divide-se por 1000 para que a poténcia da bomba seja expressa em
KW.

3.2.5 Calculo da vazao de agua de “make-up”

Em torres de resfriamento, as perdas de agua ocorrem de trés maneiras:

- evaporagao: conforme Smith (2005), a agua é resfriada em uma torre de resfriamento
principalmente devido a evaporagao de parte desta agua, conforme passa pelo recheio

da torre;

- arraste: € dado pelas gotas de agua que sao arrastadas pelo ar e saem no topo da

torre;

- “blowdown”: € uma purga constante da agua de recirculagdo necessaria para evitar o

aumento da concentragcdo de contaminantes na agua.

A agua perdida na forma de arraste deve ser minimizada, pois além de provocar perda
de agua, provoca manchas em constru¢des que estiverem préximas a torre. Conforme
Perry e Green (1997), a perda de agua por arraste é fungao do projeto do eliminador de
gotas da torre e varia entre 0,1 e 0,2% da agua que circula na torre. Em torres com
eliminadores de gotas mais modernos a perda por arraste € reduzida para valores
inferiores a 0,1%. Conforme Smith (2005), a perda por arraste esta entre 0,1 e 0,3% da

agua de circulagao da torre.

A reposicado constante de agua para compensar as perdas por evaporagao, arraste e
“blowdown” € denominada “make-up”. A agua perdida por evaporagédo é pura, € assim
ocorre aumento da concentragdo de sélidos na agua de circulagdo. O objetivo do
“blowdown” é purgar estes solidos evitando seu acumulo. Produtos quimicos sé&o
adicionados para evitar aumento de agentes de corrosdo e o0 crescimento

microbiolégico na agua de circulagdo de torres.
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Caso o “blowdown” seja feito a partir da agua resfriada, conforme Figura 3.14, é
chamado “blowdown frio”. Outra forma de se fazer o “blowdown” é purgar parte da agua
que esta retornando para a torre, e entdo € chamado “blowdown quente”. O “blowdown
quente” auxilia no desempenho da torre uma vez que reduz a vazdo de agua quente
que retorna, mas pode nao ser aceitavel do ponto de vista ambiental, uma vez que a
agua a ser enviada para efluentes estda a uma temperatura maior que a temperatura

ambiente.

Lo Le
TArraste TEvaporagéo

/
/

- ~
— ~
_ ~
— T~

Agua de recirculagdo

D:D; N L
. g‘ LM

“Make-up”

“Blowdown
frio”

Figura 3.14 — Torre de resfriamento e as perdas/reposi¢cao de agua.

A agua perdida na forma de arraste possui a mesma composigdo da agua de circulagao
da torre, ao contrario da agua perdida por evaporacéao. “Ciclos de concentragdo” € uma
comparagao entre a concentracdo de solidos dissolvidos na agua de “make-up” e a
concentragédo de solidos dissolvidos na agua de “blowdown”. Por exemplo, trés ciclos
de concentracdo quer dizer que o “blowdown” tem uma concentragao de sélidos trés
vezes maior que a agua de “make-up”’. Assim, o numero de ciclos de concentragao,
“CC”, é dado pela razado entre a concentragdao de solidos na agua de “blowdown” e a

concentragéo de solidos na agua de “make-up”:
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cc=%8 (3-69)
Desconsiderando-se a perda de solidos por arraste que é baixa, ndo se perde solidos
por evaporacéo e entdo tem-se o seguinte balango de massa para os solidos:

LyCy = LgCg (3-70)
Combinando as equacgdes (3-69) e (3-70) tem-se:

cc=" (3-71)

Lp
Dado que, desprezando-se o arraste tem-se:
LM = LB + LE (3'72)

Combinando as equagdes (3-71) e (3-72) tem-se as equagdes que permitem o calculo

da vazao de “blowdown” e “make-up” a partir da vazao de evaporacao:

Lp = = (3-73)
Ly =% (3-74)

A perda de agua por evaporagao é estimada considerando que o ar sai saturado da
torre, e a partir dela, conforme método de Merkel, e da determinacdo do numero de
ciclos de concentragdo, € possivel estimar as vazbes de agua de “make-up’ e

“blowdown”.

De acordo com as equacgdes (3-73) e (3-74), se o ciclo de concentracao fosse infinito, a
vazéo de agua de “blowdown” seria igual a zero e a vazao de agua de “make-up” seria
igual a vazao perdida por evaporagao. Neste caso, haveria um aumento concentragao

da concentragdo de impurezas na agua que recircula na torre.

A Figura 3.15 apresenta a relagcdo entre “make-up”, “blowdown”, evaporagéo e arraste
versus os ciclos de concentragdo. Para uma dada torre de resfriamento, com carga
térmica fixa e condigdes ambientes fixas, a evaporacdo e o arraste sdo constantes
conforme os ciclos de concentracdo aumentam. Entretanto, conforme os ciclos de
concentracdo aumentam, o “blowdown” diminui. O mesmo acontece quando o “make-

up” diminui.
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Figura 3.15 — Relagao entre agua de “make-up” e agua de “blowdown” de acordo com
Smith (2005).

Com o aumento dos ciclos de concentracdo, apesar de o aumento dos ciclos de
concentragado diminuir a quantidade de agua de “make-up”, ocorre aumento do nivel de
solidos dissolvidos e a corrosao e tendéncia a deposi¢cao aumenta. O resultado é que,
aumenta a adicao de produtos quimicos. Portanto existe um equilibrio entre o numero
de ciclos de concentragdo e a adigao de produtos quimicos para evitar deposicao e
corrosdo, de acordo com Perry e Green (1997) o numero de ciclos de concentragao

deve estar entre trés e cinco.

3.2.6 Influéncia da temperatura de bulbo umido nos calculos de torres de
resfriamento

Fabricantes de torres de resfriamento, ao projetar torres de resfriamento, deveriam
utilizar a media anual de temperatura do ar e umidade no decorrer do ano, ou

considerar o periodo mais critico de maior umidade do ar, em que o desempenho da
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torre € mais exigido. Entretanto, o que fazem é considerar a temperatura de bulbo
umido meédia anual para o local em que a torre sera instalada. Por que a temperatura de
bulbo umido é considerada e a temperatura de bulbo seco ou umidade nao sao levadas
em conta? Ocorre que na carta psicrométrica, as retas que determinam a temperatura
de bulbo umido sdo quase paralelas as retas que representam a entalpia do ar, entao
uma vez definido a temperatura de bulbo uUmido, define-se a entalpia do ar,

independentemente da temperatura de bulbo seco ou umidade relativa.

Para exemplificar esta constatagdo, a uma temperatura do ar de 30°C e uma umidade
relativa de 50%, conforme a carta psicrométrica, sua entalpia é igual a 66 kJ/kg de ar
seco e a temperatura de bulbo umido corresponde a 22,5°C. Caso a verificacdo da
entalpia do ar fosse feita somente com base na temperatura de bulbo umido (Tp, =
22,5°C), nota-se pela carta psicrométrica da Figura 3.16 que independente da umidade
relativa do ar e da temperatura de bulbo seco do ar, a entalpia seria igual a 66 kJ/kg de

ar seco.

Portanto, ao projetar uma torre, ou determinar a temperatura de saida da agua da torre,
€ suficiente saber qual a temperatura de bulbo umido tipico do local e entdo determinar

a entalpia do ar que entra na torre.

Por outro lado, caso seja necessario determinar a quantidade de agua perdida por
evaporagao, conhecendo-se somente a temperatura de bulbo umido do ar ambiente
nao possibilita a estimativa desta perda. A perda por evaporacao pode ser estimada
caso seja conhecido a umidade do ar ambiente na entrada da torre e considerando que
o ar deixa a torre saturado, ou calculando a umidade do ar na saida da torre através de
calculos mais rigorosos de torres contracorrentes, ou ainda pelo balan¢o de energia do

lado agua.
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Figura 3.16 — Carta psicrométrica para pressao de 760 mmHg — a determinagao da

entalpia do ar pode ser feita conhecendo-se somente a temperatura de bulbo umido do

ar (fonte: www.uigi.com/UIGI_SI.PDF).

A seguir apresenta-se um exemplo de uma torre projetada para duas situagdes de

temperatura e umidade do ar ambiente diferentes, conforme modelagem apresentada

por Fernandes (2012), mas com iguais temperaturas de bulbo umido, conforme Tabela

3.2.
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Tabela 3.2 — Condi¢des do ar ambiente consideradas nos casos 1 e 2 para calculo da
altura de recheio de torre.

Caso 1 Caso 2
Temperatura do ar (T) 30,0 40,0
Umidade relativa do ar (UR) 50 23
Temperatura de bulbo tmido (Tyy) 225 22,5

Para os dois casos considerou-se a mesma pressao ambiente, e temperaturas de
entrada e saida da agua da torre iguais a 40 e 30°C, respectivamente. Para os dois
casos simulados, a altura de recheio calculada o foi igual a 0,62 m, ou seja, apesar das
condigbes do ar de temperatura e umidade relativa serem diferentes, como a
temperatura de bulbo umido foi mantida a mesma, a entalpia do ar também é a mesma

para os dois casos € a altura da torre calculada resultou no mesmo valor.
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3.3. Otimizacao do consumo de energia em torres de resfriamento

Uma vez que o sistema de agua de resfriamento estd instalado, com uma ou mais
unidades de torres de resfriamento contracorrente, nos momentos em que a torre opera
ociosa, como por exemplo quando a fabrica esta operando abaixo da sua capacidade
ou em momentos em que a umidade do ar esta baixa, existe a possibilidade de

minimizar o consumo de energia.

A otimizacdo do consumo de energia em torres de resfriamento contracorrente
apresentada neste trabalho refere-se a minimizacédo do consumo de energia na bomba

de recirculagao de agua e no ventilador da torre.

Para a otimizagcdo apresentada, o processo que utiliza agua de resfriamento foi
simplificado a um trocador de calor com carga térmica “Q”. As seguintes premissas

foram adotadas:

- a vazao de agua se distribui igualmente entre torres operando em paralelo. Na pratica,
em uma torre industrial, esta vazéo é definida pela perda de carga nas tubulag¢des, ou
seja, a célula que esta mais proxima do ponto consumidor recebe uma vazao de agua
maior, e a que estd mais longe recebe uma vazdo de agua menor. Caso existam
valvulas de controle no sistema, a distribuicdo de agua € definida pela abertura das
valvulas de controle. A representacdao de um destes casos complicaria a otimizagao e

seria valida somente para o sistema modelado;

- devido a baixa vazao de agua de “make-up", a temperatura da agua de resfriamento

na saida da torre n&o é corrigida apds ser misturada com a agua de “make-up".

3.4. Implementacao do modelo

Para os calculos de carga a ser vencida pelo ventilador, os coeficientes utilizados nos

calculos seguem na Tabela 3.3, conforme Axial Flow Fan Egineering Manual (2014).
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Tabela 3.3 — Coeficiente “K” para calculo de perda de carga em torres contracorrente,

Axial Flow Fan Egineering Manual (2014).

Valores de K

Torres de resfriamento do tipo

Torres de resfriamento do tipo

concorrente escoamento cruzado
Entrada de ar sem 1,50 Nao se aplica
veneziana
Entrada de ar com 2,00 - 3,00 2,00 -3,00
veneziana larga
Entrada de ar com 2,50 - 3,50 2,50 - 3,50
veneziana estreita (pouco
espago entre as venezianas)
Eliminadores de gotas 2,00-3,00 2,00 - 3,00
Entrada do ventilador 0,10 - 0,350 0,10-0,35

O coeficiente utilizado no calculo da carga imposta pelo recheio da torre (“Kre.'), foi 0
referente ao recheio “Munters 19060”, de acordo com Bell et al. (1990), calculado em

funcao da altura do recheio e fluxos de ar (G’) e agua (L’) conforme a seguinte equacgao:
Krec = 2,91z (1')%31(G") 004870014 (3-75)
onde a altura z é em ft e os fluxos de ar e agua sdo em Ib/h/ft? e K. € adimensional.

O calculo da carga a ser vencida pela bomba de circulagdo de agua de torre foi feito
considerando os acidentes e valores de “K”, conforme Crane (1982), descritos na
Tabela 3.4:
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Tabela 3.4 — Acidentes e coeficientes “K” presentes na sucgao de descarga da bomba

de agua de torre.

K N° de acidentes N° de acidentes na
nha succao descarga
Valvula esfera (K = 3) 3 6 15
Cotovelo padréao 90° (K = 30) 30 5 70

Assim, para a sucg¢ao da bomba o valor de “K” € igual a 168 e para a descarga, “K” é
igual a 2145.

O comprimento reto de tubulagao considerado para cada trecho foi 10 m para a sucg¢ao

e 250 m para a descarga.

As pressdes no inicio do trecho da succédo e no final do trecho da descarga sao

consideradas iguais a pressédo atmosfeérica.

Conforme Kern (1965), a perda de carga permitida em trocadores de calor varia entre 5
e 10 psi (ou 0,345 - 0,689 bar). Entdo, além dos acidentes da descarga da bomba
citados acima, considerou-se a perda de carga no trocador de calor fixa e igual a 0,689

bar.

O modelo de otimizagdo do consumo de energia em torres de resfriamento apresentado
pode ser aplicado a qualquer conjunto de torres de resfriamento contracorrente,
permitindo que torres e bombas com quaisquer caracteristicas possam ser
especificadas no modelo de otimizagdo. Neste modelo, define-se 0 numero de torres
interligadas em paralelo em operagao, as caracteristicas da torre, ventilador e bomba e
entdo a otimizagao é feita. Como resultado tem-se qual a condigdo de vazdes de agua
e de ar e temperatura de saida da agua da torre que correspondem a um menor

consumo de energia.

Para o sistema estudado, tem-se duas principais equag¢des: uma que descreve o

balango de energia do processo resultando na carga térmica a ser removida do
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processo, e outra que representa a modelagem de uma torre de resfriamento

contracorrente.

O calor total a ser removido pela agua de torre é representado por um trocador de calor

com o seguinte balanco de energia:

Q= LCp,L(TL,O - TL,f) (3'76)

A modelagem da torre ou o calculo da altura do recheio da torre em fungao das vazdes
de ar e de agua, temperaturas de entrada e saida da agua da torre, entalpia do ar de

entrada e caracteristicas do recheio da torre € dado por:
z=f(L,G, T Toe kg Heo) (3-77)

Cada célula ou unidade de torre € modelada pela sua altura e caracteristicas de recheio
e vazao de ar. Para o caso em que se tem mais de uma unidade operando em paralelo,
a vazao de agua total (“L”) é igualmente dividida entre as unidades de torre conforme

equagao (3-78).
_L -
L= ; (3-78)

onde j é o numero de células.

As variaveis deste sistema s&o cinco, conforme descritas a seguir:
- Q: carga térmica do trocador que representa o processo

- L: vazao de agua total

- G:vazao de ar

- TLo: temperatura de entrada da agua na torre de resfriamento

- z: altura do recheio da torre de resfriamento

Fixando-se trés variaveis, tem-se um grau de liberdade igual a dois.

A minimizagao do consumo de energia é feita utilizando o “Solver” do Excel. A funcao
objetivo é a minimizagdo do consumo de energia no ventilador e na bomba, conforme

equagao (3-79).

Niotal = f(Nvent, Noomba) (3-79)
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As variaveis de decisao sao as vazoes de ar e de agua: G, L, respectivamente.
As restrigdes requeridas para descrever o modelo sao:
Zcac = Z
Gs Gmax
Gz Gmin
nz Nmin
T ¢= Toy + 1 °C (para convergéncia do modelo)
A funcéao objetivo pode ser minimizada desde que todas as restrigdes sejam satisfeitas.

No sistema estudado considera-se um conjunto de torres com até cinco torres de

resfriamento operando em paralelo.

Para a determinagdo das quantidades de agua de “make-up” e “blowdown’
consideraram-se trés ciclos de concentracdo, conforme recomendado por Perry e
Green (1997).

A temperatura da agua que sai da torre, T+, € calculada a partir do balango de energia
no processo. Sendo a carga térmica rejeitada pelo processo (“Q’) conhecida,

determina-se Ty

Toe=Too — — (3-80)

Cp_LL

A altura da torre necessaria para resfriar a vazdo de agua (“L;”), de uma temperatura de

entrada (“T.,0") até uma temperatura de saida (“T_¢") é calculada pela equagéao (3-81).

Li'CyL (T ar
z = ek (Moo __dTL (3-81)
kg TLt Hg,sat—HG,op

A integral da equacdo (3-81), conforme Perry e Green (1997) pode ser resolvida
aplicando-se um procedimento de integracao numérica utilizando o método de
Chebyshev que é dado pela integragéo por quatro pontos ou 4 intervalos para o calculo

da integral conforme descrito a seguir.

~

_ L Cp,L fTL,O dT

z T
kg Lf Hgsat — Hg,op
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= Lot (To0 L) L + L + L + ! (3-82)
kg 4 HG,sat1 _HG,Tbu1 HG,satz _HG,TbuZ HG,sat3 _HG,Tbu3 HG,sat4_HG,Tbu4

Na equacéao acima:

(Hoou), = (HG,Tbu)O + Orlcp,Lé(TL,O ~Tir) (3-83)
(Horou), = (HG,Tbu)O + 0r4Cp,L%(TL,O ~Tis) (3-84)
6bu), = (Hg Tbu L Z(Tuo = Tur) (3-85)
(H )3 (H )0 +CpLg
6tbu), = (Hgtpu), — 0,16, K (To — Tie) (3-86)
(H )4 (Hg o) ;~01GL;
(HG,Tbu)S = (HG,Tbu)f - 0'4Cp,L§(TL,0 - TL,f) (3-87)

Onde, (Hg tou)o € a entalpia especifica do ar calculada na temperatura de bulbo umido
do ar na entrada da torre, e (He 1) € a entalpia especifica do ar calculada na

temperatura de bulbo umido do ar na saida da torre.

As entalpias especificas do ar calculado na temperatura da agua (Hgsat)1, (Hasat)2,

(Hs,sat)s € (Hg sat)a sS@0 calculadas para as temperaturas t, b, t3 € t4, respectivamente:

ty =T+ 0,1(Tyo — Tiy) (3-88)
ty =Tro+ 0,4(TLo — Tur) (3-89)
ts = Tpr — 0,4(Ty,0 — Tir) (3-90)
ty = Tpr— 0,1(Ty,0 — Tir) (3-91)

O coeficiente de transferéncia de massa, kg, conforme Bell et al. (1990), para o recheio
do tipo “Munters 19060” é fungao das vazdes de agua, ar e da altura da torre conforme
equagao (3-92):

7N —0,59 -0,19
kg = 0,434L (%) (ﬁ) (3-92)
A partir das vazbes de agua e de ar, calculam-se as poténcias consumidas pelo

ventilador, Nyent, € pela bomba, Npomba.
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9GHyent
N. = —r 3-93
vent 10007 yent ( )
9LHpomba
N = J—bomba_ 3-94
bomba 1000Mpomba ( )

Esta otimizacao foi feita considerando um numero fixo de torres operando em paralelo,
do tipo MINLP (Mixed Integer Non Linear Programming) com enumeragao exaustiva. O
resultado do consumo de energia € dado para o sistema com uma, duas, trés e até
cinco células operando, e permite a comparagao dos consumos de energia, vazao de ar
e de agua, rotacdo e eficiéncia dos ventiladores e bombas para cada caso. E possivel
que algumas vezes a diferenga entre operar duas ou trés células, por exemplo, € tao
pequena que opta-se por manter uma célula parada. Por outro lado, fazendo a
otimizacao do tipo MINLP sem enumeragao exaustiva, ndo existe esta flexibilidade, pois

a otimizagao resultara no numero 6timo de torres operando.

A implementacdo do modelo acima foi feita em um sistema de facil acesso em
ambientes industriais, o Excel, que € um software disponivel nos computadores das
salas de controle das fabricas comumente utilizado por operadores. Dessa forma, a

otimizagao foi feita utilizando o Solver do Excel.

3.5. Estudos de caso

Nos estudos de caso apresentados avalia-se o consumo de energia, rotagcéao e
eficiéncia da bomba e do ventilador de cada torre, vazdes de ar e de agua de acordo
com variacdes de temperatura de “approach”, umidade relativa do ar, temperatura de
bulbo umido e variagdo da carga térmica a ser rejeitada pelo processo. O sistema de

resfriamento de agua é composto por até cinco torres operando em paralelo.

Considerando-se um “caso base” para as condigdes de operagao de um sistema de
torres de resfriamento, representado por uma célula, mas aplicavel a todas as outras
torres operando em paralelo, uma vez que sédo consideradas idénticas neste estudo. A

abordagem apresentada neste estudo pode ser aplicada também a torres de
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caracteristicas diferentes operando em paralelo, pois a modelagem ¢ feita levando em
conta as dimensodes e caracteristicas de cada torre, permitindo que estas informacoes

sejam adicionadas para cada célula.

A altura e area da segéao transversal do recheio, assim como vazdes e rotagdes maxima

e minima para a bomba e o ventilador seguem apresentados na Tabela 3.5.

Tabela 3.5 — Caracteristicas recheio da torre de resfriamento, ventilador e bomba.

Variavel Unidade | Valor
Altura b4 m 2,0
Area seco transversal Arec m? 130,0
Vazao maxima de ar no ventilador Gmax kg/s 195,0
Vazao minima de ar no ventilador Gmin kg/s 30,0
Poténcia nominal ventilador Nyent kW 50,2
Rotacdo maxima do ventilador Nmax rpm 253,6
Vazao maxima de agua na bomba L max m?3/h 1200,0
Poténcia nominal bomba Noomba kW 220,1
Rotacdo maxima da bomba Nmax rom 1110,0

Considerando um “caso base” para os estudos de caso apresentados, em que a torre
opera sob as seguintes condi¢cdes de ar ambiente: umidade relativa do ar igual a 78,4%,
temperatura do ar igual a 21,2°C e pressdao ambiente de 94.400 Pa. A carga térmica
rejeitada pelo processo corresponde a 25.020 kW. O recheio tem uma altura de 2
metros e uma area de secgédo transversal igual a 130 m?. A vazado de agua e de ar sdo
iguais a 210,3 kg/s e 181,9 kg/s, respectivamente. A poténcia do ventilador e da bomba
sdo iguais a 36,4 kW e 147,7 kW, respectivamente, as rotagdes e eficiéncias de cada

um seguem apresentados na Figura 3.17.
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G =181,9kg/s

(=] ™

. M=42T% T, o= 50,0°C
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= A N Processo
z=2,0m | i
i X Q= 25020 kW
N 7 L =210,3 kg/s
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n=18,6rps
n = 84,5%
T, =21,6°C

Figura 3.17 — Dados da torre e processo considerados no “caso base”.

3.5.1 Avaliando a influéncia da temperatura de approach no consumo de energia
do sistema

Avalia-se o impacto da variacdo da temperatura de “approach”, que é a diferencga entre
a temperatura de bulbo umido do ar ambiente e a temperatura de saida da agua da
torre, nas vazdes de agua e de ar, e nas rotagdes, eficiéncias e consumo de energia

dos ventiladores e bomba.
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Nesta avaliacdo, as condigbes do ar foram as seguintes: Tq = 21,19°C, UR = 78,4%, Pa
= 94400 Pa, Ty, = 18,6°C. As seguintes variaveis sdo mantidas constantes: carga
térmica do processo Q = 25.020 kW, temperatura da agua que retorna pra torre T o =
50°C. Uma vez definido o valor de temperatura de “approach’, a temperatura de saida
da agua da torre também esta definida e a vazao de agua é calculada pelo balango de
energia no processo. Assim, apenas a vazao de ar € minimizada em cada situagao

simulada.

Para maiores valores de temperatura de “approach”, maior a temperatura de saida da
agua da torre, como a carga térmica do processo € mantida constante, maior é a vazao
de agua necessaria para satisfazer o balango de energia no lado processo. Entao,
maiores sao a vazao de agua e sua temperatura na saida da torre, enquanto a vazao
de ar diminui. Logo, o0 aumento da vazdo de agua e da temperatura da agua na saida
da torre, levam a uma reducio da vazao de ar necessaria para satisfazer os balangos

de massa e energia na torre, conforme apresentado pelo grafico do Figura 3.18.

AVazao de ar (kg/s) ®mVazao de agua (m%h)

1200 .

1000 . "
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0 2 4 6 8 10 12 14
Temperatura de "approach" (°C)

Figura 3.18 — Vazdes de agua e de ar variando com o “approach’.

Conforme esperado, a rotagdo no ventilador, calculada para cada caso rodado variando
a temperatura de “approach”, segue a mesma tendéncia da vazao de ar, 0 mesmo

comportamento € notado para a bomba. As rotacdes de operagao do ventilador e da
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bomba para cada condigdo de temperatura de “approach” seguem apresentados no
grafico da Figura 3.19. Observa-se que em alguns momentos apresentam rotagédo maior
que a rotacdo nominal, pois este € um estudo tedrico e na pratica o fabricante do

ventilador e da bomba ajudaria a verificar estes calculos.

AVentilador mBomba

1600
1400 - .
1200 e
€ 1000
800
600
400
200

m
]
L

Rotagao (r

>

0 2 4 6 8 10 12 14
Temperatura de "approach" (°C)

Figura 3.19 — Rotacg&o do ventilador e da bomba variando com o “approach”.

Para cada valor de temperatura de “approach” e vazées de agua e de ar calculadas,
calculou-se a eficiéncia da bomba e do ventilador, necessarias para o calculo do
consumo de energia em cada um dos equipamentos. Nota-se que as eficiéncias do
ventilador e da bomba praticamente nao se alteram, conforme o grafico da Figura 3.20,
0 que é explicado quando se observa as curvas universais do ventilador (Figura 3.10) e
da bomba (Figura 3.11).
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Figura 3.20 — Eficiéncia do ventilador e da bomba variando com o “approach”.

Os consumos de energia na bomba e no ventilador seguem a mesma tendéncia das
vazbes de agua e de ar para variagdes na temperatura de “approach”, respectivamente,
conforme a Figura 3.21. Nota-se que o consumo de energia no sistema de resfriamento
€ representado majoritariamente pelo consumo de energia na bomba, assim a curva
que representa o consumo de energia total no sistema segue a mesma tendéncia da
curva de consumo de energia na bomba. Quanto maior o “approach”, maior o consumo
de energia no sistema, entretanto existe um ponto em que o consumo de energia no
sistema é minimo e este ponto corresponde a uma temperatura de “approach” entre 3 e

4°C, o que coincide com algumas regras de projeto de torres de resfriamento.
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Figura 3.21 — Consumo de energia no ventilador, na bomba e total variando com o
“approach”.

3.5.2 Estudo de caso: avaliacao do funcionamento de um conjunto de cinco

células no decorrer de um dia

Durante o decorrer de um dia, sabe-se que as condi¢gdes do ar variam. Frente a estas
variagdes, as vazdes de ar e de agua podem variar de forma a satisfazer o balango de
energia do processo. Considerando a variagao umidade relativa e temperatura do ar no
dia 1° de novembro de 2014, avalia-se o consumo de energia em um sistema de agua
de resfriamento composto por uma, duas, trés, quatro e até cinco torres operando em

paralelo.

Os dados de umidade relativa (UR), pressdo atmosférica (Pa) e temperatura do ar (Tg)
para o dia 1° de novembro de 2014, foram fornecidos pela Cepagri (2016) e seguem

representados na Figura 3.22.

O sistema é composto por uma até cinco torres operando em paralelo com ventiladores
idénticos e uma bomba que envia agua de resfriamento para a fabrica conforme
caracteristicas descritas na Tabela 3.5.
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Figura 3.22 — Temperatura do ar (Tg), temperatura de bulbo umido (Ty,,) € umidade

relativa (UR) no decorrer do dia 01/11/14.

Umidade relativa (%)
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Figura 3.23 — Umidade absoluta do ar (w) no decorrer do dia 01/11/14.

Para avaliar o comportamento do sistema de agua de resfriamento, escolheu-se
aleatoriamente sete momentos de umidade relativa e temperatura do ar conforme os

horarios mostrados na Figura 3.24.

Neste estudo de caso manteve-se constante as seguintes variaveis para que os

resultados pudessem ser comparados:
- carga térmica do processo mantida constante e igual a 25.020 kW,
- a temperatura de saida da agua igual a 24,0°C, e a de retorno para a torre € 50,0°C.

Para cada condi¢cao de temperatura e umidade relativa e pressédo do ar, simulou-se o
consumo de energia em um conjunto e uma até cinco torres operando em paralelo.

Todos os resultados seguem apresentados no anexo 4.1.
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Figura 3.24 — Horarios no decorrer do dia 01/11/14 que foram simulados.

Segue na Tabela 3.6 a umidade relativa, a temperatura e pressao do ar para cada um

dos sete pontos simulados no decorrer do dia 01/11/14.

Tabela 3.6 — Condi¢des do ar durante o dia 01/11/2014.

Umidade Pressao Temperatura Umidade
Temperatura
Horario relativa, ambiente, bulbo umido, absoluta do ar,
doar, Ty
UR Pa Tou w
kg agua/kg ar
°C % Pa °C 949 J
seco
02h30min 23,22 73,7 94.000 19,8 0,014
05h00min 20,36 95,7 94.200 19,9 0,015
08h10min 21,67 94,5 94.400 21,2 0,017
10h10min 25,97 74,0 94.100 22,4 0,017
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Umidade Pressao Temperatura Umidade
Temperatura
Horario relativa, ambiente, bulbo umido, | absoluta do ar,
doar, Ty
UR Pa Tou w
15h40min 32,58 43,2 93.400 22,4 0,014
19h10min 24,72 67,5 93.900 20,3 0,014
23h40min 21,19 78,4 94.200 18,6 0,013

A diferenca entre a vazao do ar para os casos em que se tem uma ou duas células
operando € pequena, a ponto de em alguns casos ser mais econémico se operar com
uma torre ao invés de duas, como € o caso dos horarios 8h10min e 10h10min, Figura
3.26. Em todos os outros casos, o consumo de energia operando com uma ou duas
torres € muito proximo. Assim, para este sistema € melhor operar com uma torre ao
invés de duas. Esta observacdo também é valida para um sistema operando com

quatro e cinco células.

Para os horarios 8h10min e 10h10min, comparando os casos em que se tem uma e
duas torres operando, apesar de no caso em que se tem duas células operando, a
vazao de ar por célula ser menor em relacdo ao caso em que se tem somente uma
célula operando, o consumo de energia total dos dois ventiladores € maior em relagéo
ao caso em que se tem apenas uma ventilador. No caso de se ter duas torres
operando, o consumo individual de cada ventilador ndo diminui a ponto de ser
multiplicado por dois e ainda ser menor que o caso de se ter somente uma torre

operando.

Comparando a operagédo de duas ou trés torres em paralelo, nota-se uma maior
diferenca entre as vazdes de ar em cada célula, conforme Figura 3.25, e um ganho em

consumo de energia expressivo operando-se com trés células ao invés de duas.
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Figura 3.25 — Vazao de ar por célula no decorrer do dia 01/11/14.

Os horarios de maior umidade absoluta, conforme Tabela 3.6 e Figura 3.23, sdo as
8h10min e 10h10min e também s&o os horarios de maior consumo de energia no
decorrer do dia.

A vazao de agua néo varia entre os casos simulados, pois fixou-se as temperaturas de
entrada e saida da agua na torre e a carga térmica do processo. Em todos os casos a
vazao de agua se manteve em 834,0 m®h e o consumo de energia na bomba igual a
177,9 kW.
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Figura 3.26 — Consumo de energia no sistema de agua de resfriamento no decorrer do
dia 01/11/14.

3.5.3 Estudo de caso: variacao da carga térmica a ser retirada do processo

Em uma planta ou fabrica que utiliza agua de resfriamento proveniente de torres, é
comum ocorrer variagao da carga térmica a ser retirada do processo por esta utilidade.
As causas desta variagdo podem ser, por exemplo, redu¢cdo da marcha de operagao ou,
caso as torres atendam um conjunto de fabricas, pode haver parada de parte delas
para manutengdo ou devido a falta de demanda do produto. Portanto, redugdes na
demanda por carga térmica acontecem com frequéncia e normalmente as condi¢gdes de
operagao da torre, vazdes de ar e agua nao sao alteradas. Entretanto, estes casos sao

oportunidades para a redugédo do consumo de energia, seja reduzindo a vazéo de ar ou
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de agua, ou melhor, encontrando quais as condigdes de operacédo que corresponde ao

menor consumo de energia no sistema.

Considerando um conjunto de uma a cinco torres idénticas operando em paralelo com
caracteristicas conforme descrito na Tabela 3.5, calcula-se o consumo de energia do

sistema em funcgao da variagao da carga térmica a ser retirada do sistema pela agua.

As condi¢des do ar ambiente consideradas nesta avaliagdo sao as condi¢cdes as 10h10
do dia 01/11/2014, em que a umidade absoluta € uma das mais altas: T4 = 25,97°C, UR
=74,0%, Pa =94.100 Pa, Ty, = 22,4°C.

Neste estudo de caso manteve-se constante a temperatura de saida da agua igual a
24,0°C, e a de retorno para a torre € 50°C, portanto a vazdo de agua em cada caso foi
dada pelo balango de energia no processo. Caso ndo fosse fixada a temperatura de
saida da agua, em cada caso simulado teriamos que analisar o consumo de energia e 0
quanto diminuiu a temperatura da agua. Para um fabrica, quanto mais estaveis as
variaveis de processo, mais estavel a operacao a determinagdo dos pontos a serem
melhorados, além de facilitar a analise e comparagcdo entre os resultados obtidos.

Portanto, decidiu-se fixar a temperatura de saida da agua em todos os casos.

Para o caso de maior carga térmica e consequentemente maior vazao de agua, nota-se
que a situacdo de maior consumo de energia refere-se a duas torres operando em
paralelo, conforme apresentado na Figura 3.27. Novamente, observa-se que uma torre
operando consome menos energia que duas torres operando em paralelo, isso porque
no caso de duas torres operando, a vazao de ar por torre ndo € menor em relagado ao
caso em que se tem uma torre, conforme observa-se no grafico da Figura 3.28. Ao
calcular o consumo de energia, um sistema com duas torres consome mais energia que

um sistema com uma torre.

Todos os resultados seguem apresentados nos anexos.
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O consumo de energia na bomba, conforme Figura 3.29, ndo é alterado para cada
condicdo de carga térmica, como era de se esperar visto que as temperaturas de

entrada e saida da agua na torre foram fixadas.
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Figura 3.29 — Consumo de energia da bomba em fungéo da carga térmica do processo.

Exceto para o caso em que se tem duas torres operando em paralelo, neste caso
estudado, quanto maior o numero de torres operando em paralelo, menor o consumo
de energia. Para valores menores de carga térmica do processo, a diferenga entre o
consumo de energia em relagdo ao numero de torres operando diminui, pois quanto
menor a carga térmica, menor a vazao de agua necessaria para satisfazer o balango de
energia no processo e menor o consumo de energia na bomba, que representa o maior
consumo de energia do sistema. Logo, para valores menores de carga térmica, a
diferenca entre se operar com mais torres em paralelo € pequena e talvez a melhor
opgao do ponto de vista operacional seja operar com um menor numero de torres

possivel.
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Figura 3.30 — Vazao de ar em fungao da carga térmica do processo.

E possivel observar que a diferenca entre a vazdo de ar e o consumo de energia no
ventilador é relevante para os casos com duas ou trés torres operando. Nestes casos
estudados, operar com trés torres apresenta um menor consumo de energia. Ja a
diferengca entre o consumo de energia operando-se com quatro ou cinco torres é

pequena.
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Figura 3.31 — Consumo de energia no ventilador em fungao da carga térmica do

3.6. Conclusoes

processo.

A otimizacdo proposta permite que conforme ocorram alteragcbes em condi¢cées de

processos ou das condi¢cdes do ar ambiente, avalie-se qual a forma de operar o sistema

de torres de resfriamento contracorrente com o menor consumo de energia. O sistema

estudado é composto por até cinco torres de resfriamento operando em paralelo, em

que avaliou-se o consumo de energia, as vazbes de ar e de agua, temperatura de

“approach”, variando-se o numero de células em operagao.

O consumo de energia em um sistema de torres de resfriamento &€ determinado

majoritariamente pelo consumo de energia na bomba, que tem uma poténcia muito
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maior em relacdo a poténcia do ventilador. Portanto, em um sistema de agua de
resfriamento deve-se avaliar principalmente a possibilidade de reducéo da vazao de

agua, quando o objetivo é minimizar o consumo de energia.

Para altos valores de temperatura de “approach”, a vazdo de agua aumenta para
satisfazer o balango de energia do processo, visto que a temperatura da agua que sai
da torre € maior. Dado que o consumo de energia total € principalmente devido ao
consumo de energia na bomba, o consumo de energia do sistema aumenta também.
Para valores muito baixos de temperatura de “approach”, ocorre um aumento relevante
da vazao de ar e assim o0 consumo de energia no sistema também aumenta. Existe um
valor 6timo para temperatura de “approach”, entre 3 e 4°C para o caso estudado, em
que o consumo de energia do sistema é minimizado, o que coincide com as regras de

projeto de torres de resfriamento.
Para o ventilador estudado e bomba estudados, a eficiéncia variou muito pouco.

Nos casos estudados, a operagdo com uma torre ao invés de duas torres em paralelo
mostrou ter um consumo de energia menor, visto que operando com duas células, a
vazao de ar em cada torre ndo € muito menor quando comparada a vazao de ar no
caso em que se tem somente uma torre. Assim, o consumo de energia em um sistema
com duas torres € maior quando comparado com uma torre operando, para 0s casos
estudados. Ja comparando um sistema com duas ou trés torres funcionando em
paralelo, a diferenga na vazao de ar em cada ventilador é consideravel e isso faz com
que a operagao com trés torres seja mais econdmica em relagao a operagdo com duas

torres.

A operagao com quatro ou cinco torres operando em paralelo apresentou um consumo
de energia proximo e considerando os custos de operagdo e perda de agua por
evaporagao, deve-se avaliar se € mais econdmico ou nao operar com cinco ao invés de

quatro torres.

Este modelo analisou as possibilidades de minimizar o consumo de energia em um
sistema de torres de resfriamento contracorrente. Os custos de operagao de uma torre
devido a agua de “make-up”, custos de manutencéo, etc, ndo foram considerados neste

estudo. Analisando os consumos de energia na bomba e no ventilador, € sempre mais
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econdmico operar com 0 maior numero de torres possivel. Exceto para o caso em que
se tem duas torres disponiveis, em que na maioria dos casos estudados operar com
duas torres apresentou um maior consumo de energia em relagdo a operagdo com uma

torre.



126

REFERENCIAS

AL-BASSAM, E.; ALASSERI, R.; Measurable energy savings of installing variable
frequency drives for cooling towers’ fans, compared to dual speed motors. Energy
and buildings Research Center, 67, p. 261-266, 2013.

ASHRAE HANDBOOK, FUNDAMENTALS, Revised 2009.

ASHRAE, 2009. HVAC Systems and Equipment. Guidline 01-2009; 39-2009.

AXIAL FLOW FAN ENGINEERING MANUAL. Disponivel em:
<http://ns96.asadal.net/~daeilaqua/index2.html>. Acesso em 02 ago. 2014.

BRANAN, C. R.; Rules of Thumb for Chemical Engineers. Gulf Professional Publishing,
2002, p. 426.

BAKER, D. R.; SHRYOCK, H. A.; A Comprehensive Approach to the Analysis of Cooling
Tower Performance. Journal of Heat Transfer, p.339-350, 1961.

BELL, D. M.; JOHNSON, B. M.; WERRY, E. V. Cooling Tower Performance Prediction
and Improvement, vol 1 e vol 2, EPRI GS-6370. Eletric Power Institute, 1990.

Carta psicrométrica. Disponivel em http://www.uigi.com/UIGI SI.PDF. Acesso em 20
set. 2015.

CASTRO, M. M.; SONG, T. W.; PINTO, J. M. Operational cost minimization in cooling
water systems. Braz. J. Chem. Eng., Sdo Paulo, v. 17,n. 4-7,p. 649-658, Dec. 2000.



127

Cepagri - Centro de pesquisas Meteorolégicas e Climaticas Aplicadas a Agricultura.

Disponivel em: <http://www.cepagri.unicamp.br/>. Acesso em 30 jun.16.

CRANE CO. Flow of Fluids. Technical paper, 1982.

CROIZER, R. A.; Designing a “near optimum” cooling-water system. Chemical
Engineering April 21, 1980, by McGraw-Hlill, Inc. New York, N. Y.

DURAND, A. A.; SUAREZ, R. G. S.; ROMAN, F. J. P.; CORNEJO, A. S. G.; PARRA, L.
F. V. V. Cooling water outlet temperature: evaluating the best maximum value.
Chemical Engineering p. 46-50, Sep. 2012.

DYER, D. F.; OMARY, G. C. Application of a cooling tower model for optimizing energy
use. WIT Transactions on Engineering Sciences, v. 82, p. 305-312, 2014.

EXCEL SOLVER. Disponivel em: <http://www.solver.com/excel-solver-algorithms-and-

methods-used>. Acesso em 15 nov. 2014.

FERNADES, M. Proposta e comparagdo de um modelo fenomenoldgico com base em
alto transporte de massa e supersaturagao para torre de resfriamento de agua.
Sao Paulo: Escola Politécnica, Universidade de Sao Paulo, 2012. 114 p.

Dissertagao (Mestrado)

FISENKO, S. P.; BRIN, A. A. Simulation of a crossflow cooling tower performance.
Internation Journal of Heat and Mass Transfer 50, p. 3216-3223, 2007.



128

FOX, R. W.; MCDONALD, A. T. Introducédo a Mecanica dos Fluidos. Guanabara, 1985.

INAZUMI, H.; KAGEYAMA, S. A successive graphical method of design of a crossflow
cooling tower. Chemical Engineering Science, v. 30, p. 717-721, 1975.

KERN, D. Q. Process Heat Transfer. McGraw-Hill, 1965.

KIM, J.; SMITH, R. Automated retrofit design of cooling-water systems. AIChE Journal,
v.9,n°7,p. 1712-1730, 2003.

KLOPPERS, J. C.; KROGER, D. G. A critical investigation into the heat and mass
transfer analysis of counterflow wet-cooling towers. International Journal of Heat
and Mass Transfer, v.48, p.765-777, 2005.

MALCOLM R. Stout Jr; JAMES W. Leach (2002) Cooling Tower Fan Control for Energy
Efficiency, Energy Engineering, 99:1, 7-31, 2009.

MAXWELL, J. B. How to avoid overestimating variable speed drive savings.
Proceedings of the Twenty-Seventh Industrial Energy Technology Conference,
New Orleans, LA, 2005.

MILLS, A. F. Mass Transfer. Prentice Hall NJ, 2001.

NAHAVANDI, A. N.; SERICO, B. J. The effect of evaporation losses in the analysis of

crossflow cooling tower. Nuclear Engineering and Design 35, p. 269-282, 1975.



129

PONCE-ORTEGA, J. M.; SERNA-GONZALEZ, M.; JIMENEZ-GUTIERREZ, A.
Optimization model for re-circulating cooling water systems. Computer and
Chemical Engineering, p. 177-195, 2009.

PERRY, R. H.; GREEN, D. Perry’'s Chemical Engineers Handbook. 7" ed. New York:
McGraw Hill, 1997.

PINTO, J. M.;GUT, J. A. W. Métodos Continuos de Otimizagcdo de Processos. Escola

Politécnica, Universidade de Sao Paulo, Sao Paulo-SP, Brasil, 2009

REID, R. C.; PRAUSNITZ, J. M.; SHERWOOD T. K. The properties of gases and
liquids, 3rd ed. Mc Graw Hill, New York, 1997, Appendix A.

SMITH, R. Chemical process design and integration, volume 50. Wiley New York, 2005,
687 p.

VARIABLE SPEED PUMPING - A GUIDE TO SUCCESSFUL APPLICATIONS.
Hydraulic Institute. Europump. U.S. Department of Energy Industrial - Technologies
Program Washington, D. C. EERE |Information Center. Disponivel em:

<http://www1.eere.energy.gov/imanufacturing/tech assistance/pdfs/variable speed pum

ping.pdf>. Acesso em 13 jul. 2014.

ZEMP, R. J.; WAKI, R.; SILVA, F. V. A direct formula to compute wet-bulb temperature
from dry-bulb temperature and relative humidity. XVIll Congresso Brasileiro de
Engenharia Quimica, p. 3158-3163, 2010.



130

ZIVI, S. M.; BRAND, B. B. An Analysis of the Cross Flow Cooling Tower. Refrigerating
Engineering, p. 31-35 1956.



131

4. ANEXOS

4.1. Resultados da otimizacao da operacao de um conjunto de uma e até cinco
torres de resfriamento operando em paralelo conforme variacoes do ar ambiente
ocorridas no dia 01/11/14

Os resultados obtidos para as condi¢coes de operacado dos ventiladores e da bomba
para cada caso estudado e apresentado no item 3.5.2, em sete condicbes do ar

ambiente observados no dia 01/11/14 seguem descritos nas tabelas a seguir.

Resultados para as 2h30: T4 = 23,22°C, UR =73,7% e Pa = 94.000 Pa.

Numero G (por Huent Nvent Nuent Now | Agua perdida | Aguade | Aguade
de torres torre) por "make- "blowdown"
evaporagao up"
(kg/s) (m) (%) (kW) (kW) ka/s ka/s kg/s
1 165,5 7.4 42,7% 28,2 206,1 4,6 7.4 2,3
2 132,1 4,6 42,6% 14,0 205,8 9,0 14,5 4,5
3 88,1 2,0 42,6% 4,1 190,1 13,5 21,7 6,8
4 66,1 1,1 42,6% 1,7 184,7 18,1 28,9 9,0
5 52,9 0,7 42,6% 0,9 182,2 22,6 36,1 11,3
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Resultados para as 5h00: T4 = 20,36°C, UR =95,7% e Pa = 94.200 Pa.

Numero G (por Huyent Nvent Nyent Niow | Agua perdida | Aguade | Aguade
de torres torre) por "make- | "blowdown"
evaporagao up"
(kg/s) (m) (%) (kW) (kW) kg/s kg/s kg/s
1 174,2 8,0 42,7% 32,2 210,1 4,6 7,3 2,3
2 141,8 5,2 42,6% 16,9 211,6 8,9 14,2 4,4
3 94,5 2,3 42,6% 4,9 192,7 13,3 21,3 6,6
4 70,9 1,3 42,6% 2,1 186,1 17,7 28,4 8,9
5 56,7 0,8 42,6% 1,0 183,1 22,2 35,5 11,1
Resultados para as 8h10: T4 = 21,67°C, UR =94,5% e Pa = 94.400 Pa.
Numero G (por Hyent Nvent Noyent Niw | Agua perdida | Agua de Agua de
de torres torre) por "make- | "blowdown"
evaporagao up"
(kg/s) (m) (%) (kW) (kW) ka/s ka/s kg/s
1 186,4 9,2 42, 7% 39,6 217,5 4,6 7.4 2,3
2 158,2 6,5 42,6% 23,5 2249 8,9 14,3 4,4
3 105,4 2,8 42,6% 6,9 198,5 13,3 21,4 6,7
4 79,1 1,6 42,6% 2,9 189,4 17,8 28,5 8,9
5 63,3 1,0 42,6% 1,5 185,2 22,2 35,7 11,1
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Resultados para as 10h10: T4 = 25,97°C, UR =74,0% e Pa = 94.100 Pa.

NGmero G (por Huyent Nvent Nuent New | Aguaperdida | Aguade | Aguade
de torres torre) por "make- | "blowdown"
evaporagao up"
(kg/s) (m) (%) (kW) (kW) kg/s kg/s kg/s
1 193,0 10,3 42,7% 45,6 2235 4,7 7,5 2,3
2 169,8 7,7 42,6% 30,2 238,2 9,1 14,6 4,6
3 113,2 3,4 42,6% 8,8 204,4 13,7 21,9 6,8
4 84,9 1,9 42,6% 3,7 192,7 18,2 29,2 9,1
5 67,9 1,2 42,6% 1,9 187,3 22,8 36,5 11,4
Resultados para as 15h40: Ty = 32,58°C, UR =43,2% e Pa = 93.400 Pa.
Numero G (por Hyent Nvent Noyent Niw | Agua perdida | Agua de Agua de
de torres torre) por "make- | "blowdown"
evaporagao up"
(kg/s) (m) (%) (kW) (kW) kg/s kg/s kg/s
1 171,3 8,6 42,7% 33,7 211,6 4,8 7,6 24
2 138,6 5,4 42,6% 17,3 212,6 9,5 15,1 47
3 92,4 24 42,6% 5,1 193,1 14,2 22,7 7.1
4 69,3 1,3 42,6% 2,1 186,4 18,9 30,2 9,5
5 55,4 0,8 42,6% 1,1 183,3 23,7 37,8 11,8
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Resultados para as 19h10: T4 = 24,72°C, UR =67,5% e Pa = 93.900 Pa.

NUmero G (por Huent Mvent Nyent Niow | Agua perdida | Aguade | Aguade
de torres torre) por "make- | "blowdown"
evaporagao up"
(kg/s) (m) (%) (kW) (kW) kg/s kg/s kg/s

1 166,8 7,6 42,7% 29,2 207,1 4,7 7,5 2,3

2 133,4 4,7 42,6% 14,5 207,0 9,1 14,6 4,5

3 89,0 2,1 42,6% 4,3 190,7 13,6 21,8 6,8

4 66,7 1,2 42,6% 1,8 185,0 18,2 291 9,1

5 53,4 0,7 42,6% 0,9 182,4 22,7 36,4 11,4

Resultados para as 23h40: T4 = 21,19°C, UR =78,4% e Pa = 94.200 Pa.

Numero G (por Huent Nvent Nyent Now | Agua perdida | Aguade | Aguade
de torres torre) por "make- | "blowdown"
evaporagao up"
(kg/s) (m) (%) (kW) (kW) ka/s ka/s kg/s
1 157,5 6,6 42,7% 23,9 201,8 4,6 7.4 2,3
2 124,3 4,0 42,6% 11,4 200,7 8,9 14,3 4,5
3 82,9 1,8 42,6% 3,3 187,9 13,4 21,5 6,7
4 62,2 1,0 42,6% 1,4 183,5 17,9 28,7 8,9
5 49,7 0,6 42,6% 0,7 181,4 22,4 35,8 11,2
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4.2. Resultados da otimizacao da operacao de um conjunto de uma e até cinco
torres de resfriamento operando em paralelo conforme variacoes na carga
térmica

Os resultados obtidos para as condigcdes de operacdo dos ventiladores e da bomba
para cada caso estudado e apresentado no item 3.5.3, em que variou-se a carga
térmica a ser retirada do processo para um sistema composto por uma, duas e até

cinco torres operando em paralelo seguem descritos nas tabelas a seguir.

As condi¢des do ar ambiente consideradas nesta avaliacdo sao as condi¢cdes as 10h10
do dia 01/11/2014, em que a umidade absoluta € a mais uma das mais altas: Ty =
25,97°C, UR = 74,0%, Pa = 94.100 Pa, Ty, = 22,4°C.

Resultados para o caso em que se tem uma torre operando.

Carga G (por
térmica torre) Huyent Nvent Nuent L AMT Moomba Noomba Niotal
(kW) (kgls) (m) (%) (kW) | (m?h) (m) (%) (kW) | (kW)
25020 193,0 10,3 42,7% 45,5 834,1 67,7 177,9 | 84,9% | 223,5
22518 173,7 8,3 42,7% 33,1 750,7 59,9 142,7 | 84,4% | 175,8
20016 154.,4 6,5 42,7% 23,1 667,2 53,0 113,3 | 83,4% | 136,5
17514 135,1 5,0 42,7% 15,4 583,9 46,8 89,2 82,0% | 104,6
15012 115,8 3,6 42,6% 9,6 500,6 41,4 69,6 79,7% 79,3
12510 96,5 2,5 42,6% 5,6 417,0 36,8 54,0 76,2% 59,5




Resultados para o caso em que se tem duas torres operando.
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Carga G (por
térmica torre) Hyent Nvent Nyent L AMT Nbomba Noomba Niotal
(kW) (kg/s) (m) (%) (kW) | (m3h) (m) (%) (kW) (kW)
25020 169,8 7,7 42,6% | 30,1 834,1 67,7 177,9 0,8 238,2
22518 152,8 6,2 42,6% 21,9 750,6 59,9 142,7 0,8 186,5
20016 135,9 4,9 42,6% 15,3 667,2 53,0 113,4 0,8 144,0
17514 119,0 3,7 42,6% 10,3 583,7 46,8 89,2 0,8 109,7
15012 101,9 2,7 42,6% 6,4 500,4 | 41,4 69,6 0,8 82,4
12510 84,9 1,9 42,6% 3,7 417,0 36,8 54,0 0,8 61,3
Resultados para o caso em que se tem trés torres operando.
Carga G (por
termica torre) Hyent MNvent Niyent L AMT Noomba | Nbomba Niotal
(kW) (kg/s) (m) (%) (kW) | (m3h) (m) (%) (kW) (kW)
25020 113,2 3,4 42,6% 8,8 834,1 67,7 177,9 0,8 204,4
22518 101,8 2,7 42,6% 6,4 750,7 59,9 142,7 0,8 162,0
20016 90,6 2,2 42,6% 4,5 667,2 53,0 113,3 0,8 126,8
17514 79,2 1,6 42,6% 3,0 583,9 46,8 89,2 0,8 98,2
15012 67,8 1,2 42,6% 1,9 500,6 41,4 69,6 0,8 75,3
12510 56,6 0,8 42,6% 1,1 417,0 36,8 54,0 0,8 57,2




Resultados para o caso em que se tem quatro torres operando.
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Carga G (por
termica torre) Hyent MNvent Nyent L AMT Nbomba | Nbomba Niotal
(kW) (kg/s) (m) (%) (kW) | (m?/h) (m) (%) (kW) (kW)
25020 84,9 1,9 42,6% 3,7 8341 67,7 177,9 84,9% 192,7
22518 76,4 1,5 42,6% 2,7 750,6 59,9 142,7 | 84,4% 153,5
20016 67,9 1,2 42,6% 1,9 667,2 53,0 113,4 83,4% 120,9
17514 59,5 0,9 42,6% 1,3 583,7 46,8 89,2 82,0% 94,2
15012 50,9 0,7 42,6% 0,8 500,4 41,4 69,6 79,7% 72,8
12510 424 0,5 42,6% 0,5 417,0 36,8 54,0 76,2% 55,8
Resultados para o caso em que se tem cinco torres operando.
Carga G (por
‘érmica torre) Huyent Nvent Nuyent L AMT Nbomba | Nbomba Niotal
(kW) (kg/s) (m) (%) (kW) | (m3h) (m) (%) (kW) (kW)
25020 67,9 1,2 42,6% 1,9 8341 67,7 177,9 84,9% 187,3
22518 61,1 1,0 42,6% 1,4 750,7 59,9 142,7 84,4% 149,6
20016 54,4 0,8 42,6% 1,0 667,2 53,0 113,3 | 83,4% 1181
17514 47,5 0,6 42,6% 0,6 583,9 46,8 89,2 82,0% 92,4
15012 40,7 04 42,6% 0,4 500,6 414 69,6 79,7% 71,6
12510 33,9 0,3 42,6% 0,2 417,0 36,8 54,0 76,2% 55,1




