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Nomenclatura
Letras Latinas

A- Area de transferéncia de calor (m%)

b- Espessura (m}

¢- Calor especifico { KI/Kg °C)

Cp-~Calor especifico a pressdio constante (KJ/ kg-K).

d- Didmetro do tubo (m)

d;- Didmetro interior do tubo

D- Difimetro do casco {m)

De- Didmetro exterior de casco

Df- Didmetro de feche do tubo

Di- Didmetro interior do casco

¢~ Espessura {(m)

e~ Espessura dos espethos (m)

ex-Exergia especifica (KI/kg).

Ex-Fhuxo de exergia (KJ/s).

f- Razdo de circulagdo

f,~ Fluxo maximo de solugdo rica para processo de retificacéo
f;. Coeficiente de atrito de Darcy (- )

f. Coeficiente de atrito por fora do feixe de tubos ideal { - )

fi- Escoamento laminar

F-Fator de corregéo

F_Fracdo do nimero total de tubos que esta en escoamento cruzado puro (-).
FapFragio da drea do escoamento cruzado em que ocorrem as correntes C e B (-}
F.Fracdo de tubos em uma janela (-).

G- Coeficiente de corregfio para ¢ coeficente de pelicula

h- Entalpia especifica

h.- Coeficente de pelicula

hisea-Coeficiente de pelicula para o escoamento cruzado através de um feixe de tubos ideal
H-Fluxo de entalpia {(KW).

I-Irreversibilidades.

Jo-Efeito do escoamento pela janela { - )

Jp-Efeito do desvio pela folga feixe de tubo-casco (- )
Ji-Efeito dos vazamentos chicana-casco e chicana-tubos

J; -Para uso em escoamento laminar { - }

J -Efeito do espagamento das chicanas ( - )

J; -Fator de Colburn ( - )

K- Coeficiente de condutividade térmica (w/m°C)

1- Separacfo entre as chicanas adjacentes {(m)

i;-Separagio entre a chicana e o espelho frontal (m)
1,-Separacdo entre a chicana de saida € o espetho de saida (m)
L-Contetido de liguido na mistura

Lt-Comprimento dos tubos entre as superficies internas dos espelhos (m)
m-Fluxo de massa (kg/s).

M-Quantidade de energia

n-Quantidade ( - }

- Niimero de tubos

N, Namero adimensional de Nusselts (- }



My~ Numero de chicanas { - )

N,- Numero de espagos existentes no feixe tubular { - )

N~ Nimero de pares de tiras selantes { - )

N, Namero de fileiras de tubos cruzados ( - )

New Numero de fileiras de tubos efectivamente cruzados, em cada janela ( - )
N~ Namero de fileiras de tubos cruzados ac longo de todo o trocador (- )
p-Passo dos tubos (m).

P, Passe paralelo dos tubos (m).

P.Passo normal dos tubos (m).

P-Pressio (MPa).

P.-Numero adimensional de Prandit ( - )

Pt- Press3o media no tubo

PF- Coeficiente de correcio para o LMTD

g -Taxa de calor (w/m°)

)-Fluxo de calor (w).
r-Raio (m)
R-Resisténcia de deposito
RF- Coeficiente de corregio para o LMTD
RR-Razio de refluxo
R.- Ngmero adimensional de Reynolds ( -}
s-Entropia especifica (KJ/kg - K).
S-Fluxo de entropia {KJ/s).
Su-Area da passagem no feixe de tubos (m°)
SP-Solugdio pobre.
SR-Solugdo rica.
Se-Area da secfio de vazamento casco-chicana (m”).
S,-Area da segiio por onde escoa a segfio desviada do escoamento (m).
Swe-Area total da janela (m”).
S.-Area da janela ocupada pelos tubos (m®).
t- Temperatura (°C)
t.~ Temperatura de fluido frio
t;- temperatura de fluido quente
tv-Temperatura de saturagfio no vapor, para uma dada P e concentragio total £ (°C).
1~ Temperatura de saturaggo no liquido, para uma dada P e concentracgo total & (°C).
T-Temperatura absoluta (K).
U-Coeficiente global de troca térmica (w/m” °C)
v-Fluxo volumétrico (m’/ s).
V-Conteddo de vapor na mistura
V- Velocidade meédia nos bocais {(m/s)
V- Velocidade media no tubo
X-Concentracio no liquido da mistura (massa de liquido/massa total da mistura).
Y-Concentracdo no vapor da mistura (massa de vapor/massa total da mistura).
Z- Grau de eficiéncia
w-Comprimento {m)
W-Trabathe (kI).

Letras Gragas

o-Coeficiente de troca térmica (w/m°C)



A - Vanacgio.

AP, - Perda de pressfo em todos os escoamentos cruzados (MPa).
APy - Perda de pressio em um feixe de tubos ideal (Mpa).

APy -Perda de carga nos bocais

AP~ Perda de carga por expansio

APp- Perda de carga por atrito

APt- Perda de carga total

AP, - Perda de pressio no escoamento pela janela (MPa).

AP, - Perda de pressdo numa janela, onde ndo ha vazamentos e desvios (MPa).
ATm- Diferenga média de temperatura

n- Eficiéncia

¢ - Concentragdo total de amonia.

g- Efectividade de trocador de calor

p - Densidade (kg/m’).

& - Folga

v -Volume especifico.

Y.-Eficiéncia exergética (%).

- Viscosidade absoluta a temperatura média da pared

e~ Viscosidade absoluta a temperatura média do fluido

Subscritos

a-Absorvedor.

ae-Agua de resfriamento
ag-Agua.

am-Aménia

ar-Ar.

b~ Bomba

c-Condensador.

CE-Condensador evaporative.

D~ Desorcéo

E-Evaporador.

Ex- Exergia

ea-Equipos auxiliares

fi- Fonte térmica

G- Gerador

g-Gelo.

ge-Gerador-Coluna.

int-Interna

L- Liguido

o-Estado de referéncia.
oa-Sub-resfriamento na solugdo rica no absorvedor
oe-Sem sub-resfriamento

p- Pressdo

psr-Pré-aquecedor de solugfio rica.
prsp-Pré-resfriador de solucio pobre.
r- Referéncia

R- Retificador

S- Entropla



s~ saiurada

SP-Solugio pobre.

SR-Soluclo nica.

sr-Sub-resfriador.

t- Temperatura

tb-Tubo

te-Troca térmica

v- Vapor

ve-Volume de controle

ve-Valvula de expansfo.

w- Trabalho

ASa-Variagdo de entropia no absorvedor

ASe-Variagdo de entropia no evaporador

ASgc- Vanagdo de fluxo de entropia do grupo gerador-coluna
AExa- Variagdo de energia no absorvedor

AExg- Variagdo de exergia no evaporador

AExge-Variagio de fluxo de exergia do grupo gerador-coluna

Superescritos

.- Fluxo.

g Taxa de calor
- 1° tipo

" 2° tipo
Abreviaturas

DMLT- Diferencia média logaritmica de temperatura
KW-  Kilo-watts

KW/K- Kilo-watts por Kelvin
Keal/h- Kilo-calorias por hora
Kg/ciclo-Kilograma por ciclo
Kg/h-  Kilograma por hora

mA- Mili-amperes

ms- Mili-segundo

ppm-  Parte por milhido

TR- Toneladas de refrigeracio
Uv- Umidade absoluta

V- Voliio

°C- Graus centigrados

Siglas

ASHRAE -  American Society Heating, Refrigeration and Engineers
C¥(Cs- Cloro, Fluor, Carbonetos

COP- Coeficiente de desempenho

HCFC- Hidro Cloro Fluor Carbonetos

FAQO- Food and Agricuitural Organization

GGD 0520-  Tipo do gerador de gelo

GWP- Global Warming Potencial

ODP- Ozonio Destrution Potencial

MADEF SA- Maquinas de Frio. Sociedade Anbnima

TEMA ~ Tubular Exchanger Manufaciurers Association,

UFRGS- Universidade Federal de Ric Grande do Sul



Resumo

PRATTS, Rafacl Lincoln, Melhoramentos de um Sistema de Resfriamento por Absorcdo Agua Aménia, para a
Jfabricagdo de Gelo, Campinas,; Faculdade de¢ Engenharia Mecinica, Universidade Estadual de
Campinas, 1997, 100 p. Tese (Mestrado)

Meste trabatho tenta-se determinar as melhorias tecnoldgicas que devem ser feitas em wm sistema de
refrigeragio por absorgdo que usa o par Agna-amdnia como refrigerante para a fabricagfic de gelo. O estudo ¢
feito sobre uma planta desse tipo que se encontra atualmente na area de servigos do Hospital das Clinicas da
UNICAMP e gue foi doada a esta Universidade pela empresa MADEF S A, produtora deste tipo de fibrica no
pais.

Foram usadas as avallagles energéticas e exergéticas, conjuniamente com o calculo verificativo de
trocadores de calor. Para conseguir isso instalou-se um sistema de aquisicio de dados via computador, através
do gual obtivemos os valores de pressio ¢ temperatura da solugfio em diversos pontos, definidos geralmente
pela entrada e saida de cada equipamento. Com estes dados determinou-se as propriedades termodinimicas em
cada ponio, com ajuda do software AQUAM, e do diagrama enfalpia vs. exergia de Merkel-Bonsjakovich.

A partir das avaliagBes energéticas € cxergéticas, conseguin-se determinar os pontos fracos do sistema,
verificando os valores das irreversibilidades de cada equipamento pela aplicacic do conceito de geragio de
entropia (Teorema de Gouy-stodola), metodologia valida para a andlise de qualguer tipo de sisiema.

(O sistema avaliado apresentou um coeficiente de operacio de 0.42; as maiores irreversibilidades, 32 %,
no conjuntc gerador coluna de retificacfo; a malor eficiéncia exergética, 81 %, no pré-aguecedor de solucio
rica; & a menor, 14.29 %, no sub-resfriador de Hauido.

Os céalculos realizados indicam o subdimensionamenio do sbsorvedor, do pré-resfriador de solaglo
pobre, ¢ do condensador cvaporative, pouco fempo de congelamento, baixa conceniracio de aménia no

evaporador, dimenses excessivas da valvala de pressfio constante e grandes perdas de calor.

Paloveas-chave:

- Refrigeragfio, absorgfio, gelo.



Abstract

PRATTS, Rafael Lincoln, Melhoramentos de um Sistema de Resfriamento por Absorcdo Agua Aménia, para a
Jabricagdo de Gelo, Campinas,: Faculdade de Engenharia Mecénica, Universidade Estadual de
Campinas, 1997. 100 p. Tese (Mestrado)

1t is focused the technological developments that must be done on absortion freezing systems using the
couple water-ammonia as absorber refrigerant for ice industries. This study was made over this kind of plant
which actually is found in the service area of Hospital das Clinicas/HC in UNICAMP. That plant was freely
given to this University by MADEF 5. A, producer of this kind of industry in Brazil.

Energetic and exergefic evaluations were used jointly to verificative account of heat exchangers. to
achieve this goal it was insiailed a data adquisition system by means of computer through which we got the
pressure and temperature vaiues of the solution in different points, generally defined by input and output of
cach equipment. Using this data, it was determined the thermodynamics propertics in each point, with
AQUAM software help as well as enthalpy exergy diagram of Merkel and Bonsjakovic,

Since the exergetic and ¢nergetic evaluations, it was found the weak points of the system verifyving
irreversibility values of each equipment by applying the entropy theory concept {Gouy-Stodola’s Theorem),
which is considered an appropriate methodology to analyze any kind of system.

The evaluated system presented a coefficient of performance, COP of 0.42, major irreversibilities
representing 32% on the generator complex rectifying colwmn, a major exergetic efficiency, 81%, in rich
solution pre-heating and the minor, 14,29%, in the liguid sub-cooling,

The calculated values indicate the absorber subdimension of the weak solution pre~cooling and of the
evaporative condensation, little time of cooling, low ammonia concentration in the evaporator, excessive size of

the constant pressure valve and great heat losses.

Key-words:

- Refrigeration, absorption, ice.



1. INTRODUCAO

Devido a4 extensdio do territorio brasileiro e as condiglGes climéticas, a refrigeragéo
representa uma quetdo critica, colocando a industria de alimentos em uma situagéo dificil, uma
vez que a refrigeraciio ¢ o unico método conhecido que conserva os produtos com
carateristicas similares a seu estado original, ou seja, com sua aparéncia, valor nutritivo e
sabor, retardando o processo de maturagiic, 0 que permite seu consumo muito tempo depois
de sua colheita.

O Brasil encontra-se entre os maiores produtores mundiais de frutas tropicais. No ano de
1991 a produgio nacional de frutas foi estimada em 25 milhSes de toneladas, o que representa,
segundo a FAQ, 7% da produgiio mundial. As perdas pos colheita no Brasil estio entre 30% ¢
40% o que representa uma perda de 7,5 a 10 milhdes de toneladas por ano, so de frutas, por
causa da falta de refrigeracdo. Se ndo ocorressem essas perdas o pais poderia ter faturado 2,8
bithdes de dolares a mais (Neves, 1993).

Para dotar o pais de uma boa “rede de frio” serfic necessarios investimentos em
equipamentos € energia, e também em educagdio, para se criar uma cultura adequada a esta
reatidade. A idéia, neste trabalho, é explorar uma alternativa que, além de propiciar uma
utilizacio mais eficiente da energia, permita instalar sistemas de refrigeragio em regides nio
servidas pela rede elétrica.

Esta sendo generalizado o conceito de que o uso adequado da energia requer que as
diferentes demandas sejam supridas com fontes energéticas de qualidade compativel, como por
exemplo, o resfriamento ou a refrigeragiio de um espago poderia ser feito a partir de fontes de
calor de baixo potencial tais como o calor residual de indusirias e de usinas de poténcia,
Também a luta contra a contaminagdo ambiental faz com que se volte a pensar nos sistemas de
refrigeraciio que trabalham sob os principios quimicos de sor¢lio, empregando substincias
indcuas para o meio ambiente, evitando o efeito maligno dos freons. Convem notar neste
sentido que a amdnia aparece como um dos refrigerantes com maior potencial de utilizagio em

grande escala.



Devido a crise dos CFCs na reffigeragdo, ao custo cada vez mais elevado da energia
elétrica e ao fato de o Brasil ser um pais em desenvolvimento -onde por exemplo, mesmo no
Estado de S#c Paulo 56 70% das propriedades rurais s8o servidas pela rede de distribuigdo de
energia elétrica sendo nos outros Estados em média s6 10%- os sistemas de absorgdo
representern a melhor alternativa para a produgdo de frio nessas regides. Além disso
encontram-se disponiveis muitas fontes de energia de baixo potencial (fontes térmicas de
temperaturas relativamente baixas) tais como gases de descarga de motores de combusto
interna, gases de exaustdo da combustio de lenha, de gas natural, 6leo combustivel, casca de
produtos, etc. Essas fontes, em geral de custo nulo ou muito baixo, poderiam ser utilizadas
para acionar esse tipo de sistemas.

No atual contexto energético do Brasil, e de muitos paises em vias de desenvolvimento,
o emprego das maquinas térmicas por absorgio figuram como uma opgo promissoria.

As instalagdes frigorificas por absor¢fo, além de permitirem uma utilizagio nobre para
essas fontes energéticas, s6 precisam de 5 a 10% da energia elétrica que usa um sistema por
compressdo mecinica da mesma capacidade frigorifica. Por essa razio esses sistemnas s3o
indicados para uso de fontes térmicas de rejeito. Os sistemas de refrigeragfo por absorgo sdo
colocados, em todos os esquemas imaginavels de recuperagdo de calor, como o degrau final da
escada j4 que sdc capazes de transformar essa energia térmica (ja inatil para a maioria dos
processos) em frio.

Os sistemas de refrigeracdo por absor¢do e adsorgio foram desenvolvidos em momentos
em que a humanidade tinha dificuldades com o suprimento de energia. Com o desenvolvimento
tecnologico e a exploragio de grandes jazidas de combustiveis fosseis, esses sistemas deixaram
de ser interessantes € o estudo sobre eles ficou estagnado até o momento em que o custo do
suprimento energético passou a ser determinante. Além disso a necessidade de uso mais
eficiente da energia disponivel converte-se em um fator relevante, sendo os sistemas por
cogeragiio os encarregados de consegui-lo. Estudos realizados na Umversidade de Arizona dos
Estados Unidos mostram que 30% das necessidades de incremento na produgfic de energia
glétrica por ano, a nivel mundial, poderiam ser evitadas com a adugfo de tecnologias deuso
final mais eficientes, evitando a implantagio de novas usinas geradoras de eletricidade,
permitindo grandes economias, e consequentemente diminuindo a aclo devastadora do homem

sobre o meic ambiente.



No Brasil, sistemas de refrigeracdo por absor¢do sfo fabricados pela empresa MADEF
SA ((nica produtora no pais), de grande experiéncia neste campo, o que permite ter essa
tecnologia disponivel em nivel nacional.

O presente trabalho procura ¢ aperfeigoamento de uma maquina por absorglo para a
producdo de gelo, que opera utilizando o par 4gua-amdnia. Essa maquina € de pequeno porte,
mas pode ser considerada como um protétipo industrial. O diagrama monolinear do sistema de
absorgdio instalado no Hospital das Clinicas/HC da UNICAMP aparece no apéndice A.

A maquina foi projetada ¢ construida pela MADEF SA para cogerar com o motor de
combustic interna de um barco pesqueiro. Por uma série de problemas operacionais do
proprio barco ¢ projeto nc foi bem sucedido, e a méaquina foi preparada para trabalhar de
forma estacionaria, sendo doada 8 UNICAMP para estudos de aperfeicoamento e divulgagio
desta tecnologia.

Atualmente a maquina encontra-se no setor de servigos do HC da UNICAMP. O projeto
original previa o uso de gases de exaustio no gerador de amonia (expulsor), mas por
simplicidade encontra-se consumindo vapor de dgua (com o mesmo trocador), usando uma
parte do vapor gerado nas caldeiras,

O presente estudo forma parte de um projeto geral, relacionado com a otimizagdo,
aperfeigoamento, utilizagdo racional e aplicaciio pratica dessa tecnologia. Outros trabalhos
estio sendo desenvolvidos sobre esta instalacdo. Assim, existem alguns referidos as anélises
detalhadas do absorvedor e do grupo gerador-coluna-retificador, por serem os componentes
mais complexos da instalagio, outros & cogeragdo com motores de combustfio interna e
producgio de eletricidade e, por ultimo, estudos de sensibilidade do sistema em relagio a
variacio dos pardmetros externos.

Embora as primeiras referéncias a respeito desses sistemas tenham surgido no século
passado e apesar do grande leque de aplicagdes destas tecnologias, nio se deve esquecer que
estas baseiam-se em principios fisico-quimicos complexos pelo que ainda restam muitos

problemas téonicos por resolver para sua total disseminagio.

1.1 Estado da tecnologia de absorgdio no pais

Devido a que os sistemas de absorgio no pais s&o desenvolvidos s6 pela MADEF SA, o
estado dessa tecnol6gia no pais pode-se avaliar apartir dos sistemas construidos e instalados

.
por esta’ .

) Dados fornecidos pela MADEF SA.



1.- Frigorifico Amaral, IndGstria da pesca. 1971. Rio Grande do Sul
1" etapaa -35°C: 100 TR,
2%etapaa -15°C: 84 TR,

Fonte de aquecimento: Inicialmente 6leo combustivel, depois lenha.

2.- Friopesca (Moto importadora). 1971. Manaus.
1" etapa: -15 °C, 20 TR

Fonte de aguecimento: Oleo combustivel.

3.- Cocam { Mattarazo). Indastria de leofilizagZo de café. 1974
Catanduva. Sdo Paulo.
1* etapa: -55 °C, 250 TR.
2% etapa: -45 °C, 250 TR.
3% etapa: -17 °C, 84 TR.

Fonte de aquecimento: Oleo combustivel

4.- Lioval. 1976, Morretes. Parana.
1* etapa: =35 °C, 140 TR.

Fonte de aquecimento: Vapor de agua.

5.- UFRGS. 1976, Porto Alegre.
1" etapa: -10 °C, 10 TR,

Fonte de aquecimento: Energia solar (instalagio para testes).

6.~ Industria de pescados Kowalsky. 1988, Itajal. SC.
1% etapa: -35 °C, 12 TR.

Fonte de aquecimento: Gases de descarga do motor de propulsio do barco.

7.- Furtado SA. Industria de pesca. 1988, SC.
1° etapa: -40 °C, 140 TR.
2" etapa: -13 °C, 300 TR.

Fonte de aquecimento. Vapor.



8.- Coqueiro alimentos Lida. 1989, Ttajai. SC.
1% etapa: -35°C, 12 TR,

Fonte de aquecimento: GLP.

9 - Frigorifico Extremo Sul. 1989, Pelotas. RS,
1° etapa: -35 °C, 340 TR.
2% etapa: -10 °C: 340 TR.

Fonte de aquecimento. Vapor, produzido a partir de queima de casca de arroz.

16 - Frigorifico Paulo Adriano. 1990, RS.
1* etapa: -35 °C, 12 TR

Fonte de aquecimento: Vapor.

11.- UNICAMP. 1993, Campinas.SP.
1" etapa: -10 °C, 7 TR,

Fonte de aquecimento; Vapor, produzido a partir de oleoc BPF.

De todas estas mantém-se 56 duas (9 e 11) em operacéo, e uma delas € a instalagio
experimental existente no HC da UNICAMP, e o sistema instalado no frigorifico Extremo Sul.
As outras foram abandonadas ou substituidas por sistemas de compressdo, o que poderia ter
sua base no desconhecimento sobre este tipo de sistema.

O sistema instalado no frigorifico (9) substituiu dez compressores tipo parafuso de 75
KW cada um, aproveitando todo o circuito de aménia existente (evaporadores, condensadores,
vasos intermédiarios, bombas de circulacio de amdnia, tubulagdes, etc), o que permitiu um
ganho consideravel. O investimento feito por essa empresa teve o tempo de retorno de um ano,
s6 com 3 reducic de gastos com a energia elétrica, consumida pelos compressores gue
existiam anteriormente.

Como pode ser avaliado, essa empresa tem realizado um amplo trabatho nessa area,
sendo de grande interesse a ampliagdo do horizonte de emprego dessa tecnologia, partindo do
methoramento do projeto dos equipamentos do sistema, visando o incremento de sua

eficiéncia.



No Brasil, além das instalagdes citadas (segundo a informag8o que dispomos), em 1992
foi aberto o llha Shopping Center, no Rio de Janeiro, onde ¢ praticada a cogeraglio usando
uma maquina de absor¢fio de 1200 TR da Springer Carner, sendo a unidade geradora de
energia elétrica de 950 Kw. Outra unidade foi montada para o acondicionamento de ar ¢
aquecimento (bomba de calor em ciclo inverso) em outro Shopping Center em Rio Grande do
Sul com capacidade de 800 TR, importada da Coréia em 1994. Segundo a empresa que
projetou o sistema de cogeragdo o Estado poupa recursos na medida em que incentiva
emprendimentos desse tipo.

Esses dados apresentam o que poderia ser o comego do uso dos sistemas de absor¢iio
em grande escala, com a Gnica desvantagem de esses equipamentos serem importados apesar

de que no pais existem todas as condigbes para fabrica-los garantindo seu funcionamento.

1.2 Aspectos a tratar na avaliacéio do sistema de refrigeracio do Hospital
das Clinicas da UNICAMP

O sistema em estudo presenta caracteristicas constructivas que o diferénciam dos outros
equipamentos por absor¢do, e que consideramos a mais importantes a serem tratadas na sua

avaliagdo:

1.- Uso da solugdo forte para a recuperagio do calor de retificacdo.
a.- Presenga do sub-resfriador de sclucdo pobre.
b.- Fluxo de calor no expulsor.
¢.- Condensador de refluxo.

2.~ Sub-resfriamento da solug¢do forte no absorvedor.
a.- Cavitagdo da bomba.
b.- Calor rejeitado no absorvedor.

3.~ Purga de liquido no evaporador.
a.- Desbalanco no funcionamento.
b.- Perda de capacidade de resfriamento,
¢.- Descongelamento ineficiente.

4.- Tempo de congelamento.

8,- Processo de descongelamento.

a.- Diminuigdc da pressdo no expulsor,



b.- Arraste de agua.
6.- Concentracio dos vapores de aménia na saida da torre de retificag3o.

a.- Relacdo custo/pureza.



2. Revisdc Bibliografica

2.1 Antecedentes Historicos

A idéia da refrigeraciio quimica surgiu em 1824, quando Faraday sugeriu o
desenvolvimento de uma unidade de refrigeraciio onde uma reagdo entre amdnia (NH;) e
cloreto de prata (AgCl) foi usada para obter a vaporizagio da amdnia liquida para produzir
efeito frigorifico. A partir de entfio diversos pares de substincias foram experimentadas para
obter uma maior eficiéncia térmica.

O sistema de refrigeracio por absor¢io mais conhecido é aquele que emprega o par
agua - amonia, devido a sua maior faixa de aplicagBes ¢ ample regime de trabalho.

A tecnologia de absorglio teve seu grande desenvolvimento a partir de 1850 com os
trabathos de Ferdinand Carré. De 1859 até 1862 foram registradas diversas patentes, sendo
construidos alguns sistemas para a fabricagfio de gelo e para aplicagdo em processos indusiriais
Stephan (1983).

A partir de 1880, com o desenvolvimento da refrigeragio por compressio a vapor de
Carles Linde, nos Estados Unidos, os sistemas por absorco tornaram-se menos
atrativos. Somente em épocas quando o custo da energia aumentava, como depois da
Primeira Guerra Mundial, ¢ a necessidade de aproveitamento de rejeitos energéticos era
importante, os sistemas de absor¢io comecgaram a ser utilizados em grande escala. Esse
fato é importante de ressaltar, pois a mesma situagio comega a aparecer, atualmente, no
perfil energético do Brasil e, dessa forma, devemos estar preparados com uma tecnologia
pronta para ser utilizada, permitindo ¢ uso de fontes energéticas de baixo custo ou de
rejeitos térmicos.

Na Suécia, por volta de 1930, foi desenvolvido o refrigerador Eletrolux
(absorgio agua-amdnia com gas inerte), de uso domestico baseado na patente de
Planten-Munters. Essa patente caducou durante a Segunda Guerra Mundial. Na
década de 50 Stierlin conseguiu fabricar um sistema de maior eficiéncia, provocando
uma nova abertura do mercado. Esse de tipo sistema, devido a sua capacidade, ¢

utilizado em aparelhos como refrigeradores e frigo-bares. A empresa Eletrolux fabrica



aproximadamente um milhfo desses aparelhos por ano, 80% da produgdo mundial,
(Almén, 1996).

Qs principios tedricos dos sistemas de absor¢fo foram estabelecidos a partir dos
trabalhos de Merkel ¢ Bosnjakovic, com o diagrama Entalpia vs. Concentragio e os
estudos de Nesselman e Alterkirch (1930). Com base nesses trabalhos Niebergall
{1938) estabeleceu os métodos de avaliago para esses ciclos.

A historia mais detalhada desses sistemas pode ser encontrada nos trabalhos de Plank
(1959), ¢ de Stephan (1983). Recentemente, foi despertado um novo interesse por essa
tecnologia, fato que poderia ser atribuido a possibilidade que brinda a absorg¢do ao seu
emprego em esquemas de cogeragdo, com o uso de fontes de baixo potencial (baixa
temperatura). Atualmente empresas como a Trane Co., Carrier € York nos EUA, associadas a
grandes empresas japonesas, mostram uma alta tecnologia nesse setor. Outros autores, como
Eames (1995), explicam que o atual interesse por essa tecnologia se deve ac incremento do

preco da energia elétrica.

2.2 {Caracteristicas dos Sistemas de Absorc¢io

As instalagles por absorgloc tem a grande vantagem de utilizar uma fonte térmica de
baixo potencial como fonte principal de energia. Esses sistemas sdo justificaveis s6 quando se
dispbe de fontes de energia térmica de baixo custo. Esse tipo de instalagio se distingue das
instalagGes por compressdo pela auséncia de compressores, ¢ que representa uma vantagem

insuperavel.

2.2.1 Principais Vantagens

a) Consome de 5 - 10% da energia elétrica de uma instalagdo por compressdo
de igual capacidade frigorifica, MADEF (1980).

b) Flexibilidade energética: o qual é o ponto mais favordvel, devido 2 sua
capacidade de se adaptar a diferentes fontes de energia.

¢} Rendimento quase constante a baixas temperaturas. Threkerel (1978) mostra

as variagbes do COP vs temperatura de evaporacfo, para sistemas a
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compressio na figura 1. Nessa foram incluidas mais duas curvas: o COP de
Sistemas a compressdo considerande a eficiéncia de plantas térmicas e o COP
de sistema de absorgfo 4gua amdnia.

Pode-se observar que as variagbes do COP para sistemas a compressdo sio
realmente sensiveis, j4 para sistemas por absor¢io a variagdo € menos
acentuada, apesar de ndo deixar de serem menores os valores absolutos.
Temos que aclarar que os ciclos de calor e poténcia, nos sistemas por
absor¢do encontram-se juntos, o que ndo acontece com os sistemas a

compressio.

8.0 ’
o o e o
P - /]
Bl | A .‘.WJ
COPICOP, = |/
e
70 .’,,,-—-51/ ol

COEFICIENTE DE DESEMPENHD {COF)

TEMPERATURA DE EVAPORAGAD

Figura 1: Comportamento do COP vs Temperaturas de Evaporagéo

Fonte: Threkerel, (1978).

A curva imediatamente superior 4 dos sistemas de absorgio ¢ uma representagio de qual
seria 0 COP dos sistemas a compressio considerando uma eficiéncia do 30%, das
plantas termoelétricas, levando em conta as perdas por transmiss3o.

d) Manuten¢lo reduzida. Devido ao fato dos sistemas por absorgdo serem

maquinas térmicas, ¢ a maioria de seus componentes ser trocadores de
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calor {85%), a manutencic € minima guando comparados com sistemas a
compressio.

¢) Os trocadores de calor ndo tém sua capacidade afetada pela presenca de oleo
nas tubulac¢fes.

f) Investimento geralmente da mesma ordem que para instalacdes a compressio,
sem levar em conta as necessidades de subestacdo eléirica para os
compressores e caldeiras para o sistema a absorg¢fo. Isso varia muito,
de fabricante para fabricante, necessitando portanto uma analise especial para
o julgamento definitivo.

g) Baixo nivel de ruido.

2.2.2 Principais Desvantagens

a) Ndo ha tradi¢8o de uso desta tecnologia no Brasil.

b} Os equipamentos tendem a ser mais pesados e ocupar maiores espagos.

¢) A tecnologia sO torna-se viavel quando ha disponibilidade de uso de fontes
térmicas de baixo custo.

d) Pouco conhecimento sobre a amonia.

e) Do ponto de vista econdmico sua aplicagdo depende da proporgio entre as
tarifas elétricas {muito baixas no Brasil), com o valor dos combustiveis usados
comumente. No apéndice C aparecem as tarifas de energia elétrica cobradas
pelas Companhias distribuidoras do estado de S3o Paulo.

f) Calor adicional: O rejeito térmico é maior que nos sistemas a compressio
devido a presenca do absorvedor e o condensador de refluxo, o que implica

uma necessidade de dgua de arrefecimento de 2 a 3 vezes maior.

As caracteristicas da operagio dos sistemas por absorcio sfio descritas por varios
autores como Koskhin (1956), Figueiredo (1980), Haldsz (1989), Cortez (1995), Da Silva
{1994).

2.3 A Absorcdo dentro da Cogeracfio

2.3.1 Cogeracieo
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Os primeiros sistemas de cogeragdo instalados nos Estados Unidos datam da
primeira década desse século, quando o fornecimento de energia proveniente de
grandes centrais nfio era comum. Essa situacio perdurou até a década de 40, quando a
cogeracdo chegou a representar 50% de toda a energia elétrica gerada em paises como
os Estados Unidos.

Com a proliferagdo das grandes centrais elétricas que conseguiam fornecer
energia abundante e barata, foram gradualmente perdendo participacdio os sistemas de
cogeracdo. No entanto essa situagdo comegou a ser modificada a partir da crise do
petroleo em 1973, que criou a necessidade de mudar rapidamente o quadro
energético, pelo que diversos paises criaram programas de conservagio energética.

No ano de 1992 a cogeracdio ocupava uma porcentagem importante dentro da
produgfio total de energia em varios paises; por exemplo. na Dinamarca representava
27,5%, e na Holanda 20%, outros paises com pouca disponibilidade de combustiveis
fosseis desenvolvem programas gue incentivam a cogeracio.

Os motores de combustio interna utilizados em grupos geradores para a
cogeragdo encontram-se disponiveis no mercado, sendo que varios fabricantes
dispdem de modelos preparados para tal propésito.

Em geral os grupos geradores apresentam uma eficiéncia elétrica maior que uma turbina
a gés, conseguindo converter ao redor de 32% da energia do combustivel em energia elétrica,
enquanto as turbinas conseguem tipicamente de 22% a 30% {turbinas de grande porte
conseguem eficiéncia de ate 40%).

Os motores de combustdo interna para serem empregados na cogeragdo devem ter
caracteristicas especificas, principalmente devido & operagio em regime continuo e ao sistema
de resfriamento adequado por serem estacionarios.

Um aspecto importante a assinalar ¢ a possibilidade de que os motores de combustdo
interna permitem recuperar uma grande parte do calor rejeitado, a0 contrario das turbinas a
gas onde s € possivel recuperar o calor rejeitado com os gases de escape. Por isso a
recuperagio do calor de rejeito dos motores permite a flexibilidade de esquemas de
recuperaglio, como os citados a seguir:

a) sistemas de dgua quente a baixa temperatura;

b) sistema de dgua quente a alta temperatura;
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¢) sistema de 4gua quente de alta temperatura ¢ de vapor de baixa presséo; e

d) sistemas tipo “ebullient-cooling”, com geragdo direta de vapor de baixa
pressio.

Esses diversos esquemas, do ponto de vista da recuperagfio, dividem-se em:

a) sistemas que recuperam as perdas por convec¢io e radiagdo,

b) sistemas que recuperam as perdas pelos gases de exaustdo; e

¢) sistemas que recuperam as perdas por convecgdo e radiagdo conjuntamente

com as perdas pelos gases de exaustio.

Segundo Larry Good, presidente da Associagio dos Engenheiros da Energia (AEE) dos EUA,
tem se conseguido recuperar 65% da energia térmica total rejeitada pelo motor (recuperando tanto as
perdas nos gases de escape como por convecgio e radiagdo), alcangando eficiéncia total de 76% e, nos
sistemas onde sdo recuperadas s6 as perdas nos gases de escape, tém se conseguido eficiéncia de
recuperaciio do calor dos gases de escape de 85%, conseguindo assim uma eficiéncia total de 57%.

Atualmente existe tecnologia desse tipo disponivel no mercado mundial, como grupos

geradores que além de gerar poténcia elétrica produzem agua quente.

2.3.2 Potencialidade do Uso dos Sistemas de Absorcio em Cogeracio no Brasil

Grande parte do territério brasileiro ndio € servida pela rede elétrica interligada,
principaimente em regides Norte e Centro-Oeste. Nesses lugares a eletricidade ¢ gerada
por grupos motogeradores a Oleo diesel, com poténcia do gerador variando de 48 ¢ 2520
KW de cada grupo. Essa grande variedade de poténcias individuais permite a ampliacio da
capacidade de forma modular de acordo com a demanda.

Para se calcular a capacidade de producfio de frio a partir da recuperaggo do calor dos
gases de escape em motores de combustdo interna, Hufford {1992) realizou alguns estudos
fixando a temperatura de saida dos gases em 190 °C mantida neste nivel para evitar processos
de condensacio Outro parimeiro que ele fixa é a temperatura de projeto nfio exceder, em
nenhum caso, 871 °C.

Capacidade( KWy = \12M{(T,, — 1., YOSTCOP

Onde:

M: Vaz#io massica dos gases de escape (Kg/s).
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1.12; Calor especifico médio dos gases de escape em KJ/s.
Tent: Temperatura de entrada dos gases (K).
Tsau: Temperatura de saida dos gases (K), nfio pode ser inferior a 463 K.

0,97; Coeficiente que considera as perdas por transmissfo.

Os sistemas de absorgdo de duplo estigio foram desenvolvidos para conseguir a
recuperagdo das perdas por convecgdio e radiagdo e as perdas com os gases de escape,
aproveitando os dois niveis de temperatura existentes.

Como forma de ilustragiio e tomando como base ¢ interior do Estado do Amazonas,
na tabela 1, mostramos as capacidades existentes por comunidades, e a capacidade do

sistema de absor¢do a ser instalado:

Tabela 1. Poténcia de Grupos Geradores no Estado do Amazonas

Poténcia Nuamero de Poténcia Consumo de Poténcia
instalada (KW) | comunidades | média (KW) | Diesel (m’/més) frigorifica (TR)
até 500 40 297 525 70

500 - 1000 17 555 705 70 - 140

1000 - 2000 8 1484 822 140 - 280

2000 - 5000 7 2864 1532 280 - 700
5000 - 106000 3 6495 1409 700 - 1400
mats de 10000 1 12200 681 mais de 1400

Fonte: CEAM. Companhia Energética do Estado do Amazbnia. 1990.

Nessas regides o armazenamento e a conservagio de alimentos constitui um
problema sério e dificil de resolver, pelo qual os sistemas de absorglo representam uma
boa possibilidade de solucio. Um tergo da energia consumida por esses motores
(comparavel com a energia elétrica produzida) ¢ jogada fora com o0s gases de exaustdo, a
qual poderia ser recuperada com o uso da absorgdo permitindo, além de obter frio,
incrementar a eficiéncia global do sistema.

Apesar de todas as vantagens que apresenta o uso do gas de escape de motores a
Diesel, tem sido registrados problemas com entupimentos e corrosdo. Indicando haver
necessidade de aprimoramento tecnolégico para essas aplicagfes.

Na tabela 2, mostra-se uma analise feita por Certez {1994) quanto as possibilidades

de uso desses sistemas em outros setores ds economa.



Tabela 2. Potencial de Aplicagio da Absorcio nos Setores da Economia

Setor d;a Atividade Processo Fox%tes d? cs?lar
econonia disponiveis
Hortifrutigranjeiros Resfriamento de Lenha, residuos agricolas ¢
Primdrio produtos, estocagem biogas
frigorifico.
Usinas de agucar e Resfriamento de dornas | Aproveitamento das fontes
slcool, mdastria de papel | de fermentagéo. usuais de energia via
e celulose, indistrias Congelamento ¢ cogeracio.
Secundario | téxtil, quimica e estocagem de produtos. | Gés natural, residuos agro-
petroquimica Resfriamento de fluxos. | industriais.
Industria de alimentos, | Camaras frias e Aproveitamento das fontes
laticinios e abatedores, | acondicionamento de ar | usuais, via cogeragdo
industria de bebidas.
Restaurantes, padarias, | Camaras frigorificas. Lenha.
Tercidrio | hotéis, hospitais € Acondicionamento de ar. | Gas natural.
ceniros comerciais. Produgiio de gelo. Gases de exaustio.
Agua fiia.

Fonte: Cortez 1994

Além dos centros comerciais, os hospitais também destacam-se por serem excelentes
candidatos para o uso de sistemas de absorglo em cogeragdo para 0 acondicionamento de ar.
Esses sio estabelecimentos do setor terciario onde a tecnologia de absorgio apresenta maior

viagbilidade.

2.4 A Aménia como Refrigerante

2.4.1 Situagio Atual dos Refrigerantes

Os CFCs sio considerados as principais causas da destruigdo da camada de ozdnio,
provocande © incremento da incidéncia dos raios ultravioletas sobre a Terra ¢
consequentemente o desequilibrio do ecossistema. Por isso em 1985 foi celebrado o Congresso
de Viena onde se comecou a tratar o problema. Como resultado das investigagbes no
Protocolo de Montreal em 1987, determinou-se a redugo da produgéio de CFCs ¢ HCFCs em
50 %, com uma gradual diminuigio a partir desse valor. Para o Brasil foi determinado para o
ano 2010 a eliminagio do uso dos HCFCs, sendo instituida no ano corrente no estado de Sio

Paulo uma lei que impede as empresas publicas o uso desses refrigerantes a partir deste ano.
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Essa situacio mudou o espectro da refrigeragio, provocando a necessidade da procura
de substitutos para o atual grupo dos freons. Pelos trabalhos realizados, j& foram dadas
algumas solugBes como o refrigerante 134a substituto do R1Z, ¢ em geral j& se tem oS
substitutos para os outros integrantes do grupo como do R22.

A situagdo com os atuais refrigerantes tem grande impacto sobre a tecnologia da
refrigeragdo, ja que implica mudangas nos novos equipamentos. O principal problema a
enfrentar tem a ver com o uso de um novo tipo de 6leo lubrificante de base sintética,
incompativel com os existentes, para os refrigerantes usados na atualidade.

Os novos substitutos padecem de uma outra imperfeigdo que € sua influéneia sobre o incremento
do efsito estufa. Esses dois efeitos sio avaliados pelos termos de Potencialidade de Destruigio da
Camada de Oz6nio (ODP), e pela Potencialidade de Produgfo do Efeito Estufa (GWE), outros termos
usados sio o Global Warming Potential (GWP) ¢ o Total Equivalent Warming Impact (TEWI) que
avalia o conjunto desses dois efeitos.

A seguir a figura 2 mostra um gréfico que avalia a influéncia dos refrigerantes sobre esses dois

fatores:

10.0

5.0

1.0 &

POTENCIALIDADE DE PROBUCAD DO EFEITO ESTUFA IGWE)

0.5 | ........................
R22  Ri142b :
Ri3da ‘e ®
E 3 . :
Ir32 G124 LR141b
% & R123 : :
P, .05 .10 0.50 1.00

BOTENCIAL DE DESTRUICAD DA CAMADA DE OZONIG (DDF)
Figura 2. Efeito dos Refrigerantes sobre ODP ¢ 0 GWP
Fonte: Palestra oferecida por Krause no CIAR HII
Nessa figura observa-se que a aménia aparece como o unico refrigerante de agio nula sobre a

camada de ozdnio.
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2.4.2 Riscos do Use da Aménia

Com as leis e regulamentagSes existentes internacionalmente que cuidam do
meio ambiente, a ambnia com seu odor e sua imagem publica desfavoravel € sempre a
primeira na lista das substfncias reguladas. Com o conhecimento atual sobre suas
propriedades esses tabus devem mudar.

O homem produz atualmente cerca de 120 milhdes de toneladas de amdnia por
ano, destas 98 a 99% na forma de fertilizantes e como produto para a indlstria
quimica, a parte restante (1 - 2%) ¢ utilizado para a refrigeracio (Lindborg 1996).
Essa pequena porcentagem encontra-se dividida em sua maior proporgic entre
grandes fabricas que utilizam a aménia como refrigerante. A maioria das referéncias
negativas sobre a amdnia, relacionadas com acidentes nfio sfio em sistemas de
refrigeragiio, mas aparentemente por serem esses os mais conhecidos, fica sobre eles a
preocupagio da populagio.

Um dos problemas mais freqiientes com a amdnia sdio os vazamentos em grande
quantidade do produto. Nesse sentido foram feitos estudos abrangentes sobre as
conseqiiéncias das emissdes de recipientes sob pressdo de ruptura e especialmente de
recipientes sob alta press@io. As leis, normas e codigos asseguram que esses
recipientes raramente falham quando tais codigos sio respeitados. Pelas estatisticas
existentes, os acidentes acontecidos em sistemas de refrigeracdo por amdnia,
acontecem na parte de baixa pressio do sistema (aparentemente por se prestar maior
atengio a parte de alta pressio).

Pelos estudos realizados determinou-se que os vazamentos sdo causados geralmente por:

e falha operacional;

e vedacdes instaladas incorretamente ou material de vedagfo inadequado;

e soldas de ma qualidade;

s dano decorrente da corrosio;

¢ falha interna pelo processo,

e combinagdes entre falhas do processo e alguma outra causa, e

e dano fisico exterior.

Independentemente da causa do vazamento, eles emitem vapor de amdma e/ou liquido,

mas todos por tempo restrito. Um recipiente que apresenta vazamento de vapores de aménia
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s0 dispersa de 10 - 15% de seu contetdo, Lindborg (1996). A aménia liberada ¢ diluida
rapidamente no ar e dispersada para as camadas mais altas. A 100-200 m do lugar de um
vazamento grande, da ordem de 2 - 4 Kgf/s, podera ser percebido seu odor pungente
caracteristico, que causara ansiedade, mas € totalmente inofensivo.

Em sistemas de refrigeragiio a maior parte dos vazamentos ocorrem em zonas
ventiladas ou a0 ar livre, significa que as areas vizinhas experimentarfio o vazamento
como dispersio dos vapores. Nas imedia¢Oes a situago poderia ficar perigosa, mas

qualquer problema pode ser resolvido com 4gua, devido a grande afinidade que esses

compostos tem entre sim.

Tabela 3. Efeitos Fisicos Causados pela Amdnia em Seres Humanos

Concentracio de Efeitos sobre seres humanos Tempo de exposicio
aménia no ar (ppm) | desprotegidos permitido sem dano.
5 Em baixas temperaturas abaixo de 0°C, Ilimitado
pessoas sensivels poderiam sentir.
20 O cheiro € percebido pela maioria das llimitado
pessoas.
50 O cheiro é caracteristico e as pessoas nfo | O permitido por norma na
habituadas reagem. maioria dos paises s3c 8
horas por dia.
Nio causa efeitos perigosos em pessoas Néo permanecer mais
100 saudaveis, mas pode causar ansiedade em | que © necessario.
pessoas inexperientes.
300 Pessoas habituadas nfo suportam e pesscas | Nfo permanecer.
ndo habituadas podem entrar em pénico.
Irritagio imediata nos olhos, nariz e 6rgos | Em circunsténcias normais
400 -700 respiratorios, Pessoas acostumadas ndo de satide ndo causa s€rios
podem permanecer. problemas no periodo de
uma hora.
1700 Tosse, ciibras e sérias irritagBes no nariz | Exposicdo de 30 min
olhos e érgfos respiratdnos. pode causar lesGes
serias.
2000 - 5000 Tosse, caibras ¢ sérias irritacdes no nariz | Pode provocar a morte
olhos e 6rgdos respiratorios. em 30 min ou menos.
7000 Paralisia e asfixia. Letal em poucos
Minutios.

Fonte: Lindborg 1996
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A tabela 3 se refere a pessoas totalmente desprotegidas. Até uma concentragdo de 300
ppm a amonia resulta inofensiva para a vida humana, isso possibilita tomar as medidas
necessérias para evitar a ocorréncia de um acidente. A aménia por seu cheiro, comega a ser
perceptivel pelo homem a partir de 20 - 50 ppm (dependendo do estado de saude do
individue). Isso representa uma grande vantagem j4 que essa pequena & perceptivel
concentragdo possibilita o alerta de perigo em tempo, permitindo a saida das pessoas da area
afetada. A presenca da aménia também pode ser detectada pela aparicio de uma nuvem branca

em espagos confinados.

2.5 Avaliacio Termodindmica

As avaliagdes termodindmicas dos sistemas tém sido empregadas ha muito tempo para
determinar o comportamento e eficacia com que s3o realizadas as transformagdes energéticas
em ciclos de poténcia. A avaliagio de sistemas de refrigeragio pela primeira lei € importante,
mas sO quantifica a eficiéncia com que sdo realizadas as transformagdes energéticas, sem ter
em conta a qualidade da energia que estd sendo transformada. Por exemplo, nfo distingue a
diferenca entre uma fonte térmica (vapor de 4gua a alta pressfio) e uma fonte de trabalho
elétrico (motores elétricos). Do ponto de vista da analise de sistemas de refrigeracdo, a
avaliagio pela primeira lei ainda traz menos informag8o, aparecendo o termo do COP, que daa
quantidade de energia térmica que podemos retirar de uma fonte fria, entregando uma
determinada quantidade de trabalho mecénico, sem fazer diferenca entre uma ¢ outra.

Nos sistemas de absorcgo, a situacdo 6 ainda mais critica, uma vez que esses sistemas utilizam
como fontes de energia 90% de energia térmica e 10% de mecanica, e nos caiculos pela primeira lei
essas duas formas de energia entram como se fossem da mesma qualidade. Para esses casos €
necessaria a avaliagio pela segunda lei (avaliagio exergética), complementando a avaliagio pela
primeira lei, conseguindo assim a determinagfio das irreversibilidades em cada equipamento do
sistemna. Isso permite, além de saber quais sBo suas causas, saber a eficiéncia nas transformagses da
qualidade das fontes energéticas envolvidas no processo, determinando os pontos do sistema onde

se deve atuar para melhorar seu desempenho termodinimico. A avaliaghio pela primeira lei € descrita
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por diversos autores, no entanto o uso da segunda lei nem sempre € verificado. No Handbook da
ASHRAE ¢ apresentada so a avaliac8o exergética de ciclos de compressio.

A analise pela segunda lei tem sido reportada por vérios autores. Jordan (1985) apresenta
uma metodologia para a avaliagfio exergética dos sistemas por absorgio; Szargut (1988) descreve a
metodologia para o cdlculo dos fluxos e variagdes de exergia em cada componente do sistema;
Kotas (1985) descreve detalhadamente as irreversibilidades associadas aos processos de separagiio,
mistura, troca de calor e de processos de expansio, Karakas et al (1990) apresenta uma analise de
segunda lei comparando os pares refrigerantes agua-amédnia e brometo de litio-4gua operando num
sistema de absor¢io com coletores solares; Ataer et al (1991) faz um estudo exergético
comparativo entre os diversos esquemas que podem apresentar os sistemas de absor¢lio 4gua-
amobnia;, Da Silva (1993) fez uma avaliacdo energética e exergética do sistema de absorcio em
estudo (UNICAMP) tomando como base o célculo das propriedades da solugio agua-aménia do
software AQUAM, Eames (1995) aplica a segunda lei a um ciclo de uma etapa, apresentando os
resultados em um novo formato grafico que permite determinar quais siio os fatores que mais
afetam o desempenho de cada equipamento que compde o sistema.

A metodologia de Eames sera a empregada em nosso trabalhe devido a facilidade que oferece
para determinar a magnitude de cada uma das irreversibilidades presentes em cada equipamento do

sistema.

2.6 Eficiéncia dos Cicles de Absor¢iio

Como ja foi dito serfio aplicadas as analises pela primeira e segunda lei ao sistema em

estudo.

2.6.1 Eficiéncia Energética

O ciclo tedrico ideal de um sistema por absorgdo pode ser definido a partir de um ciclo
de Carnot dadas as temperaturas do édgua de resfriamento (Tae), do gerador (Tg), e a do

evaporador (Tg).

(
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Em um ciclo real a expresséo fica como segue:

cop,, =% <cor,, @)
Q,

A igualdade (2) anterior tem validade para um processo reversivel. Os
valores de temperatura de operagio do sistema nic sfio aleatérios, fazendo com
que o COP n#o seja maior que 0,7 para sistemas de um estagio. Os valores de
COP descritos na literatura para Chillers de absor¢io (agua-brometo de litio)
chegam a 0,47, sendo até de 0,89 para sistemas com aquecimento direto a géas,
Carvalho (19990). Para os ciclos comuns de um estagio de sistemas dgua-amdnia
os valores de COP tendem a ser mais baixos, na ordem de 0,4 a 0,5, devido as
irreversibilidades que ocorrem na separagdo e retificacdo da mistura. Para os

ciclos de compressio valores de 1,7 a 3,4 s#o descritos, ASHRAE (1986).

2.6.2 Eficiéncia Exergética

As analises de segunda lei podem ser efetuadas a partir do calculo da eficiéncia
exergética de primeiro tipo ou racional {@') e/ou a eficiéncia exergética de segundo tipo
{0"). Em nossc caso nos inferessa saber a eficiéncia com que a energia é transformada de
qualidade quantificando a parte dessa que se destrdi e determinando as irreversibilidades
que ocorrem em cada equipamento, identificando as partes dessas que poderiam ser
diminuidas.

s Eficiéncia exergética de primeiro tipo ou racional:

o' = {Variagfo desejada de exergia){Consumo de energia necessario para 0 processo} (3)

e Eficiéncia exergética de segundo tipo:

o" = (Exergia dos produtos de saida do V.C.Y(Exergia dos produtos deentradaao V.C)  {4)

Irreversibilidades relativas:

fzamzzjﬁ“f“j;“‘?“j.%% ......... *?“jﬂ: jj[J (5}
;i + ]‘2 + f3 Fen + jﬁ =1 ( 6)
j ot j iofal { totct ! total
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A eficiéncia exergética de primeiro tipo, valida para sistemas e volumes de controle,
serve para avaliar o objetivo do projeto e pode ser usada para processos em regime transiente,
mas necessita a definicdo de um produto exergético util e nfo pode ser aplicada a processos
puramente dissipativos. A eficiéncia exergética de segundo tipo avalia a destrui¢do interna de
exergia, ¢ valida s6 para volumes de controle em regime permanente € pode ser aplicada a
processos dissipativos.

O termo de irreversibilidades relativas serve para avaliar a influéncia de cada subsistema,
no volume de controle anahsado, permitindo determinar a relagfio entre elas e, em caso de
modificagdes tecnoldgicas no volume de controle, para avaliar como a modificagio de um
subsistema afeta o balancgo total.

Szargut (1988) apresenta uma analise da influéncia da irreversibilidade da transferéncia
de calor na eficiéncia exergética de sistemas de absor¢o. Para um ciclo de absor¢dio de um
estagio que opere sobre um ciclo ideal, as irreversibilidades serfio conseqiiéncia s6 da diferenga
finita de temperaturas entre a fonte de calor e o fluido de trabalho, obtendo-se a seguinte
equagdo:

cop. =T =T, ~2x AT) < (Tp = AT) (T, - T;) x I,
T = Ty +2x ATy x (T = AT) < (T, - T) x T,

(7

Essa equagfo oferece o maximo valor possivel para um ciclo de absorgdo. Auracher
{1979) apresenta valores caracteristicos para sistemas de refrigeracio por compressio
mecamca a R-12. Os valores calculados sfic um COP de 3 e eficiéncia exergética de 0,44, As
maiores irreversibilidades sfio: no compressor 23%, na vélvula de expansio 14%, e no
condensador 8%.

Szargut (1988) mostra uma forma de avaliagdo exergética de um sistema de
resfriamento por absor¢io de um estagio com capacidade frigorifica de 140 KW ¢
temperatura de evaporagfo de -33 °C, sendo o COP calculado de 0,39 ¢ a eficiéncia

exergética de 8%.

2.7 Parimetros de Projeto do Sistema de Absorcio do HC da UNICAMP

Dados utilizados no proieto:

e capacidade nominal de refrigeragdo; 23.5 KW,
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» temperatura de evaporacio: -10 °C, 0,28 MPg,

» temperatura de condensacglo: (35 - 36) °C,

e temperatura da solugio rica depois do absorvedor: 35 °C;

¢ temperatura da solugio pobre depois do resfriador: 35 °C;

s temperatura da solugiio pobre na saida do expulsor: 116 °C;

e concentracio da solugdo rica: 38%,

s concentragdo da solugio pobre: 30%;

e razdo de circulacfo: 8,75 (Kg de solugfo rica/Kg de amdnia produzida),
e vazdo de amonia: 75 Kg/h; e

¢ COP de 0,52.

Tabela 4. Coeficientes Globais e Calor Trocado de Projeto em cada Equipamento.

Equipamento Cecgz:'t:;z:cea(g;l:ﬁ;fi g;'oca Caio&;féo)cado
Expulsor 600 47,00
Condensador 480 25,00
Evaporador 240 - 1430 24 80
Absorvedor 480 40,00
Pré-Aquecedor de Sol. Rica 1430 57,50
Subresfriador de liquido 60 1,56
Resfriador de Sol. Pobre 480 -
Retificador 300 8,05

Os valores acima apresentados foram os utilizados pelo Departamento de Projeto da

MADEF SA, para a construgéic do Sistema de Absor¢io do HC.

2.8 Trabalhos Desenvolvidos sobre ¢ Tema

Avahacdes pela primeira e segunda lei da termodindmica, sobre sistemas de refrigeracio
por absorcdo, sio mostradas por varios autores como Figuoeiredo (1980), Szargut (1988),
Halaz (1989), mas sempre sobre sistemas teoricos. Analise aplicadas a sistemas reais ¢

especificamente ao sistema em estudo foi realizada por Da Silva (1994), considerando:



® regime permanente;

e processo adiabatico nas valvulas de expansio;

e concentragdo total dos vapores de amdnia iguala 1, e

s nido sio consideradas as perdas de carga e calor em cada equipamento.

Tabela 5. Estado da Mistura

24

Ponto | Pressio| Temp. | Conc. | Vazio Ponto Pressio; Temp. | Conc. | Vazio
MPa) | (C) (%) | (Kgfs) (MPa) | (°C) (%) | (Kg/s)
i 1,297 | 111,01 | 92,12 - 14 1,297 - -
2 1,297 | 40,07 100 73,84 15 1,297 | 4330 | 380 | 727,82
3 1,118 27 100 7384 16 1,297 1 92,03 38,0 | 72782
4 1,118 27 100 73,84 17 1,297 - 38,0 -
5 1,118 12,5 100 73,84 18 1,407 {11310 | 31,0 | 653,98
6 0,3367 | -6,33 100 73,84 19 0,307 | 89,70 | 31,0 | 653.98
7 0,3367 | -6,35 100 73.84 20 0,307 52,5 31,6 | 653,98
8 0,307 13 8 160 73,84 21 0,307 | 3590 310 | 653,98
9 0,307 38,0 - 22 0,278 | 1270 96,06
10 | 0307 | 3460 | 380 | 727821 23 | 0278 | 127.0 96,06
i1 0.3G7 | 34,60 38,0 | 72782 24 1,013 22.5 96,06
12 1,297 | 34,70 | 380 | 72782 25 1,013 | 0,00 172,80
13 1,297 | 34,70 38,0 | 727.82 26 1,013 30,0 172,80
Fonte: Da Silva, 1994,
Tabela 6. Propriedades Termodindmicas Totais Determinadas pelo AQUAM 92.
Ponto H S Ex Ponto H S Ex
(KW) [(KW/K)! (KW) (KW) (KW/K)| (KW)
i - - - 14 - - -
2 26,86 0,088 413,52 15 -9938 | 0,082 | 151289
3 2,634 0,009 412 85 16 33,849 0,207 1-1519,24
4 2,634 0,009 412,85 17 - - -
5 1,219 10,6042 | 412,87 18 | 56,133 | 0251 | 111567
6 1,219 | 0.0046 | 41276 19 - - -
7 1257211 009 | 4098 | 26 | 2755 | 0,105 | 110566
8 26,796 | 0,101 409,54 21 1 -10,619 ] 0,064 | 1104,52
9 - - - 22 72,626 0,187 16,921
14 -18,053 0,057 1512,08 23 14,687 0,043 1,725
11 1 -18,053 | 0057 | 151209 | 24 | 45897 | 0017 | 0,00016
12 17,708 0,058 1512,35 25 -16,00 | -0,058 1,688
13 17,708 (2,038 1512.35 26 47257 | 0,0166 0,0022

Fonte: Da Silva, 1994
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A analise feita nesse trabalho apresenta as seguintes caracteristicas:

s pela forma do diagrama entalpia vs concentragdo, da mistura dgua-aménia, nfo é
recomendavel assumir a concentragio total do vapor na saida da torre como 1 pois, dentro da
zona de altos valores de concentraciio desse diagrama, uma minima variagdo da concentracio
total implica em valores de propriedades termodindmicas muito diferentes;

e os testes foram realizados com a valvula de secagem de amdnia fechada, o que provoca
desestabilizacdo no funcionamento do sistema e que, portanto, poderia falsear as medigdes,

e os resultados apresentam um desbalango no processo de troca térmica no sub-
resfriador de liquido e no pré-aquecedor de solugdo rica. O calor absorvido pelos vapores de
aménia no subresfriador ¢ menor que o calor cedido pela aménia liquida do condensador, o
que ndo ¢ possivel de ocorrer. O mesmo acontece com a solugdo rica no pré-aquecedor, onde

essa absorve maior quantidade de calor que a solugio pobre.

Tabela 7. Balanco de Energia, Massa ¢ Espécies Quimicas no Sub-resfriador de Liquido

SUB-RESFRIADOR DE LiQUIDO

ENERGIA (KW) FLUXO (Kg/h) ESPECIES QUIMICAS (Kg/h)

Ganhos | Entrada | Saida | Dif (%) | Enirada | Saida | Dif (%)
LIQUIDO 1,410 73,84 | 7384 | 000 | 738 | 7384 0,00
VAPOR 1,045 036 | 7384 | 7384 | 000 | 7384 | 7384 0.00

Fonte: Da Silva, 1994,

Tabela 8 Balango de Energia, Massa e Espécies Quimicas no Pré-aquec. de Sol. Rica

PRE-AQUECEDOR DE SOLUCAO RICA

ENERGIA (KW) FLUXO g/ ESPECIES QUIMICAS (Kg/h)
Ganhos | Entrada | Saida | Dif (%) | Entrada | Saida | D (%)
SOL. RICA 43787 T27.82 1 727.82 (3,00 276,57 | 276,57 00
SOL. POBRE 40,218 -3.569 | 653,98 | 633,98 (,00 202,72 202,772 0,00

Fonte: Da Silva, 1994,

e segundo os dados da tabela 5, acontece uma queda de pressiio entre os pontos 18 e
19, indicando a presenca de uma valvula de expansgo, a qual nfo se encontra nessa posigio no

sistema, € sim na entrada da solugfo pobre no absorvedor no ponto 21,
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2.9 Calculo Verificativo de Trocadores de Calor

A verificagdo de um trocador de calor consiste, basicamente, na avahacfio do
desempenho termohidraulico de um equipamento de troca térmica j& projetado, podendo-se
concluir através dos resultados do calculo, acerca da habilidade da unidade em efetuar a troca
térmica desejada, e da possibilidade de atender alguma modificagfio nas condigdes do projeto
iniciais, assim como as outras condi¢Bes de operagfo projetadas. A metodologia do calculo
verificativo dos trocadores de calor, tém como base os métodos de projetos empregados para
sua construgio.

O estudo de trocadores de calor de casco e tubo, sobre bases cientificas da troca térmica,
iniciou-se por volta dos anos 30 (Taborek, 1983), como resultados de pesquisas isoladas em
varias umiversidades. Foi Donohue (1955) quem consolidou os estudos realizados na forma de
um método. Kern (1950) modificou o método de Danohue, considerando o projeto de um
trocador de casco e tubo como um todo, levando em conta as consideragBes de construcdo,
escoamento nos tubos, formacfio de depésitos, diferenga média de temperatura, ¢ ©
escoamento pelo casco, esse método tornou-se o padriio para o projeto termchidraulico de
trocadores de calor de casco e tubo, sendo ainda hoje {Crane 1983), o método mais divulgado
na literatura aberta.

Depois disso, o préxime passo foi dado por Tinker (1958), que j4& tinha sugerido em
1947 o conceito da subdivisio do escoamento do lado do casco em quatro correntes
principais: a corrente cruzada pura, a do vazamento casco-chicana, a do vazamento tubo-
chicana, e a do desvio do feixe pela folga entre o feixe e ¢ casco, cada uma com suas préprias
caracteristicas de troca de calor e de perda de carga, questfo que permitia fazer uma avaliag8o
precisa do trocador.

O modelo proposto por Tinker (1958), requeria de solugdio por tentativas, j& que as
resisténcias encontradas sfo fungbes das velocidades dos escoamentos, nenhuma das guais €
conhecida a priori na realizac8o de um projeto de trocador. Esse autor simplificou o método
deixando-o na forma iterativae, apresentando uma nova variante em 1958, ndo obstanie o
método permanecia comphicade e ndo se tornou muito popular. No entanto toda pesquisa ¢

metodologia posterior, relativa ao escoamento pelo casco, foi influenciada por seu modelo.
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A partir da miciativa de Colburn um grande projeto de pesquisa foi realizado na
Universidade de Delaware nos Estados Unidos, entre 1948 e 1959, Este consistiu de varias
pesquisas independentes relacionadas com o escoamento do lado do casco. Os resultados
foram avaliados e reformulados por Bell, sendo publicados em 1960 (Bell, 1960), servindo
mais tarde como relatorio final do projeto Delaware (Bell, 1963).

O método apresentade por Bell, reconhece em principio, 0s escoamentos parciais do
modelo de corrente definidos por Tinker, mas para evitar procedimentos de célculos iterativos,
a incluso dos efeitos de interagio das correntes foram substituidos por fatores independentes
de corregdo.

A partir de Bell o desenvolvimento cientifico da transferéncia de calor aplicada aos
trocadores passou a ser realizado nas indGstrias e em centros de pesquisas privados, resultando
a suspensdo da divulgac@io dos conhecimentos adquiridos e do intercmbio cientifico. Hoje os
métodos mais aperfeicoados de projetos de trocadores pertencem a centros privados e so

podem ser adquiridos por contrato mediante pagamento {(Taborek 1980).

A metodologia do calculo verificativo para trocadores de casco e tubo sem mudanga de
fase aparece no apéndice B.

Para avaliar o desempenho dos trocadores de calor sdc usados os conceitos de
efetividade ¢ eficiéncia exergética. A efetividade ¢ uma ferramenta Gtil para determinar o
funcionamento do trocador frente a variagbes dos parimetros do projeto, conseguindo saber
quais serfio os valores de temperaturas terminais para o novo caso. Qutra forma de avaliagfio €
o coeficiente global de troca térmica real, determinada experimentalmente e que comparada

com os valores de projeto fornecem uma medida do seu desempenho.

2.9.1 Calcule da Diferenca Média de Temperatura

A diferenga média de temperatura {ATm), € uma magntude que tem em conta as
diferengas entre as temperaturas dos fluidos que trocam calor, a estrutura do trocador ¢ os
coeficientes de troca térmica. De forma geral a ATm € um produto da diferenca média

logaritmica de temperatura { DMLT) e um fator de correcio F.

ATm=F(PFRF)x DMLT
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O valor da DMLT ¢ calculado tomando como referéncia o arranjo a contracorrente do
trocador em estudo e, portanto, serd o maior valor de diferenca de temperatura que poderia
obter-se. Dito valor € corrigido pelo fator F, que depende, por sua vez, dos pardmetros PF e

RF.

i, —1t

RF =22 (72)
14:2 - zc‘}
{, ~1

PF — cZ ¢l (7b)
t}zl Eel

Existem graficos e expressbes disponiveis para a determinagio do coeficiente de
corregio F, para varios tipos de trocadores, estes encontram-se em fungio dos pardmetros R ¢
P. Graficos deste tipo sfo apresentados por Bowman (1940). Também os valores da diferenga
média de temperatura podem ser obtidos diretamente em graficos desenvolvidos por Mueller
{1940), para cada tipo de trocador e escoamento.

O fator de correcio F serve para realizar uma avaliacio das condigBes de operaciio do
trocador:

+ Nio se recomenda usar um trocador para condi¢Bes nas quais F < 0,75, por razdes de
eficiéncia do processo.

s Recomenda-se que um outro tipo de trocador, ou varios trocadores do mesme tipo sejam
colocados em série, quando os valores das temperaturas terminais s3o tais que os valores obtidos
para PF e RF nfo permitem ter uma soluclo para F. Esta situacfio pode acontecer quando ha
cruzamentos de temperaturas, ou seja, & temperatura de saida do fluido frio € superior a
temperatura de saida do fluido quente.

e Devido ao formate das curvas de F, poderiam se cometer erros consideraveis.

e (Quando uma das temperaturas dos fluidos permanece constante, F = 1.

2.9.2 Efefividade de um Trocadoer de Calor

Este conceito permite ter uma expressdo da taxa de transferéncia de calor que nfo

envolve as temperaturas de saida:

g=—L_ (7¢)

q max
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Esta expressdio admite que ndo hajam perdas ou ganhos de calor do ambiente e pode ter

duas formulacBes diferentes em fungio das temperaturas dos fluidos envolvidos:

1) (mo),, =mg,

&= b — 1w (7d)

£=-=—t (7e)

A efetividade pode ser calculada a partir de par@metros que ndo envolvern as

temperaturas dos fluidos, estes sdo o nimero de unidades de transferéncia de calor (NTU) e C:

U4
Mo = o 70
cz%@ (7g)

Existem disponiveis expressdes e graficos das dependéncias entre £ a NTU, C e o arranjo
do trocador, estas podem ser encontradas em Keys (1964).
Para alguns trocadores quando C ¢ zero:
e=i-e ™™ (7h)
Isto acontece quando:
e ha mudanca de fase;
e com fluidos com grande diferenca entre suas capacidades térmicas totais, como entre

aaguaeoar, onde (Crin / Coax )= 0.

2.9.3 Anglise Exergética

Pode ser realizada a partir da determinacic da eficiéncia racional de primetro tipo,
aplicavel a agueles processos de troca térmica, onde obtem-se um produto exergético util,
usando a variacio de exergia de um dos fluidos. No caso dos processos de troca térmica
puramente dissipativos € usado o conceito de eficiéncia exergética de segundo tipo. Ambos

valores sdo uma medida das eficiéncias do processo de transferéncia de calor.



3. DMetodologia

3.1 Descricao do Sistema de Absorc¢io Instalado na UNICAMP

O sistema de refrigera¢lo por absorgfic instalado no HC da UNICAMP foi projetado e
construido pela empresa MADEF SA, sediada em Cancas, RS. O sistema opera com o par
agua-amdnia como fluido de trabalho e utiliza como fonte de calor vapor de agua, de processo,
gerado nas caldeiras a BPF, do Hospital das Clinicas.

As principais caracteristicas do sistema sfo descritas a seguir:

e capacidade nominal de refrigeracio: 24 KW,

e temperatura de evaporagio: -10 °C;

e condensador, absorvedor e resfriador de soluc3o pobre refrigerados através de um

condensador evaporativo,

o uso de energia térmica: 48 KW a 110 °C;

e poténcia elétrica instalada (380 V - trifasico):

- bomba de solugio: 0,75 KW,

- bomba d’4gua do condensador: ,38 KW,

- veniilador do condensador: 0,75 KW,

- bomba d’agua do gerador de gelo; 0,38 KW,
- britador de gelo: 0,75 K'W;

e evaporador: inundado, para producio de gelo em escama;

e capacidade nominal: 20 Kg/ciclo;

» duragio do periodo de congelamento: 9 minutos;

e descongelamento: por gas guenie;

e duracio do periodo de descongelamento: 1 minuto;

e espessura do gelo: 5 a2 6 mm.

As caracteristicas construtivas dos equipamentos s&0 descritas a seguir:

* Fvaporador: modelo GGD 0520, com 5 tubos anulares de 2 metros de comprimento,

e didmetro exterior de 100 mm com 5 mm de espessurs;
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o Absorvedor, Condensador e Resfriador de Solucfioc Pobre: tipo serpentina,

colocados dentro de um condensador evaporativo CE 70;

e Fxpulsor: tipo casca-tubo, com solugdo de amdnia por fora, e vapor d’4gua

por dentro dos, com 130 tubos de 25,4 mm de didmetro exterior |

e Pré-aquecedor de Solucio Rica: tipo tubo concéntrico, com solugdo pobre por dentro

dos tubos, com irés tubos internos, a contracorrente;

eColuna de Retificacdo: retificagio feita com a solugio rica em um trocador de calor

casca e tubo, onde a soluglo rica estd por fora e o vapor de amdnia sobe por

enire 0s tubos preenchidos com anéis Rashing de aco. A coluna possui um controle de

nivel para manter a solugo rica estavel dentro do conjunto,

o Sub-resfriador: tipo casco e tubo, com a amodnia liquida por dentro, e vapor de

amdmia por fora, com 12 tubos, 5 passos pelo liquido, aletas externas ¢ enchimento

interno nos tubos;

e Bomba de Solugdo. marca HIDROMAR, modelo BH 6100, reciprocante, com trés

pistdes niquelados e valvulas com assento de teflon;

o Medlidor de Vazdo de Solucdo Kica: tipo onficio, didmetro de 10 mm.

Dimensdes dos equipamentos:

» Evaporador: 1060 x 3820x70 mm;

s Condensador Evaporativo: 510 x 1010 x 2060 mm;

e Gerador: (385 x 1030 mm;

e Reservatorio de Solugdo Rica: © 314 x 2000 mm;

® Reservatorios de Liquido. (& 6 x 1200 mm,

e Coluna de Retificacdo. & 250 x & 314 x 1870 mm;

e Pré-aquecedor de Solucdo Rica: 160 x 585 x 3155 mm;

® Bomba de Solucdo Rica: & 75 mm (polia motor) e & 290 mm (polia bomba);

e Sub-resfriador: (0 47 x 1330 mm.

As areas de troca térmica de cada equipamento s3c mostradas na tabela 9.



32

Tabela 9. Areas de Troca Térmica de cada Equipamento

Equipamente Area de troca térmica (m’)
Expulsor 10,6
Retificador 2.4
Condensador 10
Evaporador 6
Absorvedor 15
Pré. aq. sol. rica 3,12
Sub-resfriador 2,60
Resf. sol. pobre 2.5

Fonte: MADEF SA, 1997,

O ciclo de congelamento € controlado por um relé temporizador de 10 minutos, que
mantém, durante 9 minutos, aberta a valvula solendide da linha de amdnia liquida e fechada a
valvula solenodide da linha de gés quente, para o processo de congelamento. O minuto restante
¢ usado para o descongelamento invertendo-se a posigio das valvulas solendides e passando
vapor de amOnia a alta pressfio. A amdnia provem dos receptores de liguido e do propio
condensador, entrando nos tubos de congelamento pela parte inferior. Devido 3 presenca de
condutos internos, a amdnia liquida que se encontra dentro dos tubos € empurrada para a parte
superior do evaporador.

A condensagdo do gas quente no interior dos tubos provoca a liberagio de calor que
desprende o gelo formado na parte externa do tubo. Ao final do processo a posiclio das
valvulas solendides inverte-se novamente, iniciando um novo periodo de congelamento. Para
gvitar que haja uma queda de presséio na coluna de retificaciio, que prejudicaria a estabilidade
do processo de separagfio e retificagdo, existe, no topo da coluna, uma vélvula de pressdo
constante que, durante o ciclo de descongelamento, deve manter a pressio da coluna estavel.

A queda da pressdo dentro da coluna (devido a desperfeitos na vélvula de pressio
constante) provoca uma diminui¢iio marcada na concentracdc dos vapores de aminia na saida
da torre, além do possivel arrasire de liquido por incremento das velocidades de circulagio, o
que € muito prejudicial para o processo. A figura 3 representa esse fenémeno, a concentragio
Erasvat’ € 0 valor da concentragBo total em regime estavel durante o descongelamento ao cair a
pressio, 2 concentracAo de saida passa a ser Epe., aumentando significativamente o contetdo
de dgua na mistura. Também o liquido em equilibric com este vapor tem uma concentragio

muito baixa Xp.. © que, em caso de arrastre, afetaria ainda mais o processo.
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ENTALPIA
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Figura 3. Processo de Descongelamento

Esse tipo de descongelamento afeta também o desempenho do evaporador, provocande
variagOes continuas da temperatura e incrementando a quantidade de agua. Também ¢ notavel
sua influéncia no funcionamentc da bomba de solugBio que, no final do processo de
descongelamento, comega a cavitar devido ao incremento brusco da concentragio da solugio
rica no absorvedor.

Outro detalhe importante no evaporador € a necessidade de um sistema de retirada de
agua ou “secagem de amdnia”. Devido 3 presenca de agua na amdnia que circula pelo
evaporador, a temperatura de evaporagio n3o ¢ constante e, por conseguinte, a concentracio
dos vapores na saida também varia. Isso faz com que a vazio de vapores de amébnia na saida
do evaporador diminua continuamente, pelo que € necessario uma purga continua de solugio,
desde o evaporador, para garantir a estabilidade do sistema. Este fluxo € fixado por um orificio
calibrado existente na tubulagiio do dreno. A amdnia Hquida, entfio, evapora-se no sub-
resfriador aumentando o efeito de sub-resfriamento. Aparentemente isto seria bom, mas afeta a
capacidade frigorifica, que fica menor devido a essa guantidade de amédnia que sai com o

liquido, e que n3o absorve calor dentro do evaporador, Este sistema ¢ indispensavel pois,
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como a retificagdo nunca serd perfeita, havera sempre uma pequena guantidade de dgua que

tendera a acumular-se no evaporador.

3.1.1 Pontos de Medicio do Sistema

Para a reslizaciio das avaliagBes foi necessaria a determinagdo de alguns pontos de

medi¢Ho na instalagfo de resfriamento (Apéndice A). Esses foram definidos na entrada e saida

de cada um dos equipamentios, determinando assim o volume de controle a estudar em cada

<aso.

Ponto 1:

Ponto 2:
Ponto 3:

Ponto 4:

Ponto 5:
Ponto 6:
Ponto 7L
Ponto 7V:
Ponto 7:
Ponto 8:

Ponto 9:
Ponio 10:

Vapor saturado de aménia, em equilibrio com a solugfo pobre que sai do
gerador (Ponto 18).

Vapor de amonia retificado e saturado com concentragio proximaa 1.
Liquido saturado ou subresfriado na saida do condensador (dependendo das
condi¢des), com igual concentracio total a da saida da torre de retificacio
{Ponto 2).

Saida do reservatorio do liguido, em condicdes iguais ao ponto 3. Em alguns
momentos a temperatura deste ponto poderia ser ligeiramente inferior a do
ponto 3. Esse ponto representa também o estado da mistura na entrada do
sub-resfriador.

Solugo liquida na saida do sub-resfriador e entrada da valvula de expansio.
Liquido expandido na saida da valvula de expansio, entrada do evaporador.
Solugdo liquida na saida do evaporador em eguilibric com o vapor 7V.
Vapor saturado de amdnia na saida do evaporador.

Entrada da solucfo, proveniente do evaporador, ao sub-resfriador.

Soluclc aquecida na saida do sub-resfriador de liquido. Neste ponto foi
colocado um sensor de press3o. Esta posiclo ndo € recomendavel para a
determinagio da temperatura de evaporacio devido a grande perda de carga
que introduz o sub-resfriador.

Entrada da solucio pobre no absorvedor.

Saida do reservatério da soluglo rica formada no absorvedor. A pressio

neste ponto foi medida com um mandmetro tipo Bourdon, i siti.



Ponto 11:

Ponto 12:
Ponto 13:

Ponto 13a:

Ponto i4:
Ponte 15:

Ponio 16:

Ponto 17:
Ponto 18:

Ponto §9:
Ponto 20:

Ponto 21:
Ponto 22:
Ponto 23:
Ponto 24:
Peonto 25:
Ponto 26:
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Sucgo da bomba de solugio. Os parimetros neste ponto foram
considerados iguais ao ponto 10, desconsiderando as perdas de carga nos
filtros de solucfo rica.

Saida da bomba de solugiio rica.

Entrada da solug#o rica no retificador. Os parAmetros aqui sdio iguais ao do
ponto 1Z, exceto a vaziio que esta condicionada ao comportamento da torre.
Nos testes a vazdo foi a mesma do ponto 12.

Conex@io (Bypass), entre a entrada e saida da solugiio rica da torre de
retificagio. Os parfmetros deste ponto sio considerados iguais & 12, exceto
a vaz#o que se encontra dividida com o ponto 13.

Saida da solugdo rica da torre de retificacio.

Ponto de mistura entre a fracBio de solugfo rica que sai do gerador (Ponto
14}, e a outra fragfio de solugio rica que ndo circula por este (Ponto 13a).
Durante as experiéncias toda a vazio de solugfio rica circulou pela torre de
retificacdo. Este ponto é considerado na entrada da solugdio no pré-
aquecedor de solugdo rica (Trocador de calor solugiio - solugio).

Saida da solugdo rica do trocador solugfio - solugdo, e entrada no gerador de
vapores de amédnia.

Entrada da soluggo rica no expulsor.

Saida da solugio pobre do gerador, em equilibric com o vapor de amdnia de
saida do gerador.

Entrada da solugic pobre no trocador de calor solugio - solugio.

Saida da solugfio pobre do trocador de calor solugfio - sohucio e entrada no
pré-resfitador de solugio pobre,

Saida de solugfo pobre do pré-resfriador.

Entrada de vapor de agua no gerador de aménia.

Saida de condensado do gerador.

Entrada de 4gua no evaporador para a fabricagio de gelo.

Saida de gelo produzido no evaporador.

Agua no condensador evaporativo.
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3.1.2 Descricio dos Processos

a} Condensador

O vapor refnigerante saindo do gerador ¢ ligiiefeitc sem nenhuma mudanga na
concentragdo total da mistura (£), a concentragio da soluglo no ponto 3 (&3) 6 igual a
concentragdo no ponto 2 (§;). Esse vapor no estado 2 é condensado num processo onde as
primeiras gotas aparecem no estado de saturacfio a temperatura T no ponto b, enquanto as
ultimas moléculas de vapor no estado gasosc condensam com temperatura T no ponto d | ou
seja, o processo de condensacdo ocorre entre os estados 2 e 3, como aparece na figura 4.

O vapor no estado 2 pode estar saturado (b) ou superaquecido (a) respeito 4 pressfio de
condensacdo. Caso estiver superaquecido este deve-se resfriar, inicialmente, até o estado (b).

A condensago do vapor € entfio um processo onde a concentracfio total da mistura é
invariavel devido a conservagdo de ambas espécies quimicas sendo, portanto, um processo nio

isotérmico.
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Figura 4. Processo no Condensador
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Geralmente no final do processo de condensacio, estado 3, o liquide estd com certo
nivel de sub-resfriamento, que pode ser alcancado no condensador ou no recebedor de aménia.
Este sub-resfriamento {e) garante uma maior capacidade no processo de evaporagio ac
garantit uma temperatura menor na entrada do sub-resfriador de aménia e uma menor

guantidade de vapor apés a valvula de expansio do evaporador. O calor de condensagéo ¢:

q. = ﬁz ~h, (8)

b) Sub-resfriador de Liquideo

No sub-resfriador o liquido refrigerante, antes de alcancar a valvula de expansido, ¢
resfriado de Ty a 15, enquanto o vapor na saida do evaporador se aguece de T+ a Ty sem que
haja nenhuma alteracic na concentracfo total dos fluidos que trocam calor. Na figura 5, o
efeito de pré-resfriamento da solugdc pode ser observado, a evaporagfo tera inicio com uma

mistura de menor contetido de vapor que anteriormente.
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Figura 5. Processo no Sub-resfriador
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O resfiiamento do liquido depende da raziio entre o calor especifico do vapor e do Equido. Com
amdnia como refrigerante, Cp/Cpr ~ 0,5, o resthiamento obtido na soluglio deve ser metade do
aquecimento do vapor, significando que, de forma aproximada, devemos encontrar que:

AT, = 05AT, (9

A solucBo ndo pode ser resfriada a uma temperatura abaixo de T5, e © vapor nfio pode
ser aquecido a uma temperatura superior a T;. Plank (1965) obteve uma relacic entre a
entalpia do vapor e o calor especifico do liquido que permite determinar a temperatura que
sera obtida no resfriador pelo liquido, com o qual podemos ter uma boa aproximacfo prética,

do comportamento do trocador. Caleulando o resfriamento méximo do liquido:
ﬁhL = C}I}L (T4 wT",v) (30)
O calor méximo absorvido pelo vapor:

Ahy = (hg - hy) (1D

considerando s = 14

Entdo, o menor valor obtido serd o calor que pode ser trocado no sub-resfriader. O
vapor na saida do sub-resfriador, no ponto 8, pode ser Gmido, saturado ou superaguecido,
dependendo da quantidade de agua contida no vapor do ponto 7. O incremento no efeito

frigorifico obtido no evaporador, instalando um pré-resfriador ¢, entfo:

é’iE = éoe+é53 (1‘2)
A figura 5 mosira g, Goe, Gsz.

¢}  Valvula de expansiio
A valvula de expans#o tem como funcgfo, dentro dos sistemas de refrigeracio, diminuir a
temperatura da solugdo ate a temperatura de evaporagio Te, a expensas de uma diminuicio

acentuada da pressfo, dal que este processo seja intrinsecamente irreversivel. No mercado ja
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existem sistemas que usam esta queda de pressfo para a obtengdo de trabalho, ¢ que permite
diminuir as irreversibilidades do processo.
A eficiéncia da expansiio ¢ determinada pela relaglio entre as variagBes de entropia da

mistura, devido 4 queda da temperatura (AS,) e 2 queda de pressdo (AS,), Kotas (1988).

W= (13)

A principal caracteristica deste processo € a entalpia constante que acontece devido a ser
praticamente adiabético. O processo para sistemas de absorgio ¢ representado na figura 6.

Na maioria dos sistemas o processo acontece na zona de mescla, tendo no final uma
mistura de liquido e vapor. O ponto 5 da figura 6 ¢ a entrada da valvula e aparece representado
com a mesma posigdo do ponto 6, devido a que esses tem a mesma entalpia (hs=hs), e igual
concentracio total (Es=E;).

® ponto 6 encontra-se realmente a uma temperatura menor que Ts, e a uma pressio

menor que Ps, sendo uma mistura com valores da pressioc ¢ temperatura de

evaporagdo P, T, tendo uma concentragio no vapor de Ys, ¢ no liguido de Xs.

ENTALPIA
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Figura 6. Processo na Valvula de Expansio
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{ ponto 5° representa a entrada da soluglo na valvula de expansfio, considerando o
efeito do sub-resfriador de ligquido (Ts < Ts), pode-se cbservar que dito trocador tem efeito
benéfico sobre o processo de expansio ao obter-se uma temperatura menor de evaporagéo,
para a mesma pressdio de evaporacio, e uma mistura com menor conteido de vapor. Isso

também incrementa a capacidade frigorifica da instalagio.

d) Evaporader

O refrigerante entra no evaporador como liguido sub-resfriado ou geralmente como
uma mistura vapor-liquido. A caracteristica fundamental deste processo de evaporagéo € a
invariabilidade da concentragio total da mistura entre a entrada e a saida do evaporador, para
evaporadores do tipo forcado. O evaporador de tipo inundado garante o estado de saturagio
do vapor na saida. No caso de sistemas de absorc8o, com evaporadores do tipo inundado, é
necessaria a colocagfio de uma valvula de secagem de amdnia para garantir o funcionamento
estavel do sistema.

Devido a variagfo da conceniragio dos vapores de aménia na saida do evaporador, sua
vaziio diminui continuamente, pelo que € necessario um fluxo de licuido que compense esta
variagdo conseguindo o balango do sistema, e garantindo um funcionamento estavel. Pelo que

deve cumprir-se que:

my = ms (14)
?éi? = @?L%’?ﬁﬂ’ (15)
ML = Hits— Hiny (16)

Entfio, a vazdo de liquido a ser extraida do evaporador deve variar progressivamente,
para assim garantir o balango continuo de massa e a secagem da am6nia dentro do evaporador.
Porém, do ponto de vista pratico esse procedimento € invidvel, acentuado ainda mais quando o
sistema ¢ grande e tem varios evaporadores interligados pelo gue normalmente este fluxo ¢

fixado experimentalmente para cada caso,
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Figura 7. Processo no Evaporador

Também como no caso do condensador ¢ processo de evaporagdo ndo € um processo
isotérmico, como pode-se observar na figura 7.

Da figura 7 observa se a importancia da otima seleciio da presséo de evaporagio para
uma determinada temperatura Tr. Uma pressfo mais alta cu mais baixa do que a pressio étima
P reduzira o efeito de refrigeragfio a mesma temperatura Ty e concentragio total &

A possibilidade de incrementar o poder frigorifico no evaporador € conseguida

resfriando a solugdo antes de sua expansfo no sub-resfriador de liguido.

e}  Absorvedor

O absorvedor ¢ o encarregado de conseguir a mescla da solugio pobre que sai do
gerador com o vapor reffigerante proveniente do evaporador. Entretanto a absorg@io é um
processo onde estido envolvidos transferéncia de massa e calor simultaneamente.

Num processo ideal de absor¢iio a condigio de equilibrio entre ¢ vapor refrigerante e a
solugdo absorvente existe em qualquer ponto do processo, ou seja o processo € reversivel.
Além disso, a pressio da solucgfio saturada P, ¢ igual a pressiio do absorvedor P, em todo ¢

processo, na figura 8 € mostrado este processo pela linha 5 - 4, na qual a solugio pobre é
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enriquecida continuamente, da concentragfio inicial X5 até a final X, enguanto que
simultaneamente ¢ resfriada da temperatura Ts a T.. O processo ideal requer uma superficie de
troca térmica infinita e deve ocorrer num tempo infinito. Na realidade uma quantidade definida

de gas é absorvida num certo periodo de fempo, empregando uma superficie de absorcio

finita, pelo que o processo passa a ser irreversivel.
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Figura 8. Processo Ideal de Absorcio

O processo real requer uma diferenga efetiva, entre a pressdo parcial do vapor
refrigerante ¢ a amdnia da solugiio absorvenmte. Essa diferenca de pressfio promove o
movimento do gas para a solugdo, pelo que seu valor influird na dimensio da superficie do
trocador € no tempo da absorgHo, ou seja, uma maior diferenca de pressfo seria necesséria,
para uma 4rea ¢ tempo de absorgio reduzidos.

Para uma dada pressio de vapor refrigerante P, a Unica maneira de obter uma diferenca
maior de pressfo parcial, serd diminuindo a pressfio parcial da solugdo pobre, o qual é
conseguido pelo sub-resfriamento desta no trocador de calor sohugio - solugiio. Na figura 8 2
soluglio pobre, na entrada do absorvedor, é representada pelo ponto 3, a pressio parcial P,
concentraglo X, e temperatura T3. A soluglo rica na saida do absorvedor é representada pelo
ponto 4, a pressdo parcial Py, concentracio X, e temperatura T, A pressio parcial da solugio
pobre, dependendo de seu grau de sub-resfriamente, pode ser menor (P), igual (P,), ou maior
{Ps), que a pressdo parcial da solugfo rica na saida do absorvedor P,

Assim que a solugfio pobre chega no absorvedor, uma forte absorgfo de gas se inicia
consequentemente, sua pressdo parcial se aproxima da pressio do absorvedor P, enquanto

alcanga um valor muito préximo da pressio tedrica de saturacio. Entdo, lentamente, fem inicio
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o processo de absorgdo que, sob a influéneia do resfriamento, faz com que a pressio parcial
comece a diminuir e aproximar-se da pressfo parcial final P, Portanto, o percurso feito pela
solugfio durante o processo de absorgfo, do ponto 3 para o ponto 4 €, em geral, uma linha
curva. Diferentes caminhos podem ser obtidos de acorde com o projeto de absor¢fio e as
condigdes particulares de operagio.

Os calculos praticos de processos de absorgio, sfo feitos sobre o chamado “conceito de
soluglo sub-resfriada”, como mostra a figura 8, teoricamente o estado final 4 ideal, esta a
temperatura T.., para uma pressdoc P,. No entanto, a condigBo real se encontra no ponto 4, o
qual representa com relagio a P,, um estado sub-resfriado a temperatura Ta.

Existem alguns métodos para a avaliacio da eficiéncia do processo de absorgo, um
deles € a raz8o da transformacfio real na concentragio (X, - Xs) para o enriquecimento tedrico

(Xagdeany = %5), que € chamado de eficiéncia de absorgio

X, - X,

?? T e e e,
X4(ideaz; - Xs

(a7

No lugar desta eficiéncia, a razdo da solugio Z ou grau de eficiéncia é freglientemente usado:

X,
X &(ideal)

Z = (18)

Esta razfo da solugfio ¢ usada para comparar processos de absorgio distintos, e também
em projetos de absorvedores devido 2 eliminagfio de qualquer valor estimado da concentragio
da solugfio pobre. O valor da concentragio ideal X, ¢ determinada para a condi¢io de
saturagio da solug8o tica 4 presso do absorvedor P, , e a temperatura da dgua de resfriamento
T, do absorvedor.

O processc de absorgiio mcompleto traz como resultado, o aumento da razio de
circulagio especifica T em relagfo ao valor tedrico, sendo por esta razfo, necessario mais calor
de enirada no expulsor, além da remogio de calor 2 mais no absorvedor.

e processo no absorvedor ¢ representado na figura S O absorvedor recebe vapor

refrigerante desde o evaporador, ponto 8, onde ¢ absorvido pela solugiio pobre, ponto 21,

provemente de um pré-resfiiador, que geralmente ¢ o trocador de calor para o
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aguecimento da soluglo rica antes da entrada no gerador. O resultado desta reagio ¢ a

solugfo rica no ponto 10

ENTALPIA

9

X CONCENTRACAD
XSP XSR (;VAP(}R

Figura 9. Processo no Absorvedor

A concentragéo final da soluclo rica, X, encontra-se definida pela temperatura da dgua
de resfriamento, € a pressfic do absorvedor, definida por sua vez pela pressio do evaporador.
O ponto 8 pode-se encontrar na zona de mescla, ponto 8°, ¢ que acontece geralmente para
evaporadores do tipo forcado, ou na zona de vapor superaquecido, para evaporadores do tipo
inundado, ponto 8.

Para obter uma solugdo rica liquida na saida do absorvedor é necessario condensar o
contetdo V, de vapor presente na mustura do ponto 9, isto €, conseguido levando a mistura até
a zona de sub-resfriamento, ponto 10, através da exiragio do calor g, pela agua de
resfriamento. O calor total de absorgio que precisa ser rejeitado do processo € g,

A influéneia do estado da solugBo pobre, na entrada do absorvedor, pode ser observada
na figura anterior onde o ponto 217 é um estado sub-resfriado desta. A entrada da solugio

pobre ao absorvedor nessa posicBio, permite obfer uma soluclio rica com a mesma
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concentragio anterior, Xo, mas com um contelido de vapor menor, pelo que diminui o calor e,
para levar a soluglic até o ponto 10. Além disso o calor total de absorgio q, € reduzida 2
porgio Ag.. O resultado final € a necessidade de menor quantidade de 4gua de resfriamento e a
diminuigdo da diferenca de temperatura entre a entrada e a saida do absorvedor, o que resulta
em menos irreversibilidade no processo.

A condigdo de saida da solugfio rica ¢ o ponto 10. O mais recomendavel para diminuir a
guantidade de calor a ser retirado do processo de absor¢do Q.. , deve ser a saida da solugio no
estado 107, estado saturado & pressfio do absorvedor. Porém, do ponto de vista pratico, isso
ndo € vidvel, devido 4 possibilidade de cavitagio da bomba de solugdo. Por isso o ponte de
saida deve ser sempre o 10.

A concentragio final da solugfo rica esta definida pela temperatura da 4gua de

resfriamento € a pressio no absorvedor:

T, =1, +AT (18)
P =P —AP, (19)

A concentragdo da solugHo rica encontra-se como saturada a Poe T..

Na instalaco do HC o primeiro ponto de mistura, do vapor com a solugfo pobre, ocorre
antes de entrar no absorvedor, através de um bocal que, além de diminuir a pressio da solugio
pobre desde a pressdo do gerador até a pressiio do absorvedor ajuda no movimento do vapor

desde o evaporador.

)  Conjunto geradeor - coluna de retificacio

O gerador € uma unidade integrada pelo expulsor, a coluna de destilacic ¢ um
condensador de refluxo que comumente chamado de retificador, figura 10. E importante
aponiar que uma alta concentragio ndo € possivel ser atingida s6 com a utilizac3o do expulsor
e do retificador do vapor, no caso de sistemas de refrigeragio por absor¢do com o par agua-
aménia, isto devido a pequena diferenca de temperaturas de condensagfio entre a dgua © a
amébnia, Koskhin, (1968). O uso da coluna de destilagiio deve permitir a obtenciio de vapor
de uma alta concentragdo de amodnia na saida do gerador de 0,995 a 0,998,

Na coluna de destilagfio dupla, acima do ponto de alimentagiio ¢ denominada secio de

retificagdo enquanto que 2 parte inferior ¢ denominada se¢io de extracio. Neste eguipamento
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tem lugar processos complexos de transferéncia de calor e massa, que precisam do
conhecimento dos coeficientes de resisténcia a transferéncia de massa nos empacotamentos de
anéis Rashing, assim como dos coeficientes de difusio de massa pelas diferencas de
temperatura. Esta coluna geralmente ¢ formada por um conjunto de pratos perfurados e anéis

tipo Rashing, que tem o proposito de incrementar a superficie de contato entre o vapor € o

fiquido.
)
VAPOR
MEIODE  gyo—o» —
RESFRIAMENTO
et T PP e
(16) ! COLUNA DUPLA
7 4 DE RETIFICACAO

SOLUCAQ
FORTE

e S o

GERADOR

§ <+t gy FONTE QUENTE

|

SOLUCAQ FRACA

Figara 10. Conjunto Gerador - Coluna de Retificagio

O vapor em ascens@o a maior temperatura que o liquido que desce, sofre um processo
de condensaclo parcial, enquantc o liquido que desce submete-se a um processo de
evaporagdo, isto provoca transferéncia de massa de um para outro, com o conseguinte
incremento progressivo da concentragio do vapor e a diminuigBo da concentragio do liquido.

A continuagdc mostramos um esquema representativo de um conjunto gerador - coluna:

0 balanco do conjunto &

DRicamP
BRICTECA CEETRAL




Ry = iz
Btig = JHio+ i
e X, = Plio gw + ‘gz

mléhm +Ga =m19h]9 -+ m2 hg +4q,

Da combinagio destas obtemos:

%+$L—% &{-%+%5

/5] Hiz

gz ‘“Xzs ‘Xlé"Xw

(20)
(21)
(22

(23)

(24)
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Esta equacfio representada na figura 11 € uma linha, denominada hnha de operagio

principal, através da qual verifica-se todo o processo de separagiio, retificacio e condensagio

ne conjunto gerador - coluna.

Figura 11. Linha Principal de Retificacio

Observa-se na figura 11 que a localizag8o desta linha depende das caracteristicas dos

equipamentos de troca térmica, ¢ das quantidades de calor envolvidas. Assumindo que o vapor
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V,, que deixa o gerador, esta em equilibrio com a sclugio pobre xys, entdo o liquido L, que sai
da parte inferior da coluna ¢ entra no gerador encontra-se na infersego da linha de operagio
P,-V, com a linha de Hquido saturado a pressfio do gerador. Bosnjakovic (1930), mostra o
menor namero de pratos que sdo requeridos pelo processo, nas duas partes da coluna.
assumindo que o vapor no estado 2°, deixa a primeira parte da torre na intersegdo da linha
principal de operagfo com a linha de vapor saturado a pressio do gerador. Entdo todas as
linhas de operagfo na parte inferior da coluna encontram-se entre as linhas P»-L,-V, ¢ P5-1-P;.

Na parte superior € mais dificil estimar ¢ estado do lquido que sai do condensador de
refluxo e entra na coluna, devido a que o estado vai depender fortemente das carateristicas do
trocador de calor colocado no condensador de refluxo. Para os caleulos iniciais, pode-se
assumir que esse liquido esta em equilibrioc com o vapor que sai da coluna no estado 2,
Therelked, (1978). Esta suposi¢lio provoca que todas as linhas de operacdo na parte superior
da coluna enconirem-se entre as linhas P,-1-P, e Lp-Vp-P,.

A posigic da linha principal de operacdo P,-1-P,, determina as quantidades de calor
necessarias no gerador qe/m; € no condensador de refluxo, para valores fixos da concentragio
da solugio pobre x0, € dos vapores de aménia &,. A colocagiio no diagrama da linha principal
de operagdo ndo ¢€ arbitraria, ela esta condicionada a que todas as outras linhas de operagio
que dependem dela sejam mais ingremes que as isotermas que correspondem 4 mesma secio
transversal da torre na zona de mistura.

A seguir, na figura 12, ¢ demonstrado como ¢ colocada essa linha e o calculo dos calores
de retificag8o e de geragio:

Os pontos Py e P, representam os pélos de absorgiio e desorgio, que podem ser
determinados pelos balangos de massa e energia em cada parte do gerador.

Analisando a figura 12 temos que:

Ponto 161 A concentragio da solucfio rica xis, aparece determinada na analise do
absorvedor.

Ponto 150  Sclugfio pobre saturada a pressdo do gerador pe. A temperatura é
determinada como segue:

o =1, —AT (25)

Omde:

Ta: Temperatura média da fonte térmica
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AT: Diferenca de temperatura entre a2 média da fonte térmica ¢ a temperatura de geragio tio.

Ponto 2: Vapor saturado a pressdo do gerador Pg, com concentragdo &; definida pelo

proieto.

Ponto D: Vapor saturado a pressfio do gerador Pg, em equilibrio com a solugio rica na
entrada do gerador com concentragiio Yo,
Entdo, fazendo o balango de energia para esta condigiio particular, o valor do calor de
retificagdo gr (imin) sera calculado pels equacio:
(G /12) = (g =) + 22~ ) @6)
1o~ &y
O calor de retificacfio gr real, pode ser assumido como 1,3 de gz (minimo), cujo valor
estd dentro dos limites obtidos na experiéncia pratica. O calor de retificaciio pode, entfio, ser
determinado pela relagio:
G = 130 @7)

Os valores de hp € Yp na equacgdo sfo determinados na figura 12.

3!

Figura 12. Processo no Conjunto Gerador-Coluna
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A vpartir da equacio anterior o ponto P, € encontrado. Esse também pode ser

determinado graficamente, por prgjegdo polar, onde o ponto hy € encontrado, e qp €

adicionado. Usando o balango total da energia do gerador, obtemos:

b =9r+ 90 (28)
s by = ma(hy, + g, )+ ms(hy, —g,) (29
Dai que os pdlos da figura, t8m as seguintes coordenadas:
Polo 1:
Concentragio. X4, (Concentragfo da solucgio pobre).
Pressio: Pg.
Entalpia: (his -qg).
Polo 2:
Concentrag@io: Y, (Concentracdo do vapor retificado na saida do gerador).
Pressiio: Pg
Entalpia: {hy +gg).

Uma forma de avaliar esse conjunto, além da concentracfio de saida do vapor gerado, € a

quantidade de energia M (quantificada em termos de fluxo massico da fonte quente), para a

producdo de uma unidade de massa de vapor de amdnia. Para o caso de vapor de agua:

g)

M=t (30)

qn
Onde:
% Calor cedido pelo vapor de agua 4 Pg.

go: Calor definido pela equacio .

Condensador de vefluzo

O vapor na saida da coluna de retificacfio tem, no sistema de refrigeragfo por absorcio,

uma ceria quantidade de vapor de agua que torna impossivel que os processos de evaporagdo e

condensacdo sejam feitos a uma temperatura constante,

Entfio a concentragio de vapor mais alta s6 pode ser obtida com a inclusfic de um dispositivo

capaz de reduzir a quantidade de vapor de agua. Isso € feito pelo condensador de refluxo cuja

funcio é a condensagiic de certa quantidade de vapor refrigeranie antes deste alcangar o

condensador principal. A solucfio condensada, chamada de refluxo, vai para a segio de retificagio
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enquanto que o vapor reffigerante, na saida do condensador de refluxo ¢ completamente
condensado. O processo €, entfio, uma combinagio de troca de calor e de transferéncia de massa. O
refluxo da soluglio no separador esta em equilibrio com o vapor de saida.

O calor de retificacio gg foi determinado pelas equagdes 26 e 27, portanto a razio de
refluxo RR para o projeto pode ser calculada usando ¢ diagrama concentragfo vs entalpia.

E importante frisar que em algum ponto entre as condicdes limites do total e do refluxo
minimo se encentra uma razdo de refluxo RR a qual € otima para valores de separagio e
alimentacBo especificas. Quando uma nova coluna de retificagio estd sendo projetada pode-se
observar que o incremento do refluxe pode diminuir os estdgios requeridos ou vice-versa. A
quantidade de vapor e liquido fluindo na coluna de retificaciio depende do refluxo. Entdo o
didmetro da coluna, as superficies de transferéncia de calor no condensador e separador
{condensador de refluxo), bombas, e todos o0s outros acessorios da columa, devem ser
dimensionados para conter a circulacio do vapor e do liquido dentro da coluna, para garantir o
refluxo. A relacdo entre o custo da construco e a razio de refluxo pode entdio situar este sistema
como um caso de baixo custo de investimento. O valor assumido de gg, na equacio 27 toma em
consideragiio a experiéncia prética do valor usual para uma razio de refluxo RR otima.

O calor de retificagdo, qr, pode ser extraido do sistema pela dgua de resfriamento. No
entanto a agua pode ser substituida pela solugfo rica vinda do absorvedor. Esse arranjo pode
ser feito se a diferenga de temperatura entre os fluxos € suficientemente alta. Entretanto nfo é
conveniente usar o fluxo total da solugfo rica na saida do absorvedor devido a que esta
poderia ser muito aquecida no condensador de refluxo diminuindo, na mesma proporgio, sua
capacidade de resfriamento da solugio pobre no pré aquecedor de soluglo rica, afetando
consequentemente o processo de absorgio.

Do ponto de vista termodindmice o melhor arranjo seria separar o fluxo de solucio rica
na saida do absorvedor de tal forma que determinada quantidade de solucfio rica, £, , flua
através do condensador de refluxe e o restante, (f -f), flua através do trocador de calor
solugdo soluglo-solucgiio, para o resfriamento da solugBo pobre,

O fluxo maximo de solugfio rica f,, que pode ir para o separador sem afetar as fungdes

proprias do trocador de calor pode ser determinado pelo balango de energia no trocador de calor:

(f = f ) =By =(f = Dihy, ~h,) (a1

b} Pré-aguecedor de soluciio rica
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No sistema basico sem pré-aquecedor, o estado da soluciio rica na entrada do gerador é
P., t15, Xsz.. O incremento dessa temperatura de 115 8 1 15, a0 ser colocado o pré-agquecedor,
provoca a diminuigo da energia de entrada necesséria no expulsor, ficando reduzida na porgéo

grs . Esse resultado incrementara o COP do sistema.
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Figura 13. Processo no Pré-aguecedor de Solugdio Rica

O aquecimento da soluco rica antes de chegar ao gerador € feito com a solugio pobre
que sai do expulsor a alta temperatura ¢y, caindo no trocador até tyy
Esse trocador de calor também melhora ¢ processo de absorcio, ac permitir gue a

solugdo pobre atinja o absorvedor com uma menor temperatura.

3.2 Descri¢fio do Sistema de Aquisiciio de Dades

Para a realizagio dos testes foi colocado um sistema de aquisicio de dados via
computador usando um PC-IBM 486, com uma placa de aquisicdo de dados, CAD 12/32, ¢
um condicionador de sinais, PCX OB0Z. Através do software AQDADGS, versiio 5.1, foi feito
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o monitoramento e o tratamento dos sinais provenientes dos diversos sensores instalados no
sistema de absorgio.

Caracieristicas dos componentes do sistema de aquisicdo de dados:

1) Placa de Aquisicdo de Dados: modelo CAD 12/32; marca LYNX TECNOLOGIA
ELETRONICA LTDA, 32 canais de entrada simples ou 16 diferenciais; resolucio de 12 bits
{4096 niveis); tempo de conversfo de 32 ms.

2} Condicionador de Sinais: modelo PCX 0802; marca LYNX TECNOLOGIA
ELETRONICA LTDA, 8 canais de entrada configuriveis através de um conjunto de
impedancias, podendo ler tensGes (= 10 V, £ 5V, £ 25V, 22V, 1V 205V, £0,1V),
correntes (0-5 mA ou 0-20 mA) e termopares (tipos J, K, T, S, R); com ajuste de zero e saidas
de 0-5 V ou £ 5V, e sensor de temperatura interno.

3} Software: modelo AQDADOS, versie 5.1, marca LYNX TECNOLOGIA
ELETRONICA LTDA; interface homem-méaquina simples e eficiente através de “menus”,
permitindo a configuragio e programagio dos canais de entrada, armazenamento em disco em
tempo real, impressic de relatOrios, visualizagBio dos dados até 4 canais em tempo real, eic;
manipulacio dos dados através da construc@io de graficos, separaciio ou eliminag8o de trechos,
alteragfio de valores individuais, reduc8o da taxa de amostragem, avaliacio dos valores maximos e
minimos de um trecho, area sobre a curva, média e desvio padrdo de um trecho de dados, etc..

A montagem do sistema de aquisicio de dados permite a coleta de 14 dados de
temperatura e 2 dados de pressio.

e Canal 0. temperatura de referéncia da placa

e Canais de 1 2 13: tomada de temperatura

e Canais 14 e 15: tomada de pressio

3.2.1 Mediglic de Temperatura, Vazdo, Presso e Conceniraclio

a) Temperatura

Foram usados termopares tipo T {(Cobre-Constantan), com isolamento mineral e
protegio de ago inoxidavel para evitar corrosio. A selegBo destes termopares, esteve
condicionada pela faixa de uso (- 50 °C até 371 °C) e pelos baixos erros que introduzem para

tetturas menores de § °C.
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Os termopares foram calibrados via computador, medindo a tensSio gerado num banho
de gelo a zero graus, com a temperatura comprovada com um termémetro padrio. Também
tentou-se realizar a calibragio usando um banho termostatico, para a faixa de medi¢fo de cada
um, mas devido a defeitos no equipamento que dispunhamos, isso ndo foi possivel.

Existe a necessidade da instalagfio de maior quantidade de pontos de medico de temperatura,

dispdem-se no momento de 32 canais de medi¢o dos quais sdo empregados s 15.

b) Vazdo

Para realizar a avaliagfio do sistema € preciso a determinacio das vazbes de amonia, solucfo rica e
da soluclic pobre. Para isso foram adquiridos 2 medidores tipo rotimetro, para as vazies de aménia e
de soluggio pobre, mas por causa delimitaciio de tempo resultou impossivel a instalaciio desses antes do
término deste trabatho, pelo que foi usado para tal fim o medidor de placa orificio j& existente na
instalago.

Este medidor de placa orificio quantifica o fluxo de solugfio rica na saida da bomba de sohigiio
(Ponto 12). Através do man®metro diferencial e da expressio da vazio para este fipo de medidor
(calibrado na MADEF), podemos conhecer a vazio de soluciio rica no sistema.

mu =d*K.[pAp (32)

Onde:

d= 10mm (Didmetro do orificio).

K=30. (Constante do medidor).

my2 = Vaz&o de soluglo rica em Kg/h.

o= Densidade da solucio a temperatura ty,, em Kg/m®.

Ap= Perda de pressdio no orificio, em Kgfiem®.

As vazbes de amdnia e solugio pobre sdo obtidos a partir do balango de massa no grupo
gerador torre de retificacio:

a) Solucdo pobre:

mw:@{%géﬂ (33)

b} Amodnia:

g&mm{iiéﬁ} 34)
™
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Deve-se cumprir que:

iﬁz = 7}?12"?):@13 (35)

¢} Pressiio

Os dados de pressfo foram tomados a partir de dois transdutores de pressiio, um deles
instalados na parte de alta pressfio e outro na parte de baixa pressfo do sistema
correspondentes aos canais 14 e 15 da CAD 12/32 respectivamente. Os transmissores de
pressfo, da marca SODMEX, sfo alimentados por uma fonte de tensfo de 12 a 30 V e
fornecem um sinal linear de 4 a 20 mA para uma faixa de pressfio de 0 a 1,7 MPa. O sinal em
mA pode ser transmitido diretamente ao condicionador de sinais. Os transmissores de pressdo
sdo conectados ao sistema através de um registro e uma junta com rosca. Isto permite que,
através da instalagio de outros pontos de tomada de presséo, registro mais unifio, seja feita a
leitura de outros pontos de pressio no sistema.

A pressiio de evaporagdo foi lida através de um manOmetro tipo Bourdio, colocado no
distribuidor de liquido do evaporador. O {ransmissor de pressiio foi colocado na saida do sub-
resfriador, servindo como medida das perdas de carga nesta regido.

O sistema de refrigeragio possui outros mandmetros tipo Bourdon instalados nos pontos
na saida da coluna de retificacfio, e ao final do reservatorio de solugHo rica no absorvedor.
As pressBes do vapor d’agua antes e apds a valvula reguladora de pressfo instalada na

entrada do gerador foram tomadas, também através de manSmetros tipo Bourdon.

d} Concentragiio

Para se determinar todas as propriedades termodindmicas de uma mistura ¢ fundamental
o conhecimento de pelo menos trés propriedades independentes. A temperatura e a pressio sic
as mais simples de serem avaliadas. A terceira propriedade que pode ser medida € a
concentragio. Para determinar esta:

® concentraglio de amdnia liguida: devido & dificuldade de se retirar uma amostra de
aménia a alta presséo, pelo perigo de intoxicagio, devemos retirar uma amostra no ponto onde
a amdnia enconira-se a baixa pressdo. Neste ponto coleta-se em um tubo de ensaic graduado
em um volume conhecido de amostra, a qual 4 pressdio ambiente tenderd a evaporar toda a
amdnia presente na mistura. Apés um determinado periodo o liquido restante sera uma solugio

com alta concentracio de agua e, a partir do seu volume, podemos ter uma estimativa da
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concentragio da amostra. Durante os testes foi utilizado um tubo de ensaio graduado de
volume de 10ml.

® concentraglio das solucdes rica e pobre: 580 tomadas amostras, maniidas em banho
de gelo para minimizar a evaporagiio de ambnia, nos pontos 12 e 21. As amostras tém, entfio,
sua densidade e sua temperatura medidas e sua concentracdo determinada através de um
diagrama p vs § ou através de uma equago de estado. O volume de amostra necessaria € dado
em fungfio do recipiente & do tamanho do densimetro ¢ do termdmetro utilizados. Durante o3
testes utilizou-se um termdmetro de mercirio, escala -10 a 100 °C, menor divisdo de 1 °C, um
densimetro, escala 0,9 a 1,0. O volume de solugfo retirado para cada amostra foi de 500mi.

Um terceiro método descrite por Brossard-Pérez et al {(1992) pode ser utilizado
para averiguar a precisfio dos métodos descrifos anteriormente. Este método utiliza
um procedimento de titulag8o da solugdo a fim de determinar a concentragio.

A tabela 10 apresenta os valores de temperatura, pressfo, vazio e concentragio

medidos durante os testes.

Tabela 10 Dados Tomados

Ponto | Pressiic| Temp. | Conc. | Vazéie | Ponto | Pressfio| Temp. | Conec. | Vazio
(MPa) | (CC) | (%) | (Kgh) (MPa) | (°C) | (%) | (Kg/h)
1 1,407 | 111,01 | 92,12 i4 1,407 | 50,02 | 0,38 | 727,82
p] 1,407 | 40,05 [0,99971| 73,86 18 1,407 | 50,02 | 0,38 | 727382
3 1,287 28 10,99971) 73,86 16 1,407 | 92,03 | 0,38 | 72782
4 1,297 28  10,99971 73,86 17 1,407 - 0,38 | 727,82
5 1,297 13 10,999711 73,85 18 1407 | 111,011 0,31 | 653,95
6 0,301 -9,0 1099971 73,86 19 1.407 105 0,31 | 653,95
7 0,301 -8,5 [0,99971] 73,86 20 1,407 55 0,31 | 653,95
8 0,271 20 10,99971F 73,86 21 1,467 | 415 0,31 | 653,95
9 0,271 0,38 | 72782 22 0,252 | 1277 - 96,06
10 0,271 39,5 0,38 | 727,82 23 0,252 | 1277 - 96,06
i1 0,271 39,5 0,38 | 72782 24 0,101 22,5 - 1728
12 1,407 | 395 0,38 | 727,82 25 0,101 0,00 - 172,8
13 1,407 t 395 0,38 | 727,82 26 6,101 22,5 - 180
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3.3 Calculo das Propriedades Termodinidmicas da Mistura

Para a determinagdo das propriedades termodindmicas da mistura foi usada a versiic do
programa “AQUAM?”, realizado por Jordan em 1996. A aplicagfio deste programa encontra-se
limitada a simples determinagOes de propriedades a partir do conhecimento de valores de
press3o, temperatura ¢ fragio de ambnia ou Agua presentes, sem brindar a possibilidade de
tratar processos como o de expansio na valvula do evaporador, também € necessaric o
conhecimento do estado da mistura para o calculo, questdes que limitam seu uso. O sofiware
utiliza os seguintes valores como referéncia;

Estados de referéncias usados pelo programa:

Para amonia: "

Liguido saturado a - 40 °C.

Condigoes ambientais:

To=25°C.
Po = 0,101 Mpa.

Devido as himitacBes assinaladas, foi necessario trabalhar com o diagrama de equilibrio
da mistura &gua - amdnia, para o posicionamento de cada ponto em estudo, dentro da zona
correspondente com os valores de pressfio, temperatura e concentragio medidos para cada
ponto.

Os pontos definidos para 2 tomada de dados, do sistema de absorgio em estudo, podem-
se enconirar em qualquer regifio do diagrama. Nesse diagrama sé podem ser representados
pontos em equilibrio, na zona de mescla e de vapor e liguido saturado. Os pontos das zonas de
liquido sub-resfriado e de vapor superaguecido, sio representados aproximadamente no
diagrama com os valores de concentracio total e de pressfio. A seguir mostramos ©

procedimento:
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ENTALPIA
y ST

&

&

2 Liq. Subrest.
X, Y. CONCENTRACAD

Figura 14. Determinacfio do Estados da Mistura (Diagrama de Merkel - Bonsjakovich)

No grafico:

e

&

a, b, ¢, d, e S3o pontos que representam um possivel estado da mistura.

E¢: Concentragfio total da mistura.

¥¢: Congcentragiio no liquido do ponto c.

Ye¢: Concentragiio no vapor do ponto ¢.

T: Temperatura do ponto.

T: Temperatura de saturacfo no lquido, correspondente 2 uma mistura com pressio
Pa, e concentracdo total Ca.

T:: Temperatura de saturagio no vapor correspondente a uma mistura com presséo

Pa, e conceniraciio total £a.

Ea =Etb =Ec =Ed~Le.

Para a colocago do ponio procede-se da seguinte forma:

1) Determinagio das temperaturas de saturagio: Havendo realizado a tomada de dados

teremos para cada ponto P, T e £ Para este valor de presso, como exemplo Pa, ¢ a este valor

de concentragiio total £a, corresponde a linha vertical gue parte de £a, e sobre a qual enconira-
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se o ponto em analise. No corte desta linha com as linhas de pressfio saturada (do figura 14),

para o liquido € o vapor, teriamos Ty, € T'v (assinalados na figura 14).

2) Colocagéo do ponto: dependendo do valor de temperatura do ponto em anédlise, neste
caso ponto a (Ta), da comparacfo com as temperaturas de saturagio achadas anteriormente,
teremos a posicio do ponto, poderiamos ter as seguintes possibilidades;

a) Ta < Ty Estado de liguido sub-resfriado, corresponde ao ponto a.

b) Ta =Ty Estado de liquido saturado, corresponde ao ponto b.

¢} T; < Ta < Tv: Estado de mistura corresponde ac ponto ¢.

d} Ta= Tv: Estado de vapor saturado, corresponde ac ponto d.

e} Ta> Tv: Estado de vapor sobrecalentado.

Dai que para cada ponto temos:

Tabela 11. Estado da Mistura

= Temp. sat. | Temp. de
Ponteo Pressao Tgm}? ratura C"“‘i; Total do ]iguide sat. df: vap. | Estado
(Mpa) °0) (%)
Y 0

1 1,407 111,01 52,12 Vap. Sat.
2 1,407 40,5 99,971 36,5 40,5 Vap. Sat.
3 1,407 28 99,971 36,5 40,5 Lig. Sub.
4 1,407 28 99,9971 36,5 405 Lig. Sub.
5 1,297 13 99,9971 33,6 37,6 Lig. Sub.
6 0,301 -G.0 99,971 -9.1 49 Mistura
7 0,301 -8,5 99,971 -9.1 4,9 Mistura
8 0,271 20 99,671 -11,69 3,08 Vap. Sob.
G 0,271 380
10 0,271 39,5 38,0 39,2 1153 Mistura
11 0,271 39,5 38,0 392 1153 Mistura
12 1,407 39,5 38,0 97,4 174.3 Lig. Sub.
13 1,407 39,5 38,0 97,4 1743 Lig. Sub.
14 1,407 50,02 38,0 97.4 174,3 Lig. Sub.
i5 1,407 50,02 38,0 97,4 174,3 Lig. Sub.
16 1,407 92,03 38,0 97.4 1743 Lig. Sub.
17 1,407 38,0
18 1,407 111,01 31,0 11,0 178,8 Lig. Sat.
19 1,407 105 31.0 111.0 1788 Lig. Sub.
20 1,407 55 31,0 111,0 1788 Lig. Sub.
21 1,407 41,5 31,0 111,0 178.8 1ig. Sub.




As propriedades para cada um desses pontos,

sic determinadas através do AQUAM

versdo 96. No caso dos pontos a, b e d ©s valores de entalpia, entropia ¢ exergia sfo

devolvidos diretamente pelo programa (estados saturados, liguido sub-resfriado e vapor super

aquecido), no caso da zona de mescla os valores devolvidos sfo do estado saturados de cada

ponto. Dai que seja necessaria a aplicagfio de projecfes matematicas para a determinacfo das

propriedades termodindmicas na zona de mescla, ficando para cada caso da seguinte forma:

iy
h={(h-~h
r=h) e
-3
S S{/"“Sr,{
Cr=3E 5

Daqui sgc obtidos os seguintes valores:

Tabela 12. Propriedades Termodindmicas Especificas da Mistura (AQUAM - 96)

+ by

+8;

(36)

G7)

Ponto|Sustancia| Estado | Conc. | Conc. | Cone. | Entalpia | Exergia | Entropia
Liguido, Vapor | total | hKlJ/kg lexKI/Kg s KI/KgK

1 Amébnia |Vap. Sat.{ 0,31 10,9196 0,9212 | 17482 | 383,13 5,6744
2 | Aménia | Mistura - - 0,99971 | 14817 | 362,17 4,9449
3 Ambnia | Lig. Sub. - - 0,99971 | 312,06 | 31923 1,1661
4 | Amonia |Lig. Sub. - - 0,99971 | 312,06 | 31923 1,1661
5 Aménia | Lig. Sub. - - 0,99971 | 240,68 | 320,16 0,9235
6 | Amoénia | Mistura | 0,9968 | 0999 | 099971 | 240,68 | 311,39 1,016
7 | Améma |[Vap. Sat. | 0,9729 { 0,9999 099971 | 141998 | 161,71 54102
8 | Amodnia |Vap. Sob. - - 0,99971 | 15017 1552 5,7059
9 | Sol Rica - - - 0,38 - - -
10 | Sol. Rica | Mistura - - 0,38 14,32 ~51,32 0,6836
11 | Sol. Rica | Mistura - - (3,38 14,32 -51.32 0,6836
12 i Sol Rica jLig. Sub. - - 0,38 18,89 -47.62 0,6867
13 | Sol. Rica | Lig. Sub. - - 0,38 18,89 -47,62 0,6867
14 | Sol. Rica | Lig. Sub. - - 0,38 66,42 -44 68 0,8362
15 | Sol. Rica |Lig. Sub. - - 0,38 66,42 ~44,68 0,8362
16 | Sol Rica {Lig. Sub. - - 0,38 256,96 | -19,627 1,3912
17 | Sol. Rica - - - - - - -
18 (SolPobre | Lig. Sat. - - 0,31 351,43 | -11,759 1,5997
19 |Sol.Pobre | Lig. Sub. - - 0,31 321,72 1§ -18,243 1,5218
20 |Sol.Pobre |Lig. Sub.| - - 0,31 100,32 | -52,536 0,8942
21 iSol Pobre | Lig. Sub. - - 0,31 42,182 | -56,735 0,7132
22 | Yapora - - - 27173 | 619,87 7,05
23 | Vapora. - - - 54648 | 61,018 1,61
24 Agua - - - 94,513 | 0,04407 0,3321
25 Gelo - - - -333,29 | 35266 -1,2209
26 | Aguares. - - - 94,513 | 0,04407 0,33215




Tabela 13. Propriedades Termodindmicas Totais
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Ponte H s Ex Ponto H S £z
(KW) | (KW/K) | (KW) (KW) [ (KW/EK)| (KW)
1 - - - 14 13,4283 | 0,1691 -9,0331
2 30,3995 01015 7,4305 15 13,4283 | 0,1691 -9.0331
3 6,4024 0,0239 6,5495 16 51,9502 | 02813 -3.9680

4 6,4024 0,0239 6,5495 17 - - -
5 49380 0,0189 6,5686 18 63,8382 | 02906 | -2,1361
6 49380 | 00208 | 63887 19 58.4413 | 02764 | -33139
7 29,1333 0,1110 33178 20 182234 |+ 01624 | -95433
8 30,8099 | 0,1171 | 3,1842 21 7,6625 | 0,1296 | -10,3061
9 - - - 22 72,5066 | 0,1881 16,5402
10 2,8951 0,1382 1-103755 23 14,5819 | 0,0430 1,6282
11 2,8951 0,1382 1-10,3755 24 4 5366 0,015¢ 0,0021
12 3,8190 0,1388 -9.6274 25 -159979 | -0.0586 1,6928
13 3,8190 0,1388 -0.6274 26 47257 0,0166 0,0022

3.4 Metodologia de Avaliacio Termodinamica

Para a avaliacio termodindmica foi usado o fluxograma do sistema, com seus pontos

caracteristicos, mostrados no apéndice A, definindo para cada equipamento ¢ volume de

controle a ser tratado.

Para a realizacfio do calculo foram usadas as seguintes relacbes gerais:

Balanco de massa:

Zmentmda = stm'da (3 8)
Conservagdo das espécies quimicas:

2 raie = D (), (39)
Balanco de energia:

ch+ z(mh}smaafa = Z(m;z}mfﬁ&; %{: (4{}}
Balango de exergia:

: -1 N o _
Z Ex enfrada _§-Z 7 J Qr ﬂz Exsaz’da W+ {42}
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Irreversibilidades por geracdo de entropia:

T2 T S8 =3 15) s~ 3 2 43)

-?"
T

Estas expressOes foram aplicadas considerando:

¢ Regime permanente.

e Processo adiabatico nas valvulas de expansio.

e Condig#o de equilibrio em cada ponto.

s Perdas de carga em algumas partes do sistema.

¢ Perdas de calor em cada equipamento.

O termo do calor trocado, nas irreversibilidades por variaclic de exergia nfo ¢
considerado, pois ¢ volume de controle definido para cada equipamento e para o sistema, se

encontra 3 temperatura do ambiente. J4 no caso das irreversibilidades por gerag@o de entropia

tem que ser levado em conta.

a} Gerador ¢ coluna de retificacdo:

%%
Y
g R —
— CONTROLE
VAPOR DE :
AMONEA >
L 15 t
SOLUCAD 2 _
RICA B :
23
AN C o AGUA
. CONDENSADA
!f .
L
e
pd
| 7
- %85
SOLUCAG
PORRE : *
22 VAPOR DE
© AGua
Figura 15, Volume de Controle Grupo Gerador-Coluna
Balanco de massa:
Figy = f3 (44}

Py = s = My (453



Conservacio das espécies
Ml Xy = i, X, + Hhg X,

ézé “513

7}?2 =iy
éz —fézs
s 516 =m, 52 +§‘}2}3 518

Balanco de energia

Qgc ;Hgg'—HQS
Qgc _.:{Hn_g.HmmnguHH—Hg)'l'AQgc

AQgc :{sz-i-ffza)—(gzs-—iiﬁs"f‘fz)

Irreversibilidades:

Por variagio de exergia

I

Allxge

= Ex;z +EX22+ Exm —-Ex” - Em-—ExB —Exig
Por geracio de entropia

AQ,,
7

o

Tosee = T(Su+ Sat Si6= S1s— S2— Sza— Sus+

Eficiéncia exergética racional

0 "= Abxyy 15 + ABX 45556y
ge
&Ex{zzwzs}

b) Evaporador:

v AMONIA

AQSE Twa'\ "

e

; 24
AGHA Volume de
~— Contrale

NN

GELOPﬁ%

iy
. VAPORDE
7T AMONIA

Figura 16. Volume de Controle do Evaporador

(46)

(47)

(48)

(49)
(50)

(51)

(52)

(53)

(54
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Balango de massa
7 = His
Fizs = Mz
Balango das espécies quimicas
i 57 = His 55
ni7 A?-_, = AL X?L +ntw ¥,y

Balanco de energia
O, = HaH

AQE =(H7"}E{6)“(H24“H25)

Variagdo de exergia

Agua

&E;xag = E};"‘zﬁ— 'E'X-’-Za%
Amoma

AFEx, = Fx,~ Fx,
Trreversibifidades

Por variagio de exergia
Iy, =AExa~AEx,

Por geragio de entropia

I = Z;(st-“Sm* Set S7+ AE;Q’E

i

&

Por troca térmica

AFX e = Q{lw—f}-(ﬁ Xy ~£3,,)

fnternas

ag%ngﬁ_g%wg@_g

(53)

(56)

(37)

(58)

(59)

(60)

(61)

(62)

(63}

(64)

(63)

(66)

64



Eficiéncia exergética racional:

” ag
Qe =0
Abx,
c) Sub-resfriador:
Volume de
Comirole,
: "J) //__’ g
5
7 .
VAP AM. :
safba Evar. -

Figura 17. Volume de Controle do Sub-resfriador.

Balango de massa
s = ms = M7 =
Conservagio das espécies quimicas
ms €= s €.
ms & = s g
Balanco de energic
Q, =Hs—H;
0, =(H=H7)-AQ,
AQ, =(Hs~H>)~(Hs~Hs)
Variacdo de exergia
AFx, , = Ex,— Ex.
AFx, , = Fx,~ Ex,

Irreversibilidades

Por variaciio de exergia

;&Eﬁr = AE‘X‘;@“ é}Zx?_g

(67)

salba RECEPTOR

(68)

(69)

(70)

(71)
(72)

(73)

(74)

(73)

(76)



Por geragio de entropia

T = T(Sam sﬁswsw%%) (7
¢
Eficiéncia exergética de primeiro tipo ou racional:
Abx
P, = wAEx“’“ (78)
(7.8
d) Absorvedor:
VAPOR DE MWW.WMWM SOL. FRACA
AMONIA 8 9 21
‘olume de v /b 4053 T
VCLntm!t - ? :
_ﬁ‘ .
A
SOL RICA
Figura 18. Volume de Controle do Absorvedor
Balango de massa
Mo = Mg+ #n {79}
Conservago das espécies quimicas
o Eo= s &, + 11 . {80)
s = g S0 =8x (81)
gs - g 21
Balango de energia
Qamﬁﬁ—}le—yw (82)
AQ, =0, (83)
Variagdo de exergia
AEx = Ex,,— Exs— Exa (84)

66
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Irreversibilidodes

Por variagio de exergia

I, = Fx, + Ex,— Ex,, (85)

Por geragio de entropia

ysa 2QQ~E;(S21+ SsmSao) (86)
Internas
: . . : A
AEx, . =Ex,—FEx,—Q, iw? (87)
Eficiéncia exergética de segundo tipo:
Ex
P = et (88)
Lx,, + Ex,
e} Condensador:
|
¥ VAPOR DE
T2 AMONIA
- i
- [
Volume dea’ | ‘
Contrele }
L Q. Ty
z
£
|
mg .Ai}aéNm
l LIQUIDA

Figura 19. Volume de Controle do Condensador

Balango de massa
miz = i3 {89)
Conservagio das espécies quimicas

m &, =msE, (90)



Balango de energia

O, = Ham

Irreversibilidades
Por variacio de exergia

fAExc = EXQ - Ex3

Por geragdo de entropia

]ASC :Qc"R(S2“S3)

Internas

Eficiéncia exergética de segundo tipo:

¢ = Ex,
g Exz

J) Pré resfriador de solucdo pobre:

Yolume de
Confrele .~
g

Figura 20. Volume de Controle do Sub-resfriador da Scolug@o Pobre

Balanco de massa

i = Hin

b, =bx =012
o4

&

SOLUCAD
|POBRE
¥

20

/}AQE},.S?; Ty

[\\\[\\j\\\]
\

L33

| SOLUCAO
¥ POBRE
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o1

(92)

(93)

©4)

(93)

(96)

&7



Conservagio das espécies quimicas
e & =M &5,

Balango de energia

g

2 prep

ZHEB"”H?J

A Q prsp - Q prsp

Irreversibilidodes

Por variacio de exergia

I = AEx = 7E?Cze-— EX21

AExprsp

Por geragiio de entropia

{ ?;(Szo**Sa)

ASprsp = prp T
Eficiéncia exergética de segundo tipo:

Exﬂ
£y

(p”}’sp =

g} Pré - aquecedor de solucdo rica:

YOLUME DE
CONTROLE AQ;}sr
#
s
SOLUCAG SOLUCAO
RICA 15 i RICA
i e ¥ : B
ig
SOLUCAC SOLUCAD
POBRE PORRE

Figura 21. Volume de Controle do Pré-aquecedor de Solugdo Rica

Balango de massa
Bl = Mz

s = Hiis

Conservagio das espécies quimicas

mss €1 = m20 €

59

(98)

(99)

(100)

(101)

(102)

(103)

(104)

{105)

(106)



ms ‘5;5 = Mls 516

Balango de energia
Cpr = (Hi~His)+AQ,,
0,, ={Hw~Hz)

Ast, = {Hw" Hze}} - (H:sm Hn)

Variagdo de exergia
Akxy = EXyy~ Exyy

AE)C15-]:S = Fx,— Fx,
Irreversibilidades

Por variagio de exergia

i

ABxpsr

=Alxis- 1w+ AR X .

Por geragio de entropia
Ly = E(S;s—Sw— Shg+ Sie—

Eficiéncia exergética racional:

AEx

{15,18)

{p DS?'” =
AEx(w,m)

h) Valvulas de expansiio de aménia liquida:

Yelume de
4 Controle

f//
5

Astr

g

AM. LIG.

Figura 22. Volume de Controle da Valvula de Expansiio de Ambnia

(107)

(108)
(109)

(110)

(111)

(112)

(113)

(114)

(115)
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Balanco de massa

ms = me (116)
Conservagio das espécies quimicas
msE, =ms &, (117)

Balanco de energia

Hs = Hs (118)
Irreversibilidades

Por variagfio de exergia

.Y > (119)
Por geracdo de entropia:
IASW - ?;(Sé - Sj) (}20)

i) Condensador evaporativo:

1 l 'i‘a:i
v J T(Exa,;}

. .2 + o 8“%21+ 20-L
| =] =
R
s /7 = i 5 7 w
£ - : 7 E o W
g Z/ Z - g' z w/"wv
g 2 %
B
Y
Ex,,
& iy
3 10- 2L | EZar)
Figura 23. Volume de Controle do Condensador Evaporativo
Balanco de massa
Moz = Ma+ i, (121)
B, = ms (122)

Balango de energia

QC+ Qa+gm :mﬂ(}?&z "—hal)-é_mw(‘kéz ”hu)ui" %/'; +% (Ezs}



Irreversibilidades

Por variacdo de exergia

.!I mjﬂﬁxg+jm+ijpmp'§“%+mﬁ

AT

Por geracfio de entropia

{isen = Q’I;;mlw ?;(ASE‘*‘ ASc+ ASP?‘S?)

(124)

(125)
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4. RESULTADOS E DISCUSSOES

4.1 Balanco Energétice

O balango energético do sistema de resfriamento por absor¢dio em estudo foi, realizado
considerando a maioria das interagdes dos equipamentos, com © meio ambiente. Hssas
interacdes foram contabilizadas pela medigio dos parimetros de pressdo, temperatura e
concentragiio em cada ponto. A principal limitagiio resultou da falta de pontos de medigHo,
como da entrada da solugiio forte no expulsor, as pressdes da solugdo pobre no expulsor e na
entrada e saida do pré-aquecedor de solugio rica, ¢ no circuito do vapor de amdnia desde o
evaporador até o absorvedor, s6 para citar alguns.

O estudo foi realizado sobre cada equipamento do sistema levando em conta o balango
de fluxo de massa e espécies quimicas, considerando as perdas ou ganhos de calor, segundo o
caso, estes de grande significagiio para equipamentos como o absorvedor e o evaporador, j&
que pode-se chegar a determinar os fluxos necessarios para o funcionamento estavel do

sistema. A seguir aparecem esses balangos por equipamento.

Tabela 14. Balango de Energia, Massa ¢ Espécies Quimicas no Evaporador

EVAPORADOR
ENERGIA (KW) FLUXO (Kg/h) ESPECIES QUIMICAS (Kg/h)
Ganhos | Entrada | Saida | Dif(%) | Entrada | Saida DAf.(%%)
AMONIA 24,16 73,86 | 738 | 000 | 7383 | 73,83 0,00
AGUA-GELC 20,53 3,63 1728 | 172.8 0.00 - - -

Tabela 15. Balanco de Energia, Massa e Espécies Quimicas no Sub-resfiiador

SUB-RESFRIADOR BE LIQUIDO

ENERGIA (KW) FLUXO (Kg/h) ESPECIES QUIMICAS (Kg/h)
Ganhos | Entrada! Saida | Dif(%) | Entrada | Salda Dif (%%}
AMONIA LIQ. 1,4644 7386 | 73.86 | 000 | 7383 | 73.83 0,00
AMONIA VAPOR 1,6766 02122 | 7384 | 738 | 000 | 7383 | 7383 0,00




Tabela 16. Balanco de Energia, Massa ¢ Espécies Quimicas no Absorvedor
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ABSORVEDOR
ENERGIA (KW) FLUXO (Kg/h) ESPECIES QUIMICAS (Kg/h)
Perdas | Entrada| Saida | Dif.(%) | Entrada | Saida | Dif.(%)
VAPOR. DE AMONIA - 73.86 ; 73,83 -
SOL. POBRE - 3557 165395 | - 0,00 | 20272 - 0,60
SOL. RICA R - 172781 - 276,57

Tabela 17. Balanco de Energia, Massa e Espécies Quimicas no Gerador-Coluna

CONJUNTO GERADOR-COLUNA

ENERGIA (KW) FLUXO (Kg/h) ESPECIES QUIMICAS (Kg/h)
Perdas :Entrada} Saida | Dif (%) | Entrada | Saida Dif (%)
SOL. RICA - 727.82 - +276,57 .
SOL. POBRE - 5,42 . 53,95 | 0,00 - 202,72 | 0,00
VAPOR. AMONIA - - 73.86 - 73,83
VAPOR. DE AGUA - 96,06 | 96,06 - - -

Tabela 18. Balanco de Energia, Massa e Espécies Quimicas no Pré-aquecedor de Solugio Rica

PRE-AQUECEDOR DE SOLUCAQ RICA

ENERGIA (KW) FLUXO (Kg/h) ESPECIES QUIMICAS (Kg/h)
Perdas | Entrads| Saids | Dif.(%) | Entrada | Saids | Dif.(%)
SOL. RICA 38,522 T2I82 | 72782 1 0,00 | 27637 | 27857 0,00
SOL. POBRE 40,218 1,6959 | 653,95 |1 653,95 | 000 | 202,72 | 202,72 0,00

Tabela 19. Balanco de Energia, Massa e Espécies Quimicas no Pré-resfiiador de Solugiio Pobre

PRE-RESFRIADOR DE SOLUCAO POBRE

ENERGIA (KW) FLUXC (Kg/h) ESPECIES QUIMICAS (Kg/h)
Perdas i Entrada! Saids | Dif.{%) | Entrada | Saida Dif (%
SOL. POBRE 10,56 1056 | 653,95 1 653,951 000 | 202,72 | 202,72 0,00




Tabela 20. Balango de Energia, Massa e Espécies Quimicas no Condensador

CONDENSADOR
ENERGIA (KW) FLUXO (Kg/h) HSPECIHS QUIMICAS (Kg/h)
Perdas |Entrada| Saida | Dif (%) | Entrada | Saida | Dif (%)
VAPOR DE AMONIA | 23,997 23997 | 73.86 | 738 | 000 | 7383 | 7383 0,00

As tabelas anteriores, apresentam o conjunto gerador coluna com as maiores perdas
percentuais de calor 9,4%, respeito ao calor trocado em cada equipamento, sendo de 4,21% no
pré aquecedor de solugdo rica. Em termos de ganhos no evaporador foram de 15% e no sub-
resfriador de liquido de 12,65%. Tedo isto referidos as trocas térmicas com ¢ meio ambiente,

Quanto a comparagéo do calor real trocado em cada equipamento e o determinado no
projeto (ver tabela 4), as maiores divergéncias aparecem no pré-aguecedor de solugo rica com
17 KW, depois o expulsor com 11 KW, e ¢ absorvedor com 4 KW,

A avaliagfo do sistema teve suas maiores dificuldades na determinagio das vazdes do
vapor de 4gua no expulsor, gelo produzido e consumo de agua no condensador evaporativo. O
consumo de vapor de adgua pode ser falseado por defeitos mecé@nicos da valvila de retengdo de
vapor, pelo que foi necessario a realizaglio de vérias corridas. F importante significar o valor
da vazfio de agua usada pelo condensador evaporativo, que € maior que o usado para a

fabricagio do gelo.

Tabela 21. Balango Energético do Sistema

Equipamento Entrada de energia Saida de energia
kW % kKW %

Gerador -torre 57,92 67,70 6,42 7,63
Bomba de sol. 0,61 0,71
Auxiliares 2.65 3,09
Condensador 23,99 28.53
Evaporador 2416 28,24
Absorvedor 35,57 423
Val. de exp.
Pré. ag. sol. rica 1,6959 2,02
Sub-resfriador 0,2122 0,25
Resf. sol. pobre 10,56 12,55
Perdas diversas 5,286 6,28
Total 88,5 166 84,08 166
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O mais significativo do balango energético do sistema € a proximidade dos valores totais
de entrada e saida de energia, 85,5 KW ¢ 84,08 KW, respectivamente, isso indica que fot usada
uma metodologia adequada. As perdas chamadas de diversas foram calculadas levando em
conta, para cada fluido do sistema, a diferenca entre os pardmetros de saida de um
equipamento e entrada no subsequente, o que permitiu avaliar de forma aproximada as perdas
em conexdes ¢ tubulagbes do sistema, dentro dessas a de maior valor foi da solugio pobre no
trajeto de saida do expulsor até sua entrada no pré-aquecedor de solugdio rica, que acreditamos
deva-se a sua passagem por embaixo do condensador evaporativo, gue provoca uma retirada
continua de calor pela dgua desse.

Os valores dessa tabela sio representados graficamente na figura 22.

GERADOR
- 67,70
BOMBADE g719% EVAPORADOR 28,24 %
SOLUCAQ >~
3,099
AUXTLIARES >—'————’{‘-’--x
SUB-RESFRIADOR . 0,25% ABSORVEDOR 42,3 %
PE LIQUIDO 7 ) ;\ . ’
i\ "> CONDENSADOR 28,53 %
, RESFRIADOR DE
SOLUCAO POBRE 12,55 %
CONJUNTO GERADOR COLUNA 7,63 %
PRE AQUECEDOR DE SOL. RICA 2,02 %

PERDAS DIVERSAS
6,28 %

Figura 22. Diagrama do Balango Energético Percentual
No diagrama aparece o absorvedor com ¢ maior porcentagem de perdas respeito 2
entrada total de calor, isso devido a ser exotérmico o processo de absorcdio, pelo que esses

sistemas apresentam-se como adequados para seu trabalho como bombas de calor.

4.2 Balango Exergétice
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O balango energético vem sendo usado nos Gltimos tempos para o projeto de sistemas
novos e relativamente desconhecidos, devido a pouca experiéncia em seu projeto, e onde a
aplicaclo desse tipo de analise permite determinar com antecipagfio quais sdo seus pontos
fracos, o que possibilita poupar tempo. J4 para sistemas desenvolvidos a avaliagio exergética
precisa de uma maior profundidade. Em nosso caso por dificuldades de medi¢do de par&metros
como, as temperaturas das superficies de troca térmica, as avaliagbes nfio puderam ser
detalhadas.

A caracteristica fundamental da andlise realizada scbre o sistema de absorgdo, € ter
usado o conceito de geragdo de entropia conhecido como o Teorema de Gouy - Stodola, para

a comprovacio dos resultados dos procedimentos usados.

Tabela 22. Balango Exergético do Sistema

Exergia de IRREVERSIBILIDADES | Exergia atil | Eficiéncia
Entrada exergética

Equipamentos Var. de | Geracfio

(KW) | (%) | Exergia deS | (%) | (KW) | (%) | (%)

(KW) (KW)

(erador -torre i5 852 515 396 131,77 66,29
Bomba de sol. 0,75 4,26 0,14 0,86
Auxiliares 1,85 10,51 0,278 1,71
Condensador 0,881 0,882 | 5.43
Evaporador 1,439 1,05 8871 1,69 11042) 5402
Absorvedor 3,25 4,00 20
Val. De exp. 0,21 0,56 1,29
Pré. Ag. sol. rica 1,159 217 | 7.15 81,00
Sub-resfriador 0,1136 0,32 0,7 14,29
Resf sol. pobre 0,7628 0,7856 | 4.7
Perdas diversas 1,15 7.0
Total 17,6 100 14,52 13,82 i89,58] 1.6%9 |10.42

Os valores que aparecem na tabela s8o representados em forma percentual no diagrama
de Grassman, figura 23.

Os célculos de irreversibilidades por variagdo de exergia e por geracfio de eniropia tem
variacBes que vio desde 53% no pré aquecedor de solugfo rica até 0% no sub-resfriador de
liquido, passando pelo conjunto gerador coluna com 22%. Isso indica erro nos procedimentos
seguidos. A exergia de entrada € de 17,6 KW, e a saida de 16.21% com uma diferenca de 3%,

aceitavel para esse tipo de célculo.
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. SOLUCAQ POBRE 4.7 %
EXERGIA UTHL

{(EVAPORADOR])
18,42 %

Figura 23. Diagrama de Grassman para o Balango Exergético

Esses resultados podem ser comparados com os brindados da literatura.

Tabela 23. Comparacio dos Resultados

CONJUNTO
COLUNA-GERADOR
~.  B82%
425 %
BOMBA DE SOLUCAD >
AUXIEIARES m
CONIUNTO
i o COLUMNA-.GERADOR 31,77 %
CONDENSADOR o
FERDAS 1 2
DIVERSAS ABSORVEDOR 20 %
SUBRESFRIADOR 2%
) 5,78 % ] i
(AUXHIARES < T | EVAPQORADOR 8,87 %
VALVELA DE ¢
EXPANSAQ 0.86 % : N PRE-AQUECEDOR DE
BOMBA DE & ] i
SOLUCAD SOLUCAOQRICA 7.35%
RESFRIADOR DE

CARATERISTICAS HC-UNICAMP SZARGUT JORDAN AURACHER
(1997) (1988) (1985) (1979)
Refrigerante dgua-amébnia Agua-amimia Agpa-ambdnia R-12
ECapacidade Frigorifica 23 140 421 -
(KW)
Fonte de Calor vapor de dgua vapor de dgua vapor de dgua
{278 KPa) {588 KPa) {544 KPa)
Temperatura de 9.0 -33 -22 -1
Evaporagio {"C}
COP 0,42 0,40 0,42 3,0-08
Eficiéncia Exergética (%0} 11 8 16 44
Principais Fontes de e Gerador 32% » Gerador 19% o Gerador 25% » Compressor 23%
Trreversibilidade * Absorvedor 20% |e Absorvedor 16% Je Pre-aguecedor SR le Vilvula de
e Evaporador 9% e Evaporador 14% | 27% Expansic 14%
s Absorvedor 16% (e Condensador 11%

Os resultados do calculo exergético mostram valores similares aos da Hteratura. As

maiores irreversibilidades acontecem no gerador, depois no absorvedor e no evaporador. No

caso de sistemas a compressdo as maiores irreversibilidades s3o do compressor com 23%,

tendo um COP de 3, o valor de 0,8 ¢ considerando uma eficiéncia térmica de 30% de plantas
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térmicas e 5% de perdas por transmiss3c. As avaliacSes de eficiéncia do ciclo mostraram os

seguintes resultados

Tabela 24. Eficiéncia do Sistema de Resfriamento por Absorgio

EFICIENCIAS
COP igeai 2,19
COPireo 0,42
COP 0,40
O pruta 0,113
© 0,096

4.3 Comportamento do Sistema de Refrigeracio por Absorgio a Diferentes

Valores de Concentraciio Total

A concentragiio total dos vapores de aménia na saida da coluna de retificacio tem

grande influéncia na operagiio do sistema. Aparentemente a capacidade de resfriamento

poderia incrementar-se para valores baixos de concentracfo total, devido a que os valores

especificos de entalpia na saida do evaporador, seriam maiores que para conceniragBes altas,

mas isso € 80 aparéncia. Como ja foi explicado ao acontecer a evaporagfio, & temperatura

variavel, a vaz8o de vapor vai diminuindo no tempo, provocando a necessidade da extracio de

liquido no evaporador.

Tabela 25. Pardmetros de Funcionamento do Evaporador para Diferentes Valores de

Concentraciio Total

ANTES DA VALVULA | DEPOIS DA VALVULA | FINAL DO PROCESSO

GroTar h h t cvap t Porcento

(%) (KI/Kg) (KI/Kg) (°C) °C) de liquido
(%)

100 240,83 240,83 9,13 9,13 0

99,971 24068 240,68 5.0 -3.5 1.04

99 857 240,10 240,10 8.7 -8.2 6.6
97.0 223,85 223 85 8.4 -5.0 21,12
93,0 196,42 196.42 7.6 40 54 45
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Da tabela nfio € recomendavel operar com valores de concentragfo abaixo de 99,5%,
a capacidade de resfriamento diminue na mesma propor¢dc em que se incrementa a
porcentagem de liquido a ser extraida. Valores acima de 99,857%, implicam um maior
valor de refluxo no sistema, maior razdo de circulagio, e consequentemente maior
quantidade de calor no expulsor. A evaporagio também fica afetada pelas variacBes de
temperatura de evaporagio, entre o comego ¢ o final do processo, podendo chegar a
valores inadmissiveis, para ¢ caso da fabricaglo de gelo, de 4,0 °C como temperatura

terminal.

4.4 Calculos por Troca Térmica

Nos sistemas por absor¢io os projetos dos trocadores de calor repressentam a maior
parte de seu segredo, dai a importancia de seu calculo. Em nosso estudo, devido a limitagGes
com as medigOes em varios pontos, sé foi possivel a determinagio das diferencas médias de

temperatura, a efetividade e o coeficiente global de troca térmica para alguns equipamentos

Tabela 26. Diferencas Médias de Temperatura, Efetividade e Coeficiente Giobal de

Troca Térmica dos Equipamentos do Ssistema

EQUIPAMENTO EFETIVIDADE | DIFERENCA [ COEF. GLOBAL DE
MEDIA(’C) | TROCA TERMICA
Expulsor - - -
Condensador - - -
Evaporador 0,016 17,8 192
Absorvedor - - -
Pre-aguecedor de Sol. Rica 0,901 8,41 1260
Sub-resfriador de Liquido 0,78 11,6 46
Resfriador de Sol. Pobre - - -
Retificador - - -

Os coeficientes determinados experimentalmente, coincidem com boa aproximacgio com

os usados pela MADEF para o projeto.
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4.5 Factibilidade de Recuperaciio do Calor de Retificacio com a Solucio

Rica

Uma das caracteristicas mais interessantes do sistema em estudo € o uso da solugio rica
para a recuperacdo do calor de retificagiio. Em continuagdo sfo analisadas as possiveis
variantes de recuperagdo, os calculos estio dirigidos a analise da viabilidade desse sistema:

e uso de toda a solugfo rica no retificador (esquema mantido durante os testes),
e uso de parte da solucio rica no retificador; e

e uso de um circuito externo de dgua de arrefecimento, para o processo de retificacfo.

Primeira variante: Toda a vazdo de SR passando pelo retificador

e Calor de retificagfio absorvido pela solugdo rica: 9,6093 KW.

e Calor perdido pela solugdo pobre no pré-resfriador: 10,56 KW.

® Calor absorvido pela solugdo rica no pré aquecedor: 38,52 KW.

e Calor cedido pela solugfio pobre no pré aquecedor: 40,218 KW.

e Temperatura de entrada da solugfo rica no pré aquecedor: 50 °C.

» Temperatura de entrada da solugio pobre no pré aquecedor: 105 °C.
e Temperatura de saida da solugfo pobre do pré aquecedor: 55 °C.

e Temperatura de saida da solugfio rica do pré aguecedor: 92 °C.

e Temperatura de saida da soluc@o pobre do pré resfriador: 41 °C.

» Calor necessario a ser trocado pela solugBo pobre, no pré-aquecedor para atingir na
saida 41 °C: 50,77 XW.

Segunda variante: Uma fragio de SR passando pelo vetificador

e Calor de retificagfio absorvido pela solugfo rica: 8,908 KW.

e Fracio de soluclic rica que pasa pelo retificador: 68,54 Kg/h,

¢ Fracdo de solugdo rica que nfio pasa pelo retificador: 5,46 Kg/h.

» Calor perdido pela solugo pobre no pré-resfriador: 10,00 KW.

e Entalpia 6tima de saida da solugBo pobre do pré aquecedor de solugfio rica: 7,6622
{41 °C), este valor corresponde com a entalpia de saida do pré-resfriador de solugio

pobre.
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e Calor trocado pela solugfio rica no pré aquecedor; 35.00 KW.

e Calor necessario a ser trocado pela soluglio pobre, no pré-aquecedor para atingir na
saida 41 °C: 50,77 KW.

» Temperatura de entrada da solugfo rica do pré aquecedor: 48.5°C.

e Temperatura de entrada da solug8o rica no pré aguecedor: 105 °C.

e Temperatura de saida da solugdo pobre do pré aquecedor: 41 °C.

e Temperatura de saida da solugo rica do pré aquecedor, considerando o balango de
energia, para a solugdo pobre atingir 41 °C: 95 °C.

» Temperatura de saida da soluglio pobre, considerando o trocador atual, ¢ usando o

conceito de efetividade: 46,00 °C.

Terceira variante: circuito externo com dgua de resfriamento

e Calor de retificagio, cedido pela 4gua no condensador: 8,90 KW.

¢ Entalpia 6tima de saida da solug@o pobre do pré aquecedor de solugic rica: 7,6622 a
(41 °C), este valor corresponde com a entalpia de saida do pré-resfriador de solugio
pobre.

e Calor necessario a ser trocado pela soluc@io pobre, no pré-aquecedor para atingir na
saida 41 °C: 50,77 KW.

e Temperatura de entrada da solugdo rica do pré aquecedor: 39,5 °C.

e Temperatura de entrada da solug8o rica no pré aguecedor: 105 °C.

e Temperatura de saida da solugio pobre do pré aquecedor: 41 °C.

» Temperatura de saida da solugfio rica do pré aguecedor, considerando o balango de
energia, para a soluglo pobre atingir 41 °C: 95 °C.

» Temperatura de saida da solugo pobre, considerando o trocador atual, e usando o

conceito de efetividade: 46,00 °C.

Pelos valores mostrados, na primeira variante pasando toda a solugio pelo retificador,
2 g concentraclo dos vapores de amdnia € alta; 99,971%,;

e & necessario o pré resfiiador; e

e ¢ recuperada praticamente a mesma guantidade de calor que precisa ser eliminada

no pré resfriador
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Na segunda variante:

e a concentrag@o dos vapores de amdniz € adequada: 99,85%;

e a vazdo de solugio rica ndo ¢ suficiente para resfriar a solugfio pobre;
e ¢ necessario o pré resfriador, e

e a quuantidade de calor a ser jogada fora é 5% menor que no caso anterior.

Na terceira variante:

e a concentragio dos vapores de amdnia é adequada: 99,85%;

¢ a quantidade de calor a ser jogada fora é igual 4 anterior; e

e precisa de um circuito adicional de dgua de resfriamento.

Dai que a variante mais adequada seja a segunda. Do ponto de vista exergético as
variantes sfo equivalentes devido a que ¢ calor ¢ transferido tanto no condensador evaporativo

como no retificador a niveis de temperatura equivalentes.



5. CONCLUSOES E RECOMENDACOES

Com as avaliagBes energéticas e exergéticas realizadas sobre o sistema de resfriamento
por absorclo agua-aménia, existente no HC da UNICAMP, para a fabricagio de gelo,

determinou-se.
® o esquema de fluxo para a recuperagio do calor de retificagfo é factivel. Do ponto de

vista exergético as diferencas com os outros esquemas sdo minimas, sendo esse mais

conveniente ja que evita a necessidade de uma bomba de 4gua;

@ 3 torre de retificagio tem um bom desempenho, o valor 6timo da concentragio total

dos vapores de amdnia na saida da torre de retificagiio € de 99,985%;

® o desempenho do condensador evaporativo estd fortemente condicionado pelas
variagGes ambientais. Durante os periodos de alta umidade relativa e de alta temperatura
de bulbo seco detectam-se dificuldades em seu funcionamento, provocando altas
pressbes de condensagdio ¢ cavitagio continua da bomba de solugiio, o que indica o

subdimensionamento do mesmo;

® o absorvedor geralmente produz solugfo rica em estado de saturacio o que,

energeticamente, ¢ bom mas, provoca & cavitagiio da bomba de solugso;

® os caiculos de irreversibilidades pelo conceito de geraciio de entropia (Teorema de
Goy-Stodola) indicam algum erro nos procedimentos seguidos, pelo que os valores
obtidos nas avaliagdes podem ser tomados apenas como referéncia;

e os valores dos calores transferidos, por projeto, coincidem com os reais em uma
margem menor de 10%;

o devem incrementar-se as areas de troca térmica do absorvedor e do pré-resfriador de
solucio pobre,

& avalvula de pressdo constante deve ser trocada por uma de menores dimensdes:

e as dificuldades de funcionamenio da bomba de solugdo, acreditamos, devem - se ao

subdimensionamento do absorvedor, que provoca sua cavitagio de forma continua,



¢ devem ser colocados pogos para medigio de temperatura nos pontos 17, 7,71, 9, e
sensores de pressiic na entrada e saida de cada trocador de calor;

e deve se realizar uma avaliagio completa do condensador evaporativo, visando a
determinagdo experimental dos coeficientes de troca térmica de cada equipamento, isso ¢
de grande importancia para o projeto de sistemas com igual estrutura;

¢ a presenga de grande quantidade de 4gua no evaporador deve-se ao processo de
descongelamento;

e para a realizagio de calculos precisos € necessario o controle exato dos valores das
concentragdes, isso ndo s6 nesse sistema, & valido para qualquer sistema por absorcdo;

® com respeito aos trabalhos de engenharia a exatiddo dos calculos sio aceitaveis e
indicam um bom desempenho do sistema, afetado, pelo desbalanceamento durante o

periodo de degelo e pela regulagern do fluxo de liquido do evaporador.
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Apéndice B: Metodslogia para o Calculo Verificative de Trocadores de

Calor de Casco e Tubos sem Mudancas de Fase

Para realizar a verificacdo de um trocador de calor, tanto este como as condi¢Bes de
processo devem estar totalmente especificadas.

Conhecendo a geometria e as condigdes de processo, que devem ser obedecidas pelo
trocador, sua verificagfio obedece aos seguintes passos (Goldstein, 1987):

e Verificacio dos parimetros geométricos criticos.

» Calculo da diferencia média de temperatura.

» Calculo do coeficiente de troca térmica para o escoamento por dentro dos tubos.

e Calculo da perda de pressfo para o escoamento no interior dos tubos.

e Caleulo do coeficiente de troca térmica para o escoamento pelo casco.

e Célculo da perda de pressio para o escoamento no £asco.

e Avaliacdo do desempenho.

Os passos mostrados anteriormente sdo detalhados a seguir.

Verificacdo dos parémetros geométricos critico:
a) Disposi¢cdo dos tubos
Existem quatro tipos de arranjos definidos pela Tubular Exchanger Manufacturers
association {TEMA), organizag8io reconhecida como a matriz para célculos deste
tipo, com relago ao escoamento do lado do casco do trocador (Kern, 1950).
- Quadrado (90°).
- Quadradoe rodado {(45°).
- Triangular {30°).
- Triangular rodado (60°).
Estes valores angulares, que correspondem a cada tipo de arranjo, representam o angulo
existente entre as diagonais principais dos tubos na diregdo do escoamento.
O arranjo triangular ou triangular rodado s3o os que dio para o trocador, o menor custo
por unidade de 4rea, j& que possibilitam um menor didmetro do casco para uma mesma area de

troca térmica. Entretantc em termos de manutencio e limpeza este tipo deve ser utilizado



somente quando os fatores de incrustaglio por fora dos tubos, forem inferiores a 0.002 Hpe®
°F/Btu (Standars TEMA,1988).

Para fatores de incrustagdo maiores, devem ser utilizados os outros tipos de arranjos,
pois estes facilitam a limpeza. Em geral recomenda-se o arranjo 90° para escoamento
turbulento e 45° para escoamento na zona de transicdo e laminar.

Na disposi¢@o dos tubos, a separagfio entre os centros deles (passo), € uma magnitude de
extrema importdncia, na tabela seguinte aprecem os passos mais usados na pratica e

recomendados pela TEMA:

Tabela Bl : Passos recomendados

Didmetro Exterior(m) Passo = de x Coeficiente (m)
Triangular Quadrado
0,019 1,25 -1,33 1,33
0,025 1,25 1,25
(0,035 1,31 1,31
> 0,036 1 1

Fonte: Standars TEMA 1988,

O passo minimo permitido € de 1,25 vezes o didmetro externo do tubo (1,25 didmetro
exterior), valor este que garante a existéncia de material suficiente entre os furos do espelho,
permitindo o nfo enfraquecimento da estrutura.

b) Chicanas

Dois tipos de chicanas sio normalmente usadas, a segmentar ¢ a duplamente

segmentar.

Corte

Varia para chicanas segmentares de 20 - 30%, em quanto que o valor geralmente
utilizado esta em torno de 25%, podem-se utilizar cortes de até 48%, mas neste caso a chicana
perde seu objetivo principal que é o de garantir o escoamento cruzado através do feixe de
tubos, e 80 funciona como suporte.

Para as chicanas duplamente segmentares a definicio do corte é a mesma, para este
caso 0 maximo corte permitido € do 30%, estando normalmente entre 20 - 25%. Para chicanas
deste tipo deve-se sempre permitir uma superposigio necessaria para comportar pelo menos

uma fileira de tubos |



A posigio do corte das chicanas depende do tipo de trocador e da temperatura do
fluido que circula pelo casco. Para condensadores, vaporizadores e trocadores com fluidos em
suspensfio, utiliza-se normalmente o corte na posigio vertical, arranjo que minimiza a formagdo
de bolsdes de vapor ou de sedimentos. Para fluidos limpos, sendo resfriados, circulando pelo
casco e com diferencias de temperaturas entre a entrada e a saida de 90 - 150°C, ¢ conveniente
a utilizaclic de cortes horizontais para evitar a estratificacdo do fluido. Para todos os outros
tipos de servigos ¢ corie na posi¢8o vertical é normalmente utilizada (Goldstein, 1987).

Separacdo entre chicanas adjacentes {passo)

O TEMA define ¢ maximo comprimento nfo sustentado dos tubos em funcdio de seu
didmetro exterior, ndo devendo se usar, como norma espagamentos maiores que o didmetro
interior do casco do trocador de calor.

O menor espacamento permitido pela TEMA ¢ de 1/5 do digmetro do casco ou 0.5 m,
adotando-se sempre 0 maior dos dois valores. Além disto existe uma relag@o entre passo e
corte, que garante que a velocidade do escoamento cruzado através do feixe de tubos ¢ as
chicanas, sejam proximas ao do escoamento pelas janelas das chicanas (Tinker, 1958).

Separagdo entre chicanas e espelho

Os espagamentos entre os espelhos na entrada e saida e as chicanas sfo sempre
definidos em funciio do critérioc definido do trocador. Existem gréaficos que permitem
determinar estes valores em funcio da classe de pressfio do bocal, os gréficos assim como a
metodologia para a determinacfo destes valores aparecem em Tinker, 1951.

Folga tubo ~ orificio da chicana

Eista folga (8s) € especificada pela TEMA:

O = 0,80 mm para comprimente ndo suportado de tubo menor ou igual de 0,914 m.

8w = 0,40 mm para comprimento ndo suportado do tubo maior de 0,914 m.

¢) Bocais
A colocacBo dos bocais no trocador sfo efetuadas de acordo ae tipo de servigo do
trocador, adotando-se como regra geral que:
¢ Fluidos sendo aquecidos devem escoar a partir do fundo em direg8o ao topo do
trocador, tanto do lado dos tubos como do casco.
e Fluidos sendo resfriados devem escoar a partir do topo em diregdo ac fundo do

trecador, para ambos lados.



Para as dimensdes dos bocais, deve sempre que possivel adotar as mesmas dimensbes das
tubulacfes a serem conectadas no trocador. No caso de ndo ter definido os didmetros das linhas
pode-se usar como recomendaco os valores apresentados em Process Heat Transfer (Kern, 1950).

Nos bocais para liquidos sfo validas as seguintes limitagGes:

® Bocal para fluidos nos tubos : Vmax = 3 m/s.

e Bocal no casco: Vmax = (3000/p) **.

Nos bocais para gases :

e V=0,25 Vmax;, Vmax= 16,1(p/p)*~.

d} Numero total de tubos em relaciio ao difimeiro do casco.

O diémetro do casco ¢ funcgiio do nimero de tubos do trocador, do arranjo e do passo
destes. O didmetro do trocador ¢ sempre definide como o difmetro interno do casco. Q TEMA, na
edicdo de 1978, admite como difmetro méaximo para trocadores normais até 1,5 m havendo
requisitos adicionais para trocadores de até 2,5 m de difmetro.

O difmetro ¢ normalmente limitado, também, pelas condighes existentes na planta,
usualmente o difmetro méaximo usado é de 1 m. Sdo usuais trocadores que guardam relagdes de 6:1
e 8:1 entre o comprimento dos tubos e o didmetro do casco.

Existern tabelas como as apresentadas por Kern, 1950, onde se fornece uma constataciio
definitiva da relagiio numero de tubos - difimetro interno do casco, em dependéncia do arranjo e

dimensdes dos tubos.

e} Folga feixe de tubos difimetre interns do casco
Esta folga ¢ obtida apartir do conhecimento do didmetro interno do casco Di e do
difmetro da envoltura do feixe tubular Df Existem tabelas que relacionam Di vs. Df
dependendc do arranjo dos tubos, quantidade, nimero de passos e tipo de feixe tubular,

exemplos desta pode ser encontrados no Handbook of Heat Transfer, (Rohsenov, 1973).

) Materiais
A selecfio de materiais depende das condifes de processo e das caracteristicas dos fluidos
de trabalno. O TEMA apresenta uma lista de materiais recomendados para as vérias partes dos

trocadores, mas em grande quantidade de vezes o material ¢ especificado pelo comprador.



Um aspecto importante e a espessura dos materiais selecionados, determinada por efgitos
de corrosdo, este valor tem que ser compativel com os calculos de resisténcia mecinica da
estrutura, ndo entanto existem algumas tabelas como as mostradas pelo TEMA e por Frass no Heat
Exchanger Design, onde aparecem as chamadas espessuras de comrosfio, ¢ sio apresentadas

recomendagOes em quanto & compatibilidade de alguns fluidos com materiais de construgio.

¢ Calculo do coeficiente de troca térmica para ¢ escoamente por dentro dos tubos
O coeficiente de pelicula para o escoamento por dentro de tubos pode ser avaliado através
das inimeras expressdes disponiveis na literatura, especificas para cada caso e que tem em conta o
regimen do escoamento, perfis de velocidades, de temperatura e condigbes de contorno que podem
variar de um para outro. Por isto, deve tomar-se muite cuidado na hora de adotar alguma expressio
para o calculo.
Mostramos a continuagfo as expressdes usadas para os calculos:
e Escoamento turbulento: Re > 10000.
Correlagio de Diitus - Boelter
Nu = 0,023Re** Pr” B
n= 10,3 : Resfriamento de fluidos.
n= 0,4 Aquecimento de fluidos.
¢ Calcule da perda de pressio para ¢ escoamento no interior dos tubos
As perdas de pressio no escoamento pelos tubos inclui as perdas por atrito, as perdas nos
bocais de entrada e saida, contrages e expansdes e mudancas de direcio. A perda total de pressio
deve ser menor que a perda admissivel para caso, mas deve estar tio proxima desta quanto possivel,
para garantir 0 méaximo de aproveitamento das possibilidades de troca térmica.
As perdas de carga normalmente recomendadas variam conforme o tipo de fluido:
o Para gases e vapores: Entre 0,1 €,0.7 bar, para pressdes de operacio intermediarias e
altas.
s Para gases ¢ vapores. Entre 0,02 e 0,14 bar, para pressdes de operagdo baixas
{(cercanias ao atmosférica), ou vacuo.
e Para liquidos: Entre 0,7 ¢ 1,7 bar.
» Em alguns casos por condi¢Bes proprias de cada processo, estes valores
recomendados podem variar,

A perda de carga total (APt) € calculada como segue:



AP = anPf + AP, + AP, (B2)

a} Perda de carga por atrito (APf):
Esta perda esta determinada pelo atrito do fluido com as paredes dos tubos, e ¢ dada
pela expressdo de Darcy, para um tubo:

L p 72

Ap}zfdd 5

(B3)

Da expressdo de Darcy o Unico parmetro, a ser calculade é o coeficiente de atrito
(fs), na literatura especializada (Perry, 1973), podemos encontrar grificos e expressdes para
coeficientes de atrito para diferentes tipos de tubos, e regimenes de escoamentos. Existem
algumas equagdes classicas para a determinacgfo deste coeficiente:
e Escoamento laminar;

1, =% B4)

s EHscoamento Turbulento (30000 < Re < 100000} :

fr =0184R7° (B5)
e Escoamento com 5000 < Re < 30000:

fr =00316R"% (B6)

Para levar em conia o efeito dos depositos s3o usados os seguintes fatores de corregio:

Tabela B2: Fatores de corregio para a formac8o de depésitos (cd).

Digmetro Exterior{m) (BWG) Liga Ferrosa
0,019 18 1,28
16 1,34
14 1,41
12 1,53
0,025 16 1,24
14 128
12 1,35
10 1,43
0,037 14 1,18
12 1,21
10 1,25

Fonte: Rohsenow, 1973,



b} Perda de carga por expansiio e contragdo (APe):
Estas perdas acontecem na entrada e saida do feixe tubular, assim como por

mudancas de dire¢iic como ocorre nos cabegotes.

1) Perda de carga numa contragio.
2) Incremento da pressfio numa expansio.
3) Perda de carga num cabegote.

Todas estas perdas podem ser avaliadas como segue:

e#Tubos retos 1 trajeto.

2
AP = 0,9‘322i (B7)
e Tubos retos varios trajetos.
I/’l
AP = 1,6?@}&2—5“ (BS)

e Para quatro o mais trajetos.

AP =0gn B0 (B9)

¢} Perda de carga nos bocais (APb1):

;__?‘2
AP, = E,S&;— (B10)

¢ Céleulo do coeficiente de troca térmica para o escoamento pelo casco

A determinaglio deste coeficiente e das perdas de pressio do lado do casco, sio
complexas, os métodos basicos encontrados na literatura aberta sfio os de Kern, Tinker. No
trabalho realizado por Ribeiro, comparagio de métodos de Céloulo Termo - hidraulico para
Trocadores de Calor de Casco e Tubo.

Com base os cédlculos de comparacic realizados, ndo parece que os métodos devam
ser descriminados em quanto sua aplicagio a processos de aquecimento ou resfriamento,
pudendo ser aplicados a ambos casos. Como resultado destas comparacBes recomenda-se o
método de Bell para o caleulo termo-hidradlice de trocadores de calor de casco e tubo

(Ribeiro, 1984). Este ¢ o método mostrado a continuacio.



a} Coeficiente de pelicula the):
hc = hjdeaf'jc'jfjb‘jrjs (B} 1}

O efeito de estas corregdes para um trocador bem desenhado é da ordem de 0.6

{Ribeiro, 1984).

b) Cdlculo de b
Este valor ¢ determinado admitindo que todo o escoamento do casco cruza um feixe
de tubos ideal, cujas dimensGes sdo determinadas pela fileira central de tubos do trocador.
e

By = JC, P77 G (B12)

1 <
A

Onde:
1. Para liguidos escoando pelo casco:

G = (Heyon (B13)

o

2. Para gases sendo resfiiados:

T
G = (_;i}“’ (B14)

&

3. Para gases sendo aquecidos:
G = (e ®15)

O fator de Colburn Ji, pode ser obtido em graficos ou expressdes que aparecem em
Heat Exchanger Design Handbook, Vol 3, 1983, de Taborek. Tanto as expressdes como as

gréaficas dependem do nimero de Reynolds (Re) e de Stanton (St).

_(m./ 8,)d,
i,

R (B16)

¢ Para ¢ arranjc Quadrado rodado:

- - Df - 99} _
Sy = s{(z:z A S—— d;}} (B17)



e Para o arranjo trianguiar (30 °) e quadrado:

D, -d,)
SMRI{{Q —Df}+{ L (p—de)} (B18)
e Fator de Colburn:
J ;al(i,%de} Re.)" (B19)
P
a= e (B20)
14+0,14(Re, )™
¢) Coeficiente Je:
Je=055+0,72Fc (B21)
Fe=1-2Fw (B22)
_ O,IZSDfZ(& ~ sendl) (B23)
078540,
o= ZCGS“‘(D" — 21}] (R24)
Dy
d) Coeficiente JI:
Jy =044(1-r)+[1-044(1~1)] """ (B25)
S
= = B26
BT+ S, (B26)
S, 8,
T B27
r ==ty B27)
8 8
S, =TD —% (1~ — BI%
sb i 2 ( 2H> { }
8 =2cos (1~ Z—V) (B29)
D, (
_i+Fe TI .
S, = ﬂﬂ(cfe +8.) ~d, }é (B30)



e} Coeficiente Jb: fator de correcdo para o efeito do desvio do escoamento cruzado

principal,
J, = exp[—chxbp (1-3/2r, } (B31)

Para rb =20,5; Jb=1

Constante cb:

e Para escoamento laminar, com Re <= 100:

Cb=1,35
e Para transicdo e escoamento turbulento, com Re > 100
cb=125
_ S
F,, = i {(B32)
d
S, ={D, =D+ N, 231 (B33)
N
pom s B34
= (834)
NcwEIMZk (B35)
PP
1 Coeficiente Jr: Fator de correcdo para gradiente adverso de temperatura:
Valores dependendo do nimero de Re:
e Re<=20
J, =151N "
N, =(N, + DN +N_)} (B36)
e 20 <Re<=100:
Jo=J+ Re;; 20_p (B37)

g} Coeficiente Js: Fator de corregdio que leva em comta a possibilidade da diferencia,

entre o espacamento das chicanas entre elas e entre as extremuas ¢ os espelhos.



(N, =D+ "+

J = (B38)
(N, -D+L+]

1= ii;— (B39)

h=2 (B40)

Para escoamento com:
e Re> 100 n=0,6
» Re <106 n=0,333

¢ Céalculo da perda de pressio para ¢ escoamento no casco
Esta perda é calculada apartir da perda de pressdo no escoamento de um feixe de
tubos ideal corrigida, para levar em conta o efeito das folgas e vazamentos. Para todo
escoamento cruzado a perda é dada por:

AP, = AP (N, ~DRR, (B41)

a) Calculo de APbi:

. Z
A}j&i - 4]¢;NC (mﬂ me) (g}'te )0‘14 (842)
2p, i,
133 Y
: ::b et b3 B
f ’{p;’dj (Re) (B43)

b} Cdlculo de Rb: Fator que leva em conta o efeito da perda de carga no desvio do
escoamento principal, pela folga casco - feixe de tubos. Varia tipicamente entre

0,508

R, =exp|-¢,F,,(1-3/27, | (B44)

Parat, 20,5 Rb= 1.
Valores de cp:

e Resl100 ¢cp=4,5

e Re> 100 cp=37



b) Cdlculo de RI: Fator que leva em conta o efeito da perda de carga no desvio do
escoamento principal, pela folge casco - chicana e tubos - chicana. Varia

tipicamente enfre 3,5 ¢ G,8.
R, = exp[-133(1+7,)7 | (B45)

p==015(1+r)+08 (B46)

¢} Perda de pressio no escoamento pela jonela:
AP, = N, AP R, (B47)

¢ Escomento laminar, Re < 100

2
AP, = 26(- e 4 Jy)ﬁm G, (B48)
p-d, D7 p, 2p,
D, =4——: S (B49)
()T, +6D,

e Fscomento turbulento; Re < 100

pd
AP =(2+0,6N ) G, (B50)
2p,
Para ambos casos:
o7
G, = £ B51
S5 (B51)

¢ Avaliacdo do desempenho
A avaliagiio do desempenho do trocador € ¢ objetivo principal do célculo verificativo.

a} Taxa de calor transferida no trocador.
g=q,=m.c,(l,~1,)+Aq, (B52)
‘?m{?h =m0 € ”Ihz}"i'gésg (B33)

As expressGes anteriores tem em conta as perdas Aé .» ou ganhe de calor Agc, que

acontecem no processo real de troca térmica. Dependendo da forma do processo, um destes
valores serd sempre igual a zero.

b Coeficiente global de troca térmica.



g =UAAT, (B54)
Considerando aletas, enchimentos e resisiéncia de depositos:

1
V=3R4 4 4 1 (B55)
eoptife Lo nfey 4R

nd 4 2Kzl d b,

FA

Os valores das resisténcias de depdsitos provocados por diversas fontes aparecem

compilados pela TEMA.



Apéndice C: Precos da Energia Elétrica no Estade de Sdo Paulo em 1997

DEMANDA ULTRAPASSAGEM CONSUMO - R&/MWH
CESP RS/LW RSKW Periodo Seco | Periedo Umido
Ponta ! Forade | Ponta Fora de Ponta| Forade |Ponta| Forade
Ponta Ponta Ponta Ponta
Al1(230Kwou | 6,78 1,41 25,14 5,28 38,61 27.32 33,78 23,23
maig)
A2 (B8 a3 138 kV) 729 1,67 2701 6,17 40,93 2932 38,18 26,90
AZUL A3 (69kV) 9,78 2,67 36,29 9 90 46,371 31,94 41,11 27,57
A3a(30ad4dkVy 11,43 3.82 38.46 12,82 74,97 1 35,66 69401 31,52
Ad(23a25 11,86 3,95 33,57 11,86 F1I5 36,96 71,95 32,67
ka0
AS {subterrineo)! 12,40 6,06 37.22 18,17 81,36 38,69 75,30 34,19
A3a (30244 kV) 3.82 12,82 339,34] 3366 (33378 31.52
VERDE [ A4 {23325kV) 3,95 11,86 351801 36,96 134603 3267
AS (Subterrénec) 6,06 18,17 368,161 38,69 362,131 34,19
DEMANDA ULTRAPASSAGEM CONSUMO - R$/MWH
CPFL RS/KW RS/EW Periodo Sece | Periodo Umido
Ponta| Forade | Ponta Fora de Ponta| Forade |Ponta! Forade
Ponta Ponta Ponta Ponta
AT {230Kwou | 6,33 1,32 23,46 4,92 36,02 25,49 31,511 2166
maAis}
AZ (883138 kV) 6,80 1.57 25,19 5,75 38,181 2735 [35611 2509
AZUL A3 {69KV) 9,13 2.49 33,85 9,24 4325 29,79 38361 2573
Ada (30 add KV)| 10,66 3,55 35,88 11,95 €9,95 33,27 64,75 29 40
Ad(23a25 11,05 369 33,18 11.05 72,54 34,49 67.13 30,48
kKW@
AS {subterrineo) | 11,56 5.65 34,72 16,95 75.90 36,09 70,251 3189
A3a (30344 kV) 3,55 11,95 316,38 3327 311,39 2940
VERDE [ A4(2,3225kV) 3,69 11,05 328,21 34,49 322,827 3048
AS (Subterrineo) 5,65 16,95 343.46; 36,09 337831 3189
DEMANDA UITRAPASSAGEM CONSUMO - RS/MWH
ELETROPAULO RS/KW RS/LW Periodo Seco | Periodo Umide
Ponta| Forade | Ponta Forz de Ponta| Forade |Pomia! Forade
Pounta Ponia Ponta Ponta
Al (230 Kwou | 6,83 1.43 25,32 5,31 38691 27,51 34,01 23,38
mais)
A2 (88a 138kV)| 735 LG 2720 6,21 41,21 29,53 38,45 27,09
AZUL A3 (69K 985 2,68 36,54 9,99 46,68 3z.16 41,40 27,76
A3a(30a4d4 kv 11,50 3,85 38,74 12,81 75,51 35,91 69 89 31,73
Ad (232328 11,94 3,95 35,81 11,94 78,29 37,23 72,45 32,89
Kw\o
AR {(subterrinec)| 12,49 6,11 37,47 18,30 £1,93 38,96 75821 3442
A3a(30a44 KV 3,83 12,91 341,721 35931 336,107 31,73
VERDE | A4(2.3225kV) 3,98 11,94 354271 37123 348 461 3289
AS (Subterraneo) 6,11 18,30 370,73 38,96 136466 34.42.

Foute: Arguivos da CPFL




