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Resumo

Este trabalho apresenta uma simula¢io numérica detalhada de um absorvedor de bolha
horizontal com resfriamento evaporativo, a partir de um modelo gue mclui os fenémenos
termodindmicos e de transferéncia de calor e massa. Este trocador faz parte de um sistema de

refrigeraciio por absorgio 4gua - aménia, para a produgiio de gelo em escamas.

Os fenOmenos de transporte envolvidos foram descritos pelas equagtes de conservagdo de
massa, energia e espécies quimicas aplicadas a um sistema bifésico, empregando o conceito de
etapa em desequilibrio. O processo de resfriamento evaporativo externo foi resolvido usando as
simplificacdes de Merkel, o que facilitou a solugio matematica. O modelo foi estabelecido para

regime permanente.

Os resultados obtidos mostram a possibilidade do uso de absorvedores evaporativos em
sistemas de absorgdo agua — amdnia de qualquer capacidade. O modelo desenvolvido possibilita o
projeto e otimizacio de absorvedores evaporativos para sistermas de absorgio com capacidades ¢

condi¢des de operacio diferentes.

Palavras chaves

Refrigeracdo, absorgdo, absorvedor, simulagfio matematica.
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Abstract

This work presents a detailed numeric simulation of an horizontal tubular bubble absorber
with evaporative cooling, a model that includes the thermodynamic phenomena of heat and mass
transfer. This heat exchanger is part of an ammonia-water absorption refrigeration system for the

production of ice in scales.

The transport phenomena involved were described by the equations of mass, energy and
chemical species conservation, applied to a two-phase system, using the concept of
nonequillibrium stage. The external process of evaporative cooling was solved using the Merkel
simplifications, that facilitated the mathematical solution. The model was established for steady

state operation.

The results obtained show the possibility of the use of evaporative absorbers in ammonia-
water absorption refrigeration system of any capacity. The developed model may be used for the
optimum project of evaporative absorbers for absorption systems with different capacities and

conditions of operation.

Key words
Refrigeration, absorption, absorber, mathematical simulation.
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Letras latinas

A — Area de transferéncia de calor, Area de transferéncia de massa [m’].

C — Capacidade calorifica [J/°C].

Cp — Calor especifico [J/kg/°C].

Cpm — Calor especifico médio do ar tmido [J/kg/°C].

D - Difmetro {m}.

E— Fungdo conservaciio da energia.

E — Energia transportada através da interface.
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f - Fungdo mmplicita genérica.

F, f- fungio genérica, razio de circulagio.
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h — Entalpia especifica [J/kg], Coeficiente pelicular de transferéncia de calor [W/m’/°C].
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k — Coeficiente de condutividade térmica [W/m/°C].



Ku — Coeficiente de transferéncia de massa no sistema ar-agua [kg/m’/s].

K. — Coeficiente de transferéncia de massa no sistema dgua-aménia [kg/m®/s).
1 - Numero total de equacdes efetivas.

L — Comprimento [m], ditnensdo caracteristica.

Lz — Calor latente de fusdo [J/kg].

Lt — Cumprimento do tubo [m].

m — nirnero total de nds na direcdo r, fluxo de massa [kg/s].

M - Massa molecular.

M — Funcio conservagio da massa.

ModF — Médulo do vetor das funcionais no algoritmo de Newton-Raphson.
ModX ~Mdédulo do vetor das varidveis efetivas no algoritmo de Newton-Raphson.
n — Numero total de equagdes.

N - Fluxo de massa através da interface.

Nu — Namero de Nusselt.

P — Pressio.

Pa — Pressdo do lado de alta.

Pb — Pressdo do lado de baixa.

q — Calor transferido por unidade de massa [kW/kg].

Q — Calor transferido [kW].

R — Residuo, variavel auxiliar, resisténcia.

Ra — Fluxo volumnétrico de ar por unidade de 4rea frontal [m’/s/m’].

Re — Nimero de Reynolds.

Rw — Fluxo volumétrico de dgua por unidade de 4rea frontal [m’/s/m’].

Pr — Numero de Prandlt.

S — Espacamento entre tubos [m].

T — Temperatura [°C], tempo.

Thu — Temperatura de bulbo tmido [°C].

Tr — Temperatura de fusio [°C].

U — Coeficiente global de transferéncia de calor [kW/m’/°C], qualidade do vapor.
U — Velocidade superficial {m/s].
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V — Volume [m’], velocidade do fluxo [my/s].

v — Volume especifico [m’/kg].

W — umidade absoluta do ar.

X - Concentragéo no liquido, contetido de umidade.
Y- Concentracdo no vapor.

Z — Concentragio total [%].

Letras Gregas

A - Variacdo do pardmetro.

& - Espessura do filme.

¢ - Fracdo de bolhas.

I' - Fluxo por unidade de comprimento de tubo [kg/m/s]
1 - Eficiéncia.

¢ - Umidade relativa.

p - Potencial quimico, viscosidade dindmica [kg/m/s].
v - Viscosidade cinematica [m’/s].

8 - Derivada parcial.

p - Densidade [kg/m’].

o - Tensfo superficial, coeficiente de Lewis.

& - Concentragdo.

Superescritos

1,2,3,.....n — Contador dos né6s na diregdo r.
1,2,3,.....m — Contador dos nos na diregéo z.
A — Disponivel.

E — Termo efetivo; externa.

L,] — Fase liquida.

R — requerido.

v,g — Vapor, fase gasosa.
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Subscritos

a — Agua de resfriamento.

A, Abs — Absorvedor.

ar — Ar na torre evaporativa de resfriamento.

b — Bolhas.

C — Condensador, Carnot.

e — Equilibrio, Evaporador.

F — fluido.

G, g — Fase vapor, Gerador.

L, 1 — Fase liquida.

H — Horizontal.

i— Interface, posicfo no sistema de equagdes.
}~ Posi¢éo dentro do sistema de equages.

k — Niimero da equagdo, sub-iteracio, contador do volume de controle.
L, I - Quantidade de equagdes efetivas; liquido.
M — Propriedade molar.

M . Propriedade molar parcial.

n — Quantidade total de equagdes.

O — Exterior.

P — Parede.

RSP — Resfriador de solugio pobre.

S — Saturagéo, solugdo.

SP — Solugdo pobre.

t — Tubo; espessura de parede de tubo, total.
V - vertical

W — agua.
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ITERHP — Procedimento para a determinacio da pressfio da mistura a partir da entalpia, da
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Capitulo 1

Introducgao

A situagio econdmica mundial unida aos problemas ecologicos que enfrenta o planeta tém
obrigado 2 busca de alternativas vidveis para fazer melhor uso das fontes energéticas, uma delas é
o desenvolvimento de tecnologias mais eficientes e ciclos avangados que permitam um uso mais
racional da fonte primaria. Nacionalmente esta situacio estd sendo percebida pelas empresas a
partir do incremento dos valores de seus insumos, fundamentalmente o aumento das tarifas de
energia elétrica e do preco dos combustiveis convencionais. Somente no ano 2000 as tarifas de
energia subiram 100% e, devido aos longos periodos de seca em abril de 2001, a Agéncia
Nacional de Energia Elétrica (ANEEL) permitiu um aumento entre 14 e 18 % para varias
concessionarias do pais, sendo que existem previsdes de aumento de 20 % desse valor no decorrer

de 2002, indicando que o periodo das baixas tarifas de energia elétrica esta acabando.

A dificil situagiio da geragfio de energia elétrica nfio acabard somente com a elevag@o dos
valores tarifarios, b necessidade de encontrar novas fontes para aumentar a geragdo, pois os
recursos hidricos na regifio sudeste do pais estfio praticamente esgotados, ¢ no norte sua
exploragfio implica no alagamento de grandes areas de terra. Para solucionar este problema esta se

implementando a construgio de centrais termoeléctricas que poderdo garantir o crescimento da



economia, mas que trazem as j4 conhecidas implicacGes para a ecologia e que, com certeza, farfio
com que as tarifas aumentem devido 3 menor eficiéncia da geraclo em relacdo as usinas

hidrelétricas.

Por estas razdes vem se estabelecendo o conceito de economia sustentavel, sendo cada vez
mais aceito que o uso adequado da energia requer que as diferentes demandas sejam supridas com
fontes energéticas de qualidade compativel. Como coloca Rodriguez (1999), o aquecimento ou
condicionamento térmico de um determinado espago ou processo devera, sempre que possivel, se
efetivar a partir de fontes de calor de baixa temperatura, tais como calor residual de indtstrias ou
de usinas de poténcia. Outra fonte pratica de calor a baixa temperatura € constituida pela energia
térmica obtida do Sol, através de coletores solares planos, ou de baixa concentragdo, ja

disponiveis no mercado com uma eficiéncia aceitavel e um custo relativamente baixo.

Como alternativa para grandes consumidores e para aquelas regides do pais que ndo estfio
conectadas ao sistema de geracdo central, aparecem os esquemas de cogeracdo, que permitem, a
partir de uma unica fonte, obter energia elétrica e térmica simultaneamente. Isto em conjunto com
a chegada do gds natural ao pais, abre um bom caminho para conseguir um melhor uso das fontes
primérias. J4 existem bons exemplos do uso desta tecnologia no pais como é o caso da fabrica da
Coca—~Cola em Jundiai, SP, do Jornal Globo, do Projac e da fibrica de cervejas Brahma no Rio de
Janeiro. Precisamente encontra-se em fase de estudo de viabilidade a implementacio de um

sisterna deste tipo no Hospital das Clinicas da Unicamp.

Ao analisar o problema da energia elétrica do ponto de vista dos consumidores, a solugdo
seria o desenvolvimento de méaquinas e equipamentos mais eficientes, que permitissem maior
economia. Dentro dos grandes consumidores encontram-se a refrigeragiio e a climatizacio de
espagos, chegando a ser em muitos casos, como em hospitais e hotéis, responsdveis por 50% do

consumo total de energia elétrica.

O estado atual da tecnologia tem permitido atingir altos valores de eficiéncia, sendo

necessarios grandes investimentos para uma melhora posterior. Precisamente as tecnologias
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convencionais encarregadas da refrigeracfio e do conforto térmico estdio passando pela maior crise
desde a sua mplantacfio. O descobrimento do buraco na camada de ozdnio na atmosfera da Terra
¢ a influéncia dos refrigerantes usados (HCFC’s, CFC’s) sobre o aumento deste, tem obrigado a
procura rapida de alternativas para substitui-los. Empresas de grande porte tém apresentado

diversas solucdes, mas nenhuma delas definitiva.

Além dos problemas econdmicos e energéticos, a propria necessidade de manter o planeta
findamenta a retomada do estudo dos sisternas que operam sob os principios da sorgio, utilizando

substéncias que reduzam os efeitos adversos dos freons sobre 0 meio ambiente.

Pelas razbes anteriores os sistemas de refrigeragdo por absorgdo tém voltado a ocupar um
lugar iroportante nas aplicagdes de aquecimento e refrigeragfo, pois usam refrigerantes
ecologicamente limpos e com eles ¢ possivel aproveitar fontes térmicas de baixo potencial além de

viabilizar a implementacdo dos sistemas de cogeracfo.

Entretanto, no sistema de absor¢fio dgua - amonia a elevada toxicidade da amdnia aparece como
uma forte contrapartida negativa para sua utilizac3o, mas convém notar, neste sentido, que a amdnia €,
atualmente, um dos refrigerantes com maior potencial de utilizagio em grande escala em aplicagtes em
sistemas de grande porte, sem grandes riscos quando observadas as normas de seguranca para sua
exploragiio. No caso dos sistemas de absorgdo os riscos diminuem como conseqiiéncia das baixas
concentracdes de amonia em parte dos equipamentos que conformam o sistema.

S&o numerosas as aplicagGes € 0s esquemas energéticos que podem empregar os ciclos de
absorgdo para o aproveitamento de fontes de energia térmica de baixo custo. Esse € um motivo
pelo qual existe uma grande quantidade de trabalhos teodricos e experimentais realizados nas

dltimas décadas nos paises desenvolvidos.

O desconhecimento do mercado nacional a respeito dos sistemas de absorgio deve-se &
pouca divulgacdo, a falta de empresas especializadas na 4rea e & fama de sua baixa eficiéncia de

primeira lei, que ndo permite a concorréncia direta com os sistemas de compressdo. Para ter-se
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uma idéia, na feira de refrigeracio e ar condicionado no Brasil, Febrava, em 2001, uma tnica

empresa mostrou esta tecnologia baseada no par brometo de litio - gua.

Segundo estudos realizados, o custo da unidade de energia térmica deve ser pelo menos 10
vezes menor que o custo da unidade de energia elétrica para que os sistemas a absorgfio possam
ser competitivos com os de compressdo. Porém, na faixa de aplicagio de temperaturas de
evaporacdo muito baixa eles comegam a ser interessantes, pois mantém coeficientes de

desempenho praticamente constantes para qualquer temperatura de evaporagio.

A figura 1.1. d4 uma idéia dos valores do coeficiente de desempenho (COP) para diferentes
valores de temperatura de evaporagdo, para sistemas de refrigeracio por absorgdo e por
compressdo. Aqui ndo aparecem representados os sistemas de refrigeragio por absorcio brometo
de litio-agua de simples e duplo estagio que apresentam eficiéncias mais elevadas que os sistemas

que usam o par agua-amaonia.
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Outro fator que limita a implantagfio extensiva de sistemas de absor¢io é seu prego de
mercado. Para a mesma capacidade frigorifica o preco dos sistemas de absor¢io &
aproximadamente 20% maior do que um sistema de compressdo, sem contabilizar a infra-estrutura

necessaria para o fornecimento de energia térmica.

Nos sistemas a absor¢iio os trocadores de calor representam 80% do total dos equipamentos
que conformam o sistema, encontrando-se no grupo o gerador, a torre de retificacfio, a torre de
resfriamento, o trocador de calor solugfio rica - soligdo pobre, o resfriador de solugfio, o
condensador, o evaporador, o sub - resfriador e o absorvedor, enquanto s6 existem quatro

equipamentos dindmicos, sendo duas bombas de dgua, um ventilador e a bomba de solugdo.

Segundo a MADEF, do ponto de vista de custo unitario, o grupo dos trocadores representa
mais de 95% do custo total, dai que qualquer esfor¢o no sentido de encontrar solugdes para
trocadores de menor custo se revertera diretamente no custo final do equipamento. Pela falta de
dados especificos de custo de cada equipamento dentro do sistema nfio € possivel apresentar a
relagdo de custo entre eles, mas € totalmente aceito pelos fabricantes (neste caso pela MADEF) e

pela literatura especializada que o de maior custo entre eles € o absorvedor.

Ziegler (1996) chama a atengéio para a necessidade de diminuir as areas de troca térmica dos
equipamentos com a finalidade de torna-los mais compactos, 0 que significa a0 mesmo tempo o
incremento dos coeficientes de transferéncia de calor e massa para diminuir o custo inicial das

mAaquinas de absor¢do.

Entretanto Kern (1969) mostra que o preco final de trocadores evaporativos é 30% do custo
total do equipamento, quando comparados com trocadores convencionais de carcaca e tubos;

apesar de antigos, tais dados podem servir como referéncia.

O desenvolvimento de novos tipos de trocadores de calor tem permitido melhorar os
coeficientes de transferéncia de calor e massa, tornando dificil obter maiores incrementos desses

coeficientes. Tomando como base o novo tipo de absorvedor desenvolvido pela MADEF, este
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trabalho ¢ encaminhado, visando obter a simulagfio matematica do absorvedor evaporativo de uma

maquina de absor¢do que usa o par agua ~ amdnia, para demonstrar seu uso em sistemas de

qualquer capacidade.

1.1 Apresentacio

O absorvedor em estudo ¢ parte de um sistema de refrigeragio por absorgio de porte
industrial projetado para produzir quatro toneladas de gelo por dia. Tal sistema foi concebido e
construido pela MADEF S.A Indtstria e Comércio, com sede em Canoas, Rio Grande do Sul,

para ser utilizado em barcos pesqueiros usando como fonte quente os gases de exaustiio do motor

de combustio interna dos barcos.

Por uma série de problemas operacionais proprios do barco, o projeto nio foi bem sucedido
e a maquina foi levemente transformada para trabalhar de forma estaciondria, sendo doada 2
Universidade Estadual de Campinas (UNICAMP) para estudos de aperfeicoamento e divulgacio
desta tecnologia. Esta miquina encontra-se no setor de servigos do Hospital das Clinicas (H.C.)
da Universidade e, apesar de ter sido projetada para empregar gases da combustfo, estd sendo

movida com parte do vapor gerado nas caldeiras que prestam servigo ao proprio hospital.

Além de o custo inicial ser diminuido com o novo projeto do absorvedor também é reduzido com
sua colocagdo junto a0 condensador ¢ ao resfriador de solugio pobre num mesmo equipamento
evaporativo. Do portto de vista da modelagfo isto leva & necessidade de avaliar todos os componentes

em conjunto para determinar a influéneia de um sobre 0 outro.

1.2 Objetivos

O presente trabalho tem como objetivo a apresentagio de um modelo matematico que
englobe os fenbmenos termodinimicos, de transferéncia de calor e massa e de mecénica dos
fluidos, envolvendo os pardmetros construtivos e os parimetros externos, para a simulagio

numérica da operacdio em regime permanente do absorvedor evaporativo em conjunto com o
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condensador e o resfriador de solucdo pobre. O modelo foi ajustado e validado através de dados

experimentais.

Convém notar que, devido as caracteristicas do processo de fabricacio do gelo em escamas
¢ pelo processo de degelo empregado, o sistema trabalha o tempo todo em regime transitorio. Isto
faz com que sejam feitas varias considerages, além de empregar os valores experimentais médios

temporais para representar a operagdo em regime permanente do sistema.

Os processos que tém lugar nestes equipamentos estdo baseados em fendmenos fisico-
quimicos complexos das misturas em sistemas bifasicos acompanhados da transferéncia de calor e
massa, apresentando assim grandes dificuldades para seu estudo e com limitada existéncia de
modelos na literatura que tratem estes sistermas com bastante profundidade. De outra parte, com
pouca freqliéncia aparece informagfio relevante de instalages reais operando sob ciclos de
absor¢do agua - amOnia que possuam utilidade pritica para o projeto Otimo e validacio de

simulacfes destas instalagdes.

Pelas razdes acima, ¢ pela necessidade de acoplar numericamente o absorvedor com o
condensador e o resfriador de solucfio pobre, por estarem numa finica torre evaporativa, neste
trabalho é desenvolvido um modelo detalhado do absorvedor, e modelos mais simples para os

outros dois trocadores que serfio acoplados através do balanco global na torre.

1.3 Pesquisa bibliografica

1.3.1 Antecedentes historicos

O surgimento de sistemas frigorificos deve-se ao esforgo de véarias pessoas. No final do
século XVIII o quimico inglés Boyle e o fisico alemfo Guericke conseguiram determinar que a
dgua a baixa pressdo evapora também a baixa temperatura. Em 1777 Nern mostrou que, em
condi¢Oes de vicuo, a dgua congela se forem eliminados os vapores criados. Naquele tempo os



vapores de dgua eram eliminados pela absor¢do com 4cido sulfiirico. Com estas bases o inglés

Leslie conseguiu construir a primeira maquina para fabricar gelo.

Mas, enquanto ndo foram encontrados corpos de trabalho mais eficientes, os sistemas de
refrigeragio ndo se difundiram. No ano de 1834 Perkins construiu uma méquina frigorifica que
funcionava com éter dietilico; essa substincia permitiu obter baixas temperaturas a pressdes de
ebulicdo maiores que com a agua. A maquina de Perkins pode ser considerada a precursora das
maquinas modernas de compressdo a vapor, sendo que, em seu projeto original, j4 aparecem os

elementos mais caracteristicos desses sistemas.

Em 1871 Tellier construiu uma méquina que funcionava com éter metilico. Em 1872 Boyle
desenvolveu e patenteou a maquina frigorifica a amoniaco. Em 1881 Linde, a0 mesmo tempo que
Widhauzen, apresentou a maquina com anidro carbdnico. Em 1845 o norte-americano Gorry
inventou a maquina frigorifica a ar, onde este era comprimido inicialmente, sendo resfriado pelo

meio ambiente e expandido posteriormente para obter o efeito frigorifico.

A idéia da refrigeragdo quimica foi formulada desde 1824, quando Faraday sugerit ©
desenvolvimento de uma unidade de refrigeragio onde uma reacio entre os vapores de aménia e
sais de prata foi usada para obter a vaporizagio da amonia liquida. A partir de entdo diversos
pares de substdncias foram testados para obter uma maior eficiéncia térmica ¢ melhorar a
transferéncia de calor e massa nestes sistemas. A tecnologia da refrigeragio por absorcdo teve
grande desenvolvimento depois de 1850 a partir dos trabalhos de Ferdinand E. Carré. Entre 1859
e 1862 foram registradas 14 patentes de maquinas de absorgfio operando com o par 4gua -
aménia. Muitos destes sistemas foram empregados para produciio de gelo e para aplicagdes

industriais em processos continuos.

Em 1834 Peltier descobriu que, ao fazer passar uma corrente elétrica por um circuito
composto por dois condutores diferentes, uma das unides soldadas esfria ¢ a outra esquenta,

dando origem s méquinas frigorificas termelétricas. Em 1884 foi patenteado o principio de



funcionamento da maquina frigorifica com ejetor de vapor. A primeira maquina frigorifica com

este principio foi construida por Leblanc em 1910 (Koshkin, 1981).

As maquinas de refrigeracfio tiveram seu grande desenvolvimento no século XIX, tendo sido
apresentados, nesse perfodo, praticamente todos os principios das técnicas usadas na atualidade.
No século XX, por volta de 1930 surgiu, na Suécia, o refrigerador Electrolux para uso domeéstico,
baseado nos estudos e patentes de Platen e Munters. Estes refrigeradores foram comercializados
em grande escala até os anos 50, quando o avango tecnologico dos sistemas por compressdo de
vapor, baseados nas patentes de 1880 de Carl V. Linde nos Estados Unidos, em conjunio aos
baixos precos da eletricidade, colocaram em situagiio de desvantagem os sistemas baseados nos

ciclos térmicos de absorcgéo.

Os sistemas comercialmente mais conhecidos que operam sob ciclo sfio os que utilizam o par
brometo de litio-agua, principalmente nas aplicacdes de condicionamento de ar, e os sistemas que
empregam o par dgua-amOnia nas aplicagdes de baixas temperaturas e refrigeragdo industrial,
embora hoje estas estejam sendo empregadas em sistemas de condicionamento de ar de pequena
capacidade (Jeong et al., 1993).

Um dos estudos mais importantes, com discusstes de uma série de aspectos de interesse
pratico para os sistemas de absor¢do baseados na mistura 4gua — aménia, foi o realizado por Plank

(1959}, sendo considerado esse estudo uma obra prima da absorcéo dgua-amoénia.

1.3.2 Revisdo de literatura

Os principios tedricos dos ciclos de refrigeragdo por absor¢io foram estabelecidos a partir
dos trabalhos de Merkel e Bonsjakovic em 1929, conjuntamente & introdugfo do diagrama da
entalpia em funcdo da concentrag@o, e dos trabathos de Nesselmann e Altenkirch. Baseado nestes
trabalhos Niebergall propds alguns dos métodos de avaliacio para estes ciclos.



Desde o trabalho apresentado por Plank se passaram mais de duas décadas para comecarem a
aparecer estudos que mostrassem solugdes analiticas para 0s processos em sistemas de absorgdo. A
partir da década de 80, depois da crise energética dos anos 70, com a necessidade de encontrar
alternativas para os sistemas de refrigeracio por compressio, comegaram a ser estudados novamente,
aparecendo os primeiros estudos a respeito; no entanto eram analisados apenas dois casos: fluxo

adiabatico e paredes isotérmicas, Wassenaar (1996).

Outros trabalhos relevantes e de marcado interesse nesta tematica poderiam ser separados
dependendo dos objetivos dos estudos desenvolvidos. Assim, no relativo a analise termodinamica
destes sistemas, com enfoques tanto de 1* Lei quanto de 2* Lei, podem-se citar os trabalhos de
Hensgens e Kallwitz (1980), Bjrstom e Raldow (1981), Kandtikar (1982), Kaushick e Bhadwaj
(1982), Jordan (19835), Perez-Blanco ¢ Radermacher (1986), Chuang e Ishida (1990), Le Goff et
al. (1990). Grossman apresenta uma série de trabathos na modelagem e simulagio dos sistemas de
absor¢do operando com diferentes pares de substincias, inclusive a modelagem de sistemas
hibridos. Assim pode-se apreciar os trabalhos Grossman (1982), Grossman e Childs (1983),
Grossman e Michelson (1985), Grossman et al (1990), (1994).

Outros trabalhos na drea da simulagiio numérica podem ser encontrados em Mclinden e
Klein (1985), onde ¢ feita a modelagem da operagio em regime permanente de um sistema de
dgua - ambnia com validaclio experimental. Perez - Blanco e Petterson (1986) realizam a
modelagem estatica de um sistema andlogo efetuando uma andlise do desempenho do ciclo
empregando calor residual. Outros trabalhos referentes a simulacfio destes sistemas em regime

permanente foram desenvolvidos por Molt (1984) e por Bein (1988).

Ja no caso da modelagem e simulagfio dinimica destes sistemas destaca-se o trabalho de
Butz (1988), que compara os resultados experimentais com os resultados obtidos através da
simulacfo dinimica de uma bomba de calor empregando o par 4gua - am6nia. Também destacam-
se os trabathos de Jeong (1990) e Jeong et al (1993), onde sdo efetuadas anslises da operagdo em

regime transitorio de sistemas de absorgio 4gua - amdnia de pequena capacidade.
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Foram também intensos os trabalhos acerca da aplicacdo dos sistemas de absorcfio movidos
a energia solar e, consequentemente, desenvolveu-se uma grande quantidade de trabalhos tedricos
e experimentais nessa area. Entre eles podem ser citados os trabalhos de Schrenk e Lior (1975),
Anderson (1976), Grossman et al (1979), Jhonson (1980), Figueiredo (1980), Shiran (1982),
Brouse (1983), Alvarez e Trepp (1987), Al-hindi (1988), Iyer (1988), Charia (1991), entre outros.
Estes estudos especificos de sistemas de absor¢do movidos a energia solar estiveram
majoritariamente fixados nos sistemas aplicados a condicionamento de ar e geralmente operando
com o par LiBr-H;O. Modelamentos tedricos de sistemas de refrigeracdo por absor¢@o movidos a
energia solar foram apresentados por Miller (1975), Satcunanathan e Kochhar (1975). Firmas
como Arkla, Westinghause, York e Union Carbide-Linde Division nos Estados Unidos, assim
como a Dornier na Alemanha, projetaram e construiram prototipos de sistemas de refrigeragio
solar sob ciclos de absorgdo. O protétipo da firma Westinghause € descrito por Weinstein ¢ Chen
(1975).

Alguns trabalhos ja foram também encaminhados com o propoésito de fazer operar estes
sistemas aproveitando a energia residual de veiculos de transporte para seu préprio conforto,

como os efetuados por Izquerdo (1992) e Jingcheng (1994).

1.3.2.1 Modelamento de absorvedores de sistemas de absor¢do.

No modelamento do processo de absorgfio em absorvedores a bibliografia € limitada. Infante et al
(1988) determinaram de forma experimental os coeficientes de transferéncia de calor € massa em um
absorvedor vertical de borbulhas. Hoffman {1996) determina, também experimentalmente, esses
coeficientes em wm absorvedor de tubos horizontais com filme descendente para o par brometo de litio
- 4gua, conjugando o uso de aditivos tenso-ativos. Fujita (1993) apresenta uma avaliagio analitica de
absorvedores de tubos verticais e horizontais com filme descendente, para o par brometo de litio - agua,
¢ considera a influéncia do arranjo do feixe de tubos. Wassenar (1996} mostra a influéncia do
espacamento dos tubos num absorvedor de filme descendente com tubos horizontais. El-Sayed (1999)
modela o processo de absor¢do num absorvedor do tipo compacto indicando que seria recomendavel
seu uso pela grande area de transferéncia de calor e massa de que ele dispde. El-Saved e Selim (1999)
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fazem uma analise mais detathada sobre esse tipo de absorvedor, mostrando seu comportamento para
varias condigbes de operagio. Kang et al. (1999) mostram relagbes experimentais dos coeficientes de
transferéncia de calor e massa em absorvedores de filme descendente. Seara e Vizquez (2000)
apresentam os valores experimentais dos coeficientes globais de transferéncia de calor de um

absorvedor de filme descendente com tubos verticais.

A quase totalidade dos trabalhos publicada no campo da transferéncia de massa emprega
coeficientes de transferéncia de massa na fase liquida, devido a dificuldade de obter dados
experimentais na fase dispersa e na interface. Em Keitel e Onken (1987) é feita uma avaliagio dos
métodos usados por varios autores para a determinagiio dos coeficientes de transferéncia de massa
em dispersdes gas - liquido. Diversos sdo os métodos para determinar estes coeficientes, sendo
usados normalmente:

s teoria da camada limite;

¢ anilise adimensional e

e analogia entre os fendmenos de transferéncia de quantidade de movimento, calor e massa.

Uma das dificuldades existentes nos processos quimicos e biologicos envolvendo
transferéncia de massa gas - liquido € o dimensionamento em escala industrial. Muitos processos
sdo desenvolvidos em laboratorios com bons resultados, porém, a aplicacdo destes em escalas
maiores envolve a necessidade do conhecimento de muitas varidveis ligadas a hidrodindmica,

transferéncia de calor e massa que, muitas vezes, sdo barreiras para a mplementacéo dos mesmos.

A bibliografia revisada mostrou que, ao ser analisada a transferéncia simultinea de calor
massa, embora enfatizem na complexidade do processo, nfo dio um tratamento analitico
adequado, limitando-se 4 abordagem com analogias entre as equacdes de transferéncia de massa e
calor. A escassa bibliografia envolvendo transferéncia simultdnea de calor e massa deve-se s
dificuldades na defini¢do e solucdio das equagdes envolvidas nos processos, provocadas por:

e presenca de gradientes de concentragfio e temperatura atuando no mesmo campo,

tornando dificil a determinag8o dos fluxos de calor € massa;
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e influéncia provocada pela simultaneidade dos processos, de um sobre o outro, com
respeito ao estudo individual de cada fendmeno;

o aumento da complexidade pelo fato das equages serem escritas para propriedades fisicas

variaveis.

1.3.2.2 Trocadores de calor evaporativos.

Modelos matematicos de transferéncia de calor ¢ massa em resfriadores evaporativos tém
sido objeto de intimeros trabalhos, tais como os de Treybal e Parker (1961) e Mizushina et al
(1968). O modelo de Parker e Treybal foi o primeiro a considerar a mudanga de temperatura na
dgua de resfriamento, admitindo que o volume de agua evaporada para o ar pode ser desprezado
para alguns intervalos de temperatura e que a entalpia do ar saturado € uma fungfo linear com a
temperatura. Nesse trabalho as expressGes dos coeficientes de transferéncia de calor e massa

foram obtidas de analises experimentais.

Mizushina e Mivashita (1967) apresentam dois métodos para o calculo da transferéncia de calor
em resfriadores, um simplificado onde € assumida constante a temperatura da 4gua de resfriamento ao
longo do feixe de tubos, e um segundo levando em conta sua variagdo. Em outro trabalho sbo
apresentadas correlagdes empiricas dos coeficientes de transferéncia de calor e massa. Vilser (1982)
descreve um modelo matematico para um processo nfo adiabdtico da evaporagio da 4gua no ar,
apresentando resultados experimentais dos processos de transferéncia de calor e de massa.

Trocadores de calor com superficies aletadas foram estudadas por Kreid et al., (1978). Eles
propuseram um método aproximado de calculo baseado na diferenga média logaritmica de
entalpia. Webb (1984) unifica os métodos de aproximacgo de cilculo de transferéncia de calor de
trés tipos de trocadores evaporativos: torres de resfriamento, resfriadores € condensadores
evaporativos. Em outro trabalho, Webb e Villacres (1984) apresentam um algoritmo

computacional para esses trés tipos de trocadores.
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Perez-Blanco ¢ Bird (1984) consideram um caso ideal de um trocador evaporativo
horizontal onde a agua ¢ nebulizada por dentro dos tubos. Erens e Dreyer (1989) propdem uma
modificacdo aos métodos de Bourillot, e de Pope e Rogener, usados para o calculo de torres de
resfriamento e resfriadores evaporativos com corrente paralela e a contracorrente. Zalewski
(1997) apresenta um modelo que considera a influéncia da estrutura do fluxo da agua através dos
tubos sobre os coeficientes de troca de calor e de massa a qual depende, por sua vez, da

disposi¢do dos nebulizadores de dgua e do arranjo dos tubos.

Mitrovic (1998) mostra os resultados experimentais da influéncia do arranjo dos tubos sobre a
evaporacio da agua. Goémez e Jabardo (1999) fazem uma simulacio simples de trocadores de calor
evaporativos comparando seus resultados com os dados apresentados pelos fabricantes em seus
catdlogos. Os mesmos autores em 2000 mostram uma comparagiio entre as expressdes analfticas
usadas comumente para o calculo de trocadores evaporativos, indicando a correlagfio de Tezuka et al
(1971) como a mais apropriada para o coeficiente de transferéncia de calor e massa por fora dos tubos.

Comentdrios mais detalhados sfo feitos nos préximos capitulos sobre os artigos que servem

de base para a realizacio deste trabalho, considerando o aporte de cada um deles.

No caso brasileiro destaca-se uma série de trabalhos nesta temdtica das maquinas térmicas sob
principios da absorgo, tanto na ordem tedrica quanto pratica, podendo-se citar no primeiro caso os
trabalhos feitos por Gargioni et al. (1972), Gonzalez (1975) e Figueiredo (1980), que aparece como um
dos pioneiros da simulaco dindmica de um ciclo de absorgio movido a energia solar. Qutros trabathos
foram efetuados por Halasz (1989), Carvalho (1990), Da Silva (1994) e Pratts (1997). Em Martins
(1996) se apresenta uma detalhada andlise tedrica de fendmenos pertinentes a0s sistemas de absorciio
por difusdo com gés inerte. O mais recente foi a simulagfio dindmica completa do sistema em estudo,
desenvolvida por Rodriguez (1999) na sua tese de doutorado.

Le Goff (1992) apresentou um trabalho junto a De Oliveira sobre a otimizagfio exergética de
trocadores de calor e massa nos ciclos de absorgdo. Mais tarde os mesmos autores efetuam a

analise exergética dos processos de separagdo e mistura, aplicada a esses ciclos.

i4



1.3.3 Propriedades termodinimicas da solucdo dgua - aménia

As propriedades termodindmicas das substéncias sdo de fundamental importincia para o
estudo e avaliacio de processos. No caso da mistura dgua - amOnia varios trabalhos foram
desenvolvidos até obter a expressfo analitica das propriedades, representando um grande aporte

para a simulagdo de sisternas que empregavam estas em seu ciclo.

Jain e Gable (1971) apresentaram equacgdes polinomiais aproximativas validas para uma
faixa onde operam a maioria dos sistemas de refrigeragfio por absor¢io com o par 4gua - amonia
(de 17,1 a 23,8 atm e de 3,4 a 5,4 atm). Schultz (1971), a partir dos potenciais quimicos ¢ da
energia livre de Gibbs, propds um conjunto de equagbes que, incluindo as propriedades fisicas
mensurdveis, estabelecem as relagGes entre a temperatura, a pressdo € a concentragfo da solucéo
para o liquido e o vapor, validas de -73,3 a 176,7 °C e de 7 kPa a 2,48 MPa. Mais tarde Ziegler e
Trepp (1984) ampliaram a faixa de validade da equagéio proposta por Schultz (1971) até 227 °C e
5 MPa, trabalhando ainda na exatiddo dos coeficientes da equacgéo a partir de novas correlagGes

empiricas.

El-Sayed et al. (1985) fizeram uma breve revisdo das propriedades da mistura ¢ concluiram
que as propriedades da 4gua e da amdnia pura estfdo bem estabelecidas desde os trabalhos de
Keenan ¢ Keyes, em 1964, para a 4gua e de Haar e Gallagher, em 1978, para a amdnia. Segundo
este trabalho, em 1964 foi feita uma revisdo por Macriss et al, combinando os dados da literatura
existente com suas proprias medicGes e estabelecendo um diagrama entalpia- concentragéo de 7
kPa a 3,4 MPa e de -73,3 a 232,2 °C. Esta revisio estaria baseada nos trabalhos de Merkel e
Bonsjakovic, de 1929, de Zinner, em 1934, e de Scatchard, de 1939.

Zuritz e Perez-Blanco (1993) propdem equagfes polinomiais aproximativas para a solucfio

amoniacal baseados nos estudos experimentais de Scatchard et al (1947). Estas aproximagtes n#o
apresentaram equagdes para o célculo da entropia e a faixa de validade € estreita.
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Jordan (1992) apresentou o célculo de propriedades termodindmicas da mistura através de
um programa (AQUAM). Este calcula, a partir dos dados de pressio e concentragio, ou
temperatura e concentragdo, as demais propriedades termodinidmicas para os estados saturados.
Para o célculo das propriedades nos estados superaquecido ou sub-resfriado siio necessérios os

dados de temperatura, pressio e concentrago.

No presente trabalho as propriedades de estado da mistura sdo calculadas a partir de

equagbes em forma analitica, implementadas no trabalho de Ziegler e Trepp (1984) e obtidas por
Rodriguez (1999) na sua tese de doutorado.

1.4. Sistema de absor¢io instalado na Unicamp

Para a validacdo do modelo matemético dispde-se de um aparato experimental de escala
industrial, sendo que o absorvedor forma parte dele. A avaliagio experimental é feita a partir de
medi¢Oes realizadas com um sistema de aquisigdo de dados via computador. Os parimetros
medidos de forma continua sdo pressio, temperatura, vazio ¢ concentragio (de forma indireta),
em pontos ja predeterminados e que levam em conta os volumes de controle definidos pela
entrada e saida de cada equipamento. No caso do absorvedor foi necessdrio realizar uma nova

montagem experimental que permitisse obter uma maior quantidade de dados.

O sistema de refrigeragdio por absorgio instalado no Hospital das Clinicas (HC) da Unicamp,
foi projetado ¢ construido pela empresa MADEF S.A., sediada em Canoas, RS. O sistema opera
com o par agua - amonia como fluido de trabalho e utiliza, como fonte de calor, vapor de dgua de

processo gerado nas caldeiras a 6leo do H.C..

As principais caracteristicas do sistema sdo:

¢ capacidade nominal de refrigeragiio: 24 kW;

s temperatura de evaporagio: -10 °C;

¢ condensador, absorvedor e resfriador de solugiio pobre em um mesmo conjunto
evaporativo;
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poténcia térmica necesséria: 48,00 kW a 110 °C;

poténcia elétrica mstalada (380 V - trifasico):

bomba de solugio: 0.75 kW,
bomba d’4agua do condensador: 0,38 kW;
ventilador do condensador: 0,75 kW;

bomba d’agua do gerador de gelo: 0,38 kW,

britador de gelo: 0,75 kW;
evaporador: inundado, para producio de gelo em escama;
capacidade nominal: aproximadamente 20 kg/ciclo;
duragdo do periodo de congelamento: variavel de 10 a 20 minutos;
descongelamento: por gés quente;
duracdo do periodo de descongelamento: 1 minuto;

espessura do gelo: 5 a 6 mm.

As caracteristicas construtivas dos equipamentos sio descritas a seguir:

Evaporador: modelo GGD 0520, com 5 tubos anulares de 2 metros de comprimento, e
didmetro exterior de 100 mm com 5 mm de espessura.

Absorvedor, Condensador e Resfriador de Solugdo Pobre: tipo serpentina horizontal.
Localizados dentro de um condensador evaporativo CE 70 (segundo dominagio da
MADEF).

Expulsor: tipo casco e tubo, com solugio de aménia por fora, e vapor d’agua por dentro
dos tubos, com 130 tubos de 25.4 mm de didmetro exterior.

Pré - agquecedor de Solugdo Rica: tipo tubo em tubo, com dez sessbes de passagem em
série e em contracorrente, onde a solugio pobre passa pelos trés tubos internos e a rica
por fora. Este trocador tem isolamento térmico externo.

Coluna de Retificagdo: retificagfo feita com a solucfo rica em um trocador de calor

casco € tubo, onde a solucéo rica esta por fora e o vapor de amdnia sobe pelo interior dos
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tubos, tendo na sua base um espago preenchido com anéis Rashing, de aco. A coluna
possui um controle de nivel para manter a solugfo rica estavel dentro do conjunto.

o Sub - resfriador: tipo casco e tubo, com a amdnia liquida por dentro, ¢ vapor de améonia
por fora, com 12 tubos, 5 passos pelo liquido, aletas externas e internas nos tubos.

* Bomba de Solucdo: marca HIDROMAR, modelo BH 6100, alternativa, com trés pistdes
niquelados e vélvulas com assento de teflon. Esta bomba ¢ usada convencionalmente para
movimentar 4gua e foi selecionada por permitir altas pressdes de descarga. Em

equipamentos de absor¢@o de pequeno porte ndo é possivel usar bombas centrifugas.
As 4reas de troca térmica de cada equipamento sio:

Tabela 1.1 Areas de Troca Térmica de cada Equipamento

Equipamento Area de troca térmica (m?) Tipo de trocador
Expulsor 10,60 Casco e tubo
Retificador 2,40 Casco e tubo
Condensador 10,00 Evaporativo
Evaporador 6,00 Inundado
Absorvedor 8,50 Evaporativo
Pré-aquecedor sohicdo Rica 3,12 Tubo em tubo
Sub-resfriador 2,60 Casco e tubo
Resfriador Solugio Pobre 2.50 Evaporativo

Fonte: MADEF SA, 1997.

O esquema representativo do sistema aparece na figura 1.2. ¢ a partir dele € explicado o
funcionamento do sistema. O ciclo comega quando a solugfo rica no ponto 11 é bombeada pela
bomba de solugdo e enviada para dentro do expulsor. Ao sair da bomba (ponto 12) a solugio é
usada para refrigerar a torre de retificagfo, entrando no ponto 13 ¢ saindo no 14. Na entrada da
torre existe um desvio através do qual deve-se estabelecer o fluxo de solugfio rica adequado para
passar pela torre de retificagfio. Para conseguir uma maior eficiéncia, a solugfio rica & saida da
torre (ponto 15) passa pelo trocador de calor chamado de pré - aquecedor de solugfio rica,
aumentando a temperatura no ponto 16 para um valor préximo da temperatura de ebuligio
correspondente & presséo de trabalho.

18



A entrada na coluna é feita & altura adequada para conseguir uma boa transferéncia de massa
entre 2 solugdo rica e os gases provenientes do expulsor, com o objetivo de incrementar a
concentracdo final dos gases de amdnia na saida da torre. O ponto 17 representa a entrada no
expulsor onde € cedido calor da fonte quente (neste caso vapor de dgua, entre 22 e 23), tendo
como resultado uma mistura em equilibrio dos vapores que saem pelo ponto 1 com a solugio

pobre do ponto 18.
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Figura 1.2: Esquema representativo do sistema de absorcio da Unicamp

(s vapores no ponto 1 passam para a coluna onde trocam calor e massa com o condensado
proveniente da condensacio parcial dentro da torre de retificagfio e com o liguido de solucdo rica
que alimenta a coluna. A parte inferior da coluna estd preenchida com anéis Rasching para
aumentar a area de contato. Aqui o vapor atinge a concentragio de equilibrio com o liquido que
entra no meio da coluna como solugio rica no estado 16. Depois € condensado parcialmente para
diminuir o contetido de dgua ao minimo possivel. Sai entdo retificado no ponto 2, como vapor
com alta concentragio de amdnia.
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O Hquido que foi condensado na coluna de retificacfio desce pela coluna, como refluxo,
trocando massa e calor com o vapor ascendente, condensando parte deste vapor, o que provoca

um aumento da concentracfio de amdnia, devido & condensacfo primaria da dgua.

No expulsor a solu¢do em estade liguido estara com a mais baixa concentracfo de ambnia
no ponto 18. Daqui passa pelo pré - aquecedor de solugfo rica, com o objetivo de incrementar a
temperatura da solugfio rica e diminuir a temperatura da solugfo pobre na entrada do absorvedor.
Devido & recuperagio do calor de retificagfo pela solugfo rica enire os pontos 13 e 13, a
temperatura de entrada ao trocador de calor solucfio - solugfo ¢ muito alta (Tys deveria de ser
igual a Ti3), 0 que provoca que a temperatura de saida da solugfo pobre no ponto 20 fique muito
alta e seja necessario o uso de um resfriador para facilitar o processo de absorgio. A solugdo

pobre sai do resfriador no ponto 21.

(O vapor que deixou a coluna de retificacfio no estado 2 ¢ condensado totalmente no condensador
evaporativo até o ponto 3, saindo saturado ou sub - resfriado passando aos recebedores de amdnia. Do
ponto 4 a amdnia liquida passa pelo sub-resfriador que faz a funglio dos recuperadores de calor
convencionais dos sistemas de refrigeracdio. Com isso no ponto 5 se tem um liquido sub - resfriado

antes de entrar na valvula de expansfio, cuja condicfio é desejavel para este processo.

O evaporador usado ¢ inundado, com cinco tubos anulares cheios de amdnia na parte interna da
secedo anular e com circulagio de dgua em forma de pelicula descendente por dentro e fora dos tubos,
permitindo a realizacfio de trocas térmicas de altas taxas. Nele a amdnia entra no ponto 6 e sai no ponto 7.

Os vapores gerados no evaporador sio evacuados para manter a pressfo de evaporagio. Para
isto o absorvedor deve estar bem dimensionado. Os vapores saem no ponto 7, passando pele sub -
resfriador e enfram no ponto 9 no absorvedor. O fluxo de solugfio pobre no ponto 21 absorve estes
vapores num processo exotérmico que requer resfriamento, fonﬁando-«se a soluglo rica. Esta solugfio
no ponto 10 encontra-se a baixa pressfio, sendo necessdrio elevar sua pressio para entrar na coluna de
retificagfio que estd 4 pressfo de condensacfio. Essa ¢ a funco da bomba de solucio que trabalha entre

ospontos 11 e 12.
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O ciclo de congelamento ¢ varidvel entre dez e vinte minutos. O tempo estabelecido como o
Gtimo econdmico pelo fabricante foi de dez minutos, e todos os pardmetros de operagdo e
capacidade sdo baseados neste valor. Rodriguez (1999) determinou os tempos otimos dependendo
das condigdes de operaciio e indicando que este & varidvel e deve ser acertado para cada condicio

externa (temperatura de bulbo imido).

A operago do sistema foi explicada até aqui considerando o processo de congelamento. O
descongelamento §é efetuado por gas quente extraido do condensador. O degelo comeca logo apds
o ciclo de fabricacio de gelo sendo desejdvel que tenha uma curta duragdo. Esse processo
acontece através da combinacfio de aberturas e fechamentos de algumas vélvulas; com isso €
interrompida a alimentago de amdnia ao evaporador, permitindo a entrada de vapor de ambdnia do

condensador a alta temperatura (aproximadamente 30 °C).

A condensacio do gés quente no interior dos tubos provoca a liberagio de calor, que
desprende o gelo formado na parte externa e interna dos tubos, que cai por gravidade no silo
depois de ter passado pelo triturador, onde os cilindros de gelo tomam o formato de escamas. Ao
final do processo a posicio das vélvulas solendides inverte-se, iniciando um novo pericdo de

congelamento.

1.4.1 Absorvedor evaporative, condensador e resfriador de soluciio pobre.

Estes trés componentes, objetos do presente estudo, se encontram localizados numa Ginica
torre de resfriamento evaporativa. Este conjunto € uma adaptagfo de um condensador evaporativo
do tipo CE-70 (segundo denominagfio MADEF), que apresenta as seguintes caracteristicas:

e Capacidade: 79 kW.

s Dimensdes externas: 1 bloco de 2 x 0,5 x 0,655 .

e Vaziodear: 3 m/s.

s Vazio d’agua: 0,0022 m’/s.

e Superficie de troca de calor: 17 serpentinas de 1,25 nt’, distribuidas da seguinte maneira:

Condensador: 8 serpentinas — Ac = 10 m’.
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Absorvedor: 7 serpentinas — A, = 8,75 m’.

Resfriador de Solugfio Pobre: 2 serpentinas —» Agsp = 2,5 .
Poténcia do ventilador: 0,75 kW.
Poténcia da bomba: 0,38 kW.

L]

O fincionamento dos trés trocadores foi explicado no item anterior; sua principal
peculiaridade ¢ o fato de se encontrarem dentro do mesmo equipamento evaporativo, ainda que
trabaihando com valores de temperaturas diferentes. No condensador a temperatura interna deve
manter-se “constante”, no absorvedor sobe inicialmente e diminui graduaimente, no resfriador tem

uma queda continua ao longo do feixe de tubos.

A entrada da mistura da soluc@io pobre e dos vapores de amdnia no absorvedor € pela parte
inferior do feixe de tubos, enquanto que a entrada dos vapores de amOnia no condensador a alta
pressdo e temperatura sdo por cima, assim como a solucdo pobre na entrada do resfriader. Isto faz
com que os campos de temperatura adjacentes sejam invertidos. Na figura 1.3 aparece uma

representacfio esquemdtica do conjunto evaporativo.
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Figura 1.3: Esquema representativo do conjunto evaporativo.
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1.4.2.- Particularidades do sistemua

Além das caracteristicas que apresenta o sistema de refrigerag8o por absor¢io em estudo em
relagfio ao emprego de um absorvedor de serpentinas horizontais resfriado de forma evaporativa e
4 incorporagio de vérios trocadores dentro de uma (nica torre evaporativa, este possui algumas
peculiaridades na sua operagio que precisam ser conhecidas antes de estabelecer o modelo, para
colocar as consideracdes adequadas e poder manter uma sintonia entre os valores fornecidos pelo

modelo e aqueles obtidos experimentalmente.

A operaciic do sistema foi explicada considerando o processo de congelamento. A
fabricagio de gelo em escamas, que acontece diretamente sobre as superficies do evaporador,
exige que o descongelamento seja feito por gas quente. Este processo faz com que a pressdo de
alta tenda a diminuir, uma vez que € retirada uma certa quantidade de massa do condensador. Nos
sistemas de compressiio este processo ndo apresenta maiores problemas pois operam com
substéncias puras, porém, nos sistemas de absorcio este fendmeno dificulta o dimensionamento

dos equipamentos e o seu funcionamento.

Na instalacfio sob andlise, no momento do degelo, hd tendéncia a uma queda brusca da
pressdo na torre de retificag@o fazendo com que maior quantidade de dgua possa ser evaporada e
arrastada nos vapores produzidos no expulsor. Para evitar que haja uma queda de presséo
excessiva na coluna de retificacfio, que prejudicaria a estabilidade do processo de separaglo e
retificagiio, existe, no topo da coluna, uma valvula de pressdo constante que, durante o ciclo de
descongelamento, deverd fechar e manter a pressdo da coluna estavel.

Infelizmente a vilvula colocada na instalagfio esta superdimensionada e nfio foi encontrada
uma do tamanho adequado, pois a aplicagfio desta vélvula nfio ¢ comum no mercado nacional. Por
esta raziio, quando acontece o processo de degelo, a operagio da coluna ¢ afetada. A queda da
pressio dentro da coluna provoca uma diminuicdo acentuada na concentragdo dos vapores de
aménia na saida da torre, além do possivel arraste de liquido por incremento das velocidades de

circulagdo, o que é muito prejudicial para o processo.
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A figura 1.4 representa esse fendmeno, a concentragfo Eegsve * € 0 valor da concentraciio
total em regime estavel. Durante o degelo, ao cair a pressdo de alta, a temperatura de saturagfo da
solucfo diminui e a concentragfo de saida passa a ser Epes, aumentando significativamente o
contetido de agua na mistura. Entretanto, o liquido passa a ter uma concentragdo muito baixa

Xpese. que, em caso de arraste, afetaria ainda mais o processo.

NTALPLA

£

Xdesgele Xeshi\'e] Cdesgela Cestével CONCENTRAC:&O

Figura 1.4. Influéncia do descongelamento sobre o processo de retificagdo.

A presenca de dgua na mistura acarreta problemas no desempenho do evaporador. Na
medida que o ciclo de fabricagfo de gelo avanca a temperatura de evaporagfio vai diminuindo pela
diminuicdo da pressdo de evaporagfio devido & pressdo parcial da 4dgua, cujo contetudo val
aumentando. Porém a presséo de evaporagiio a dgua contida no evaporador nfo evapora, podendo
até formar gelo nas paredes internas (regifio anular), diminuindo seriamente a 4rea de troca de

calor do evaporador.

24



Para contornar esta situagfo existe uma valvula chamada de secagem, que permite eliminar
continuamente a 4gua presente na mistura com uma purga continua na parte inferior do tanque do
evaporador. A quantidade de solugfio a ser retirada depende da pureza da mesma. Esta extracdo
de certa quantidade de solugio no fundo do evaporador acontece em todos os sistemas de
absor¢do agua-amdnia para evitar qualquer quantidade de dgua acumulada no evaporador. Na
instalagiio em estudo, além da valvula de secagem de amdnia que opera com um fluxo
preestabelecido, existe uma vélvula solenéide que permite controlar o tempo de extragfo,

fornecendo maior flexibilidade 4 operagéio.

Um dos maiores problemas que apresenta a instalagio ¢ a cavitagdo da bomba de solugéo
por um periodo curto de tempo apos ter acabado o processo de degelo. Este fendmeno ¢ devido a
que, durante este processo, toda a aménia acumulada no evaporador passa ao absorvedor
produzindo-se um consideravel aumento da concentragio ao mesmo tempo em que diminui a

temperatura de saturagfio no absorvedor.

Em caso de um dimensionamento pobre do absorvedor, este pode nfio possuir a capacidade
de resfriamento necessaria para diminuir a temperatura da solugéo o que provoca uma vaporizacio
na sucgdo da bomba, que possui uma pressio menor que a pressio do absorvedor e,
posteriormente, uma condensacio violenta quando a pressio da solugdo € aumentada durante sua
compressdo nos cilindros da bomba. Esta cavitagfo faz com que os selos da bomba quebrem com

certa freqiiéncia.

Outro problema € o lugar onde estd instalado o sistema. O evaporador fica num espago
totalmente aberto, provocando grandes ganhos de calor pela influéncia das correntes de ar € de
radiacdo solar. Isto faz com que o desempenho do evaporador diminua drasticamente pois grande
parte da amdnia evaporada € para repor a perda de calor ao ambiente. Assim, deve-se tomar
cuidado ao estimar o coeficiente de desempenho do sistema pois, a quantidade de gelo produzida
depende da eficiéncia do evaporador.
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Capitulo 2

Processo de absorcao

2.1.- Processo termodinimico no absorvedor.

O absorvedor € o encarregado de realizar a mistura da solugfo pobre que sai do gerador
com o vapor refrigerante proveniente do evaporador, mantendo a pressio deste ultimo. O
conjunto da bomba-absorvedor substitui o compressor dos sistemas de compressio convencionais,
permitindo uma grande economia de energia elétrica. Ambas fungdes podem ser realizadas devido
4 afinidade do absorvente (4gua) pelo vapor refrigerante (aménia). A pressio mantida no

absorvedor estard fixada pela natureza do absorvente, sua concentragfo € sua temperatura.

Normalmente € confindida a operaciio do conjunto absorvedor-bomba de solugio como
substituto dos compressores, supondo-se que € a bomba a encarregada de todo o processo pois no
COMPressor OCorrem em conjunto os processos de compressio (diminuigdo do volume) e aumento
da pressio. No processo de absor¢io com a bomba atinge-se s6 o valor de pressio de

condensagdo necessaria, sendo que a diminuigdo do volume acontece no absorvedor.

O termo “grau de compressdo” € usado para significar a diminui¢iio do volume que se
verifica quando o vapor refrigerante € dissolvido no absorvente. Por exemplo, se 2 kg com 10 %
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de uma solugio de dgua-amdnia a 49 °C (volume = 0,00212 m’) absorve 1 kg de vapor saturado
de aménia a 30 °C (volume = 0,257 o), resultard em 3 kg de solugdo com concentragio de 40 %
que, resfriada até 49 °C, terd um volume de 0,00355 . O incremento de volume do lquido serd
de 0,00143 n (0,00355 — 0,00212) ¢ a relagfio de compressfo aparente serd portanto de 180
(0,257/0,00143). Esta alta “faxa de compressdo” demonstra a efetividade deste absorvedor como
“compressor”. Neste valor deve ser considerado o aumento ulterior da presso até o valor de

condensaco para ter um bom parfmetro de comparagdo com 0s sistemas a compresséo.

O processo termedindmico de absorgdo é muito complexo pois envolve transferéncia
simultinea de calor e massa entre os fluxos de vapor e de solugfo liquida, certa quantidade de
calor conseqiiente da reagio quimica, transferéncia de massa por difus@o no liquido, além das

dificuldades proprias dos problemas que lidam com a hidrodindmica do fluxo bifasico.

Na figura 2.1. ¢ representado aproximadamente o processo termodindmico de absorgdo.
Aqui é suposto que o resfiiamento da solugBo pobre ¢ suficiente para atingir a pressdo parcial
necessdria para o processo de absorgdo. Assim, esta solugiio pobre absorve o vapor de alta
concentragio produzido no evaporador, que normalmente possui certo grau de superaquecimento

devido 3 troca de calor no sub - resfriador de amdnia.

A linha de operacdio do absorvedor, que se encontra entre os pontos 21 e 10, geralmente ¢
desconhecida, pois ¢ dificil predizer 0 comportamento das pressdes parciais da solugfio liquida ¢

do vapor a medida que o fluxo bifdsico avanca na diregdo da solugio forte 2 saida do absorvedor.

Seguindo a légica dos processos que acontecem neste trocador, a linha de operagio ¢
representada como uma curva que no inicio tende a aproximar-se da pressdo parcial da soluglo a
pressio de saturacfio do absorvedor, devido fundamentalmente A intensidade do processo de
absorcio na primeira parte do absorvedor. Depois esta pressdo tende a diminuir pelo resfriamento
da solugdo. Desta andlise se pode deduzir que em geral esta curva vai depender principalmente da

construgdo do absorvedor.
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Figura 2.1. Processo termodindmico de absorgio.

Os processos ideais pressupdem que estes sejam reversiveis, para isso, no fendmeno da
absorgio deve existir equilibrio termodindmico entre o vapor refrigerante ¢ a solucfio absorvente

em qualquer ponto do processo. Além disso, a pressdo da solugfo saturada P; é igual 4 pressio do

absorvedor Py, em todo o processo.

A razlo de circulagfo ¢ definida segundo (2.1), expressa em fungo dos fluxos de solucio

forte na saida do absorvedor (mue) ¢ de vapor que vem do evaporador (msg):

f="10 @)

g
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E em funcio das concentragdes:

_ Bk-X
Xyo—Xp1

(2.2)

Na figura 2.2 o processo de absor¢io ideal € representado pela linha horizontal Ps - Xiotesricos
na qual a solugdo pobre € enriquecida continuamente desde a concentracfo inicial X7, até a
concentragc@io final Xioreorica, 20 mesmo tempo esta é resfriada desde a temperatura To; até a

temperatura To.

In(P)

Pa

Psr

Tio Tiee T21' To" T2™ T -(1/T)

Figura 2.2. - Processo de absor¢do.

O processo ideal precisa de uma superficie de transferéncia de calor ¢ de massa infinita, ou
de um tempo muito longo numa descri¢do lagrangeana, para o levar a cabo o processo de forma
reversivel. No entanto o absorvedor real possui uma superficie definida de troca de calor e massa,
ou um tempo limitado, para que a solugfio absorva certa quantidade de vapor refrigerante.

Na figura 2.2. ¢ considerado o estado 21" com temperatura T;;” e pressfio parcial da
solucdo pobre P;;"" como o estado de entrada no absorvedor. A saida da solugfio rica estd marcada
pelo estado 10 com press#io parcial Psg, concentracio X, € temperatura Tig.

29



Dependendo do grau de subresfriamento da solu¢@o pobre, a pressio parcial da mesma
pode ser menor, Pay’, maior, Py,"",P2;""" e até igual a pressiio parcial da solugfio rica Psz. O
processo real entre estados 217, 21" ou 21’ e o estado 4 saida 10 verifica-se através de uma
curva sendo que, na entrada da solugdo pobre no absorvedor acontece uma forte absorgdo do
gas que faz aumentar a pressdo parcial da solugSio pobre que vai enriquecendo-se em diregio
a pressdo total do absorvedor Pags. Com isso, a pressio da solu¢do se aproxima de Pags, que
¢ a pressdo de saturagdo tedrica e, consequentemente, o processo de absorgdo do gas comega
a diminuir. De outro lado, devido ao resfriamento no absorvedor, a pressdo parcial da solugio
rica tende a cair para a pressio final Psz. Em cada caso este processo vai depender da
construgdo do absorvedor. O processo ideal de absor¢do até o estado 10 depende
principalmente da temperatura da dgua de resfriamento, e termina com temperatura Ty e
concentragdo Xjueor, €nquanto que no processo real de absorgHo, a solucfio rica atinge

somente a concentracio Xig.

Considerando-se o processo real de absorgdo a pressdo Paps, 0 estado final da soluggo &
X0, com temperatura Tyo*. Na realidade, o estado final da solugio rica ¢ um estado subresfriado
em relagBio & pressdo de saturacio da solugfio Pa. Assim, a diferenca entre as temperaturas To* e
Tio € o valor do sub - resfriamento.

Como foi colocado anteriormente, a concentragio real da solugfo rica atinge somente o
valor de Xjo, enquanto que o processo ideal atingiria o estado Xipwo. Com estes valores a

eficiéncia do absorvedor pode ser calculada como:

X190~ Xy
A e ~ (2‘3)
XIOteor _XZI

Este processo real de absorgdo resulta em uma concentragfo menor da solugdo rica, que
implica a sua vez, um maior fluxo de solugio rica. Este pode ser calculado em funcio das

concentracdes ¢ a eficiéncia da absorgdo:
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; - B X

Mioteor = mg( (2.4)
teor =8 XlOteor - X21
: - R-Xy
mo=m(~ —— — 2.5)
X10— X2

Na instalagéio em estudo os parimetros reais de operagiio correspondem aos mostrados na
primeira fileira da tabela 2.1.

Tabela 2.1: Fluxo de solugfo rica em fungdo da temperatura de absorgio.

Temperatura da | Concentragéo da Razio de Fluxo de solucdo | Fluxo de solugdo
solucdo rica solugdo rica circulacdo rica pobre
T (°C) Xio f my (kg/h) my; (kg/h)
40 0,38 9,85 727,82 653,96
38 0,387 8,95 661,58 587,72
36 0,399 7.74 572,38 498,52
34 0,41 6,89 509,41 435,55
32 0,42 6,27 462,92 389,06
30 0,43 5,74 424,51 350,65
28 0,45 4,92 363,87 290,00

A tabela anterior mostra a diminuigfo significativa do fluxo de solucgio forte (m;o) com a
temperatura de absor¢fio (Tio). Estes valores foram obtidos considerando que a temperatura real
do processo de absor¢fo foi diminuida até os 28 °C, o que provocou a diminui¢iio da razio de
circulagio de 9,85 para 4,92. Isso significa que, mantendo a mesma capacidade frigorifica da
instalagfo, seria possivel diminuir o fluxo de solugfio rica em 50 % se se conseguisse atingir, no
final do processo de absorgéo, temperaturas ao redor de 28 °C. Convém assinalar que esta € uma

avaliagio tedrica, mas ainda assim a diminui¢io do fluxo de solugdo rica seria considerdvel.
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Da mesma forma que a transferéncia de calor precisa de uma diferenca de temperaturas
como for¢a motriz, a transferéncia de massa através da interface gas-liquido precisa de uma
diferenga de concentragbes, que pode ser expressa através da desigualdade das pressGes parciais.
Esta diferenca de pressdes € estabelecida entre a pressdo parcial do vapor refrigerante e a pressio

parcial do vapor em equilibrio com o liquido absorvente,

Para manter a pressdo de evaporagfio, que € quase igual & pressiio de absor¢do, deve ser
provocada uma queda da pressdo parcial da solugio absorvente, a qual é conseguida através do
subresfriamento da solucdio pobre. Essa diferenca de pressio promove o movimento do gés para a
solugdo e seu valor influird na dimensfio da superficie do trocador e no tempo da absor¢do, ou
seja, uma maijor diferenca de pressfio seria necessaria, para wma pequena area de transferéncia de

calor e massa e tempo de absorcéo reduzidos.

O processo de absorgfio incompleto traz como resultado o aumento da raziio de circulagio
especifica f em relagfo ao valor tedrico, sendo, por esta razfio, necessério mais calor de entrada no

expulsor, além da remogdo de calor a mais no absorvedor.

2.1.1 ~ Influéncia das condicies de entrada da solucio pobre no absorvedor.

Para mostrar a influéncia dos valores de temperatura e pressdo da solugdio pobre sobre o
processo pode ser usado o diagrama de Merkel-Bonsjakovic para a solugfio. O processo no absorvedor
¢ representado na figura 2.3. O absorvedor recebe vapor refrigerante desde o evaporador no ponto 8,
onde ¢ absorvido pela solugo pobre, ponto 21, proveniente de um pré-resfriador, que geralmente € o
trocador de calor, para o aquecimento da solugfo rica antes da entrada no gerador. O resultado desta
reacdo € a solu¢o rica no ponto 10,

A concentracdio final da solugfio rica, Xyo, encontra-se definida pela temperatura da agua de

resfriamento, e a pressdo do absorvedor, definida, por sua vez, pela pressdo do evaporador. O
ponto 8 pode-se encontrar na zona de mescla, ponto 8, o que acontece geralmente para
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evaporadores do tipo for¢ado, ou na zona de vapor superaquecido, para evaporadores do tipo

inundado, ponto 8.

Para obter uma solugfo rica liquida na saida do absorvedor é necessirio condensar o
contetido V, de vapor presente na mistura do ponto 9, isto ¢ conseguido levando a mistura até a
zona de sub - resfriamento, ponto 10, através da extragfio do calor qo, pela dgua de resfriamento.

O calor total de absorgfo que precisa ser rejeitado do processo € da.
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Figura 2.3: Processo de absorgdo no diagrama entalpia - concentragdo.

A influéncia do estado da solugiio pobre, na entrada do absorvedor, ¢ decisiva no
dimensionamento do absorvedor; por exemplo, o ponto 21° € um estado sub - resfriado ¢ a
entrada da solugdo pobre ao absorvedor, nessa posigio, permite obter uma solugdo rica com a
mesma concentracio anterior, Xy, mas com um contetido de vapor menor, diminuindo o calor go

para levar a solugfo até o ponto 10. Além disso o calor total de absorgdo g, € reduzido & porcéo
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Ada. O resultado final € a necessidade de menor quantidade de dgua de resfriamento e a diminuicdo

da diferenga de temperatura entre a entrada ¢ a saida do absorvedor, o que resulta em menor

irreversibilidade no processo.

A condigdio de saida da solugio rica € o ponto 10. O recomenddvel para diminuir a
quantidade de calor a ser retirado do processo de absor¢fo gq. € a saida da solugo no estado 107,
estado saturado & pressdo do absorvedor. Porém, do ponto de vista prético, isso ndo é vidvel,
devido & possibilidade de cavitagio da bomba de solugio. Por isso 0 ponto de saida deve ser o 10,

subresfiiado.

A concentrac#io final da soluc8o rica estd definida pela temperatura da dgua de resfriamento

e pela press@o no absorvedor:
T =T, +AT, (2.5)
P =F,~AF (2.6)
A concentracdo da solucio rica encontra-se como saturada a Pye T,
Na instalagfio em estudo a mistura do vapor com a solugo pobre ocorre antes de entrar no
absorvedor, através de um bocal que, além de diminuir a pressio da solugdo pobre desde a pressdo

do gerador até a pressdo do absorvedor, ajuda no movimento do vapor desde o evaporador.

2.1.2 Determinagio do calor de absor¢do.

O processo de absorgio entre a dgua e a amdnia é exotérmico, sendo que o calor gerado
devera ser continuamente retirado para manter a sua estabilidade. De outro lado este calor devera

ser liberado a uma temperatura suficientemente alta para qué este possa fluir para o sorvedouro de

calor.
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A teoria de Lorentz estabelece uma metodologia para a determinacéo do calor de absorgéo

partindo da diluicdo de 1 kg de amdnia em estado gasoso a ser dissolvido em wma grande

quantidade de absorvente de baixa concentragdo. As etapas do célculo simulam como deveria

acontecer 0 Processo:

a) O gas de amdnia superaquecido a temperatura T e presséo P sera resfriado até atingir

b)

d)

a temperatura de saturaciio Ts.
Sendo Cpg o calor especifico do gas entre T e Ts, h a entalpia do gas superaquecido e
hys a entalpia do gés saturado, o calor liberado durante este processo de resfriamento

de 1kg de amémia fica determinado como:

Cpo(T-Ts)=h—hy 2.7

O gas a pressdo P e temperatura Ts condensa e durante este processo o calor latente (r
= hys-hys) devera ser retirado. Aqui by s ¢ a entalpia do liquido saturado a temperatura

de saturagéo Ts.

O liquido condensado a temperatura de saturagiio tera que ser aquecido at€ a
temperatura do absorvente T, que ¢ mais alta do que a temperatura de saturagfo da
ambénia pura. Sendo Cpy o calor especifico do refrigerante liquido entre as
temperaturas T e Ts, e by a entalpia do refrigerante liquido & temperatura T, a

quantidade de calor fornecida neste processo seré:
Cp (T-Tg)=h; —hg (2.8
O liquido refrigerante é dissolvido no absorvente e o calor de dissolugfio 1 devera ser

retirado. A soma destes valores é o calor da dissolugfio total I de um refrigerante
£asoso numa mistura liquida.
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LmCPG(T“TS)-{-I‘"CPL(T—TS)*E”I (2.9)

L=(Cps —Cp NT-T)+(r+1) (2.10)
ou

L=(h~hy)—(h, —h )+ (hy—h)+] (2.11)
L=(h-h;)+] (2.12)

Considerando os calores especificos do vapor e do liquido refrigerante iguais, pode-se

escrever que:

L=r+l (2.13)

O calor de dissolugdo I nesta mistura é positivo, sendo o calor de absorgdo sempre

maior do que o calor latente de condensagéio do refrigerante puro.

2.1.3. - Temperatura minima da solugio no éxputsor para o inicio do processo de absor¢io

Este valor de temperatura ¢ muito importante no momento de avaliar a possibilidade do uso

de fontes térmicas de baixo potencial em sistemas de absorgiio. Como € sabido, a maior influéncia

sobre esta temperatura € a temperatura de evaporagio pois, a medida que a temperatura da fonte

fria ¢ mais baixa, a concentragio da solu¢do pobre tem que ser mais baixa ainda para permitir

pequenos valores da pressdo parcial da amdnia dentro da solugfio e com isso possibilitar que o

processo aconteca.

Para que a concentragdo da solugfio fraca possa ser mais baixa, h4 necessidade de valores de

temperatura de geragio no expulsor mais altos. No entanto a temperatura da fonte de resfriamento

também ¢ influente sobre o valor da temperatura minima de geragdo. O meio de resfriamento, por
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sua vez, define os valores da temperatura de condensaco e de absorgio. Tyagi (1987) apresenta
duas formas para determinar o valor da temperatura minima de geragfio. A primeira & grifica e a

segunda usa uma equagio empirica. Aqui mostramos a Gltima:

T,

i =A+BT, +(C+DT)T, +[E+FT, + (G + T, 1T, (2.14)
As constantes t€m os seguintes valores:

A= -0,36524

B=-1,127134

C=1,07523

D=-4,7169 x 107

E=1,01828

F=-1,97587 x 10°

G=-1,77679 x 10°

H=0,05312 % 107

Para os valores de temperatura com que opera o sistema em estudo, de 28 °C para Tc¢, 40,5
°C para T, -8,5 °C para Te, a temperatura minima de geracfo seria de 78 °C. Este € o valor a
partir do qual comega a desor¢do da solugiio de 4gua — amoOnia, mas ndo significa que seja o mais
adequado para a temperatura da fonte térmica. Esse valor representa o valor de temperatura da
solucdio abaixo do qual o processo ndo ocorre. Os valores calculados a partir da equagfo 2.14 sio
da solugfio e a temperatura final da fonte quente depende do meio de aquecimento e da eficiéncia

do processo.

Na figura 2.4 mostra-se a influéneia da temperatura de absorgfio na temperatura minima de
geragiio, usando o ponto de operagdo do sistema em estudo e supondo valores de temperatura de

absorgfo mais baixos
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Figura 2.4.- Temperatura minima de gera¢fio em fungio da temperatura de absor¢fo.

Como pode-se observar, a diminui¢@o da temperatura de absorgfo, mantendo constantes os
valores da temperatura de evaporagio (-8,5 °C), e a de condensaciio (28 °C), provoca uma
diminuigdo gradual na temperatura minima de geracio (Tmin.- ger.), chegando a ser de 64 °C para
temperatura de absorgdo de 28 °C, enquanto era de 78 °C para 40 °C da de absorcdo. Isto
claramente indica a influénecia de um processo de absorgfio com temperaturas “baixas”. Para um
mesmo sistema seria possivel aumentar o potencial de geragdo da fonte quente diminuindo a

temperatura de absorciio, até o limite fixado pelas condi¢fes externas.
Como todo processo, a influneia da temperatura de absor¢do nfio pode ser avaliada

isoladamente e devem ser levados em conta todos os fatores que influenciam o desempenho da

maquina, assim como a relagio entre ¢les.

2.1.4. — Influéncia da temperatura de absorcdo sobre o coeficiente de desempenho do sistema.

Os ciclos de refrigerac@o sdo avaliados através do coeficiente de desempenho (COP), e sua

expressdo para os sistemas a absor¢do tem a seguinte forma em primeira aproximag#o.
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Tﬁ
(T@s o } (2.15)

Estes ciclos trabalham com a combinaggio dos ciclos direto e inverso, podendo ser calculada
sua maxima eficiéncia pela combinagfio da eficiéncia reversivel deles. O primeiro grupo do lado
direito da equagfio anterior representa a eficiéncia reversivel de uma méquina térmica operando
entre uma fonte quente a Tg e uma fria a Tabs, enquanto o segundo grupo € a eficiéncia reversivel

de uma maquina de refrigeragfio por compressfo de vapor operando entre Tc ¢ Te.

e COP
e QOP Carnot

cop

0 10 20 30 40 5C 50 70 80

temperatura de absorgio {°C)

Figura 2.5 — Variagio do COP com a temperatura de absor¢fio no estudo de Stoecker

(1971).

Na figura 2.5, Stoecker (1971) mostra os valores do COP de Carnot para um sistema agua -
ambnia com o mesmo diagrama de fluxo (menos o sub - resfriador de amoénia liquida) do sistema
em estudo e com temperaturas de {rabatho de 121 °C no gerador, 45 °C no absorvedor, 49 °C no
condensador, e 7 °C no evaporador, com uma diferenca de temperaturas entre a entrada e saida do
evaporador de 5 °C. Para essas condigfes de operagfo ele mostra o valor do COP de Carnot e do

ciclo tedrico quando diminui a temperatura de absorgéo.

39



A dimimii¢cdo da temperatura de absor¢do de 45 °C, até 28 °C & benéfica para o sistema,
permitindo um incremento de 1,21 vezes no coeficiente de desempenho. O trabalho de Stoecker
foi tedrico. Na figura seguinte mostramos como se comportam estas curvas para o sistema

experimental em estudo.
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0,40
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Temperatura de absorgio {°C)
Figura 2.6 — VariagBio do COP com a temperatura de absor¢fo no sistema do HC da

Unicamp.

Os valores do COP de Carnot foram determinados pela expressdo 2.15, e os reais a partir do
balango energético do sistema considerando a diminuicio da temperatura no final do processo de
absorglo de 40 °C até 23 °C, em intervalos de 1 °C. Esta avaliaco mostra a possibilidade do
incremento do coeficiente de desempenho de 0,42 para 0,65, quando a temperatura de absorgio
passa de 40 °C para 28 °C, valor este que pode ser atingido no sistema devido aos valores baixos
de temperatura de bulbo amido (Anexo II). Isso representa um possivel aumento da eficiéncia da

fibrica de gelo em 63 %, valor certamente consideravel.

2.2.- Processo termodiniimico no condensador

0 processoc termodindmico de condensacfio, que ocorre no interior dos tubos, pode ser
observado no digrama de Merkel - Bonsjakovic da figura 2.7. O vapor refrigerante saindo do
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retificador é condensado sem nenhuma mudanga na concentragio total da solugfio gasosa, € como
demonstra Kern (1969), através da aplicacio da regra das fases ao processo de condensago das

misturas de dois componentes misciveis, a temperatura diminui durante o processo.

ENTALPIA

9

CONCENTRACAO

Figura 2.7 - Processo termodindmico no condensador.

O vapor refrigerante saindo do gerador € ligliefeito sem nenhuma mudanca na concentragio
total da mistura (&), a concentracio da solu¢o no ponto 3 (&;) € igual a concentragfo no ponto 2
(&,). Esse vapor no estado 2 é condensado num processo onde as primeiras gotas aparecem no
estado de saturaco a temperatura T no ponto b, enquanto as Gltimas moléculas de vapor no
estado gasoso condensam com temperatura T no ponto d, ou seja, o processo de condensagdo

ocorre entre os estados 2 e 3, como aparece na figura 2.7.
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O vapor no estado 2 pode estar saturade (b) ou superaquecido (a) em relagfio a pressfio de

condensacgfio. Caso estiver superaquecido este se deve resfriar, inicialmente, até o estado (b).

Numa solucfo bindria de dois componentes solGveis, 4 medida em que vai condensando o
componente menos voldtil, sua pressio parcial vai diminuindo e a temperatura de condensaco da
solucfio consequentemente também vai diminuindo. A condensagfio do vapor € um processo onde
a concentragdo total da mistura € invaridvel devido a conservacio de ambas espécies quimicas

sendo, portanto, um processo nfo isotérmico.

Geralmente no final do processo de condensacio {estado 3), o liguido esta com certo nivel
de sub - resfriamento, que pode ser alcancado no condensador ou no recebedor de amdnia. Este
garante uma maior capacidade no processo de evaporagfio ao garantir uma termperatura menor na
entrada do sub - resfriador de amdnia e uma menor quantidade de vapor apds a vdlvula de

expansio do evaporador. O calor de condensacfo é:

qc:hz_hs (2.16)
2.3- Processo termodindmico no resfriador de solucdo pobre.

Como foi explicado na analise do processe de absorgdo, é fundamental o sub - resfriamento
da solucdo pobre antes de entrar nc absorvedor para garantir a diferenca de pressdes parciais entre
a solucdo e o vapor refrigerante, necessaria para uma absorgio efetiva. Este sub - resfriamento €

geralmente conseguido no trocador de calor solugfo - solucdo.

Neste caso, onde € aproveitado o calor de retificacio através da troca de calor da solugio
rica com ¢ vapor a ser retificado, antes de passar pelo trocador, pode ndo ser atingido o sub -
resfriamento necessario da solugfio pobre antes de entrar em contato com o vapor produzido no
evaporador, e por esta razfo € colocado o sub - resfriador de solugfio pobre, que garante o estado

sub - resfriado da solucéo.
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Figura 2.8 - Processo termodindmico no resfriador de solugic pobre.

Na figura 2.8 é apresentade esquematicamente o sub - resfriador de solugdo pobre,
localizado dentro da torre de resfriamento evaporativo. A principal carateristica do processo

é a constancia da concentracfo total da mistura.

Na instalacio a temperatura de saida da solugfo do trocador solugBic — solugfio € de 55 °C
(ponto 20), e depois de ser resfriada no conjunto evaporativo passa a ser de 40 °C (ponto 21),
valor que poderia ser diminuido para atingir melhores condigSes para o processo de absorgho. A
temperatura no ponto 21 poderia chegar até 28 °C, considerando a temperatura média de buibo

timido ¢ a temperatura de condensacdo com que atualmente trabalha o sistema.
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2.4.~ Absorvedores mais usados

Os trocadores de calor usados como absorvedores eram construidos visando a necessidade
de ter grandes dreas de troca de massa 0 que implicava a necessidade de absorvedores de grandes
volumes, fazendo com que tivessem um elevado custo. SZo empregados comercialmente dois tipos
de absorvedores, os de borbulhamento e os de filme descendente. Entre os primeiros o mais

conhecido € o de casco e tubo, representado na figura 2.9.

entrada da solugao fraca
¥
il
T Hi 1

f = b i

saida €— ]

Agua de resfriamento

nivel da solugéo
entrada % [::K
{C00CHIG0Cs00on0oonoo0) | e T T e T e TareTaeTetere] ]
i I 1 |

A

enirada dos - o
vapores de amédnia saida de solugdo rica

Figura 2.9 - Absorvedor convencional de borbulha.

Estes se mantém cheios de solucdio até 85 % de seu volume, permitindo assim ter uma
grande drea de contato entre a solugdio pobre e os vapores de aménia, proporcionando maior
tempo para o processo. Tais absorvedores, dependendo da capacidade do sistema, normalmente
dispensam o uso de reservatorios de solugfio, sdo robustos, mas tém o inconveniente de seu alto

custo inicial e os problemas convencionais de Hmpeza para este tipo de trocador.

Na figura 2.9 a solugfio pobre entra pela parte superior do trocador sende nebulizada, os
vapores de aménia so injetados pela parte inferior € borbulthados na massa da solucio através de

cabegais com pequenos orificios com o objetivo de aumentar o mais possivel a area de contato.

Os trocadores de filme descendente t8m vérias versdes, uma delas ¢ ¢ compacto
representado na figura 2.10, onde a relagio volume - drea de troca térmica é minimizada, com o

inconveniente de seu alto custo.
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Outra versdo sfo os chamados de empacotados da figura 2.11, e seu principio se assemelha

Figura 2.10 : Absorvedor compacto.
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Figura 2.11 - Absorvedor empacotado.
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Figura 2.12 - Absorvedor de borbulha vertical.

Dos absorvedores anteriores o mais difundido em sisternas de 4gua — amdnia com bomba é
o convencional de borbulhas da figura 2.9, sendo que os outros geralmente aparecem em estudos
de desenvolvimento de novos tipos de trocadores, sempre com a idéia de faze-los mais compactos.
De qualquer forma os intentos tém ficado limitados ou por problemas de operagio ou pelo alto
custo de fabricacdo.

No caso em estudo, o absorvedor evaporativo pode ser considerado como um absorvedor

de borbulha horizontal que pode ser representado da seguinte forma:

46



Agua de resfriamento

JSS NN

n
I: -—p50lugSo rica
el

Il

( ( +— vapor de aménia

-y
=]

0 Y B e
Ar

Figura 2.13: Absorvedor de borbulha horizontal.

Comparado com os outros este tem a vantagem da sua simplicidade de construgfio e baixo
custo, j& que basicamente para sua conformagio € usado um conjunto evaporativo convencional,
usado como condensador evaporativo para sistemas de compressdo a vapor que trabalham com

amoOnia.

2.5. Conjunto evaporativo do sistema em estudo

Como ja foi explicado, o conjunto evaporativo onde se encontra o absorvedor a ser avaliado

tem como caracteristica principal a sua construgio modular de trés equipamentos em um. Temos
informagdo da grande economia que eles trazem no custo inicial. Kern (1950) indica que, de forma
geral, o custo de trocadores evaporativos pode chegar a menos de um 1/3 dos de casco e tubos.
Além disso ndo ha necessidade de desenvolvimento de nova tecnologia para sua construgio, jd que

seriam uma adapta¢fo dos condensadores evaporativos convencionais.

Na figura 2.14 aparece uma vista frontal do condensador evaporativo que foi usado na
instalacio da Unicamp. Originalmente este equipamento serviria como um condensador
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evaporativo de 70.000 kcal/h (denominado CE-70 pela MADEF). Os cabecais de distribuigfio

inferior e superior foram divididos em trés partes. A primeira a esquerda que comporta 7

serpentinas € o absorvedor, a do meio com 8 € o condensador e a da direita com 2 serpentinas é o

resfriador de solugio pobre.

DEFLETORES

AR UMIDO

S S0 e

Vd

AGUA DE RESFRIAMENTO

TN
i 1

! 1

IR

Be

#5 VaPOR DE AMONIA DA

TORRE DE RETIFICAGAQ

//
{ ;/ (
Vo

}

__ SOLUCAQ FORTE
<

Bi

-+ O- -]

oy

VAPOR DE AMONIA
VINDG DG EVAPORADOR

T SOLUGAC FRACA

B2

Bl ScLUCAOFRACA
RESFRIADA

.

Siomn

- b
SOLUGCAQ FRACA DO PRE-RESFRIADO) 1

e
-

< bl

S S R R

AR SECQ

Figura 2.14 : Vista frontal do conjunto evaporativo.
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Pode-se notar que a circulag@io da amdnia no condensador e da solugio pobre no resfriador
¢ de cima para baixo, enquanto a mistura de solugio pobre e de amdnia na entrada do absorvedor

acontece de baixo para cima.

A estrutura do feixe € alternada e usa tubos de 24,5 mm de difmetro sendo a espessura de
3mm, com um passo transversal St de 50 mm, e longitudinal S! de 50 mm, usados
convencionalmente pelos fabricantes destes equipamentos. A separagéo entre tubos adjacentes €

de 19,5 mm.

AR UMIDO
\\

¢

Figura 2.15. Arranjo dos tubos no conjunto
A seguir é mostrada a vista lateral do absorvedor que é a mesma para o condensador € o

resfriador de solugdo pobre, com a respectiva mudanca dos fluxos de entrada. Note-se que a
entrada ao absorvedor € por baixo enquanto nos outros € pela parte superior.
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Figura 2.16: Vista lateral do feixe de tubos no absorvedor

Este feixe tem 2 m de comprimento de tubo, 0,5 m de largura e 0,65 m de altura. Esta
dividido em 17 serpentinas com 8 fileiras horizontais na direcdo do fluxo, alternadas entre si. A
vazio nominal de dgua ¢ de 8 m’/h e do ar de 10800 m’/h. Pela forma do trocador fica dificil
determinar exatamente quais os fluxos de 4gua e ar para cada um dos trocadores; com
aproximagao foi suposto que os fluxos seriam proporcionais is 4reas transversais. Na tabela 2.2

aparecem os valores considerados para a simulagio da operaggo do conjunto evaporativo.

Tabela 2.2: Pardmetros construtivos do conjunto evaporativo

Equipamento | Area de troca | Area transversal | Fluxo aproximado | Fhixo aproximado
térmica (m?) (m?) de dgua (m’/h) de ar (m’/h)
Absorvedor 8,75 0,35 3,29 4445
Condensador 10,00 0,40 3,76 5080
Resfriador 2,50 0,10 0.94 1270

Nesta distribui¢io o maior erro deve ser do fluxo de agua ja que os bicos nebulizadores
encontram-se muito proximos do feixe de tubos provocando assim um fluxo desproporcional
entre 0s trés trocadores, sendo favorecidos nas laterais o resfriador de solugfio pobre e o
absorvedor. A distribui¢do do fluxo de ar deve ser mais homogénea pela localizacsio do ventilador
acima da estrutura do conjunto.
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Capitulo 3

Modelamento matematico do processo de absorgao.

A simulagio do processo de absorciio é muito complexa para qualquer tipo de absorvedor,
seja este pelicular, de empacotamento ou de bolhas. Estando o sistema composto de duas
substancias e duas fases, o niimero de incognitas a resolver € bastante grande devido aos

processos simultdneos de transferéncia de calor ¢ massa.

No sistema em estudo o nivel de complexidade ¢ ainda maior. Em primeiro lugar porque a
retirada do calor gerado no processo exotérmico de absorgdo € feita através de um processo de
resfriamento evaporativo, onde igualmente ocorrem fenémenos de transferéncia de calor e massa

simultaneamente.

Em segundo lugar o absorvedor encontra-se operando dentro de um sistema evaporativo
composto por mais dois trocadores, um condensador e um resfriador de liquido. Isto faz com que
o processo de absorgdo esteja afetado diretamente pelos processos de condensag8o e resfriamento
da solugdo pobre, uma vez que a temperatura da dgua a entrada e saida do absorvedor, assim

como a temperatura de bulbo imido do ar a saida dependem do balango dos trés trocadores.
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Na sua tese de doutorado, Rodriguez (1999) empregou uma teoria geral simplificada dos
trocadores evaporativos, para simular as operagdes em regime permanente ¢ transiente da
méquina. Empregou coeficientes globais no interior dos trocadores avaliados experimentalmente
e relagdes tedricas para os fendmenos de transferéncia de massa e energia no exterior dos tubos.
Por falta de uma teoria adequada, e por nfio ser objetivo de seu trabalho o modelamento detalhado
do absorvedor, tratou este como um condensador e como um resfriador evaporativo, ajustando os

coeficientes de troca de calor neste trocador para fechar o balango no sistema evaporativo global.

Embora a economia que representa o projeto de vérios trocadores dentro de um unico
sistema evaporativo seja considerdvel, o estudo de um sistema de tal tipo devera ser feito por
partes devido a sua elevada complexidade tanto do ponto de vista teérico quanto experimental,
por isto, neste caso, serd empregada uma abordagem detalhada para o absorvedor e uma
abordagem simplificada para o condensador e para o resfriador de solugiio pobre. Os trés modelos

estardo acoplados através do balango de energia global do sistema evaporativo.

3.1.- Método simplificado para a simula¢io do condensador e do resfriador de soluciio

pobre resfriados com processo evaporativo.

As teorias para o projeto e avaliagiio dos condensadores evaporativos e dos resfriadores
evaporativos $80 muito préximas uma da outra. A principal diferenca entre o condensador
evaporativo, para um fluidp composto de uma substéncia pura, ¢ o resfriador evaporativo, € que a
temperatura do fluido de trabalho é considerada constante no condensador, enquanto que no
resfriador esta normalmente varia entre 5 e 20°C. A mudanga na temperatura do fluido no
resfriador evaporativo traz algumas complexidades que nio acontecem no caso do condensador

evaporativo.

O algoritmo de calculo a seguir ¢ baseado no trabatho de Webb (1984). Este parte das
consideragdes de Merkel, que coloca como hipétese fundamental a diferenca de entalpia do ar
como a for¢a motriz no processo de transferéncia simultdnea de calor e massa nos sistemas ar-
vapor d'dgua. Esta teoria € aproximada, e alguns especialistas nesta tematica ja trabalharam com
modelos mais rigorosos (Leidenfrost ¢ Korenic, 1982).
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Esta teoria aproximada de Merkel tipicamente inclui as seguintes consideracfes:

O fluxo total de calor ¢ obtido em termos da diferenga de entalpia do ar imido. Esta

aproximacdo, eq. (3.2), ¢ chamada equacdo de Merkel.

*» A massa d’dgua evaporada nio ¢ considerada na equagio de balanco de energia.
Também nfo sfo considerados os efeitos de perda de dgua devido aos arrastes.

* A entalpia do ar amido € fungfo da temperatura de bulbo umido. Uma avaliacio mais
exata calcula a entalpia do ar como uma funcfio da temperatura de bulbo seco e da
umidade.

* A resisténcia do filme liquido nfio € considerada, razio pela qual a entalpia do ar

saturado ¢ avaliada na temperatura da massa d’agua ao invés da temperatura do filme de

Agua.

Com o emprego do computador nfo € mais preciso fazer uso das trés primeiras
aproximagdes, mas devido a dificuldade de predizer teoricamente ou obter experimentalmente a

resisténcia térmica do filme de 4gua, a quarta consideracdo € normalmente utilizada na analise.

Também sdo admitidas as seguintes hipteses:
* As serpentinas estdo completa ¢ uniformemente molhadas.
» Fluxo uniforme de ar através da area de seg¢fo transversal.

» s coeficientes de transferéncia de calor e massa sfo constantes dentro da regido do

feixe de tubos.

Com estas condi¢cdes preestabelecidas as equagbes que seriam utilizadas tanto para o

projeto como para avaliag@o destes trocadores sdo as seguintes:

Balanco Global de Energia
O calor ¢ transferido do fluido a ser resfriado para o ar, que entra a uma temperatura de

bulbo amido Twi. A entalpia do ar na entrada do trocador é facilmente determinada, e
empregando este balango de energia, pode-se calcular a entalpia do ar a saida, que tem a forma:
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Condensador:

ma’(harz - harl} = M A}Ir (313)
Resfriador:
Ma (b, —h)=Co (T = Tp,) (3.1b)

onde:

ma > fluxo de ar (kg/s)
hai  —> entalpia do ar na entrada do trocador (kJ/’kg)
haz —> entalpia do ar na saida do trocador (kJ/kg)

m,; —» fluxo de refrigerante a condensar (kg/s)

AH, -—»> variagdo de entalpia no condensador (kJ/kg)

C: — capacidade calorifica do fluido (kW/°C)

Ta — temperatura do fluido de trabalho na entrada do trocador (°C)
Te —> temperatura do fluido de trabalho na saida do trocador (°C)

Estando a 4gua circulando dentro da torre, esta entra e sai do bloco de serpentinas 4 mesma
temperatura, razio pela qual a entalpia desta nfo entra na equagio de balango anterior, caso
contrario o sistema nunca entraria em equilibrio e a temperatura da dgua no reservatério
aumentaria continuamente. Considerando a massa d’Agua evaporada, o termo Me(Wao-War)
devera ser adicionado ao lado direito das equag@es (3.4). W, é a umidade relativa do fluxo de ar.

Transferéncia de Calor e Massa na Interface Agua-Ar

A transferéncia de calor e massa desde a interface 4gua-ar ao fluxo de massa de ar ¢ dada

pela eq. (3.2), que em forma integral é:



m

NTU

K *Ath dh

I;’lar 4 (b, —h,) (3.2)
onde:
Kn —> coeficiente de transferéncia de massa (kg/s/m’)
h;  —> entalpia do ar saturado & temperatura da interface dgua - ar (kJ/kg)
A — Area infinitesimal de troca de calor do ar (m?)
h,, —> entalpia local do ar (ki/kg)

NTU — Ntimero de unidades de transferéncia.

Este NTU ¢ analogo ao valor UA/Cy, tipicamente utilizado no projeto de trocadores de
calor, onde Cnin € 0 menor valor dos mCp dos dois fluidos que passam através do trocador de

calor.

Para integrar a eq. (3.1) parte-se da hipdtese que a temperatura do filme de agua & constante
ao longo de sua queda através das serpentinas, pelo que hi é constante em todos os pontos a0
longo do trajeto do ar. Esta suposicfio pode-se considerar valida para o condensador que opera a
temperatura constante (ou quase constante). Para o caso dos resfriadores, Mitzushina (1967)
demonstrou experimentalmente que a variagdo da temperatura do filme d’agua nestes
equipamentos estd préxima aos 2°C ou menos, pelo que a suposi¢io de temperatura constante da

agua € uma boa aproximacfo para estes trocadores.

Para b; constante a integragéo fica:

K _*A h.—-h
m - lﬂ i arl
- B 33)

Esta expressdo sintetiza em principio toda a teoria aproximada para o desenho destas
instalagbes, e se explica da seguinte maneira: O termo da esquerda é chamado de NTU disponivel
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da instalag8o devido a que Kn* estd determinado pela geometria (configuracio) das serpentinas e
pelos regimes de fluxo do ar e da 4gua. A ¢ a 4rea fisica de transferéncia de calor e o fluxo de ar

() € imposto pelo ventilador. Ou seja, sdo caracteristicas préprias do projeto do trocador.

Por outro lado o termo da direita é chamado de NTU requerido porque dadas certas
condi¢des térmicas da interface (temperatura do filme de 4gua) e a temperatura de bulbo umido
do ar ambiente (na entrada da torre), que fixa o valor de hyy, € necessario atingir o valor de hay

que feche o balango da eq. (3.1).

Para resolver esta equagéo € necessario avaliar o valor local de (hi-h,,) ao longo do caminho
do ar pelas serpentinas. Para isto s3o necessdrias duas equagdes: balango de energia na interface,
que define a entalpia do ar b, como uma fungfio da temperatura do meio a ser resfriado; e a
equagdo que relaciona a entalpia do ar na interface h; com a entalpia do ar a temperatura local do

fluido (balango de energia na interface).

Balanco de Energia na Interface

Na figura 3.1 se observa a representagfio grafica do processo de transferéncia de calor e
massa através do filme d’4gua. Partindo desta figura pode-se fazer um balanco diferencial de
energia na interface dgua - ar, onde desconsiderando a massa de 4gua evaporada, como no caso

do balango global de energia, obtem-se as equagdes:

Condensador:

mdH, =m,dh,_ (3.4a)
Resfriador:

CdT; =m,db,  ~C_dT, (3.4b)
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Figuara 3.1. Processo de transferéncia através do filme d’agua.

Tt

temperatura

fundo Fileras de tubos ~ PC

Figura 3.2. Perfil de temperaturas no resfriador evaporativo.

O termo adicional C,dT,, na equagéo (3.4b) aparece devido a variagio local da entalpia da
4gua ao passar pelo banco de serpentinas. Como se pode notar no esquema da figura 3.2, que
representa 0 perfil de temperaturas num resfriador evaporativo, na regifio superior do banco o
filme d’4gua € aquecido, e na regido inferior € resfriado. Este termo nfio aparece na equagio

(3.1b) porque as temperaturas da 4gua a entrada e a saida das serpentinas s3o iguais.
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Entalpia de Ar na Interface Agua — Ar

Esta equagdo define o valor local de (hi-he) a0 longo da trajetéria do ar. Uma equacdio
contendo este termo pode-se obter substituindo os termos Ku(hi-hy)dA pelo termo mydh,, e
ho(T-T) pelo lado esquerdo das equagdes (3.4), onde Ts é a temperatura do filme d’4gua na
superficie das serpentinas, a qual ¢ desconhecida. Esta incognita pode ser evitada escrevendo a
equagdo em termos do coeficiente global de transferénecia de calor, e assumindo que a
temperatura de interface Ti pode ser substituida por Ts, assim q = UA(T#T)), onde Tt é a
temperatura do fluido no interior dos tubos (T para o caso do condensador). O coeficiente U, fica

definido como:

1 1 D t (D 1
= —+R; (In| = |+—1In] - |+ —
U [h. f] [D) K [DJ h, (3.5

onde:

U,  — coeficiente global de transferéncia de calor [kW/m*/°C]

hi - coeficiente pelicular interno de troca de calor [kW/m’/°C]
D, — didmetro externo do tubo [m]

D; —» didmetro interno do tubo [m]

t —> espessura da parede do tubo [m]

K: - condutividade térmica da parede do tubo [kW/m/°C}]

h, — coeficiente pelicular externo de troca de calor [kW/m*/°C]
R¢  — Resisténeia pelas incrustagses [m*°C/kW]

Utilizando a equaggo (3.5) pode-se substituir o termo da esquerda das equagdes (3.4) pelos termos
Uy(T-T)dA e U T Ti)dA, respectivamente. O resultado desta modificagdio das equagdes (3.4) é:
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Condensador:

U (T, - T)dA =K, (h; ~h,)dA (3.6)
Resfriador:
Ua(Tf _P-[;)dA = Km(hi _har)dA_deTw (36b)

Pode-se demonstrar, a partir da conjugacio das equagBes anteriores, que as relacbes entre

as varidveis de projeto e operacfio, para estes trocadores evaporativos, 30!

Condensador:

a T i i ar (373)
Resfriador:
_g_t:_ln(’rfl B T;J — mar ln[ hi m haﬂ]
Ua ng - T; Km hi - harZ (37b}

Com estas duas Gltimas equa¢Ses junto a equacdo (3.3), a equaghio que relaciona hi com a
temperatura do filme d’4gua (b = f{Ty)), e conhecendo todos os parimetros térmicos e
coeficientes de transferéncia de calor e massa é possivel projetar ou avaliar este tipo de

instalacdo.

3.1.1.- Modelamento do condensador evaporative.

Uma vez estabelecida a metodologia simplificada para a simulaco de trocadores
evaporativos, parte-se destes para modelar o condensador evaporativo da maquina. No esquema

da figura 3.3 o condensador aparece como um trocador evaporativo independente, mas vale
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lembrar que este opera numa mesma torre evaporativa junto ac absorvedor e ao resfriador de

solugdo pobre.

ar (zmido
Mircond®0  Pacodi30

tog
p—
a ’ n..ww,_: mghg
3 —
3 )
< $ condensador
) )
3 Y 3
v 3
¥ ? Mo B Ii'l3h3
dgua ar
/
reseTvatorio f . .
de dgua tog 72 seco”
SR e M ar-cond)29 har29
LRI T
| I bomba i

Figura 3.3.- Esquema representative do condensador evaporativo.

A condensacio do vapor é um processo onde a concentracdo total da mistura é invaridvel,
devido 4 conservagdo de ambas espécies quimicas, e portanto € um processo néo isotérmico, onde

a faixa de temperatura de condensagfio estara determinada pela eficacia do retificador.

Como foi mencionado anteriormente, devido ac fato de estarem os trés trocadores operando
dentro da mesma torre evaporativa, e pela condensagiio nfo isotérmica do vapor de amdnia
retificado, deverfio ser assumidas algumas hipdteses para ajustar-se 4 teoria simplificada
apresentada acima, segundo a qual a temperatura de condensacfio ¢ constante durante todo o

processo, fazendo com que a temperatura do filme d’4gua de resfriamento seja constante durante

todo o contato com as serpentinas.
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Numa solucgéo bindria de dois componentes sohiveis, na medida em que vai condensando o
componente menos voldtil, sua pressdo parcial vai diminuindo e a temperatura de condensagio da
solugio conseqgiientemente vai também diminuindo.

Para representar matematicamente este processo deve ser elaborado um algoritmo iterativo
para avaliagdo do coeficiente médio de pelicula interno, que varia com a temperatura ¢ a
composi¢do. Este processo se torna muito complexo, uma vez que a temperatura da agua de
resfriamento também € desconhecida dentro do processo de troca de calor sensivel e latente,
dificultando a modelagem destes processos de troca de calor e de massa com um alto grau de

detalhe, dentro de todo o conjunto de equagdes que representam a instalac@o globalmente.

E assumido que o vapor saindo do retificador possui um conteudo suficientemente pequeno
de vapor de agua, uma vez que esta apresenta um maior ponto de ebulicio, estaria condensando
na entrada do trocador. Ou seja, como explica Kern (1969), a faixa de temperatura de
condensagfo existe somente numa pequena porgdo no inicio do trocador, portanto se assume que,
com um bom grau de exatiddo, o processo acontece fundamentalmente a uma temperatura

constante igual a Ts.

Na teoria simples dos condensadores e resfriadores evaporativos € assumido que as
temperaturas da 4gua 3 entrada e 4 saida do trocador sdo iguais, por isso a dgua de resfriamento
ndo entra no balanco global de energia, porém neste caso a temperatura da agua & saida (e a
entrada) € estabelecida pelo balanco energético dos trs componentes, nos quais efetivamente a
temperatura da agua varia durante o contato com as paredes dos trocadores, pois todos os

processos {condensacio, absorgio, e resfriamento da solugdo pobre) sdo efetuados numa faixa de

temperaturas dentro de cada componente.

Para os propésitos do modelamento € assumido que a variacio da temperatura da dgua
através das serpentinas € muito pequena, fato comprovado experimentalmente por Mizushina
{(1967), por isso se considera o filme d’4gua com temperatura constante através das serpentinas
do condensador. Com estas consideracbes, as equagdes que governam 08 Processos no

condensador, sdo:
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Balanco Total da Energia

m3(h3 —h2)+mmc(har] _hazC2)=0 (38)

onde m,c € o fluxo de ar ao condensador, estimado como:

com m,r sendo o fluxo de ar na torre evaporativa. Atc, Aty sdo as areas transversais do
condensador e da torre, € hg, harcy s3o as entalpias do ar a entrada e saida do condensador

evaporativo.

Balanco na Interface

harCi “harl _ Ku ha:cz —hari

In
ha:c:f“"ha:cz U T,-T, (-2

onde Ky € o coeficiente de troca de massa, Uc o coeficiente de troca de calor no condensador,
que leva em conta as resisténcias em série do fluido condensando no interior dos tubos, as

paredes dos tubos e o filme d’agua.

Ti € a temperatura na interface dgua - ar, assumida como a temperatura média do filme
d’agua, e hari € a entalpia do ar saturado 4 temperatura da interface 4gua - ar.

Transferéncia de Calor

A R _
NTUC ""‘NTUC —— 0 (3.10)

onde:
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NTU: =
Macc {3.11a)
he —h,

NTUZ —m_-—ha‘c_h !
aci a2 (3.11b)

c (3.12)

3.1.2.- Modelamento do resfriador de solucdo pobre.

Como foi explicado na andlise do processo de absorgdo, ¢ fundamental o sub-resfriamento
da solugfio pobre antes de entrar no absorvedor para garantir a diferenga de pressdes parciais
entre a solugio e o vapor refrigerante, necessdria para uma absorgiio efetiva. Este sub-

resfriamento € atingido, em geral, no trocador de calor solugfo - solugdio.

Em nosso caso, onde & aproveitado o calor de retificagiio através da troca de calor da
solugdo rica com o vapor a ser retificado, antes de passar pelo trocader, pode nfo ser atingido o
sub-resfrismento necessario da solucdo pobre antes de entrar em contato com ¢ vapor produzido
no evaporador, e por esta razdo & colocado o resfriador de solugdio pobre, que garante o estado

sub-resfriado da solugdo.

Na figura 3.4 € apresentado esquematicamente o resfriador de solugdio pobre, localizado
dentro da torre de resfriamento evaporativo. Como no caso dos trocadores de calor sensivel, a

principal caracteristica do processo € a constdncia da concentragio.
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Figura 3.4. FEsquema representativo do resfriador evaporativo de solugfio pobre.
Assim como nos casos do condensador e do absorvedor, este trocador ¢ representado como
um trocador independente, mas este opera junto aos dois anteriores dentro da mesma torre. Com

estas consideragdes, as equacdes que modelam o resfriador de solugdo pobre sio:

Conservacio da Energia

C?(Tzo - Tzl) = m(ar~rsp)(h(ar—r8p}2 - harl) (3- 13)

onde:

Qs

C.oe=m, Cp = e
! P (Tzc _TZi)
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Balango na Interface Agua-Ar

Ty~ T, h,—h,, exp(URSPmWWJ

T,~T hu '"""har~mp2 Ciku (3.14)
Transferéncia de Calor
NTUA, ~NTUgg =0 (3.15)
onde:
A
NTU;S? =————KM RSP
ar-ssp
—h,
NTURg = — 2 —=
harﬂ'spi - har—rsp2
Perda de Pressio
APpg = f[Re, g, —Iij
D Jese (3.16)

3.2.- Modelamento detalhado do absorvedor.

No capitulo 2 foi apresentada uma detalhada informagio sobre o processo de absorgo. Na
figura 3.5 esta representado esquematicamente o absorvedor do sistema que opera no interior da
torre de resfriamento evaporativa. Vale novamente lembrar que como nos casos anteriores, este
trocador ¢ representado para os propdsitos da modelagem como um trocador evaporativo

independente.

635



ar amido
Marabs)0  Diarmabsy®0

tog
!
&
; & myghyp
) )
) )
) ) Absarvedor
) )
} “i mghg
S % A
/ i
raservatorio ; B . msho)
de dgua 1iyg % ar “seco’
- E W g M(ar-abs)29 Nar29
E cbomba

Figura 3.5. Esquema representativo do absorvedor evaporativo.

A maior dificuldade na modelagem deste trocador de calor evaporativo € precisamente a de
estimar um coeficiente global de transferéncia de calor, devido a transferéneia de massa e energia
na interface dgua - ar. De outro lado, para equacionar este processo de absorc¢do com resfriamento

evaporative deve-se estimar o coeficiente de pelicula no mterior do tubo que, como sera

comentado no capitulo 4, € uma tarefa muito complexa.

Por estas dificuldades, e pela falta de informac¢fio na literatura especializada sobre
modelamento de absorvedores de bolha resfriados através de processos evaporativos, foi
empregada uma modelagem mais detalhada do processo, contrariamente aos casos do

condensador e do resfriador de solugfio pobre, que séo equipamentos mais conhecidos.
3.2.1.- Modelamenio do processo de absorgio no interior dos tubos.

No conjunto do absorvedor resfriado mediante processo evaporativo acontecem processos

de transferéncia de calor ¢ massa de forma simultdnea no interior dos tubos, mim processo
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exotérmico, onde deve se esperar um incremento inicial da temperatura interna e depois uma
diminui¢@o gradativa, como foi apresentado no capitulo 2. Da outra parte dos tubos este calor
gerado € eliminado ao ambiente através de um processo evaporativo, que também inclui

processos simultaneos de transferéncia de calor e massa.

Para entender melhor o processo no absorvedor, a figura 3.6 mostra a variagio de

temperatura e de concentragio ao longo da parede do trocador.

vapor de amonia solzgg ggbre /Z filme de agua
- ZR

v int. vapor-sp % v int. agua-ar
=
Tiv-sp T;, int %

Rint
Ty % Tp ext

Z

% Pext Tiagua-ar

Xy Z ;_Tar
=
=z
Z
Z
]
X, %
i vapor-sp N ///
=
=
]
%; q

ar

Figura 3.6: Processo de absorgfio resfriado evaporativamente.

A temperatura de entrada do vapor de aménia é menor que a temperatura da solugio pobre.
A temperatura do vapor comeca a crescer até a temperatwra da interface, até cair perto da
superficie interna do tubo. Considerando a resisténcia térmica do tubo, acontece uma leve queda
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de temperatura entre ambas superficies do tubo, outra queda em temperatura no filme d'agua de

resfriamento e um processo de transferéncia de massa ¢ energia ao ar.

Em geral os trabalhos apresentados para simular de forma rigorosa os processos de
separagdo, como os de destilagio ¢ os de absorgfo, estdo baseados em modelos de etapas em
equilibrio. Ainda, os sistemas de contato continuo, como colunas de empacotamento ou colunas

de parede umida ou absorvedores de bolhas, sio divididos em se¢des e cada segdo & tratada como

uma etapa simples.

Estes modelos de etapas incluem a consideragiio de que os fluxos saindo de cada etapa
estdo em equilibrio termodindmico uns com outros, assim, os balangos de massas, de material e
de energia s#io resolvidos para cada etapa, obtendo-se a distribuigfio de cada componente na

mistura, fluxos, temperaturas, etc.

Na operagéo real dificilmente alguma etapa opera em condigbes de equilibrio, apesar dos
esforgos para se aproximar destas condigdes através da otimizagio dos projetos e a melhor
sele¢do das condi¢Bes de operagio. A forma usual de lidar com a separagdo do equilibrio é
incorporando no modelo o conceito de eficiéncia da etapa dentro das relagdes de equilibrio.
Modelos e procedimentos como este podem ser encontrados facilmente na literatura como nos
livros de texto de Holland (1975) e Henley e Seader (1981).

O problema comega justamente com a definigio de eficiéncia da etapa. Varios autores
argumentam a favor ou contra as vérias possibilidades acerca do conceito de eficiéncia a ser
adotado, como pode ser revisado nos trabalhos de Holland (1975) e King (1980); até agora nfio hd
um consenso sobre qual € a melhor definicio. Sempre que é adotado algum conceito de
eficiéncia, esta ¢ especificada baseada em alguma experiéncia anterior, ou calculada a partir de
alguma equacfio empirica pré-estabelecida.

Muitos modelos diferentes de eficiéncias de etapa (diferentes solugdes dos balangos dos
componentes em cada fase) t€m sido propostos para sistemas binarios (King,1980). A extensdo

destes modelos para sistemas multicomponentes leva a maiores complicages.
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Para evitar estes problemas, Krishnamurthy e Taylor (1985) desenvolveram um modelo de

etapa em desequilibrio como uma alternativa aos métodos anteriores de etapas em equilibrio

modificadas através de um conceito de eficiéncia. A esséncia deste modelo consiste em dividir

em duas partes os balangos de massa e de energia, uma para cada fase, e resolver estes balangos

simultaneamente com as equagdes de transferéncia de calor ¢ de massa. O célculo direto da

transferéncia de calor ¢ massa elimina a necessidade de calcular ou estimar a eficiéncia da etapa.

As caracteristicas e consideracSes estabelecidas no modelo séo:

As equacdes de conservacdo sfo divididas em duas partes, uma para cada fase. As
equacdes para cada fase estdo conectadas pelos balangos de massa € energia ao redor da
interface e assumindo que a interface estd em equilibrio termodinimico.

Processo simultidneo de transferéncia de calor e massa através da interface ¢ modelado
por meio das equages e dos coeficientes de transferéncia. Os conceitos abstratos, € as
vezes arbitrarios, de eficiéncias de etapas ou nimero de unidades de transferéncia sdo
totalmente evitadas.
As resisténcias a transferéncia de massa e energia oferecida por ambas fases do fluido
podem ser levadas em conta empregando equagdes de transferéncia separadas para cada
fase. Efeitos interfaciais nfo sfo considerados neste modelo.

O modelo ¢ formulado de forma tal que as equagdes que descrevem os processos € 0s
métodos para sua solucéio sio independentes dos métodos empregados para predizer as
propriedades fisicas e termodindmicas do sistema.

Uma representagio esquematica deste modelo de etapa ou secglio nfio equilibrada pode

ser observada na referida literatura (Krishnamurthy e Taylor, 1985). Qualquer sistema de

contato vapor-liquido em contracorrente como torres de empacotamento, colunas de

paredes imidas, consiste em uma série das etapas tais como a representada.

Uma vez que os absorvedores de bolha sfo sistemas em que as fases de liquido ¢ de vapor

operam em paralelo dever-se-d fazer algumas modificagSes ao esquema e ao sistema de fluxos.

Na figura 3.7 pode-se observar o esquema assumido para estabelecer o modelo que serd

empregado na presente simulagdo.
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Figura 3.7. Esquema de uma etapa em desequilibrio para processos em paralelo.

Do ponto de vista do modelo de etapa em equilibrio existem diferencas importantes entre
os modelos com fluxos em paralelo e em contracorrente. No primeiro case os fluidos 2 saida da
secgfio fluem no mesmo sentido e estdo do mesmo lado, podendo ser considerados em equilibrio
unicamente os fluidos a saida da Gltima etapa, enquanto que em contracorrente os fluxos saindo
da etapa escoam em sentido contrario e estdo localizados em lados contrarios da etapa, podendo

ser considerados em equilibrio em cada etapa analisada.

Para estabelecer o sistema de equacgGes deste modelo os fluxos de vapor ¢ liquido da etapa
anterior sdo colocados em contato na etapa em analise, permitindo o intercadmbio de calor e massa

através da interface comum. A etapa nomeada j ¢ assumida em equilibrio mecénico ou seja
PjV = PjL =P E assumida operagiio em regime permanente. Assim, tem-se o seguinte sistema

de equacdes:

Balanco Material para cada Fase.
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Para o vapor

v v v
Mg =mY,-m Y +N o =0 (3.17)
Para o liquido

L L
My, = m;X; —mj X, N, =0 (3.18)

Para a interface

Ml =NY NI =0

iNg, iNg, 1 N, (3.19)

onde N e N J‘; sd0 os fluxos de massa do componente i nas fases vapor e liquido transferidos

através da interface na etapa j.
v o v
N = [NTda, (3.20)
L _ L
N = [Nyda, (3.21)

onde N, ; representa o fluxo da espécie i num ponto particular do sistema disperso vapor-liquido

e dA; uma pequena area interfacial através da qual o fluxo passa.

Nj; =Kaji (Y - Y;;) + VN7 (3.22)

Nj; =Kaj; (X — X5 + XNy

(3.23)
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Balanco de Energia para cada Fase

Para o vapor

v ViV ViV v v
E/ =m}h} ~m!,hY, +Q} +E’ =0

(3.24)
Para o liguido
Ef =mihj -mp by, +Qf +Ef =0 (3.25)
Para a interface
Ej=Ef-E; =0 (3.26)

onde £ J-v ek f representam os fluxos de energia transportados nas fases vapor e liquido através

da interface da etapa j.
A" v
Ej = [e]da, (3.27)
L _ f.L
Ej = [ojda, (3.28)

onde e, é o fluxo de energia em algum ponto particular do sistema disperso. Este fluxo de

energia esta composto pelo fluxo de calor condutivo, g, devido aos gradientes de temperaturas, e

por uma contribui¢do convectiva devida ao transporte de massa na interface.

e/ =q} +3(N}jh},)

(3.29)

6 =qj + E(Ni}'hjfi)

(3.30)
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conx

q; = hV(TjV - Tji)

(3.31)

qt =h, (T} -T}) (3.32)

Pela forma do regime de fluxo no absorvedor de bolhas (Infante, Kaiser ¢ Machielsen,
1984), ¢ assumido que as bolhas de vapor circulam no interior do liguido, fazendo contato
desprezivel com as paredes dos tubos do absorvedor. Assim € considerado que o calor de
absorg¢do liberado no trocador € transferido através do liquido e das paredes do tubo até a agua de

resfriamento, assim:
v [y
Q=0 (3.33)

(3.34)

onde:

1 D, D
e m,_‘...,}n.._,..g..
h, 2K, D, (3.35)

1

1
U
D; — Didmetro interno dos tubos;

Dy —» Didmetro externo dos tubos;
Kr - Coeficiente de condutividade térmica do material dos tubos;

by — Coeficiente pelicular de transferéncia de calor.
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Egquilibrio na Interface

FIP.T.X.Y)=0

(3.36)
Queda de Pressdo na Etapa
AP. =f| Re,e, 2
i =f| Re.s— (3.37)

Com o sistema de equagles apresentado acima o processo de absor¢iio que ocorre dentro
dos tubos fica modelado consistentemente, apresentando, para dadas condicdes de entrada na

etapa, um total de 14 incégnitas e 14 equacdes independentes.
3.2.2.- Modelamento do resfriamento evaporativo do absorvedor.

No inicio deste capitulo foi estabelecido um modelo simplificado para simular os processos
de troca de calor ¢ massa num trocador evaporativo. Naquele modelo foi estabelecido um
conjunto de consideragbes validas para condensadores evaporativos, que operam a temperatura
constante (ou quase constante), e para resfriadores evaporativos, que apesar de variarem sua
temperatura interna, o perfil de temperatura da agua de resfriamento evaporativo varia muito

pouco, aproximadamente 2°C, fato que conseguiu ser comprovado experimentalmente.

No caso do absorvedor de bolhas em serpentina de tubos horizontais, nfio se conhece o
efeito do processo de absorgdo sobre o perfil das temperaturas da dgua que molha as superficies
externas dos tubos, por isso nfio ¢ aconselhivel assumir o procedimento simplificado empregado
no condensador e no resfriador de solugfio pobre, que pressupde um modelo global, enquanto o

processo de absor¢édo no interior dos tubos esta baseado num modelo detalhado.

Na simulacdo levada a cabo no seu trabalho de doutorado, Rodrignez (1999) obteve
resultados satisfat6rios assumindo o modelo para o absorvedor como se este fora um resfriador

evaporativo, mas para isto teve que ajustar o valor do coeficiente global de troca de calor,
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perdendo generalidade o meétodo, cujos resultados ficaram particularizados para um intervalo

estreito de condicdes.

Sdo varios os trabathos levados a cabo com o intuito de simular e conhecer em detalhe os
processos de transferéncia de calor e massa que ocorrem num condensador evaporativo, como
pode ser visto na revisdo bibliogrifica no capitulo introdutério. Porém, a complexidade dos
fendémenos e a quantidade de varidveis envolvidas fazem com que ainda este seja uns dos

sistemas mais dificeis de modelar.

O modelo mais detalhado de resfriamento evaporativo externo do absorvedor aqui
empregado, estd baseado no método estabelecido por Leidenfrost e Korenic (1982), cujas
principais considera¢des sdo:

» O trocador evaporativo € considerado adiabatico. Ganhos ou perdas de calor do

ambiente sdo desprezadas.

= A 4gua entra e sai da serpentina 4 mesma temperatura. A adi¢fio de calor & 4gua por
parte da bomba de circulagéio € considerada insignificante.

= O filme da 4gua flui por gravidade sobre os tubos, fino em estado estacionario e em
regime laminar.

v A analise € efetuada para um canal elementar e assume-se que todas as condigdes sdo
idénticas para o resto das secgdes do absorvedor.

» Fluxo estaciondrio, unidimensional e incompressivel.

»  As superficies dos tubos estfo uniformemente molhadas.

No esquema da figura 3.8 é mostrado o processo de transferéncia de calor e massa num
volume de controle de um canal elementar. O ar entrando no volume de controle com fluxo mae
estado Ta, Xa, ha experimenta uma troca de calor e massa com a superficie interfacial Ay, Como
conseqiiéncia desta transferéncia combinada a temperatura do ar vaia dT,, sua entalpia dis ¢ seu

contetddo de umidade dX,. O fluxo de massa ha permanece constante.
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A 4gua entra no volume de controle (a entrada da 4dgua coincide com a saida do ar) com
fluxo de massa mwe entalpia hw; possuindo uma espessura de filme Sw, recebe calor na
superficie Aw do processo de absor¢io e troca calor ¢ massa na interface com o ar. Como

resultado desta troca a entalpia da agua varia em dhw e seu fluxo de massa em d m'y.

Canal elementar
e
/
dL ST
Iilr P 1
I N _ ; 3 |
: A

e,

-y

L

Figura 3.8. Evaporagéio num canal elementar de um tubo de cumprimento Al

Assim, o processo dentro do volume de controle (ou no absorvedor como um todo) depende
de 9 parametros, a dizer: Qa, ma, tiw, Tai, Tao, Bwo, hwi, ha, hao. O termo Q, € determinado
pelo processo de absorgdio, ou seja, Q, =QJdA,, ¢é o termo que acopla os modelos do processo

de absorgdo pelo interior dos tubos com o resfriamento evaporativo que acontece na superficie
exterior dos mesmos. Os fluxos de ar e de 4dgua, mae mw respectivamente s3o conhecidos, ou
estimados, através do projeto do trocador, assim como Ta; € ia; podem ser estimadas através das
condi¢Bes climéticas. A temperatura ¢ a entalpia da agua a entrada pode ser estabelecida pelos
valores tomados experimentalmente. O resto das varidveis, Ta,, hao € hwe, permanece como

incognitas, e s6 poderdio ser conhecidas através de um procedimento de célculo.

A partir das consideragSes estabelecidas anteriormente pode ser determinado o balango de

massa € energia no volume de controle em analise.
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UwdA, (TjL —Tw)_hwbdﬁlw =
d(thyhy )+ h,dA (T, - T, ) +6dA (X, =X, )by, (3.38)

Esta equacio indica que o calor liberado no processo de absor¢do, menos a variacdio de
entalpia da dgua evaporada, € convertido em calor para aquecimento da 4gua de resfriamento e
calor transferido para o ar através de processo seco e Umido de transferéncia de calor. Uw é o
coeficiente global de transferéncia de calor que compreende desde o processo de absorcéo até o
processo de aquecimento da dgua. A grandeza ha € o coeficiente pelicular de transferéncia de
calor sensivel na interface ar-dgua, o € o coeficiente de Lewis de transferéncia de massa ¢ i € ©

calor latente de vaporizagéo.
A mudanga de conteudo de umidade do ar pode ser expresso como:

m,dX, =cdA, (X, ~X,) (3.39)

Resolvendo a equacio (3.38) para dA; e introduzindo-a na equagfo de (3.40), tem-se:

UW(TjL MTW)xG(Xb-XAXhW _hwb)+hA(Tb-TA)
,dh
+= 2 ofX, ~X, )+ o(X, X, by (.40)

A A

Normalmente é considerado que a temperatura do filme d’agua Tw € igual & temperatura da
interface ar-dgua Tp, pelo que hw = hwy. Introduzindo um coeficiente global de transferéncia de

calor entre o liquido no interior do tubo e a interface, Uy, m(%i"—)Uw, pode-se obter

b

finalmente:

m,dh
wa(TjL “Tb)= hA(Tb *"TA)+ G'(Xb —XA{hfg + Ihde‘:f) (341)
A
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Uma equacdo bastante parecida foi primeiramente derivada por Bosnjakovic (1965), que a

chamou de equacgfo de valores de entalpia dos fluxos. Esta equacdo pode ser escrita como:

Qwp =9n 9 +qw (3.42)

Esta equacdo indica que o calor que entra no volume de controle pela parede Gmida (qwr),
aquece o ar através de um processo de transporte seco (gp) ¢ dmido (qs) e aquece a agua (qw).

Cada termo nesta equacdo pode ser positivo, negativo ou nulo, dependendo do estado
termodindmico do ar.

Como se pode observar, contrario a0 modelo do processo de absorgdo no interior dos tubos,
que possui igual namero de incOgnitas e equagbes, o modelo de resfriamento evaporativo
introduz duas novas incognitas e somente uma equagéo. Isto faz com que o método de solugdo do
sistema de equagdes seja necessariamente iterativo. O algoritmo empregado ¢ apresentado mais

adiante, depois de conhecidos a forma final das equacles e os parAmetros utilizados para a
simulacdo.
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Capitulo 4

Avaliacdo dos coeficientes de transferéncia. Sistema de medig¢des.

Uma vez estabelecido o modelo matemdtico para a simulagfo do processo de absorcéo, em
conjunto com o condensador e o resfriador de solugfio pobre, que formam parte do sistema
evaporativo, devem ser estimados os coeficientes de transferéncia de calor e de massa para a

solugHo do sistema e também necessarios para a validagiio do modelo.
4.1.- Avaliacdo dos coeficientes de transferéncia de calor ¢ massa.

A avaliacfo dos coeficientes de transferéncia de calor e de massa é feita com ajuda dos
dados experimentais. Para alguns trocadores de calor o sistema experimental € capaz de fornecer
todos os dados necessarios para a avaliacdo do coeficiente de transferéncia de calor, este € o caso
do sub-resfriador de aménia e do trocador de calor solugdo - solu¢io. Para o resto dos trocadores
os dados experimentais disponiveis servem como base para a estimagfo tedrica e o agjuste destes

coeficientes.

A estimagdo dos coeficientes de troca de calor € feita através dos calores calculados a partir
dos valores médios de uma série de pardmetros, medidos de forma direta ou indireta (pressgo,

concentragio, fluxo de massa), e das temperaturas de entrada e saida de cada trocador, medidas
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ou calculadas no algoritmo iterativo de simulac8o, segundo a existéncia ou nfio da informacéo

experimental. Estes valores médios sfo calculados através da integracdo no tempo de cada uma

das grandezas anteriores.

O intervalo total de tempo para o célculo destes valores médios é o tempo de duragio de
um ciclo de formagfio de gelo. Depois de obtidos estes primeiros valores médios, as médias
aritméticas de cada conjunto destes valores sdo calculadas, resultando nos valores empregados
para o calculo dos coeficientes de troca de calor. Um exemplo deste procedimento é apresentado
na tabela 4.1

Tabela 4.1. Célculo dos valores médios para avaliagdo dos parmetros.

Grandeza
X] Xz Xg XN
Tempo
ti Xin [ Xon [Xs |- X
f12 Xz [ Xoz | X512 e Xniz
tin §_<_11n }izia 55_3111 %_Nln
Xy (X2 [ X5 |- Xn
2 Xzt {Xo21 [ X321 |- Xn2i
122 Xiz 1 Xoz2 | Xs2 | X2
ton ?5__12;1 }_(_2211 Xaza |- )_imn
X 12 X ) X 32 p X N2
t31 X [ Xos1 [ Xss1 fee X3t
tn Xisz [ Xoz [Xsa2 |- Xn32
tan Xi3n }_{_233 {Essn XN3n
X3 [ X2 X33 X N3
ta Kim [ Xos1 [ Xom |- Xnmi
ta2 X | Xor X2 | Xnn2
tm: ).S,hm }_iznn X3nn }_(_Nsm
X | Xop [ X3 | X nn
val. Médios | X, IX, |X; |- X




Nesta tabela os valores de Xijix representam os valores da grandeza X (pressfo,
temperatura, densidade, etc) no ponto i, no intervalo de tempo k do ciclo j. O valor de Xi,

representa o valor médio para o ciclo j da grandeza X no ponto i. E o valor Xi representa o valor

médio, para varios ciclos, da grandeza X no ponto i Estes tltimos valores sfo utilizados para

estimar dos coeficientes de troca térmica.

4.1.1.- Metodologia de avaliacdo dos coeficientes de troca de calor e de massa.

Para os trocadores de calor evaporativos, devido 3 transferéncia de massa entre o filme
d’agua e o ar, o conceito de diferenga média de temperaturas entre a substincia refrigerante € o ar
nio € mais sustentavel. O pardmetro fundamental para o desenho e avaliacio destes trocadores,

segundo a metodologia de Webb (1984), explicada no capitulo anterior, ¢ 0 NTU da unidade, que
é definido como:

KA

Mar (4.1)

onde Ky € o coeficiente de transferéncia de massa, m, € o fluxo de massa de ar através do

trocador, ¢ A representa a area de transferéncia de massa.

Para estimar experimentalmente o coeficiente de transferéncia de massa a partir da
avaliacdo do NTU, € necessario conhecer a variagdo da entalpia do ar através do trocador, ¢ a
diferenca entre a entalpia do ar saturado na interface agua — ar (h;), e a entalpia no volume da
massa do ar (h; ou hy), podendo-se entdo empregar a seguinte relagiio:

(hi “ha)
(hi - hz)

NTU = In
(4.2)

Devido ao fato de estarem os processos de transferéncia de massa e de calor intimamente
ligados, a equagdo (4.2) terd de ser resolvida em conjunto com a equagio de troca de calor, que
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leva em conta a resisténcia a transferéncia de energia desde o fluido de trabalho até a interface

4gua - ar, sendo necessdrio para isto estimar o coeficiente global de troca de calor nesta regifio

(interior do tubo, parede, filme d’4gua).

Por esta razdo, a avaliagdo completa dos coeficientes de transferéncia de calor e de massa
nestes trocadores ¢ muito complexa, ¢ neste caso em particular, o problema fica agravado pelo
fato de se encontrarem, os trés trocadores, localizados dentro de wma mesma torre de
resiriamento evaporativa. Isto leva a necessidade de um sistema experimental mais completo do

que o sistema empregado atualmente.

Assim, estes coeficientes sdo avaliados experimental e teoricamente para cada um dos
trocadores de acordo com suas caracteristicas construtivas e o tipo de processo que acontece no
interior dos mesmos. Para isto parte-se de algumas hipdteses, como se segue: conhecendo a
superficie de transferéncia de calor de cada trocador, ¢ feita a suposicio de que as quantidades de

massas de dgua e de ar que participam da troca de calor sdo proporcionais 4 drea frontal de cada

um deles, assim:

o At
m = —
a#C T At-r
: AtRSP
m = I
arRSP aT At-r
m m Aty
arA arl At«r
m, =m Al
w(C wl At-i-
. AtRSP
m =
wRSP wT At'r
M =1 At,
WA wT At-r
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Tendo os trocadores as mesmas caracteristicas geomgtricas, e como unica diferenca o
niimero de serpentinas, a considerac@io anterior implica que os valores dos nimeros de Reynolds
para o filme d’4gua e para o filme de ar, sfio iguais para cada trocador. Isto significa que o
coeficiente de transferéncia de massa tem o mesmo valor para cada trocador, e portanto o NTU

disponivel € igual para todos.

Para todos os trocadores evaporativos existe um coeficiente global de transferéncia de calor
entre o fluido no interior dos tubos e o filme de 4gua que escoa por fora dos tubos, e coeficientes
de transferéncia de massa do lado do ar, que devem ser determinados para avaliar os valores de
NTU em cada equipamento. Como foi demonstrado no capitulo 3, tém-se, exceto para o

absorvedor que serd avaliado detalhadamente, as seguintes expressbes:

Condensador:

U, (T; -T.)dA=K_(h, -h_)A (4.3)
Resfriador:

U, (T -T)dA =K (h; -h,)dA ~C_dT, 4.4
com:

ﬁ%z&mf}n{%}ém[&}é @5)

As correlagBes empregadas para a determinagfo dos diferentes coeficientes peliculares de
transferéncia de calor e massa para o processo de resfriamento evaporativo pelo lado exterior de

cada trocador, que formam parte da equacgfio acima, sfo apresentadas a seguir.
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4.1.2.- Coeficiente de transferéncia de massa entre dgua e ar.

O coeficiente de transferéncia de massa, K., proposto por Tezuka et al. (1971) é dado pela

seguinte expressao:

AH . 06 i 035
K, =36 =% I 36002% | {3600 = (4.6)
3600 A, A,

onde:
m,, -> fluxo da dgua de resfriamento (= m_, ).

mx > fluxo de ar ao absorvedor (= _, ).
Ay > area frontal com relagio ao fluxo de ar.
Aw —> drea frontal com relagfio a dgua.

NC

Aar - AW == (?)ShL%

H  — aitura do feixe de serpentinas do trocador.
H=(2N, -1pB,

Mitzushina et al (1967), apresentaram a seguinte correlagio:

Baf ) 54x107R, 'Ry D, (4.7)

ar

onde:
A - frea de superficie por unidade de volume. (m*/m?)

Gar - velocidade da massa do ar (kg/s/m®)
R« ¢ Rw s@o o fluxo volumétrico de ar por unidade de area frontal, e o fluxo

volumétrico de dgua por unidade de 4rea plana.

Esta equagdo & valida para 50 <Ry <240 e 1,2 < Ryx10” < 14,
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Parker e Treybal (1954) também avaliaram experimentalmente o coeficiente Ko ¢ adotaram
uma correlagfo similar & de Mitzushina, exceto pelos valores dos expoentes que neste caso sdo —
0.12 e 0.0 para R, e Ry respectivamente. Eles compararam os valores dos coeficientes medidos
experimentalmente com os valores obtidos através da relagfo de Lewis, e comprovaram que estes

altimos eram da ordem de 50% dos medidos experimentalmente.

Parker e Treybal (1961) propuseram uma outra expressdo, também adotada por Petersons et
al (1988), segundo a qual:

ﬁ'lA 0,905
K, = 0,0493{ R TENAT 1+w, )} (4.8)

onde:

Wi, Tepresenta a umidade absoluta do ar na entrada do trocador de calor.
S, — espacamento vertical entre dos tubos de uma serpentina.

Sa  —> espagamento horizontal entre dois tubos de serpentinas paralelas.

Zalewski e Gryglaszewski (1997) avaliam o coeficiente de transferéncia de massa pela

relaciio de Lewis, resultado da analogia entre a transferéncia de calor ¢ massa:

=Le™™ 4.9)

O ntimero de Lewis, L., é considerado constante e igual a 0,865 para misturas
psicrométricas de ar/vapor de agua. O valor do expoente »# depende do regime de escoamento do
ar, sendo n = 0,33 para um escoamento turbulento. O coeficiente de transferéncia de calor do ar
imido, ha, entre a pelicula da dgua de resfriamento e o ar € obtido utilizando a relagdio sugerida
no trabalho de Grimison apresentada em Zalewski e Gryglaszewski (1997):
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_ Nu,k,
D,

=
¥

Webb e Villacres (1984) sugerem o uso da seguinte correlagdio:

. 0.15
Km=1.1121x10‘4Am(1472.687 Ly ]

Pwhy

. 0.9 -0,55
196.85 — e D,
p.A. | 103048

(4.11)

onde:

Aeq > area total exterior do trocador.
A =nD,L N N_

Nr — ntmero de fileiras.

N. - nimero de circuitos.

L. -~ cumprimento dos tubos.

4.1.3.- Coeficiente de transferéncia de calor no filme d'dgua hy

De acordo com Tezuka et al (1971) este pode ser calculado como:

A H . 018 , | 117
hy =0244 2= | Bw || M (4.12)
A, \A, ) LA

ar

Parker e Treybal (1961) apresentaram uma correlagio que foi empregada mais tarde por

Peterson et al. (1988), com a forma:

173
hy, =(982+15.58T,, (51:"] (4.13)

0
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onde:

' - vazfo massica d'agua por circuito por unidade de cumprimento.

My
N.L

¢t

I =

Esta equacdo € valida para 1,36 < (I/Dg) <3

Zalewski e Gryglaszewski (1997) empregam a correlagio de Tovaras para pelicula

descendente em tubos horizontais, com a forma:

3
hy = kwNuw(—%—) (4.14)
v

onde:

Nu,, = 3.3x10Re,,**Re, "’ Pr,,** para 690 < Re,, < 3000
Nu,, =1.1x107Re,”*Pr,, "% para 3000 < Re, < 6900
Nu,, = 0.24Re,,*Re,**Pr, * para Rey, > 6900

validas para 4,3 <Prw < 11,3 e 160 < Rew < 1360. Os nimeros de Reynolds sfo definidos

através das seguintes relages:
Re,, = 4Gy (4.15)
Vw
Re,_ = % (4.16)
Ha

87



onde Gw € a vazlio méssica de 4gua por unidade de comprimento do tubo, que pode ser escrita

COomo:

o My

o (4.17)

w

O termo Wex € a velocidade relativa do ar em relagiio a 4gua de resfriamento, tendo sido
introduzido para incorporar seu efeito no coeficiente de transferéncia de calor, e é calculado na
secio minima de passagem, levando em consideragdo a espessura da pelicula de 4gua de
resfriamento. Um arranjo triangular pode ser avaliado pela seguinte equacdo apresentada por
Zalewski (1993):

Wo = ;’Gw +AGV, (4.18)

wPw

onde a primeira parcela representa a velocidade da dgua de resfriamento e a segunda representa a
velocidade méxima do ar, sendo AG um coeficiente determinado pelo procedimento de Grimison
mostrado por Zalewski (1993) para escoamento de ar através de um banco de tubos. A espessura
do filme de 4gua de resfriamento pode ser determinada a partir da solugdio da pelicula

descendente em uma parede plana, de acordo com a seguinte expressio:

173
B = [iﬁ%ﬁ%) (4.19)
gPw

A correlagio proposta por Webb e Villacres (1984) para o coeficiente de transferéncia de
calor no filme liquido € descrita como:

. 173
By, m(232,466{735,786. Bw ) (4.20)

PwAw
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O coeficiente pelicular externo para o filme d’4gua ¢ determinado através da equacglo
estabelecida por Mitzushina et al. (1967), e tem a forma:

r 113
hw - 137(1—)—]
o (4.21)

onde I" (kg/hr/m) é o fluxo do filme de dgua por unidade de longitude de tubo. Esta equacio ¢
valida para 1000 < I'/D, < 20000. Parker ¢ Treybal (1954) também efetuaram medicGes deste
coeficiente, e seus dados experimentais coincidem com os de Mitzushina dentro de uma margem
de 10% de erro (Webb, 1984).

4.1.4.- Coeficiente de transferéncia de calor no ar h4
A literatura niio apresenta muitas correlagGes que permitamn determinar este coeficiente, em

Zalewski e Gryglaszewski (1997) aparece a seguinte formulagdo, baseada nos trabalhos de

Grimison:

al a2 a3
Nu, =a, Sa | S} (2 R*ReZPrS™ (4.22)
D D S

[+] Le] v

onde: ag = 0,55101; a; = 9,8464; a; = -9,8979; a; = -9,8556; a4 = 0,064556 e as = 0,56537 e R €
dado pela relagiio:

R (_s.a.-g[z(o,ﬁ(w_s.q)’ } .
DO Do De

Estas equagSes sdo validas para trocadores de calor com 10 ou mais fileiras de tubos. No

caso de N¢< 10, o nimero Nusselt pode ser calculado por:
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NP2 '
Nu_ =10Nu,_ (-—1—6‘1] (4.24)

Este valor € pouco usado para calculos praticos, no entanto, como serd mostrado
posteriormente, através dele e da correlacfio entre a transferéncia de calor e de massa é possivel

determinar os coeficientes de transferéncia de massa no ar.
4.1.5.- Coeficiente de transferéncia de calor interno h;

O coeficiente de pelicula interno € calculado para cada trocador de acordo com o processo

que acontece em cada um deles, tem-se assim:
Para o Condensador Evaporativo

Aqui € empregada a correlagiio de Shah (1979) dada pelas equacdes:

0,38

Nu(x) = Nu{(l -x)* ¢ 38" (1-x)" } (4.25)
P,

b, ()= o (426

onde Iy € o coeficiente de pelicula que existiria se todo o refrigerante estivesse escoando na forma
de condensado, e pudesse ser estimado através da relagfio de Dittus-Boelter, que é apresentada a
Seguir:

Para o Resfriador de Solucio Pobre

Neste caso € empregada a equacio de Dittus-Boelter (Incropera, 1990), para escoamento
turbulento:



Nu = 0,023Re** Pr®’ 4.27

¢ a equacdo de Sieder e Tate (Incropera, 1990), para o caso de regime laminar:

0,14
Nu, =0,027Re’/* Pr'’? [i‘-] (4.28)

0,7 < Pr < 16700
Re p, = 10000

L
- >10
D

Incropera (1990) indica que, embora essas expressdes sejam muito usadas podem provocar
erros muito grandes (25%), portanto recomenda o uso de expressdes mais recentes embora mais

complicadas, tais como:

(g)(ReDwIOOG)Pr

1+ 12,7@»]% (Pr% - z)

Para o Absorvedor

Nu, = (4.29)

Segundo Hikita et al (1981) podem ser empregadas as seguintes relagtes para calcular o

coeficiente de transferéncia de massa na fase liquida em absorvedores de bolhas:

1.61

0.484 3\ 4072 0339
d
uds _ 54 0.0187 [M] £ ( il J (4.30)
D, Eghig D p Dy

|

7
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onde:

onde:

06 1 22
d, = 0.00635(5’—) —
72 PL

1
£, =
¢ [0.35]{ [ o )r
2+ Pui=s
Ug 72
2 = 6g
dy

dp - didmetro médio das bolhas [cm]

&  —> fracdo de bolhas

o — Tensdo superficial [dyn cm™].

ug  —> velocidade superficial do gas fem 5]

a > érea interfacial [cm™]

Outra expressdo alternativa é:

38 V4 12
K.d, - G.S[dbsz,g} (dbspng) ( Hy ]
D, o FLLZ pLDL

-85 2012 051012
Eb_zz{DszigJ (Drsphzg ( Us J
D: G Fle D;g
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Dy —> didmetro interno do tubo

Nio foi encontrada nenhuma correlacdio para determinar o coeficiente de transferéncia de
massa para a fase vapor num absorvedor de bolhas. Foi empregado um valor aproximado atraves
da correlacio apresentada por El-Sayed e Selim (1999) para absorvedores empacotados, que

possui a forma:

. —(.36
d.v ) (4.36)

V 213
K.=1.195—Cp.Pr —_—
G M Pells [;16(1—8]_0)

WH

onde:

V  — fluxo da mistura de vapor por unidade de rea seccional [kg m” s™'].
Prg -» Numero de Prandlt do vapor.
d, — difmetro esférico equivalente do material de recheio do empacotamento [m].

gLo —> Volume da fragfo ocupada de gés por unidade de volume.

Para adaptar esta correlagiio ao absorvedor de bolha, objeto de estudo, foram substituidos

0s seguintes pardmetros: ds por dy € €10 POT &c.

Os coeficientes peliculares de transferéncia de calor para o gés e para o liquido, h¢ e b,

foram tomados dos valores experimentais apresentados por Ferreira et al (1984).

4.1.6.- Valores experimentais

Na tabela 4.2 s3o mostrados os valores dos coeficientes de troca de calor e massa que foram
avaliados e empregados por Rodriguez (1999), para cada um dos trocadores. Estes foram
reavaliados e obtiveram-se aproximadamente os mesmos valores. No anexo I pode ser revisada a

metodologia empregada para avaliar estes coeficientes.
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Tabela 4.2 Valores dos coeficientes de troca de calor e massa.

Unidade | Coef. Glob. de Transf. de calor | Coef. de Transf. de massa (te6rico)
[W/m°C] [kg/m’s]
Condensador 860 0,19
Absorvedor 500 0,19
Resf. S.P. 670 0,19

Na tabela 4.3 aparece a dependéncia do coeficiente de troca térmica entre o filme de dgua e

o ar, para diferentes fluxos de 4gua e de ar. Estes valores foram determinados experimentalmente
para um condensador evaporativo por Thomsen (1946).

Tabela 4.3 Coeficientes de transferéncia de calor entre a 4gna e o ar.

Fluxo de 4gua pela | Espessura do filme Velocidade do ar
(m/s)
area proj. do tubo de 4dgua 0,50 1,0 1.5 2,0
(Vsm®) (mm)

5,06 0,38 5413 5911 e e
2,26 0,30 3982 4355 4728 5102
1,03 0,23 2799 3111 3297 3608
0,42 0.17 1866 2177 2426 2675

Variacgio esperada dos coeficientes de transferéncia de calor e massa no absorvedor.

Nos artigos publicados sobre a determinagio destes coeficientes sio mostradas as variagdes

deles em relagéo a diferentes pardmetros:

* Coeficiente de transferéncia de calor diminui e o de massa aumenta quando aumenta a
diferenca de concentragdio entre o vapor ¢ a solugio pobre, para uma dada relagfio de
fluxo e mantendo constante a temperatura de entrada da solucgo.

" Os dois coeficientes aumentam quando aumenta a relagiio de fluxo entre a solugiio e o

vapor.
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* Quando aumenta a temperatura de entrada da solugdo diminuem os dois coeficientes,
para um mesmo valor de temperatura de entrada do vapor ¢ vice-versa.

* Para um valor da concentrago do vapor na entrada, quando diminui a concentragfio da
solucdo na entrada, aumenta o coeficiente de transferéncia de massa ¢ diminui o de

transferéncia de calor.

A forma como se comporta o processo de absor¢io, mostrado através das variagOes entre os
pardmetros envolvidos descritos anteriormente, ndo € do sistema em estudo mas deve servir para

avaliar a consisténcia do modelo do conjunto do condensador evaporativo.

4.2.- Sistema experimental de medicdes.

Devido as dificuldades surgidas, tanto com o sistema de aquisi¢do de dados como com ©
sistema de absor¢do, nfo se conseguiram todos os dados necessarios para avaliacdo do sistema
evaporativo em seu conjunto. Sendo objeto de estudo o absorvedor, tratou-se de implantar a

maior quantidade de sensores neste trocador.

Em trabalhos anteriores como os de Da Silva (1994), Pratts (1997), Rodriguez (1999) e
Zukowski (1999), foi montado um sistema de aquisicdo de dados bem simples, que visava a
avaliagfio global do sistema. No decorrer dos estudos o sistema foi aperfeicoado e se implementou

uma outra montagem experimental, prépria para a avaliacdo do conjunto evaporativo.

Na implementacdo dos experimentos para a avaliagiio global foram usados os pontos
definidos no diagrama monolinear do sistema de absorg#o representado na figura 1.2:

Ponto 1:  Vapor saturado de amdnia, em equilibrio com a solugSio pobre que sai do
gerador no ponto 18.
Ponto 2:  Vapor retificado e saturado de amdnia com concentracfio proxima de 1.
Ponto 3:  Liquido saturado ou sub - resfriado na saida do condensador (dependendo das
condigées), com igual concentragdo total 3 da saida da torre de retificacdo
(Ponto 2).
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Ponto 4:
Ponto 5:
Ponto 6:
Ponto 7:
Ponto 7L:
Ponto 7V:

Ponto 8:

Ponto 9:
Ponto 10:

Ponto 11:

Ponto 12:
Ponto 13:

Ponto 13a:

Ponto 14:

Ponto 15:

Ponto 16:

Ponto 17:

Saida do reservatério do liquido, em condigdes iguais ao ponto 3, em alguns
momentos a temperatura deste ponto poderia ser ligeiramente inferior
Solugdo liquida na saida do sub - resfriador e entrada da vélvula de expansio.
Liquido expandido 4 saida da valvula de expansio, entrada do evaporador.
Entrada da solugio, proveniente do evaporador, ao sub - resfriador.
Solugdo liquida na saida do evaporador em equilibrio com o vapor 7V.
Vapor saturado de aménia na saida do evaporador.
Solugfo aquecida na saida do sub - resfriador de liquido. Neste ponto foi
colocado um sensor de pressio.
Entrada do absorvedor.
Saida do reservatério da solugfo rica formada no absorvedor. A pressdo neste
ponto foi medida com um mandmetro tipo Bourdon.
Sucgdo da bomba de solugdio. Os parAmetros neste ponto foram considerados
iguais ao ponto 10, desconsiderando as perdas de carga nos filtros de solucio
rica.
Saida da bomba de solucéo rica.
Entrada da solugdo rica no retificador. Os parimetros aqui sfio iguais ao do
ponto 12, exceto a vaziio que estd condicionada ao comportamento da torre.
Nos testes a vazdo foi a mesma do ponto 12.
Conexdio (Bypass), entre a entrada e saida da solucfio rica da torre de
retificagdo. Os pardmetros deste ponto sfo considerados iguais a 12, exceto a
vazdo que se encontra dividida com o ponto 13.
Saida da solugdo rica da torre de retificacéo.
Ponto de mistura entre a fragfio de solucgo rica que sai do gerador (Ponto 14),
e a outra fragdo de solugdio rica que ndo circula por este (Ponto 13a). Durante
as experiéncias toda a vazdo de solugio rica circulou pela torre de retificacio.
Este ponto € considerado na entrada da solugfo no pré - aquecedor de solugfio
rica (Trocador de calor solugéo - solugdo).
Saida da solugfo rica do trocador solugdo - solugdio, € entrada no gerador de
vapores de aménia.
Entrada da solug#o rica no expulsor.
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Ponte 18:  Saida da solucdo pobre do gerador, em equilibrio com o vapor de amdnia de
saida do gerador.

Ponto 19:  Fntrada da solugfio pobre no trocador de calor solugéo - solugfo.

Ponto 20:  Saida da solugdo pobre do trocador de calor solugiio - solugdo e entrada no
resfriador de solugfio pobre.

Ponto 21:  Saida de solugdo pobre do resfriador.

Ponto 22:  Entrada de vapor de dgua no gerador de amdnia.

Pento 23:  Saida de condensado do gerador.

Ponto 24: Entrada de dgua no evaporador para a fabricacfio de gelo.

Ponto 25: Saida de gelo produzido no evaporador.

Ponto 26:  Agua no condensador evaporativo.

As medigdes experimentais foram realizadas através de um sistema de aquisi¢o de dados
da empresa Linx Tecnologia Eletrénica Ltda que permite a coleta de 32 pontos de medigdo de
forma continua via computador, sendo que 26 canais sdo usados para medir temperatura, 2 para
pressdo, 2 para densidade e 2 para fluxo. O Software usado foi a verséio 5.1 do AQDADOS, para

sistema operativo DOS.

4.2.1.- Mediciio de pressdo.

Os dados de pressdo foram tomados a partir de dois transdutores de pressio, um deles
instalado na parte de alta pressio e outro na parte de baixa pressdio do sistema. Os transdutores de
pressio, da marca SODMEX, séo alimentados por uma fonte de tensdo de 12230 Ve fornecem
um sinal linear de 4 a 20 mA para uma faixa de pressdo de 0 a 1,7 MPa. O sinal em mA pode ser
transmitido diretamente ao condicionador de sinais. A pressfio de evaporagdo foi lida através de
um mandmetro tipo Bourdon, colocado no distribuidor de liquido do evaporador. O transdutor de
pressio foi colocado na saida do sub - resfriador, servindo como medida das perdas de carga

nesta regido.

Para as medicBes que aparecern na figura 4.1, o fabricador de gelo trabathou com 20
minutos como tempo de congelamento e 50 segundos para o degelo, isso para tentar manter a
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operacdo o maior tempo possivel em “regime” e assim ter valores com menores variages no
tempo. O tempo adequado para o processo de congelamento depende das condigdes externas e,
como mostra Rodriguez (1999), o tempo 6timo pode variar entre 10 e 25 minutos dependendo da
temperatura de bulbo tmido, principalmente. Todos os valores apresentados foram medidos no

mesmo intervalo de tempo e para a mesma hora.
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Figura 4.1 VariacSes das presstes de alta ¢ baixa.

Como ja foi explicado, a propria fabricagiio de gelo ¢ o degelo por gés quente provocam
grandes variagGes nos pardmetros de operacfio, isso pode ser visto pela variagfio das pressdes, a
de alta cai 1,5 bar enquanto a de baixa sobe quase 2. Estes valores sfo bem maiores durante ¢
invernc {da ordem dos 5 bar) onde hd necessidade de maior tempe de descongelamento. O
transdutor de pressdio para medigo da pressfo de alta do sistema encontra-se no recebedor de
liquido, por isto aparecem registradas as quedas no momento de degelo, no entanto a pressfio de
condensacdo deveria se manter constante no expulsor se a valvula de presséo constante no topo

da coluna de retificacfio operasse adequadamente.

O sistema de refrigeracdo possui outros pontos de medi¢3o de pressfio na saida da coluna de
retificacfio, no reservatdrio de solugfio rica do absorvedor, ¢ antes e apds a valvula reguladora de

pressio de vapor de 4gua (instalada na entrada do expulsor), todos eles com mandmetros tipo
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Bourdon, proprios para cada aplicagdo. Os dois primeiros pontos sfo usados para comprovagdo
do funcionamento dos transdutores e os outros dois para definir a temperatura de trabalho do
expulsor e que, por manter-se praticamente constantes no tempo, ndo h4 necessidade de adquiri-

los continuamente via computador.

4.2.2.- Medicdo de temperatura

Para isto foram usados termopares tipo T (Cobre-Constantan), com seus respectivos cabos
de compensagiio para conectd-los com o condicionador de sinais do sisterna de aquisigdo. O
equipamento de absorgdo tinha sido preparado para receber os termopares através de pogos, ja na
sua fabricagfio. Estes termopares foram aferidos com a ajuda de um banho termostatico e um
termdmetro padriio, o que permitiu ter uma boa exatiddo nos resultados. A escolha do tipo de
termopar esteve condicionada pela sua faixa de uso que € de- 50°C até 371°C. O software usado
permitiu a adequagdo dos erros dos termopares, dentro do programa, possibilitando leituras muito
precisas. O banho possibilitou a calibragdo de cada termopar dentro da faixa de temperatura que

seria medida por cada um.

Os termopares usados nos pogos estavam encapsulados para prote¢do contra a corroséo,
para evitar erros na leitura, ja os usados para as medigbes dentro do conjunto evaporativo ndo
poderiam ser protegidos devido aos pequenos espacos disponiveis para a medicdo e também pelo
objetivo de ter valores pontuais e ndo médios, o que a haste de protegdo ndo permitiria. As pontas

foram obtidas com descarga elétrica permitindo uma boa jungfo entre os dois materiais.

Foram feitas medicdes continuas de temperatura nos pontos definidos anteriormente do
diagrama monolinear do sistema, mas pelo interesse principal deste estudo ser o conjuntc
evaporativo, as variagdes de temperatura s6 aparecem mostradas para este componente. Os
valores para operagio em regime aparecem na tabela 4.5. Os dados mostrados sdo do periodo de
umz hora “tipica”, que foi o mesmo periodo de tempo que aparece em todos 0s graficos que
mostram as medicSes de qualquer variavel. Na ordenada do tempo o degelo acontece aos 18,38¢
58 minutos, o valor O foi tomado arbitrariamente depois de um longo periodo de funcionamento
tanto do fabricador de gelo come do sistema de aqguisigfio de dados.
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Figura 4.2 Variagfo da temperatura na entrada e saida do resfriador de solugdo pobre.

Na figura 4.2 aparecem os valores das temperaturas de entrada e saida do fluxo de solugo
pobre no resfriador evaporativo. Como se pode observar estes valores praticamente nfo sdo
afetados pelo ciclo de degelo, o fluxo de solugio pobre como serd visto adiante, nfio é afetado
pela queda da pressdo de alta, mantendo-se quase igual o tempo todo. A temperatura de saida do
resfriador poderia ser menor que o valor médio de 41 °C, o que favoreceria o processo de
absor¢io, além disso este valor de temperatura € uma medida do sub-dimensionamento do
resfriador. A temperatura de entrada ¢ medida também pelo sensor MASS 2100, colocado nesse

ponto.

Na figura 4.3 aparecem os valores da temperatura de bulbo Gmido durante a hora de
medigfo, com valores abaixe de 24 °C, o que d4a a possibilidade de obter valores de temperatura
final no resfriador de 30 °C. No capitulo 2 pode ser vista a importdncia de conseguir essa

diminuicfo. J4 no condensador as temperaturas se comportam de forma diferente.

Na figura 4.4. sdc mostrados os valores das temperaturas de operagdo do condensador.
Pelos valores que aparecem nota-se que ¢ condensador tem um bom desempenho. Dos trés
trocadores 0 que tem maior drea de troca térmica € este. Em alguns momentos dos experimentos

produziam-se quedas bruscas na temperatura, medida na saida (o ponto de medi¢fo realmente
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esta no recebedor de liquido), isso acontecia em periodos de baixo nivel de amdnia que, no

momento no degelo, fazia com que a pouca amdnia se expandisse dentro do recipiente.
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Figura 4.3. Variaciio das temperaturas de bulbo seco e Gimido.
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Figura 4.4. Variagfo das temperaturas de entrada e saida do condensador.

O fato do bom dimensionamento do condensador deve-se ao amplo estudo dedicado a ele

pela necessidade de seu emprego em grande escala em sistemas de refrigeracdio, mostrando
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também a experiéncia da industria na sua fabricagfo. Infelizmente no é o que acontece com oS

absorvedores de sistemas de dgua amdnia onde ¢ usado basicamente o modelo de casca e tubo.

Como se observa na figura 4.5, tal como no caso do resfriador de solugfio pobre, o
absorvedor também estd sub-dimensionado, com a diferenca de que a influéncia dele sobre a

operagdo do sistema € muito maior.

= 3P ENirada
Absorvedor

SR Sazida
Absorvedor

Temperatura { °C)

s N GDOT
Amania
ntrada
Absorvedor

0 10 20 30 40 50 60
Tempo {min}

Figura 4.5 Variacdo da temperatura na entrada e saida do absorvedor.

A temperatura da solugio pobre a entrada do absorvedor é a mesma que na saida do
resiriador, o que, devido ao seu sub-dimensionamento, afeta também o processo de absorgio.

Lembremos que a pressdo parcial da amdnia na solugdo pobre deveria ser a menor possivel.

A temperatura a entrada dos vapores de amdnia {(média de 20 °C) estd bem acima da
temperatura de evaporacdo de 9 °C, o que acontece pela presenga do sub - resfriador de liguido,
onde os vapores ganham quase 30 °C. Isto aumenta o efeito frigorifico, mas provoca o aumento
do calor a ser retirado no absorvedor, esta quantidade nfio € muito grande devido aos pequenos
valores de fluxo de amoOnia. Apesar do efeito benéfico sobre o evaporador isso nfo poderia ser
feito em sistemas de compressdo a vapor onde aumentaria o superaquecimento na sucgdo do

compressor, diminuindo a eficiéncia do processo.
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No momento do degelo deveria esperar-se um incremento dessa temperatura, mas isto ndo
acontece devido ao fechamento da valvula solenéide na entrada do evaporador, que faz com que
ndo circule lquido pelo sub — resfriador € o vapor passe por ele praticamente sem variar a sua
temperatura. Nesse intervalo aumenta o fluxo de vapores desde o evaporador, o que poderia
afetar o absorvedor ja que o fluxo de solugo pobre nfic aumenta, mas a temperatura tem

tendéncia a cair, favorecendo © processo.

A temperatura de saida da solugo rica é muito alta provocando concentragdes baixas ¢
afetando o desempenho do sistema. As temperaturas representadas aqui sdo as de entrada e saida
do resfriador, do condensador e do absorvedor. Mais adiante aparecem medi¢des realizadas
dentro do conjunto evaporativo, assim como dos fluxos e concentragdes envolvidas no processo

nesses equipamentos.

4.2.3.- Mediciio de vazdo e densidade.

Na ordem logica deveria aparecer aqui a determinagio das concentra¢Bes mas, como esta €
feita de forma indireta através da densidade e da temperatura tomada nos medidores de fluxo,

preferimos apresentar primeiramente a medigio de vazdo.

As vazdes da solucdo pobre e da aménia liquida, que alimenta o evaporador, foram
regisiradas com medidores MASS 2100 de fabricagfio Danfoss que usam a for¢a de Coriollis
como principio de funcionamento e que sfio ligados a um conversor de sinais MASS 3000,

também da Danfoss.

O maior beneficio deste tipo de medidor ¢ a possibilidade de ter registrado o valor real da
densidade ¢ temperatura do fluxo no ponto de medi¢do. Os valores de temperaturas
correspondentes as densidades representadas na figura 4.6 sfio, para a solugdo pobre, a
temperatura de entrada no resfriador na figura 4.2, para a aménia liquida, a saida do condensador

na figura 4.4, e para a solug#o rica, a temperatura saida na figura 4.5.
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Figura 4.6. Variagio da densidade da solugfo rica, da pobre e da amdnia liquida.

A densidade da solugdo rica foi determinada experimentalmente, de forma direta, fazendo a
extracdo de uma amostra na saida do absorvedor. Com os valores de temperatura e os de

densidade real em cada ponto € possivel determinar a concentragio real da solugio.

Para o registro do fluxo da solugdo rica foi usado um medidor de placa orificio que se

encontra na saida da bomba de solucio (Ponto 12). Entdo:

mi = DK,J0,001pAP (4.37)

onde:

D = 10mm (Didmetro do orificio).

K = 30. (Constante do medidor).

my2  —» Yazdo de solucdio rica em Kg/h.

o — Densidade da solugfic a temperatura ty, em Kg/m’.

AP — Perda de pressdo no orificio, em Kgflom®.
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A queda de pressdo no orificio ¢ medida através de um mandmetro diferencial que usa
merctrio. O valor da queda em operagio estavel foi de 53 mm coluna de merctrio, ou 0,07
kg/cmz. Para a determinacfio do fluxo ¢ necessario conhecer a densidade da solugfio rica no ponto

de medigfio, o fluxo estavel de operagéio foi de 730 kg/h.
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Figura 4.7 - Variagio da vazio da solugdo rica, da pobre e da amdnia liquida.

Como pode ser visto, o fluxo de solugdo pobre ndo varia nos periodos de degelo. A pressdo
no expulsor se mantém constante devido & valvula de controle no topo da torre de retificagdo,
fazendo com que o processo de separacio funcione de forma estdvel, mantendo fixos os valores

dos fluxos envolvidos.

O mais significativo ¢ a variagio do fluxo de solugfio rica no momento do degelo, quando o
absorvedor recebe uma maior quantidade de vapores de amdnia vindos do evaporador, a solugdo
formada fica perto da saturagfio provocando a cavitaciio da bomba durante alguns segundos. Em
momentos de necessidade de longos degelos isto fica mais acentuado, acontecende a cavitagio
por mais de um minuto. A bomba usada é lubrificada com a propria solugdo sendo os intervalos
de cavitago prejudiciais ao seu funcionamento; também os niveis de solugdo no reservatorio da
torre de retificagio e no da solugdo rica sdo afetados, provocando demora na estabilizacdo do
ciclo de congelamento. Num sistema bem dimensionado isso nfo deveria acontecer.
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As grandes variagles do fluxo da amdnia liquida devem-se ao evaporador inundado com
que opera o sistema. Esse tipo de fabricador de gelo controla o fluxo de entrada com uma valvula
de bdia que realiza aberturas e fechamentos continuos para manter o nivel do tangue, de modo
que o comportamento mostrado, apesar de ser tipico desse evaporador, ndo significa que a
“producdo” de amodnia Hquida seja assim no sistema de absorgfio. Para determinar o fluxo

precisamos determinar o valor médio, que foi de 74 kg/h.

Os valores dos fluxos foram avaliados pelas analises termodindmicas feitas sobre o sistema

nos estudos mencionados anteriormente.

Os fluxos de dgua no evaporador e no conjunto do condensador evaporativo sdo medidos
por medidores do tipo rotdmetro e o consumo de agua, em ambos, com hidrbmetros
convencionais. A montagem experimental permite a variagio dos fluxos de agua em cada
componente. O fluxo de agua nominal no evaporador é de 5 m’/h enquanto o do conjunto

evaporativo foide 8 m’/h.
4.2.4.- Medicio de concentragdo.

Para realizar as avaliacBes do sistema e do conjunto evaporativo hé necessidade de
determinar os valores das concentracSes dos fluxos envolvidos. Como aproximacfo inicial,
supde-se que a solugdo rica nos pontos de saida (ponto 10, Fig. 1.2), os vapores de amdnia na
saida da torre de retificagdo (ponto 2, Fig. 1.2) e a solugfo pobre na saida do expulsor (ponto 18,

Fig. 1.2) estfio saturados, obtendo os seguintes valores:

Tabela 4.4 - Concentracfio das solucBes saturadas

Ponio Temperatura (°C) Pressio (MPa) Coneentracio
Solugio Pobre (18) [111,0 1,407 0,3121
Solugdo Rica (11) 39,5 0,271 0,3812
Ambnia (2) 40,05 1,407 0,99972
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Estes valores foram determinados pelo programa desenvolvido por Rodriguez (1999) e
coincidem com os valores do AQUAM, Jordan, (1992). Pelas irreversibilidades dos processos, as
soluges nesses pontos estio separadas da saturagfo, mas os valores de concentragdo nio devem

ficar muito diferentes aos mostrados na tabela 2.1.

Para estimar a concentraco & usado o método de titulometria, apresentado por Zukowski
(1999), utilizado extensivamente. Nas industrias normaimente ¢ determinada a concentragdo
através da medida da densidade e temperatura numa amostra retirada do sistema em avaliagfio, €
dai com o diagrama que aparece no anexo 11, a concentragdo ¢ determinada de forma indireta,
Este diagrama foi estabelecido para solug@es 4 pressfio atmosférica, mas pode ser usado para

solugBes a pressdes diferentes ja que a densidade da solugio ndo varia muito com esta.

Analiticamente é possivel determinar a concentragio a partir da temperatura ¢ pressio por
regressio linear. No aparato experimental s6 dispomos de dois pontos de medicio continua de
densidade e temperatura (nos sensores MASS 2100), pelo que os valores das concentragses da
aménia lquida e da solugiio pobre foram de simples determinagdo, j& para a solugdo forte foi
necessario realizar vérias retiradas de amostras para a determinagfo da densidade, estas foram

tomadas na saida do reservatorio de solugio forte depois do absorvedor (ponto 11 da figura 1.2).

Os valores de densidade e temperaturas usados foram os da figura 4.5. A temperatura de
entrada ao resfriador na figura 4.2, e a temperatura na saida da aménia liquida na figura 4.4. Para
a solugdo rica foi usada a densidade da amostra retirada (mostrada na figura 4.5), e a temperatura
real da amostra. Ressalvamos que o diagrama do anexo II s6 pode ser usado com os valores reais
da densidade e a temperatura no ponto de medigdo. A figura 4.8 mostra os valores de

concentrago.
Os valores da figura 4.8 sdo praticamente iguais aos da tabela 2.1, o que significa que as

medicdes indiretas da concentragdo devem estar certas. Para uma melhor avaliac@o seria

necessario mais um sensor na MASS 2100 na linka de solucéo rica.
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Figura 4.8 — Variago da concentragdo da solug#o rica, da pobre e da amdnia liquida.

As variagdes na densidade da amonia liquida no degelo nfo se refletem na concentragio por
este momento ndo ser representative para os valores de concentragdo. O fluxo de aménia liquido
é nulo por causa do fechamento da valvula solendide na entrada do evaporador, pelo que o

medidor MASS 2100 mostra valores também nulos do fluxo e da densidade.

4.2.5.~ Valores das medicdes em regime permanente.

Do sistema experimental que registra todos os pardmetros de operacdo do sistema, obteve-
se um grande conjunto de valores dos quais, depois de processados, foram selecionados os que
poderiam ser adotados come os de operagdo em regime permanente. Estes ndo s@o de objetivo do
trabalho, mas por brindarem uma idéia mais precisa do funcionamente da maquina, $3o
mostrados aqui. Para as avaliagdes do sistema em regime “permanente”, foram usados os valores

apresentados na tabela 4.5.
Os pontos aqui so os do diagrama monolinear da figura 1.2, e os valores de pressio ¢

temperatura j& foram usados anteriorimente para avaliacBes energéticas e exergéticas do sistema.

Os resultados destas avaliagSes podem ser vistas em Silva (1994) e Pratts (1997).
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Tabela 4.5 Dados tomados em operagdio em regime permanente,

Ponto |Pressio | Temp. | Conc. |[Vazdo |[Ponto |Pressio |Temp. |Conc. |Vazio
(MPa) |(°C) (Kg/h) (MPa) {(°C) (Kg/h)
1 1,407 111,01 |0,9212 14 1,407 50,02 10,38 727,82
2 1,407 40,05 10,99971173,86 |15 1,407 50,02 10,38 (727,82
3 1,297 28 0,99971173.86 |16 1,407 92,03 (0,38 |727.82
4 1,297 28 0,99971|73.86 |17 1,407 - 0,38 |727.82
5 1,297 13 0,99971173,86 |18 1.407 111,01 10,31 653,95
6 0,301 -9,0 0,99971173,86 |19 1.407 105 0,31 653,95
7 0,301 -8,5 0,9997173.,86 (20 1,407 55 0,31 653,95
8 0,271 20 0,99971173,86 |21 1,407 41,5 |0,31 653,95
9 0,271 - - 727,82 {22 0,252 127,7 |- 96,06
10 0.271 39,5 0,38 727,82 (23 0,252 127,7 |- 96,06
11 0,271 39,5 0,38 727,82 |24 0,101 22,5 |- 172,8
12 1,407 39,5 10,38 727,82 |25 0,101 0,00 |- 172,8
13 1,407 39,5 10,38 727,82 126 0.101 22,5 |- 180

4.2.6.- Medicoes no conjunito evaporativo.

Como tinha sido dito o sistema de absorcdo em estudo na Unicamp s foi preparado para
receber termopares nas entradas e saidas de cada equipamento. Para a validagéo experimental do
modelo do absorvedor evaporativo e do conjunto foram estabelecidos pontos de medicio de

temperatura no feixe de tubos e na entrada e saida da mistura dgua-ar. Para continuar com a

ordem, o primeiro ponte denotou-se como 27.

Ponto 27:

Ponto 28:

Ponto 29:

Agua de reposiciio do conjunto evaporativo.

Entrada da 4gua de arrefecimento ao feixe de tubos do conjunto evaporativo.

Entrada do ar “seco” no conjunto evaporativo.
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Ponto 30:

Ponto 31:

Ponto 32:

Ponto 33:

Ponto 34:

Ponto 35:

Ponto 36:

Ponto 37:

Ponto 38:

Ponto 39:

Ponto 40:

Saida do ar tmido do conjunto evaporativo.

Temperatura no extremo direito na parte superior da serpentina.

Temperatura da mistura d4gua-ar na parte esquerda no interior do feixe.

Temperatura da mistura dgua-ar na parte central interior do feixe.

Temperatura da mistura agua-ar na parte direita no interior do feixe.

Temperatura da mistura 4gua-ar na parte esquerda no interior do feixe.

Temperatura da mistura d4gua-ar na parte central no interior do feixe.

Temperatura da mistura 4gua-ar na parte direita no interior do feixe.

Temperatura no extremo esquerdo na parte inferior da serpentina
(Temperatura da parede).

Temperatura no extremo direito na parte inferior da serpentina (Temperatura
da parede).

Temperatura da mistura dgua-ar na parte esquerda inferior do feixe.

Estes pontos aparecem representados na figura 4.9. Os termopares colocados sobre as

paredes dos tubos sio para determinar o perfil da temperatura da 4gua no feixe. Para fazer uma
avaliag@o detalhada dos coeficientes de transferéncia € necessdria a determinagiio da temperatura
na parede dos tubos, assim como o perfil de temperaturas da solugio por dentro dos tubos durante
o transcurso da absorgio. Pela disposigfio do feixe, a espessura dos tubos, o estado delicado da
superficie externa e o perigo de trabalhar com aménia, decidiu-se nfio perfurar os tubos para a

colocaciio de termopares.
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A ponta dos termopares foi soldada por descarga elétrica permitindo uma perfeita fusdo
entre seus materiais (Cobre e Constantan), sendo fixados por abracadeiras a superficie externa
dos tubos, no anexo III aparecem fotos ilustrativas da colocagdo dos termopares na estrutura do

feixe.

Pela quantidade de tempo empregado na parte experimental foi possivel determinar os
valores médios das temperaturas de bulbo seco e tmido ao longo de um ano, eles sdo
apresentados no anexo [V de hora em hora para cada més. Estes mostram como a temperatura
média de bulbo umido no ano se mantém ao redor de 23 °C, estes valores foram corroborados
com os da estagfio meteoroldgica da CEPAGRI. As variagSes das temperaturas de bulbo seco €

de bulbo (imido na hora “tipica” sfo mostradas na figura 4.3.

ar tmido
Mgr-abs)30  Nar-abs)30
e e e e e e
e T t28
= . . ; o
7 £ e » myohyo
. e .
[ 38
37 —=y | Absorvedor
o 36 i
35
4 W m‘i“? -
33 o -
Aqe -3 i mg hg
7 t
_reservatorio 5 " . mpihog
de agua iag 7 ar "seco
i M ar-abs)29 har29

Figura 4.9 - Pontos de medic8o no absorvedor.
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Figura 4.10. Variacfo da temperatura da dgua na cuba e do ar umido.

Na figura 4.10 aparecem as variacGes da temperatura na dgua da cuba do conjunto

evaporativo e da temperatura do ar Gmido na saida dele.

Temperatura [ °C]

tem po

Figura 4.11. Variagfic da temperatura da dgua de resfriamento em cada fileira.
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Na figura 4.11 aparece a variago da temperatura da dgua em cada fileira de uma serpentina
do absorvedor. A numeragdo indicada representa cada fileira contando a partir do fundo para
cima, seguindo o sentido do fluxo de solugdo por dentro dos tubos e do fluxo de ar externo. Na
figura 4.12 estfio representados os valores médios destas grandezas. Nota-se nesta figura que a
maior variagio das temperaturas médias da-se entre a quarta e a sexta fileira, com um valor de

aproximadamente 4°C.

Segundo os relatos da literatura especializada as maiores variacdes de temperatura da agua
em condensadores evaporativos nfio ultrapassam os 3 °C, mas pelo fato do trocador neste <aso

trabathar com reagdo exotérmica era de se esperar uma diferenga maior.

Devido & estntura do feixe ndio foi possivel determinar essa variagfio nas fileiras do

conjunto correspondentes ao condensador e 2o resfriador de solug@o pobre.

fileira
Y

15 20 25 30 35
tem peratura [°C]

Figura 4.12. Temperaturas médias da dgua de resfriamento em cada fileira.
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4.2.7.- Erro dos medidores usados.

Com o desenvolvimento das técnicas de medicBo é possivel obter valores das grandezas
medidas com grande exatiddo, em nosso caso dispomos de equipamentos de alta precisfio para o

tipo de trabalho desenvolvido. A seguir sdo relacionados os erros de cada um deles.
Como j4 tinha sido mostrado ha necessidade de colocagfio de mais medidores continuos de
densidade (MASS 2100}, nas linhas de solucdo rica e de vapores na saida da torre de retificacio,

assim como preparar o conjunto evaporativo para tomadas de temperatura do fluxo interno.

Tabela 4.6 Faixa de operacdo e erro dos medidores.

Grandeza Equipamento Faixa de leitura | Erro

Temperatura Termopares tipo T com sist. de (-30a370)°C +0,1°C

aquisicio de dados.

Temperatura Sensor Mass 2100 (-10 a 180) °C +0,1°C
Pressdo Transdutores Sodmex (0al7) bar = 0,01 bar
Pressdo Mandmetros Bourdon (0 a20) kg/em” |+ 0.2 kg/em®
Vazio massica Tipo orificio (0a1000) kg/h  1£0,2kg/h
Vazdo massica Sensor Mass 2100 na solugdo pobre |(1a52000) kg/h | +2,25 kg/h
Vazio volumétrica | Rotdmetro no evaporador (0a 10) m’/h +0,05 m/h
Vazdo volumétrica | Rotdmetro no conjunto evaporativo | (0 a 10) m’/h +0,1m/h
Densidade Sensor Mass 2100 (0 a 6000) kg/m’® | + 1.5 kg/m’

Fonte: Manual de operagiio dos medidores.
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Capituio 5

Propriedades termodinamicas e termofisicas.

5.1.- Propriedades termodinamicas da mistura agua-amonia.

Equacdes de estado em forma analitica que permitiram o uso dos computadores digitais nos
processos de simulacgfio e otimizagio dos projetos tém sido necessarias. Neste sentido apareceram
diversos trabalhos, como os apresentados por Jain e Gable (1971), onde desenvolvem uma série
de equagdes polinomiais aproximativas vilidas para uma faixa onde opera a maioria dos sistemas

de refrigeracdo por absor¢éo com o par HyO-NHj (de 17,1 a 23,8 atm e de 3,4 a 5,4 atm).

Schultz (1971), a partir dos potenciais quimicos e da energia livre de Gibbs, propds um
conjunto de equagdes que, inchiindo as propriedades fisicas mensuraveis da H,O e da NHs,
estabelecem as relagbes entre a temperatura, a pressfo e a concentragiio da solugfo, para o estado
liquido e para o vapor, validas de —73,3 2 176,7°C e de 7 kPa a 2,48 MPa.

Mais tarde Ziegler ¢ Trepp (1984) ampliaram a faixa de validade da equagfo proposta por

Schultz (1971) até 227°C e 5 MPa, trabalhando ainda na exatiddo dos coeficientes da equacgio a

partir de novas correlagdes empiricas.
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El-Sayed et al (1985), fazem uma breve revisdio das propriedades das misturas H,O-NH;, e
concluiram que as propriedades da dgua pura e da aménia pura estio bem estabelecidas desde os
trabalhos de Keenan e Keyes em 1964 para a 4gua e de Haar e Gallagher em 1978 para a amdnia.
Segundo esse trabalho, em 1964 foi feita uma revisio por Macriss et al no IGT, onde
combinaram os dados da literatura existente com suas proprias medicdes e estabeleceram um
diagrama h vs. X na faixa de 7 kPa a 3,4 MPa e de —73,3 a 232,2°C. Esta revisdio estaria baseada
nos trabalhos de Merkel e Bosnjakovic de 1929, de Zinner em 1934 e de Scatchard de 1939.

Zuritz ¢ Perez —Blanco (1993) propdem equagdes polinomiais aproximadas para a solucdo
H,0-NH; baseados nos estudos experimentais de Scarchart et al (1947). Estas aproximacdes nfo

apresentaram equacdes para o calculo da entropia e a faixa de validade é bastante estreita.

Jordan (1992) apresentou o célculo de propriedades termodinimicas da mistura H,O-NH;
através de um programa (AQUAM). Este calcula, a partir dos dados de pressdo e concentragio,
ou temperatura ¢ concentragdo, as demais propriedades termodinimicas, incluindo a exergia, para
os estados saturados. Para o célculo das propriedades nos estados superaquecidos e sub-resfriados

sdo necessarios os dados de temperatura, presséio e concentragio.

Uma reviséo bastante completa sobre a termodinimica das misturas e solucdes pode ser
encontrada no trabalho apresentado por Ruiter (1986).

No presente trabalho, as propriedades de estado da mistura sio calculadas a partir de
equagGes em forma analitica. A formulagdo aqui empregada, foi apresentada por Ziegler e Trepp
(1984), e esta baseada no trabalho de Schultz (1971) onde, utilizando a relagfio entre os potenciais
quimicos das substdncias e a energia livie de Gibbs, e partindo das condigBes de equilibrio
termodindmico da mistura, derivam-se uma série de equaces para descrever as relacdes entre a

pressio, a temperatura e a concentrago da mistura.

Uma vez estabelecidas as propriedades primitivas (P,T,X) para a mistura numa de suas
fases, fica definido o estado termodinimico desta, podendo-se calcular as demais propriedades
termodindmicas ou, seguindo a regra das fases, tendo trés quaisquer propriedades termodinimicas
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independentes da mistura na fase liquida ou vapor poder-se-4 calcular qualquer uma outra
propriedade na respectiva fase. No caso em que a mistura estivesse no estado saturado, apenas

duas propriedades independentes bastariam para definir seu estado termodinimico.

Schultz, guando utiliza a energia livre de Gibbs como equacio fundamental, considera uma
mistura real para o estado liquido, e para o estado vapor considera uma mistura ideal de gases
reais, razdo pela qual o termo de energia livre em excesso ndo aparece no caso da equagdo do
vapor. Estas expressdes estdo, em geral, baseadas nas relagdes termodinidmicas das substincias

puras quando sfio misturadas.

Para o céalculo destas propriedades molares parte-se de uma série de relages entre os
pardmetros que caracterizam o estado termodindmico do sistema. Neste caso o sistema estd
formado por duas substéncias em estado de equilibrio de fases vapor - liquido, e assim pode-se

escrever as seguintes relagtes:

Condicdes de equilibrio termodiniimico:

P* =PV (5.01)
Tt =TV (5.02)
b b 509
Heo = Fo (5.04)

Energia livre de Gibbs como equaciio fundamental.

i)  Para o estado liquido:
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GP.T,X,)= X“GE(P,T) + XL2(32 P, T)
+RT(X, X, +X,,InX, ) (5.05)
+GF

com:

GF = RTX“X;J [Au + Blz(XL‘; - XLz) (5 06)
+Cp Xy, "XL2)2 + D, (X, “XL2)3 +...]

ou de forma compacta:

(G, +G,P+G.,P)+(G, +G,P)/T+
(G +G,PY/ T?+ G, /T?
G® =4 . [Gg +GP+G,P’

+(Gy, +G,P)/T
G +G.P+G, /Th2X, -1)

}(le I L

i)  Para o estado gasoso:

GP,T,.X;)=X;,G,®. D)+ X,,G,@.T)

(5.07)
+RT(X g, 10X, + X, 10X, )

A energia livre de Gibbs para cada uma das substancias tem a forma:
1)  Parao estado liquido:

G(P,T)=h~-Ts
=hL(Pe=To)“TSL(Po>Te) (5.08)
C

P
PLar+ fv,ap
T )

T T
+ [CpaT+T |
T, T
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com

Cp, =B, +B,T+B,T? - A, T(P~P,)?

V, =A,+A,P+A,T+A,T

i)  Parao estado gasoso:

G'(P,T)=h~Ts

=hG(PU>To)“TSG (POsTo) (5-09)
T T Cp P

+ [CpodT+T _[wi;ﬁ-dT+ [Voap
To T B,

conu:

Cpg =D, +D,T+D,T? —12C,P/T*
~132C,P/T? ~44C P* / T?

V,=T/P+C,+C, /T*+C, /T +C,P? /T

A partir da energia livre de Gibbs da mistura podem ser calculadas as demais propriedades

termodinémicas (volume, entalpia, entropia e potencial quimico) como segue:

8 G, g (8 G
- i = 5.10
v (aPL v (N’L,x o0
+ E
() (%)
= —RT? = -RT? 5.11
h 8T h oT G1h)
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5 G, 2 G
&z{aT] f“(af] (5.12)
P X

1 aGaPXq
=G'(P,T.X mx( ik ki 5.13
Koo @ =X, 5 X, . (3.13)

o G*(T,P,X
-0 2 ERX0)

(5.14)
0 X, TP
1
i, =G‘(P,T,XL)~<1—XL)[6 2 @R ’XL)) (515)
s 7 Xi— T.p
T R CALX,) (516
3 0 X, Tp

O algoritmo de solugio deste sistema de equages emprega valores reduzidos a certos

valores de referéncia, da seguinte maneira:

PR =P/PB

TR =T/TB

VR =V PB/RG/TB
HR =HRG/TB

SR =S/RG

CPR =Cp/RG

Os valores de referéncia s3o:

RG =8,3143 JmolK
TB =100K

PB =10x10°Pa
120



Pelas condigcbes do equilibrio de fases somente duas das quatro grandezas (PR, TR, X ou
Y) podem ser determinadas a partir de outras duas selecionadas. As sub-rotinas de iteracéo
empregam o método numerico de Newton-Raphson para sistemas de equagdes nfio lineares. As

variaveis e os algoritmos empregados sfo apresentados na tabela 5.1.

Tabela 5.1. Variaveis e algoritmos empregados.

Conhecida Deterniinada Subrotina

{selecionada) (incognita)

PR,TR XY ITERX
X, TR PRY ITERP
Y. TR PRX ITERP
PRX TR, Y ITERT
PRY TRX ITERT

A representacdo grafica destas sub-rotinas € como segue:

ITERT: Calcula a temperatura T e a concentragdo no vapor Xg (ou no liguido, X;) com

ajuda da pressdo P e a concentragdo no liquido Xy, (ou no vapor, Xg).

h 4

Y

ITERP: Calcula a pressio P e a concentragdo no vapor Xg (ou no liquido, X;) com a
temperatura T e a concentragfo no liquido Xy, (ou no vapor, Xg).
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A4

XL XG X

ITERX: Calcula a concentragio no liquido Xy, e no vapor Xg em funcgo da pressio P e da
temperatura T. Utiliza o método terativo de Newton.

Y

!
i
XiL

XG X

ITERHT: Calcula a temperatura T, a qualidade U, ¢ as concentrages do liquido Xy e do
vapor X, com ajuda da entalpia h, a pressiio P e a fragfo total de amdnia da solugo Z.
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ha P
1
3
> \Q A\ 4
p : W/
Y A
XL Z XG X

ITERHP: Calcula a presséo P, a qualidade U, e as concentragdes do liquido Xy, e do vapor
X, com ajuda da entalpia h, a temperatura T e a fragio total de aménia da solugio Z.

h A P
T
h
> \4
¥ A
XL Z XG X

As unidades fisicas das diversas varidveis e pardmetros sfo:

— Temperatura [K]

lav

— Pressdo [Pa]

—» Volume especifico [m*/mol]
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~—» Entalpia [J/mol]

— Entropia [J/moV/K]

~> Fracdo molar de NH; na fase liquida (moles de NHs/moles de solugdio)
-> Fragdo molar de NH; na fase vapor (moles de NHs/moles de solucio)
~» Frag#io de sequidade (moles de vapor/moles de vapor + liguido)

—> Fragdo molar total de NH; (Em toda a massa [vapor + liquido])

—> Massa molar {kg/mol]

2 N o < X oo

Para converter as grandezas molares em especificas deve ser introduzido o conceito de

fracBio em massa &, ¢ sua relagdo com a fragéio molar:

E= My (5.17)
M, +M,;
onde a massa total do componente i (A ou B)é:
M, = Mn, (5.18)

onde M; € a massa molar do componente i.

Numa mistura composta de ns moles do componente A e np moles do componente B, as
fragdes molares de cada componente sio definidas como:

(5.19)

n,

Xp=(1-X)= (5.20)

n, +ng

Das equagdes anteriores pode-se obter a relagio entre a fracio molar e a fraciio em massa

de cada componente:
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X = had (5.21)
MB

—={1-w)+w

M,

Assim, a massa da mistura por mol de mistura é:

M, =(1-X)M, +XM, (5.22)

A entalpia especifica, entropia especifica e 0 volume especifico de uma mistura real podem

ser apresentadas pelas seguintes relages:

H
h=—= 5.23
M. (5.23)
S
§ = —B 5.24
M. (5.24)
V,
V= — 5.25
M (3.25)

Onde: Hp, Si, Vi 80 a entalpia, entropia e volume molar da mistura respectivamente.

Na tabela 5.2. podem ser revisados os valores dos coeficientes empregados nas equagdes
apresentadas para cada substdncia pura, para o cdlculo da entalpia, entropia ¢ o volume
especifico, valores necessérios para a determinacdo dos potenciais quimicos. Para a determinacdo
da energia de excesso correspondente 2 equagio (5.06), sdo empregados os coeficientes

apresentados na tabela 5.3.
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Tabela 5.2. Coeficientes empregados nas equagdes da energia livre de Gibbs para as substincias puras.

Massa Molar {18,016 17,031

TO 5,0705 3,2252
PO 3 2

HOF 21,821141 4,878573

HOG 60,965058 26,468879
SOF 5.733498 1,644773

S0G 13,453430 8,339026
A 2,748796e-02 |3,971423e-02
Ay -1,016665¢-05 | -1,790557e-05
Az -4,452025¢-03 { -1,308905¢-02
A4 8,389246e-04 |3,752836¢-03
B, 1,214557e+01 | 1,634519e+01
B> -1,898065 -6,508119
B; 2,911966e- 1,448937
G 2,136131e-02 |-1,049377¢-02
C - -8,288224
C; - -6,647257e+02
Cq 0.0 -3,045352¢+03
D, 4,019170 3,673647
D, -5,175550e-02 | 9,989629¢-02
D; 1,951939e-02 |3,617622e-02

Tabela 5.3. Coeficientes empregados na equagio da energia livre de Gibbs de excesso.

Paramelro

Valer

Parametro

Valor

Gl -4,626129¢+01 {G9 -1,475383

G2 2,060225¢-02 G10 -5,038107¢-03
G3 7,292369 Gl11 -9,640398¢+01
G4 -1,032613e-02 [GI12 1,226973e+02
G5 8,074824e+01 | G13 -7,582637

G6 -8.461214e+01 |G14 6,012445¢-04
G7 2,452882e+01 | Gl15 35,487018e+01
G8 9,598767e-03 G16 -7,667596e+01
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E bom esclarecer neste ponto que existem outros métodos bastante empregados para o
calculo destas propriedades. Em particular o0 método desenvolvido por Jordan (1992) através do
programa AQUAM esta sendo utilizado para determinagio de pardmetros a partir das medigdes

experimentais.

Ambos métodos (Jordan e o procedimento acima estabelecido) foram comparados, como
parte da validagiio das sub-rotinas apresentadas acima, ¢ comprovou-se que existem diferengas
muito pequenas (< 10e-05), na zona de alta concentracio do estado gasoso em quase todas as
propriedades calculadas. Porém, chamou a atengdo a grande diferenca entre os volumes
especificos calculados por cada método. O volume calculado por Jordan € quase o dobro do

calculado nas presentes sub-rotinas, que estdo em sintonia com as medi¢Ges experimentais.

5.2.- Propriedades termofisicas da mistura dgna-amonia.

As propriedades termofisicas da mistura dgua-amonia aparecem em poucas referéncias e

teve que ser feita uma pesquisa minuciosa para encontrar as propriedades a seguir:
Viscosidade dindmica [Pa.s].

Vapor de aménia: Foi empregada a correlacio reportada pela ASHRAE (1989). Com
intervalo de validez de -30°C < T < 150°C, exatiddo de 0,8%.

By, =(9,353+0,003533T)10°° (5.26)

Solugdo dgua-amonia: Foram empregadas as correlages apresentadas por Weast ¢ Atle
(1982). Para 0 <X <£0,26 e -10°C < T <120°C:

pk =10°(1+2X)p, (5.27)
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Para 0,26 <X <1 nfo foi encontrada nenhuma correlagio, porém Selim e El-Sayed (1999)

L
apresentam que a viscosidade cinematica é constante para X > 0,26 (VL =£{ = 1,425);10'5}.

Neste caso pode-se escrever:
By = 1L425x107py, (5.28)
Agua: Tomou-se a seguinte correlagdo vélida para -10°C < T < 160°C:

2303

IOg }l;zo = ""‘4,567 + m

(5.29)

Aménia liquida: Foi empregada a correlagdo apresentada por Perry e Chilton (1973), valida

para -69°C < T £40°C, com erro menor de 0,5%:
Inp, =13,049+0,03240(T +273) - 6,25x10 (T + 273)° (5.30)
Condutividade térmica [W m'K™]

Vapor de amdnia: Foi empregada a comrelagdo apresentada pela ASHRAE (1989), valida
para —20°C < T £ 150°C e erro menor que 2%:

Ky, = 0,022+0,0001T (5.31)

Agua liguida: Foi empregada a correlagiio apresentada por Perry e Green (1984):

K50 =1,6363{0,566+1,5x10°T) (5.32)
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Solucdo dgua-aménia: Segundo Selim ¢ Elsayed (1999), nfio hé correlagdes disponiveis na
literatura para calcular esta grandeza, mas Reid (1977) sugere a seguinte correlagio para solugdes

aquosas:

&), (Kuo)

Ki)re  Kuor,

(5.33)

Perry e Green (1984) reportaram que (K )2oec = 0.4517 W/(m K). Empregando a correlagéo
apresentada acima para 4gua, pode-se obter a seguinte correlaciio para qualquer temperatura da

solucio:
KL, =0,7478(0,566 +1,5x107T) (5.34)
Difusividade molecular [m’/s)

Mistura de dgua-aménia no vapor: Foi tomada a expressdio apresentada por Selim ¢ El-
Sayed (1999):

_ 8,29x107(T +273)"°
AW PQAW

(5.35)

onde:

Q,w = 11,0600 +0,193e7 %7 +1,036e™7* +1,765¢ "

T+273

€ AW
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Eaw _ [E_J(i&)
g ENEJ

Ea L 5583K: Ew _8091K
£ g

5.3.- Propriedades do ar iimido.

Razfo de umidade para ar nfio saturado, Webb (1984).

P
X =0,622——2"s (5.36)
100P — @P,

onde:

P —> Pressiio parcial saturada do vapor d'agua na mistura.
P — Pressfio atmosférica.

¢  —» Umidade relativa.

Com:
P =P, {1-0,6875¢ *H)™™

onde:

P, =101325 Pa

H - altura em relacdo ao nivel do mar.

Razéo de umidade para o ar saturado, Stoecker (1958).
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P
X, =0,622—=— 5.3
¢ 100P —P, 37

Entalpia do ar imido ndo saturado

h=X(CpyT+hy)+Cp,T (5.38)

Entalpia do ar saturado

Esta pode ser calculada a partir da temperatura do ar através da equacio (Webb, 1984):

_393007,8(0.42447°T° —0,62947 T +0,1849~ T* (5.39)
= (212-T)(+0,145772T° - 0,1075T2 + 62,2092T :
Calor especifico do ar tmido
c= pAcA +pvcv _ CA +XACV (5.40)

PatPv 1+X,
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Capitulo 6

Simulag¢io do processo de absorgio.

S@o conhecidos pela literatura (Grossman,1994) e pelas primeiras tentativas proprias de
simulagdo, os problemas de convergéncia quando se trata com sistemas que empregam
substincias bindrias cujos absorventes sdo voldteis, como & o caso da 4dgua — amonia,
fundamentalmente na zona de altas concentragSes. E importante, por isto, que estes sistemas
matematicos estejam depurados de qualquer redundancia e principalmente, quando se tratam

sistemas tdo complexos como este, deve-se prestar especial ateng@o aos erros de arredondamento.

Nesta simulacfio t8m-se virios processos iterativos internos ao processo iterativo geral, que
esta baseado numa variante do método numérico de Newton-Raphson para sistemas de equacdes

ndo lineares. Este novo método foi criado por Figueiredo (1980), ¢ ¢ apresentado adiante.

Para resolver as equagSes de equilibrio (P,T,X) da mistura dgua - ambmnia dentro do
algoritmo principal, ¢ também empregado o método classico de Newton-Raphson, através de um
algoritmo mais simples e econdmico, pois se trata, em geral, de um sistema de duas equagdes e
duas incognitas, ¢ as derivadas parciais sdo obtidas de forma analitica. Este algoritmo pode ser
revisado em Carnahan et al (1969).
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Para determinar a temperatura da interface agua - ar nos trocadores de calor evaporativo ¢é
empregado um algoritmo baseado no método numérico de bissegdo, e dentro deste € novamente
utilizado o método iterativo de Newton-Raphson, para a determinacfio das propriedades da
substancia. E necessario entdo que o sistema de equagdes a ser resolvido tenha o menor niimero
possivel de varidveis efetivas, e deve-se tentar, sempre que possivel, selecionar aquelas que sejam
faceis de dar um valor inicial perto do valor real, condi¢io necessaria para a convergéncia do

método numérico.
6.1.- Equacbes e parimetros para simulacio.

No capitulo 4 foi estabelecido o modelo matemético geral de cada parte do sistema que
representa o processo de absorcdo dentro do trocador evaporativo, constituido por mais dois
componentes, o condensador e o resfriador de solu¢do pobre.

Como foi apresentado naquele capitulo, o sistema como um todo € composto por 3
modelos: um modelo global para o condensador, um modelo global para o resfriador de solugéo
pobre e um modelo detalhado para o absorvedor. Estes modelos sfio acoplados através dos

balangos globais de massa e energia no trocador evaporativo.

As equagdes foram escritas na forma geral, respondendo & descricio do modelo fisico.
Agora estas equacdes sio apresentadas na forma em que serio empregadas no sistema
computacional de simulagfio, numa ordem que responde a l6gica matematica para a solugio do
sisterna de equagdes, sendo mais ficil desta forma obter o sistema matemdtico depurado de
quaisquer redundincias derivadas dos muiltiplos balangos e das equagSes de equilibrio nos
diferentes pontos. Sdo apresentados também os pardmetros e coeficientes que serfio empregados

para determinar os fendmenos de transporte de calor ¢ massa dentro do sistema
6.1.1.- Equacdoes.
As equacBes que modelam o absorvedor sfo validas para cada secgfio em que estad

subdividido o absorvedor. O mimero de equacdes do sistema resultante pode ser determinado
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multiplicando o niimero de equagGes que representa uma secgdo pelo o nimero de seccOes em

que estara dividido o absorvedor.

Balango material

Ms':};3 =m/Y; ~m],Y '*“Nj;vqﬁs =0 (6.01)
M =miX,-mi X, +N j‘};ﬁs =0 (6.02)
Mg =N i =N g =0 (6.03)
Transferéncia de massa

N dw, =Kopu,a Vi (Y; - Y)) (6.04)
N jan = Kipe,a, V(X3 = X;) (6.05)
Balanco de energia

Ef =mjhj -ml b/, +Q] +Ef =0 (6.06)
Ef =mih! -mbh}, +QF + EF =0 (6.07)
Ej=E/-E; =0 (6.08)
Transferéncia de calor

EY =qfa V4N [ (b, —hiho) (6.09)
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Ef =qfaV,+N [ (bk, ko) (6.10)

I N,

q) =h {1 -T}) (6.11)
qt =h, (T} - T}) (6.12)
QF =Uy,A, (TF-T,) (6.13)

Q? +1y Cpy Ty, — My Cpw T,

—h, A (T, — T, )+ 0A, (X, - X by =0 (619
m h,, —m b, +h A (T, -T,)+0cA (X, ~X,)h, =0 6.15)
h, (X, — X, ) —my, +miy, =0 (6.16)
m, (X, X, )-cA, X, ~X_)=0 {6.17)
Equilibrio D2 interface

1@ TXY)=0 (6.18)
Queda de pressdo na seccio

P. =P, —APj[Re, s,%) {6.19)
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Condensador e resfriador de solu¢iio pobre
Para os outros trocadores que compdem o sistema evaporativo pode-se escrever o seguinte
conjunto de equagdes, que simulam de forma global a operagfio dos mesmos e fecham o balango

do sistema evaporativo.

Balancos de energia

m;(h; —h,)+m,c(h,, ~h.,)=0 (6.20)
CF(TZD - sz) = M gpep (ha:rRSPZ _hazi) (6-21)
Qgsp
Cr=m,,Cp=—""—
’ * (Tze '“Tzl)

Balanc¢os na interface

haer “haﬂ - KM hmcz ""‘h

]Il arl
hatCi - ha:CZ Uc Ts - T]. (6‘22)
T, ~T. h -
20 P an, harl exp URSPmE‘ERSP (6.23)
T21 “Ti han' - ha!RSPZ CFKM
Transferéncia de calor
NTU% —-NTUR =0 624)
NTUA, - NTUZ,, =0
RSP RSP (6.25)
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<o

onde:

NTU? =
M
NTU? harCi o haﬂ
harC 'ha:cz
NTU;\SP — KMARSP
Mzsp

NTUR _ hmﬁsm““harl
RSP —

harR.S?i - ha:RS?Z

Sistema Evaporativo

marhan +Qu +Qc + Qesp mmarharz =0

marhar?. = marAharRsr’z +marchar02 +marRSth‘RSP2

M,h, “mespshwRSPs —mw&shwas _mwcshwcs =0

M_h, : a massa e a entalpia na bandeja do sistema evaporativo.

6.1.2.- Pardmetros.

(6.26)

6.27)

(6.28)

Entre os parimetros utilizados na simulacio encontram-se os coeficientes giobais de

transferéncia de calor de cada um dos trocadores que compdem o sistema evaporativo
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independente do absorvedor. Estes coeficientes foram avaliados experimentalmente, e pela
extensdo da metodologia de avaliagiio e as complexidades préticas desta, foi dedicado parte do

capitulo 4 a este item.

Outros pardmetros de grande importincia referem-se as correlagbes empregadas para
determinar os coeficientes de transferéncia de calor e massa no absorvedor, tanto do processo de
absorgio do lado interior dos tubos quanto do processo de resfriamento evaporativo do lado

externo, assim como os valores de entrada das variaveis para comegar ¢ processo de simulagio.

Para os trés trocadores se considera que as quantidades de dgua e ar que participam nos

respectivos processos sao proporcionais is dreas dos mesmos.

Pela quantidade de fen6menos envolvidos nos processos levados a cabo no conjunto
evaporativo foram empregados, na simulagio do absorvedor em conjunto com 0s outros
componentes, além dos coeficientes avaliados experimentalmente, aqueles empregados para o

projeto do sisterna e os calculados teoricamente através das correlagdes apresentadas no capitulo 4.

Os parametros de entrada ao algoritmo computacional so:

Numero de secgdes no absorvedor: 8

Comprimento das sec¢des: 2 m.

Didmetro externo das sec¢des: 0,0254 m.

Didmetro interno das sec¢des: 0,0224 m.

Volume interno das secces: 0,0004 m’.

Temperatura da dgua & entrada dos trocadores: Dado fornecido.

Fluxo e temperatura de vapor entrando no absorvedor: Dado fornecido

Fluxo e temperatura da solugio pobre entrando no absorvedor: Dado fornecido.

138



6.2- Método numérico.

Para a solugdo do sistema de equacdes resultante € empregada uma versdo do método
numérico de Newton-Raphson para solucfio de sistemas de equacdes nfio lineares. Esta adequacio
do método foi primeiramente elaborada por Figueiredo (1980) na sua tese de mestrado, durante a
simulacdo sob trés modelos diferentes de um sistema de absorcfio agua - ambnia movido a
energia solar. O método de Newton-Raphson apresenta menos problemas quanto a convergéncia
do que os métodos iterativos de substituiciio sucessiva. Neste caso é empregada uma versdo do
método originalmente proposto por Stoecker (1971) para a solugio de sistemas de equagdes
algébricas nfio lineares, que apresenta estimativa numérica da matriz de Jacob, solugéo do sistema
linearizado pelo método de Gauss com pivotamento parcial, e método de relaxagfo para controle

de residuo com busca do fator de relaxacfo.

O método é chamado de Substituicio-Newton-Raphson porque, computacionalmente,
combina os métodos de Substituicdo Sucessiva e de Newton-Raphson, aproveitando o melhor de
cada método: as caracteristicas de convergéncia do Newton-Raphson e o baixo uso de memoéria

computacional do método de Substitui¢io Sucessiva.

Este método € aplicavel a um sistema de N equagdes e N incdgnitas formando um problema
ndio linear esparso. O conjunto de incognitas é subdividido em dois grupos, um grupo de »
variaveis, chamado de varidveis efetivas, e outro de N-n chamado de varidveis de substituigdo.
Correspondentemente, o sistema de equagdes ¢ também dividido em dois grupos, um grupo com

n equacdes residuais e outro com N-n equagdes de substituigo.

As n variaveis efetivas devem ser selecionadas de forma tal que as N-n varidveis restantes
sdo determinadas por igual niimero de equacghes de substitui¢io resultantes das varidveis efetivas.
As restantes n equacdes s3o resolvidas de acordo com o método de Newton-Raphson, for¢ando

os residuos a serem zero através da manipulacio das varidveis efetivas.

Matematicamente, o método de Substituicio-Newton-Raphson pode ser interpretado como
um método puro de Newton-Raphson com somente # incognitas efetivas e n equagSes residuais.
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Neste sentido, o método de Substituigio-Newton-Raphson é uma técnica para reduzir a dimens3o

matematica de um problema de Newton-Raphson de N para n.

6.2.1.- Descrigio do método.
O meétodo de Newton-Raphson para a solugfio de um sistema de equagdes nfo lineares é
analogo ao método empregado para a soluciio de uma equagio ndo linear, e pode ser descrito

como segue:

Seja um conjunto de equagdes ndo lineares expresso na forma implicita.

0. D QD & T |
0. SO S X,)=0 (6.29)
10, SN, S X,)=0

(6.30)

Expandindo os R;' em série de Tylor em torno dos valores iniciais, desprezando os termos
de ordem igual ou superior a 2, obtemos n planos n-dimensionais que aproximam as fungdes
R,'112

o1,
Ril = (X, —-XH}E—}—(——(XH, ........ ’Xii’ .......... Xn1)+ ......
1
o, |
....... + 0 = X) 22 KoK e Xy ) e (6.31)
3
o f
........ # X =X 2 KK Xo)
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Tem-se desta maneira um conjunto de equages lineares que pode ser resolvido para que se

obtenha um novo conjunto de valores aproximativos Xiz,........ 2w Aa2; € ASSIM Sucessivamente.

Na proposta feita originalmente por Stoecker (1971), o processo se encerra quando os
valores de X; obtidos na k-ésima iteracdo ndo diferem significativamente dos valores obtidos na

iteragdo anterior, ou seja, quando:

X, -X,
i Jk—
el ce VX, (6.32)

ik

Seguindo a metodologia e a nomenclatura empregada por Stoecker, os residuos R; sdo
calculados na sub-rotina EQNS. O célculo das derivadas parciais ¢ feito numericamente, na sub-

rotina PARDIF, através da aproximacéo:

o1,
K(Xlk,...,xjk,...xnk) =
H

(6.33)

N Ri((Xy s X, FAX ., AX ) - R (K X o X )

AX

jk,..-

A sub-rotina PARDIF admite os valores dos Xy dos Ri(Xix,..s Xk os Xak }-

Para calcular as derivadas parciais & £/ X, esta sub-rotina encontra imicialmente os
incrementos AXj, que sdo obtidos como se segue:

AX. = AVX,

1 3

(6.34)

A seguir, a sub-rotina EQNS ¢ chamada para calcular os valores R(X,...,.Xi+AX;;,....Xa).
Finalmente, € aplicada a equagdo (6.33) para o calculo das derivadas parciais.

Outra variagdo do método de Newton-Raphson é apresentada em Carnahan et al (1969).

Estes calculam o0s valores das derivadas parciais através das expressdes analiticas destas
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derivadas, o que ¢ econdmico, quando possivel. Pelas dificuldades das equacdes de estado da
mistura 4gua - amdnia, neste trabalho se adotou a proposicio de Stoecker adaptada por
Figueiredo.

A solucdio do sistema de equacdes lineares ¢ feita pelo método das eliminagGes sucessivas
de Gauss na sub-rotina GAUSS, que fornece como resultado o vetor Xik-Xjk.1, denominado
VCORR. As variaveis iniciais, bem como os parimetros do sistema, sfio lidas pelo programa

principal, e sdo enviados a sub-rotina EQNS.
6.2.2.- Modificacoes do método original,

Estas modificag6es tém como base a utilizagio da maior quantidade de equacdes do sistema

em forma explicita, e as restantes na forma implicita, da seguinte maneira:

Seja um conjunto de 1 variaveis (X;,X5,.....,X)) convenientemente escolhidas, de forma tal

que as demais varidveis possam ser obtidas de forma explicita pelas equacdes do sistema;

X = X (X X5 X))
Kz = Kip (X X oo X, X (X, X s X)) =

=-ii+2(X1,X2’ ---- SXE) (6 35)

By

X = XX Xy XXt (X K g yovn X)) =
=Xa Xy Xy X)

Assim, do conjunto inicial de n equagdes, r-/ encontram-se automaticamente satisfeitas por

este tratamento. Restam / equag0es, a partir das quais pode-se obter:

R, = £,(X}, X, 00 X0, X1t (X, X e X oo X (X1 X5 00X, ))

................................................................................. - (6.36)
R, =£,(X;, X0 X Xt X X g e X )y X (X 1, X0 X, )
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Tanto as n-1 equagdes explicitas, quanto as / equagBes implicitas sdo dispostas na sub-
rotina EQNS.

Como se pode notar, com este tratamento, o nimero de varidveis efetivas com que o
sistema trabalha reduz-se de n para /, deve-se arbitrar apenas / valores iniciais, a sub-rotina
PARDIF passa a calcular / derivadas parciais e a sub-rotina GAUSS passa a resolver um sistema

de I equagdes lineares, com evidente economia de espago e tempo de computago.

Além deste fator econdmico, foram eliminados problemas de convergéncia do método,
principalmente relacionados com a quantidade de valores iniciais a considerar que, em sistemas

fortemente ndo lineares, como no caso do par 4gua - amdnia, € de grande complexidade.

Resumindo, este algoritmo esti baseado no método numérico de Newton-Raphson para
solucdo de sistema de equagbes ndio lineares, com estimago numérica da matriz de Jacob,
solugdo do sistema linearizado pelo método de Gauss com pivotamento parcial, e método de

relaxagdo para controle de residuo com busca automitica do fator de relaxago.

Neste algoritmo de célculo ¢ utilizado um dispositivo de controle do processo de
convergéncia do Newton-Raphson através do residuo. Se o residuo quadratico médio tender a
aumentar em uma dada iteracdo, esta nfio é executada. Ao invés disso, ¢ utilizado um incremento
no sentido definido pelo Newton-Raphson, mas com menor moédulo, buscando evitar aquele

aumento do residuo quadratico médio.

Nesta versdo foi incluida, no método de eliminagio de Gauss, outra modificagio efetuada
por Figueiredo. No método original, na medida em que o sistema de equagbes lineares, ao ser
resolvido dentro da sub-rotina GAUSS, se mostrasse linearmente dependente, o célculo iterativo
era encerrado. O encerramento do célculo por este motivo nfo leva em conta a possibilidade do
conjunto de equagdes ser acidentalmente dependente sem que as equagdes originais, ndo lineares,
sejam dependentes, em virtude de um particular conjunto de valores aproximativos. Uma
modificacio introduzida na sub-rotina GAUSS faz com que, obtida uma equagéo dependente,
esta equagdo seja desconsiderada naquele passo especifico, ¢ um dos valores VCORR ¢
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arbitrariamente assumido como zero. Desta forma os demais valores VCORR siio calculados e o

programa pode continuar, sendo que a dependéncia € acusada ao usudrio.

6.3.- Algoritmo computacional.

O algoritmo computacional estd também numa adaptagfio feita ao algoritmo criado por
Figueiredo (2001) para a simulagio do processo de absorgdo. O algoritmo desenvolvido por
Figueiredo esti baseado no modelo descrito anteriormente de etapa em ndo equilibrio e é

aplicado essencialmente a sistemas de separagdio e absorvedores com resfriamento por agua.

Neste caso foi feita uma adaptagio do algoritmo, introduzindo o resfriamento evaporativo
por fora dos tubos, que introduz algumas complicagdes com relagdo ao resfriamento por dgua, e
foram mudados os coeficientes de transferéncia de calor e massa empregados em sistemas
empacotados e peliculares para os empregados em sistemas de absor¢do de borbulhas. Salvo a
mudanga destes coeficientes, o algoritmo ¢ idéntico na solugio dos processos que ocorrem no

interior dos tubos.

O fato do processo de absor¢io possuir um sistema de resfriamento evaporativo faz com
que a solugdo do sistema seja essencialmente iterativa, pois os fluxos de ar e 4gua a entrada do

feixe de tubos do absorvedor, ¢ demais trocadores, estfio em sentidos opostos.

Para os casos do condensador e resfriador de solugdo pobre, este fato nfio constitui um
problema, pois a operagfio destes é simulada através de um modelo global que exige
unicamente os valores das varidveis as entradas dos trocadores e seus respectivos sistemas

de equagdes s#o resolvidos através do processo iterativo que corrige a temperatura média da

interface em cada um.

Ja no caso do absorvedor, que ¢ dividido em seccBes, sempre um dos parimetros é
desconhecido em cada sec¢dio, ou seja, comegando pela primeira fileira inferior, que € onde
entram a solug@o pobre e o vapor de aménia, e ponto de partida mais Iogico, sdo conhecidos
todos os pardmetros do ar de entrada, mas desconhecidos todos os pardmetros da 4gua.
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Assim, para resolver o sistema de equagBes resultante do acoplamento dos trés modelos:
modelo detalhado do absorvedor e modelos globais do condensador e resfriador de solugfo

pobre; procede-se como segue:
=  Supde-se um valor do fluxo de ar para cada trocador.

= A primeira aproximagéo € supor que o fluxo de ar para cada trocador € proporcional & area

frontal de cada trocador para o fluxo de ar.

» Com os pardmetros de entrada do ar (har, Tar, @ar) calcula-se os pardmetros do ar 4 saida do

resfriador de solucio pobre e do condensador.

» Este cdlculo é feito através das equacBes de balango de energia (6.20) e (6.21); uma vez que
o calor trocado (os termos da esquerda de cada equagfo) em cada equipamento € conhecido

pelos dados experimentais.

= Com os coeficientes de transferéncia de calor e massa, estimados experimentalmente ou

calculados teoricamente, sdo calculadas as temperaturas de interface de cada trocador.

s Este calculo € feito através das equacdes (6.22) e (6.23) que, como se pode notar, apresenta
uma relacio de dependéncia entre a entalpia e a temperatura do ar & temperatura da
interface. A solugfio destas equagdes ¢ feita através de um processo iterativo empregando o

método numeérico de biseccio.

= As temperaturas das interfaces determinadas pelo método anterior sfo consideradas iguais
as temperaturas dos filmes da agua de resfriamento em cada trocador. Considerando
também um perfil de temperaturas plano para os dois trocadores, possivel de acordo com os
experimentos ¢ com Mitzushina et al (1967) e Webb e Villacres (1984), pode ser
considerada também a temperatura da 4gua a saida de cada trocador.

145



*  Com os dados de entrada no absorvedor, e seu nimero de divisOes, estabelece-se o sistema

de equagdes do absorvedor.

* Por simplicidade, e para diminuir o ntmero de incognitas do problema, é simulada a
operagdo de uma das serpentinas do absorvedor considerando que as outras 6 serpentinas
restantes operam de forma similar. Assim, como uma secgfio estd determinada por um tubo

de uma fileira, ter-se-4 8 secgGes de 2 m de cumprimento.

Sdo estabelecidas as varidveis efetivas para cada secgfio, as quais sfo:
i L oV )

T T T, T

A partir destas varidveis efetivas é calculada uma série de pardmetros e varidveis que

permitem calcular as equagSes de substituicgo, ex.:

T! —eq(6.18) — XY
T —eq(6.18) —»>X-nt
TV —>eq(6.18) —Y",h

Ts — X
1 Arsp, M AC —> hasse, hasc, Mga.
N WerSP, T WeC — Mwea

As equages de substituigdo sdo: (6.01), (6.02), (6.04), (6.05), (6.09), (6.10), (6.11), (6.12),
(6.13), (6.14), (6.15), (6.16) ¢ (617).

S&o estabelecidos e resolvidos os residuos para cada seccfo:

* Estas sdo aquelas equagdes que deverfio ser zeradas durante a convergéncia do sistema pelo
meétodo de Newton-Raphson, neste caso sdo empregadas as equagdes: (6.03), (6.06), (6.07),
(6.08), (6.24), (6.25), (6.26) ¢ (6.28).
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» Comntudo, e esta € a maior diferenga com os modelos que empregam resfriamento através de
um sistema monofasico, deve ser assumido um valor arbitrario de algumas das varidveis do
sistema evaporativo para poder resolver a eq. (6.14). Como a massa de agua na primeira
fileira é conhecida, foi assumida a massa de agua nas secgdes inferiores. O processo
iterativo de solugdo do absorvedor € concluido entdo quando a soma dos fluxos de 4dgua,
incluindo a massa de 4gua evaporada, em cada secgfio, for igual ao fluxo de 4gua de entrada

nessa serpentina.

s processo itera, incrementando ou diminuindo os valores das varidveis efetivas, até que
sejam satisfeitas as equacBes de residuo. Para garantir simplicidade e clareza, € apresentado
o diagrama de blocos do algoritmo computacional. Este diagrama apresenta os passos gerais
¢ nfo detalha os algoritmos internos de cada bloco. E empregada a nomenclatura do item
anterior, referidos as sub-rotinas que calculam cada um dos principais procedimentos
utilizados no algoritmo de calculo (PARDIF, EQNS, etc).

O programa principal 1€ os valores dos pardmetros e os valores iniciais das varidveis
efetivas. Tais valores séo aceitos pelo procedimento EQNS, que calcula as demais variaveis ndo
efetivas, e os residuos.

As equactes de estado s3o utilizadas através das funcSes ou procedimentos como foi
explicado no capftulo 5. Estas sdo chamadas dentro dos procedimentos de célculo da sub-rotina
EQNS.

Como critério de parada ¢ estabelecido que os mddulos dos vetores correspondentes aos
incrementos das varidveis e aos residuos sejam menores que um valor preestabelecido na variavel
TLRANCE.

Caso esta condi¢Bio nfo seja cumprida, as varidveis assumem os novos valores, resultados
da soma do valor atual com o valor do incremento de cada uma, e o processo ¢ repetido
sucessivamente até atingir a condi¢fio de parada.

147



Tirance = 5¢-06

ModFo = 10e35
ideci = false
pardmetros

k4
: valores iniciais das
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Figura 6.1. Diagrama em blocos do algoritmo de calculo para simulagdo da operacio em
regime permanente.
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Deve-se lembrar que o diagrama da figura 6.1 representa o algoritmo geral. Dentro do
bloco que calcula as n-/ varidveis ndo efetivas, existem outros algoritmos iterativos para o célculo
das propriedades de estado da substincia, e para estabelecer a temperatura na interface dgua - ar

nos trocadores de calor evaporativo.
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Capitulo 7

Analise e discussio dos resuitados.

Para efetuar a andlise do processo de absorgdo e a comparagdo dos resultados simulados

com os dados experimentais foram assumidos os seguintes valores dos pardmetros de operaco:

*  Fluxo de solugdo pobre 4 entrada do absorvedor: 0,182 kg 5.
Este fluxo corresponde 4 média do fluxo determinado experimentalmente. Como a
simulagdo ¢ efetuada para uma serpentina, assumindo igualdade de operagéio entre todas as
serpentinas do absorvedor, o fluxo empregado na simulagdo & 0,182/7 = 0,0259 kgs’,

*  Fluxo de vapor a entrada do absorvedor: 0,0205 kg s™.
Este valor também corresponde 4 média do fluxo de vapor proveniente do evaporador medido
experimentalmente. Sob a consideragdo de igualdade de pardmetros de operacdo entre as 7
serpentinas do absorvedor, o fluxo para umna serpentina ¢: 0,0205/7 = 0,00293 kg ™.

= Concentragéo da solugdo pobre: 0,31.

Este valor ¢ calculado a partir das medi¢es experimentais da densidade e da temperatura da

solug@o pobre. Com estas varigveis, e estimando um valor da pressdo da solucdo a fim de
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determinar as perdas hidraulicas, € calculada a concentragio através da equagio (5.10),

empregando o método de Newton.

Concentragio do vapor: 0,9997.

Para estimar a concentrago do vapor & entrada do absorvedor ¢ considerado que o processo
de evaporagfio ocorre a concentracdo total constante, portanto, a concentraglo dos vapores
formados a saida do evaporador correspondem & concentragdo do liquido & saida do
condensador.

A concentragfio a saida do condensador é calculada empregando o mesmo procedimento
para a determinagfio da concentragio da solugdo pobre. Neste caso se utilizam a
temperatura, a pressio ¢ a densidade do liquido 4 saida do condensador, medidos

experimentalmente.

Temperatura da solugio pobre: 42°C.
A temperatura da solugfio pobre & entrada do absorvedor ¢ medida experimentalmente ¢
fornecida como dado inicial no programa de simulagio. Esta é corrigida durante o processo

iterativo de calculo e depende das condigdes de operagdo do resfriador de solugdio pobre.

Temperatura do vapor: 20°C

A temperatura do vapor & entrada do absorvédor‘ é%;nedida experimentalmente, e varia
pouco com as condigies ambientais, uma vez que o sistema possui um subresfriador de
liquido & entrada do evaporador que faz a troca de calor entre o liquido que sai do

condensador e o vapor que sai do evaporador e vai para o absorvedor.

Na figura 7.1. se pode observar a representagio grafica do absorvedor dividido em vérias

secOes, a partir das quais foi estabelecida a simulagio numérica do modelo, e feita a analise de

sua operaciio e desempenho. Os pontos foram definidos na entrada e saida de cada tubo (fileira)

de uma serpentina, lembre-se que o absorvedor esta composto por 7 serpentinas.

Cada fileira tem 2 m de comprimento e 0,0254 m de didmetro, totalizando, com as 8

fileiras, uma serpentina com 1,25 m” de drea de troca térmica.
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Figura 7.1, Pontos e fileiras numa serpentina

Na figura 7.2 pode-se notar a variagfio do fluxo de vapor na serpentina do absorvedor &
medida que passa pelas diferentes secgdes. Nota-se como na segunda fileira ocotre uma maior
absorgfio do vapor em relagdo a primeira, por isso na saida da segunda sec¢iio (ponto 2), ocorre

uma diminuigdo considerdavel do fluxo de vapor.

0,0035
0,003
0,0025
0,002
0,6015

0,001

fiuxo de vapor {kgls]

0,0005

0

ponto

Figura 7.2, Iluxo de vapor em cada ponto da serpentina.
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J4 nas secgdes seguintes o fluxo de vapor diminui quase linearmente, o que indica que o
processo de absorgdo continua com intensidade uniforme na medida que os fluxos avangam no
trocador.

A concluso mais importante desta modelagem € que, para as condi¢Bes de operagio
estabelecidas na simulacéo, que estfio bem proximas das condigdes de operag@o reais, nota-se que
000077 kg.s™ de vapor deixam de ser absorvidos. Isto indica que aproximadamente 25 % dos
vapores de amdnia que entram no absorvedor nfo sio efetivamente absorvidos durante o processo

de absorgéo.

Na figura 7.3 aparece a variagdo do fluxo de solu¢io 4 medida que passa pelas diferentes
secgdes do absorvedor. Como no case anterior nota-se que na primeira se¢do a quantidade de
vapor absorvida é menor que na segunda secgfio e como, a partir desta, o fluxo de solugdo
aumenta quase linearmente & medida que avanga no trocador, na mesma razdo que diminui o

fluxo de vapor.

0,0285
0,028
0,0275
0,027

0,0265

fluxo de liquido [kg/s]

0,026 4

ponio

Figura 7.3. Fluxo de liguido em cada ponto da serpentina.

Na figura 7.4 se observa como os perfis de concentragdo do vapor ¢ da mterface véo
convergindo ao mesmo valor 4 medida em que ambas correntes se misturam no absorvedor.

Nota-se como o potencial para a transferéncia de massa por difusdo (a diferenca de
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concentragdes) ¢ alto na entrada da serpentina e chega até inverter-se depois da 5° fileira. Isto
significa que, ap6s um certo espago de absorgdo, a transferéncia de massa por difusdo pode
mudar o sentido e comegar a passar certa quantidade de amoénia desde o liquido até o vapor.
Entretanto, o fluxo total de amédnia, que compreende os fluxos difusivo e convectivo, permanece

no sentido do vapor para o liquido.

Este fendmeno acontece principalmente porque do vapor é retirada uma maior quantidade
de amdnia que de agua e, conseqiientemente, sua concentracfo diminui de forma considerdvel,
até o ponto em gue a concentragdo do vapor na interface, que € assumida como a concentra¢do do
vapor em equilibrio com a temperatura e pressdo locais, chega a ser maior, ocorrendo uma

pequena difusdo de amdnia desde a interface até o vapor.

1,005

1 . —— Vapor
0,995

—g&— Interface

a

o
@
©

p
o o
w0
% in

Concentragdo

ponto

Figura 7.4. Concentragfio do vapor e da interface em cada ponto da serpentina.

Ja para o caso do liquido isto nfio acontece. A massa de solucfio pobre presente no
absorvedor € muito maior que a massa do vapor (aproximadamente 10 vezes mais), por issc ©
aumento da concentracio do liguido devido a absorcic da amonia presente no vapor nfio chega a
atingir a concentragfo de equilibrio do liquido a qual opera a interface. No entanto acontece uma

ligeira aproximacfio de ambas concentragdes, como se pode observar na figura 7.5.
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Figura 7.5. Concentragio do liguido e da interface em cada ponto da serpentina.

ponto

Figura 7.6. Temperatura de cada fase em cada ponto da serpentina.

Na figura 7.6 sfio apresentados os perfis de temperatura de cada uma das fases, inclusive da
interface dentro do absorvedor e da dgua de resfriamento que escoa na parte exterior dos tubos.
Observa-se que a temperatura do vapor aumenta de forma brusca desde a temperatura de

evaporagio até uma temperatura maior do que a temperatura da solugdo pobre que entra na

serpentina de absorgdo.
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A primeira vista este fendmeno parece contraditério com o que estabelece a teoria de
Lorentz para o processo de absorgio, que pressupde primeiramente uma condensacfo do vapor 4
temperatura de saturag@io para a pressdo do absorvedor e posteriormente um aquecimento até a
temperatura do lquido. Logo apés, ambas as fases permanecem na mesma temperatura durante

todo o processo.

Experimentalmente, hd um grande aumento da temperatura no inicio do processo de
absor¢fo, justo no primeiro momento de contato entre a solugdo pobre e o vapor proveniente do
evaporador. As tentativas para medir esta temperatura foram muitas, mas nfio existindo pogos de
medi¢do neste ponto € realmente impossivel predizer um valor exato da temperatura no inicio do

processo de absor¢io nestas condiges.

Estimando esta temperatura mediante a colocagdo de um termopar isolado na regifio inicial
do absorvedor, e calculando a queda de temperatura pela resisténcia da parede metalica, obteve-
se um valor perto dos 75 °C, valor muito préximo do considerado por Rodriguez (1999), quando
assumiu uma temperatura adiabdtica da mistura e obteve um valor de 78 °C para a mistura &

entrada do absorvedor.

As temperaturas a saida do absorvedor estio bem perto dos valores obtidos
experimentalmente, o que confirma a validade do modelo e dos coeficientes adotados para a
simulagdo. Os valores experimentais giram em torno dos 38 a 40 °C em dependéncia
principalmente da temperatura de bulbo Umido. Ja na simulagdo estes valores sdo um pouco
maiores para as mesmas temperaturas de bulbo tumido, possivelmente pela consideracio

estabelecida para a distribuigio da quantidade de ar e dgua para cada componente.

O perfil de temperaturas da 4dgua de resfriamento estd bastante perto do perfil atingido a
partir dos valores de temperatura experimentais, porém os valores estio um pouco deslocados.
Segundo a simulagdo, a maior diferenca de temperaturas é de aproximadamente 3,2 °C e
acontece entre a 2° e 3" fileiras. Segundo os dados experimentais esta diferenca é de,

aproximadamente, 3,7 °C ¢ acontece entre a 3* e 4° fileiras, isto aparece na figura 4.12.
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A figura 7.7. mostra o fluxo de calor que ¢ liberado em cada secgdio (fileira) da serpentina.
Nota-se que, inicialmente, a troca de calor é bastante elevada, principalmente nas duas primeiras,
onde as temperaturas do sistema interno do absorvedor sdo mais altas e o processo de absorgao ¢
mais intenso e menos linear. Logo apds, o processo de troca de calor transcorre linearmente como

o processo de absorgo.

fileira

Figura. 7.7. Calor transferido em cada fileira da serpentina.

Neste caso a comparaciio com os resultados experimentais ¢ muito complexa, pois o
sistema ndo estd preparado para este tipo de medigfio em secgdes, porém, comparando com 0s
valores globais obtidos experimentalmente e com os valores simulados por Rodriguez (1999),

pode-se validar mais uma vez a adequag8io do presente modelo.

Tomando os valores que aparecem no grafico da figura 7.7. pode-se obter rapidamente
que o calor trocado em toda a serpentina € de 4760 W. Estando o absorvedor composto de 7
serpentinas e com a consideragio de igualdade de operagdo entre todas, o calor total € de
33320 W. Entretanto, o valor médio experimental obtido foi de 35578 W, e o valor obtido
por Rodriguez (1999) na sua simulagio foi de 34 798 W, menos de 4% de erro entre os trés

valores, tomados para uma temperatura de bulbo amido de 23 °C.
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Na figura 7.8 aparecem os diferentes valores da entalpia do ar no seu percurso através das
serpentinas do absorvedor. Estes valores, simulados através do processo de absorgio, seguem o
mesmo comportamento do processo de troca de calor, um aumento significativo da entalpia do ar
nas primeiras fileiras e um aumento linear na medida em que troca calor ¢ massa com a 4gua de
resfriamento. Este ¢ outro parémetro de dificil avaliacio experimental, pois o sistema néo permite
a colocagio de sensores adequados para obter estas medices. Assim como no caso do calor

trocado, foi comparado aos valores experimentais do ar a entrada e saida.

110
106
100 +
95
Q0

&b

entalpia do ar [kJ/kg]

8¢

75

70

fileira

Figura 7.8. Entalpia do ar 4 safda de cada fileira da serpentina.

O valor da entalpia 4 entrada foi calculado baseado numa temperatura de bulbo Gmido de
23 °C. A entalpia do ar imido a saida do absorvedor € calculada a partir da equacdo 5.38. Os
valores experimentais desta grandeza variam muito em dependéncia da troca de calor e das
condigbes ambientais do ar & entrada do trocador no momento da medi¢fio. Tomando apenas os
valores experimentais do bulbo tmido & saida do trocador evaporativo para as temperaturas de
bulbo amido de 23 °C, € calculada a entalpia do ar correspondente, a saida do absorvedor
segundo o balanco de energia global no conjunto evaporativo.

Para estas condi¢Ges a entalpia do ar experimental & saida do absorvedor é de 117,5 kT kg™,
segundo a presente simulagfio é igual a 107,47 klkg”, enquanto Rodriguez (1999) obteve
109,750 kJ.kg™' na sua simulag#io. A diferenca entre os valores experimentais ¢ simulados deve-se
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fundamentalmente 2 consideracdo de que os fluxos de dgua e ar para cada trocador sio
proporcionais as suas respectivas dreas transversais, o que ¢ uma aproximagco grosseira do que

ocorre realmente com a distribuicdo de ambos fluidos.

0,0005
0,00045
0,0004
0,00035
¢.0003
=0,00025
0,0002
0,00015

0,0001 ~&- amobnia absorvida
0,00005

kag/s}

flisco

—$— vapor absorvido

fileira

Figura 7.9. Fluxos de vapor e de amdnia absorvidos em cada ponto da serpentina.

Na figura 7.9 estdio representadas as taxas de absorgiio de vapor e de amdnmia numa
serpentina tipica do absorvedor. Nota-se que, segundo a simulacfo, a maior taxa de absorgéo
ocorre na segunda secgiio (segunda fileira), diminui bruscamente na terceira ¢ comtinua

diminuindo de forma quase monétona.

Isto acontece justamente pelo aumento da temperatura interna do absorvedor na primeira
fileira, onde se misturam pela primeira vez a solugio pobre com a menor concentracdo ¢
temperatura possivel. Deve acontecer uma absorgdo violenta justo no inicio da serpentina, com

grandes efeitos térmicos que fazem diminuir rapidamente a taxa de absorgio.
Depois de retirada a maior parte do calor de absorgfo na primeira secglo e ainda estando a

solucdo com alto potencial de absorgo, acontece outro aumento da taxa de absorgio na quarta

fileira, acompanhada igualmente de altos efeitos térmicos que fazem diminuir novamente esta
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taxa, e assim sucessivamente, cada vez com menor potencial de absor¢do, pelo enriquecimento da

solugdo e com menores efeitos térmicos devido a diminuig8o da taxa de absorcao.

Observa-se também, nesta figura, pequena diferenca entre o fluxo de vapor absorvido e o
fluxo da amdnia absorvido. Isto se deve 4 alta concentracfio de aménia no vapor, que assegura
uma alta diferenca de potenciais quimicos entre a amdnia no vapor e a amdnia na solugfo

absorvente, e demonstra o bom desempenho da coluna de retificacio.

A partir desta simulagio detathada do absorvedor consegue-se visualizar com mais clareza
seu pobre desempenho. Isto ¢ corroborado pelas medigBes experimentais ¢ também pela
simulagfio feita por Rodriguez (1999) quando simulou e analisou o desempenho da instalacio de

forma global para vérias temperaturas de bulbo tmido.

Como foi mostrado no grafico da figura 7.6., 0 maior problema acontece devido &
temperatura da solugo rica na saida do absorvedor que € aproximadamente 37 °C, e para esta
temperatura, a concentragdo méaxima do liquido (a concentragfo do liquido na interface) € de
0,367, como aparece no grafico da figura 7.5. A experiéncia mostra que a situacfio no absorvedor
real € bem pior, pois a temperatura de saida da solugfio rica do absorvedor ¢ de aproximadamente

41,5 °C, como pode ser observado na figura 4.5.

Isto significa que o problema fundamental no absorvedor € a baixa troca de calor. Se
conseguir diminuir a temperatura de saida até, aproximadamente, 30 °C, o poder de absorgdo da
solugfo aumenta consideravelmente podendo atingir uma concentragéo final de aproximadamente

0.42, incrementando a eficiéncia do ciclo.

Rodriguez demonstrou em sua tese de doutorado que o incremento dos fluxos de dgua e/ou
ar dentro da instalagdo evaporativa nfio aumentam a troca de calor necessdria para diminuir a
temperatura de saida da solugfio rica, havendo a necessidade de aumentar as dreas de

transferéncia de calor.
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Isto pode ser explicado a partir do conceito de NTU disponivel de um trocador de calor
gvaporativo, apresentado no capitulo 3, quando se estabelece o modelo matematico de cada
componente dentro da torre evaporativa. O valor do NTU ¢ diretamente proporcional a area de
transferéncia de massa e energia e ao coeficiente de transferéncia de massa do ar, mas ¢

inversamente proporcional ao fluxo de ar que passa através das serpentinas.

Na medida que se incrementa o fluxo de ar, aumenta o coeficiente de transferéncia de
massa, porém o aumento é pequeno, o que ndc compensa a influéncia direta que este parametro
exerce sobre o NTU disponivel. Resta saber, entdo, qual é a alternativa para aumentar a drea de
transferéncia de calor, aumentar o didmetro ou o comprimento das serpentinas que compdem 0

absorvedor.

Na figura 7.10 estd representada a variagdo da massa de aménia absorvida em tedo o
absorvedor quando sio variadas suas caracteristicas construtivas. Quando o didmetro do tubo ¢ de
0,0254 m e o comprimento ¢ de 2 m, estard sendo colocada a geometria atual do absorvedor e,
por esta razio, para estes valores das duas varidveis o valor do parimetro analisado sera sempre o
mesmo. Por exemplo, na figura 7.10 tanto para L = 2 m, quanto para d = 0,0254 m, o valor da

massa absorvida & 0,017535 kg.s’l.
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Figura 7.10. Variagio da quantidade de massa absorvida na serpentina com diferentes

didmetros e comprimentos.
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Com este valor, obtido através da simulag8o, para as caracteristicas atuais do absorvedor, a
massa absorvida ¢ da ordem de 63 kgh', ao invés dos 70 kgh!' que, originalmente, era
considerado no projeto original. Na figura 7.10 nota-se que, incrementando o didmetro dos tubos
para uma bitola um pouco superior, ex. 0,0381 m, ou seja, passando de 1" para 114", a quantidade

de massa de amOnia absorvida aumentaria para 0,00246 kg.s-1 (88,5 kg.b-1).

Entretanto mostra-se que aumentar o comprimento dos tubos é, aparentemente, um método
mais efetivo para melhorar a eficdcia do absorvedor. Do grafico anterior nota-se que,
imcrementando o comprimento dos tubos até trés metros em cada fileira, a massa absorvida

aumenta para 0,0263 kg.s” (94,7 kg.h™).

Realmente, do ponto de vista geométrico e da drea de transferéncia de calor, aumentar a
serpentina de 0,0254 m de didmetro em 1 m, equivale a aumentar a serpentina de 2 m para 0,0381
m de dimetro, ou seja, como se mostra na figura 7.11, um tubo de 3 m com didmetro de 0,0254
m, equivale a um tubo de 2 m com didmetro de 0,0381 m. Ambos resultam na mesma area de

transferéncia de calor.

R

—¢— comprimento

-z diadmetro

Figura 7.11. Vanacfo da drea de transferéncia de calor com diferentes didmetros e

comprimentos de tubos da serpentina.
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Na figura 7.12. aparecem representados os diferentes valores de NTU disponiveis para o
absorvedor quando variam os parfmetros construtivos. Nota-se, que como no caso da édrea de
transferéneia de calor, o efeito de aumentar em 1 m o comprimento dos tubos, equivale a

aumentar em 0,0125 o didmetro do tubo de 2 m.

—¢-— comprimento

—g- diametro

Fig. 7.12. Variaciio do NTU disponivel com diferentes didmetros e comprimentos de tubos

da serpentina.

Na realidade ha uma pequena diferenca entre ambos efeitos sobre o NTU disponivel,
porque o valor do coeficiente de transferéncia de massa entre a 4gua ¢ o ar apresenta um ligeiro
aumento, quando mantendo os fluxos de 4gua e ar constante, s¢ incrementa o didmetro dos tubos
e aumenta a velocidade do fluxo de ar entre as serpentinas, mas toda estd variagdo é desprezivel

com respeito ao aumento da drea de troca térmica.

J4 na figura 7.13 aparece um resultado importante. Como a relagdo entre o volume de
transferéncia de massa e o comprimento dos tubos é linear, quando se incrementa este Gltimo o
volume aumenta de forma mondtona. Porém, a relagio entre o volume e o didmetro € quadrética,

implicando em um grande aumento do volume por cada unidade de incremento do difimetro.

Este resultado pode confundir o projetista numa primeira e simples andlise, quando
compara as alternativas de aumento do comprimento ou didmetro das serpentinas. Do ponto de

vista da area de transferéncia ¢ o NTU disponivel do trocador, aumentando em um metro o
163



comprimento dos tubos de 0,0254 m equivale a aumentar em 0,0125 m os tubos de 2 m, mas
aumentado o didmetro pode ser aumentado o volume de transferéncia de massa de forma

considerdvel, em relagio ao aumento deste com o comprimento.
0,02

0,018 —¢— comprimento
0,016

—g— didmetro

0,014
0,012
§ 0,01
> 0,008

0,006

0,004

0,002

0

Figura 7.13. Variac@io do volume de transferéncia de massa com diferentes didmetros e

comprimentos de tubos da serpentina.

Porém, o desempenho da transferéncia de calor no absorvedor evaporativo nio estd dado
simplesmente pela drea de troca de calor, mas também pelos coeficientes de transferéncia de
calor e massa tanto da solugfio e o vapor dentro dos tubos, como entre a solugiio ¢ a dgua que flui
por fora, ¢ entre esta ¢ o ar que flui através do banco de serpentinas. Obtendo-se baixos
coeficientes de transferéncia de calor e massa dentro dos tubos, certamente o desempenho do

processo de absorgdo diminuird sensivelmente.

Na figura 7.14 estd representada a variagfo da drea frontal, ou drea de fluxo das serpentinas
com o aumento do didmetro dos tubos. Nota-se como esta também possui uma relagio quadratica
com o didmetro, o que implica que para pequenas variagdes do diimetro as variacdes na drea de

fluxo, ¢ nos pardmetros que dependem diretamente desta, serfio consideraveis.
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Figura 7.14. Variagfio da 4rea frontal de fluxe para diferentes dimetros dos tubos da

serpentina.

O primeiro efeito que aparece com o aumento do didmetro ¢ a diminuigio das velocidades
do fluxo dentro dos tubos. E conhecido que uma diminuigiio da velocidade da soluc8o traz uma
diminui¢io do niimero de Reynolds e por conseqiiéncia uma diminuigdo do numero de Nusselt,

que afeta diretamente o coeficiente de transferéncia de calor.

0,3
0,25
0.2

0,15

UGImis]

0.1

Figura 7.15. Variagiio da velocidade superficial do gds no interior dos tubos para diferentes

didmetros dos tubos da serpentina.
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Ja na figura 7.15 aparece a variagdo da velocidade do gas (vapor de amdnia) dentro dos
tubos para diferentes valores do diimetro. A diminuic8o da velocidade do gas afeta diretamente o

coeficiente de transferéncia de massa, fazendo-o diminuir.
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Figura 7.16. Variacdo do didmetro médio de bolha para diferentes didmetros dos tubos da

serpentina.

Na figura 7.16. aparece representada a variacfio do didmetro médio da bolha com respeito
ao incremento do didmetro do tubo. Na realidade, as bolhas passam de um didmetro maior na
entrada da serpentina até um didmetro bem menor, ou desaparecem, no final, porém todas as
correlagdes possiveis para a determinac@o do didmetro da bolha apontam que este é diretamente

proporcional ac didmetro do tubo.

Entretanto, todas as correlagles para o céleculo da 4rea interfacial, responsavel pelo contato
entre o vapor de amdnia e a solucfo, e todas as correlagdes para avaliar o coeficiente de
transferéncia de massa em absorvedores de bolhas, indicam que ambos pardmetros variam em

forma inversamente proporcional ac didmetro da bolha, e por conseqiiéncia ao didmetro do tubo.

Na figura 7.17 mostra-se a variaco da 4rea interfacial com o didmetro do tubo. Nesta
figura se nota que, aumentando o difmetro, a 4rea interfacial se reduz de forma acentuada,

fazendo com que diminua a transferéncia de massa dentro do absorvedor.
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Figura 7.17. Variagio da 4area interfacial de transferéncia de massa e energia para

diferentes didmetros dos tubos da serpentina.

Na figura 7.18. estd representada a variagio do coeficiente global médio de transferncia de
massa com o didmetro do tubo. Nota-se que, como no caso da drea interfacial, o coeficiente de

transferéneia de massa diminui significativamente com o aumento do didmetro dos tubos.
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Fig. 7.18. Variagdio do coeficiente global médio de transferéncia de massa para diferentes

difmetros dos tubos da serpentina.
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Uma vez que os coeficientes de transferéncia de massa e de calor dentro dos tubos
conjuntamente com a drea interfacial diminuem com o aumento do didmetro dos tubos, implica
em que o coeficiente global de transferéncia de calor da solugfo até o ar de resfriamento se reduz

significativamente.
Esta situagfio nfio acontece quando ¢ aumentado o comprimento dos tubos, pois neste caso,

o didmetro médio das bolhas permanece constante, ou tende a diminuir ao longo da serpentina,

permanecendo os coeficientes de transferéncia de calor quase constantes como a area interfacial.
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Capitulo 8

Conclusdes e recomendacoes

8.1. Conclusdes
1.- Os objetivos perseguidos no presente trabalho foram atingidos:

Foi efetuada a simulagéio numérica do absorvedor sob operacdo em regime permanente.
Além do modelo detalhado do absorvedor, foram modelados, de forma global ¢ simplificada, o
condensador e o resfriador de solugéo pobre, fechando assim, os balangos de massa e energia na

torre evaporativa.

Os resultados da simulacfio, foram comparados com os valores médios obtidos via
experimental e com os valores obtidos pela simula¢fio de Rodriguez (1999), com uma margem de
erro estreita. As maiores diferencas sfo devidas as dificuldades de uma rigorosa avaliagdo
experimental dos coeficientes de transferéncia de calor e massa nos trocadores, e & determinago
real dos fluxos de agua e ar que corresponde a cada trocador dentro da torre de resfriamento

evaporativo.
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A partir da simulagio foi feita uma analise rigorosa do desempenho do absorvedor,
procurando conhecer onde, especificamente, estdo os problemas que diminuem seu rendimento e

quais as possiveis solugdes.

Foi elaborado um programa de computagiio que permite simular a operacio € o
desempenho de um absorvedor de tubos horizontais de borbulhas. Este permite simular o

resfriamento do trocador tanto de forma evaporativa, quanto por dgua ou ar diretamente.

2.- A respeito da operagio do absorvedor:

O desempenho do absorvedor ¢ baixo devido 2 insuficiente troca de calor, que niio permite
transferir totalmente o calor de absorgfio, mantendo uma alta temperatura da solugdo rica a saida
do absorvedor. Isto faz com que a concentragio da solugfo rica seja menor do que a esperada no
projeto (0.367 ao invés de 0.38).

De acordo com os resultados simulados, aproximadamente 20 % do vapor que é formado
no evaporador ndo € absorvido pela solugfio no absorvedor, fazendo com que diminua o fluxo de
solugdo rica, comprometendo o processo de retificacfio, tanto pela diminuicdo do fluxo, quanto

pela elevada temperatura, pois este € o meio de resfriamento no retificador.

Observando a temperatura a saida do absorvedor mnota-se que esta é muito alta,
aproximadamente 42°C ao invés de 35°C, como era esperado do projeto. Com isto a temperatura
do vapor retificado nfio consegue baixar até 40°C, temperatura necessaria para uma adequada
retificagio do vapor destilado. Este fendmeno faz ineficiente a recuperacio do calor de

retificacdio e diminui a eficiéncia do processo de evaporaciio.

Todos os problemas acima colocados podem ser minimizados com o desenho 6timo do
absorvedor de tipo evaporativo que possui o sistema. Com este objetivo, foi feita uma analise de
alternativas para aumento da superficie de troca de calor, concluindo que é mais efetivo aumentar

o comprimento dos tubos que conformam o absorvedor, antes de aumentar o didmetro.
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8.2. Recomendacies

Um dos maiores problemas para introducio das maquinas de absorgiio no mercado é
precisamente seu alto custo de imvestimento. Entretanto, o equipamento mais caro dentro da
maquina € precisamente o absorvedor. O emprego de absorvedores de borbulhas resfriados
evaporativamente, ou com ar, poderia ser uma solugfo econdmica onde vale a pena investir

esforcos para diminuir os custos de materiais e de operagio.

Por esta razdo € altamente recomendado dar continuagfio a este trabalho. Alguns dos
equipamentos experimentais e sensores, que constam do sistema atualmente, foram colocados
durante a realizagfo deste trabalho, outros tiveram que ser modificados para obter as medicGes

necessarias. Todo isto levou consideravel esforgo e tempo.

Contudo ndo se conseguin aprofundar ainda mais na avaliacio experimental dos
coeficientes de transferéncia de calor e massa destes trocadores evaporativos devido a sua
complexa operag@io em que aparecem varias fases e diferentes substincias. Precisando-se, assim,

de um sistema de aquisi¢io mais complexo para efetuar esta avaliacio.

Com poucos recursos a mais e certas modificagdes, principalmente para a colocagio de
sensores, poder-se-4 estabelecer um sistema de medigGes completo para a determinacio mais
rigorosa das caracteristicas fundamentais dos trocadores evaporativos, relativas 3 transferéncia de

calor e massa.

Recomenda-se criar uma base de dados capaz de fornecer dados confidveis a respeito dos
Processos que ocorrem nos sistemas de absorgo dgua-amOnia, para serem utilizados nos projetos

¢ otimizagdo destas maguinas.

Atualmente ha um trabalho de tese de doutorado que visa 2 modelagem do grupo gerador
de amonia. Com este trabalho mais detalbado poderd ser atingido um seguimento mais acurado
da operagéio do sistema em relagdo a um de seus componentes mais complexos, e onde aparecem

as maiores irreversibilidades, segundo foi comprovado em trabalhos anteriores.
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Com a integracdio do trabalho acima, o presente trabalho, e o modelo global estabelecido
por Rodriguez (1999), ter-se-4 uma ferramenta eficaz para o projeto e avaliagio da operacio em
regime permanente destes sisternas de absorgio que empregam o par 4gua - am6nia, para as mais

diversas condigBes externas, razio pela qual também ¢é recomendado um trabalho neste sentido.
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Anexo |

Avaliagdo dos processos evaporativos e dos coeficientes de

transferéncia de calor e massa.

Os processos de transferéncia de calor associados com cada um dos trocadores evaporativos
podem ser representados no diagrama entalpia vs. temperatura (carta psicométrica), como pode
ser observado nas figuras Al-1. e Al-2, respectivamente.

=0
4 Y
) \\ /
o
‘u
=]
= N (h2, T9)
i)
5
1, T

Temperatura [C]

Figura Al-1. Processo de condensagfo evaporativa.
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Figura AI-2. Processo de resfriamento evaporativo.

Cada uma destas figuras mostra:

i) A linha de saturacio do ar, hy(T;), o ar é considerado saturado na interface agua-ar, h; =
hgr.

ii) A linha de operagio do meio sendo resfriado. Esta linha define a entalpia do ar
misturado (har) como uma funcio da temperatura do meio sendo resfriado. A inclinagéio da linha
de operagdo (S,) ¢ definida mediante a solugfio da equagfio do balango de energia na interface:

Condensador: m dH, =m_dh_ (Al-1a)

Resfriador: CedT; = m,dh, - C_dT, (AI-1b)

para o termo dh./dT. O valor desta inclinagdo para cada trocador é:
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Condensador: S,=—%=w (Al-2a)
dT,

Resfriador: g, =B _Cc Gy 3L, (AI-2b)
dT, m, m, dT.

A equagdio (AIV-2a) mostra que para o condensador S, = o, porque no processo de
condensagdo a temperatura permanece constante. A equacio (AIV-2b) mostra que S, varia com a

posigio vertical no banco de serpentinas, de modo que o filme d’agua pode ser aquecide ou
resfriado na medida que atravessa o banco.

iii) A linha de enlace: Os valores de entalpia by e hy no termo {h; — h,,) s@io avaliados a
temperatura local da interface (T;) e as temperaturas locais do fluido (Tw:,Ts ou Ty). As equagdes:

Condensador: U,(T, ~T,)dA =K _(h, = h_)dA (Al-3a)
Resfriador: U,(T, - T,)dA =K _(h, —h_)dA - C_dT, (Al-3b)

podem ser resolvidas para (h;- he)/(Ti- Tg) = St. A linha de enlace € a linha de inclinagiio St que

intercepta a curva de saturacfo, ha{Tsw:), € a linha de operacdo em h{Ty). Os valores de St
obtidos da equacdo (AIV-3) sdo:

h
Condensador: Sp= "= (Al-4a)
Km
Resfriador: Sp =~ Y + LG, dL, (AI-4b)
Km T -T; Km dA

As equacdes (Al-4a e 4b) mostram que para o caso do condensador o valor de St €

constante, enquanto para o resfriador evaporativo Sy varia com a distdncia ao longo da trajetéria
do ar no banco de serpentinas.
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Para a avaliagdo dos coeficientes de transporte nestes trocadores é estabelecido o seguinte
algoritmo:

1.- Fazendo uma distribui¢fio de 4gua e ar para cada trocador, considerando que cada um
receberd uma quantidade de ambos fluxos, proporcional & area de cada um, calculam-se as

entalpias de saida do ar de cada trocador (ha), através das equagdes de balanco:

Condensador:  ma(h,, —h,,) = m; AH. (Al-1a)
Resfriador: ma(hy, —hy,) = C,(T, — T,,) (Al-1b)
Absorvedor: e (B, - hyy) =t h, ~ (b, + 1 h,) (AL-1b)

2.-Considerando que as temperaturas das interfaces agua-ar coincidem com as temperaturas
do filme de dgua que escoa sobre as serpentinas de cada trocador, determina-se o valor da

entalpia do ar na interface (h;), e com isto pode-se determinar o valor do coeficiente de

transferéncia de massa K, como segue:

R P ;‘“‘ (AI-3)

Kun € também avaliado pela equaciio de Webb (1984), e comparado com o valor obtido a
partir das medi¢des experimentais, para uma melhor e exata avaliagio:

K. a
G

ar

=(2.54¢ - 02)Re, "' Re D * (AI-4)

3.- Assumindo um valor médio de h,,, entre h,; e hay,, e assumindo pequenos incrementos
da temperatura da 4gua de resfriamento, através das medigbes experimentais, pode-se obter um
valor aproximado do coeficiente global de transferéncia de calor para cada trocador, através das

seguintes expressoes:
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Condensador: U (T, ~T)dA =K _(h, —h, )dA (Al-5a}
Resfriador: U (T, -T)dA =K _(h,~h )A-C_dT, (AI-5b)
Absorvedor: U (T, -T)H)dA=K_(h,-h_)A~-C_dT, (AI-5b)
Neste caso as temperaturas do fluido sfio tomadas como a média entre as temperaturas de
entrada e saida de cada trocador. No caso do absorvedor em especial, a temperatura de entrada no
trocador ¢ avaliada através de balangos de massa e energia entre os fluxos de vapor e de soluggo

pobre que entram no absorvedor.

O coeficiente global de troca de calor € também avaliado a partir da seguinte expressio:

! :(..L-}.R_S)Pﬁ_.{.,}__D" _;..,.ml..,.,. (AI-G)
U, \h D, K,D, h,

Os coeficientes peliculares de transferéncia de calor sdo calculados a partir das equagées

apresentadas no capitulo 4.

4.- O coeficiente de transferéncia de massa dentro do absorvedor é avaliado através da
quantidade de vapor absorvida pela solucdo pobre. Como € quase impossivel medir é&rea

interfacial, o coeficiente avaliado experimentalmente, possui base volumétrica, assim:

Xe =X ).
mﬁ?
prpm Iilv YV - XSI'
Ka= = . (AI-T)
Volumedoabsorvedor d
Hfﬁsﬂ ? Lt

onde: ns é o nimero de fileiras por serpentinas e n, é 0 nimero de serpentinas.
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S.- Para encerrar a avaliagdo sfo comprovadas as seguintes igualdades. Caso estas nio

procedam sdo variados os fluxos, e reavaliados os coeficientes de transferéncia de calor e massa:

Condensador: mAH, 1 _m, ln[ B~ hm] (Al-8a)
Uo T: - Ti Krn hi - har2
Resfriador: Ef—ln( In - Ti) = Da ln( B~ by ) (AI-8b)
Uo Tf2 - 'rl K'm hi - harz

Absorvedor: In| T 00| P gy B; ~ B (AI-8b)
sz -T, Km hi - hasz
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Anexo Hl

Diagrama para determinag¢ao da concentragao da solugao agua-

amoénia em func¢ao da densidade e temperatura reais.
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Fonte: Manuat Madef S.A. Inddstria ¢ Comércio, 1990.
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Anexo lli

Pontos de medicédo no feixe de tubos do absorvedor
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Anexo IV

Valores médios das temperaturas de bulbos uUmido e seco,
tomadas em um ano, nos experimentos realizados no sistema de
absorg¢ao do HC da Unicamp.

Tabela AIV-1. Temperaturas de bulbo imido e bulbo seco em um ano.

Hora Janegiro Fevereiro Margo Abril
B. U. {°C) B. 8. {°C) B. U.{°C) B. 5.{°C) B. iL. (°C) B.5.{°C) B. U.(°C} B. 8. {*C}
8:00 21 223 21 223 19,9 214 18,8 20
1:00 18,9 21,1 19,9 211 18,8 20 17,7 189
2:00 18,3 20,6 193 2086 18,2 18,5 17,1 18,4
3:00 18,8 20 18,8 20 17,7 189 16,6 17,8
4:00 18,8 20 18,8 20 17,7 18,9 16,6 17,8
5:00 18,1 204 19,1 204 18 19,3 16,9 18,1
6:00 18,9 21,1 19,1 211 18,8 20 17,7 18,9
7:00 21 223 19,9 223 18,9 211 18,8 20
8:00 21,9 234 21 23,4 21 223 18,9 21,1
9:00 2.4 24,5 21,8 24.5 21,9 23,4 21 223
10:00 224 254 22 4 254 21,9 24,3 21,3 231
11:00 23 26,5 22,4 28,5 224 254 21,8 4.3
12:00 23,3 27,9 23 279 22,8 26,8 2.2 257
13:00 23,8 29 233 29 233 27,8 228 26,8
14:00 23,9 30,1 23,8 30,1 233 28,9 22,8 27,9
15:00 23,9 30,7 23,9 30,7 23,3 2986 22,8 285
16:00 23,8 30,1 23,9 30,1 23,3 29 28 279
17:00 239 296 23,9 206 23.3 28,5 2.8 274
18:00 23,3 29,3 23,8 29,3 2.8 281 2.2 27
19:00 23,3 28,1 233 281 228 27| 2.2 259
20:00 23 27 233 27 22,4 259 21,8 248
21:00 22,8 259 23 259 2.2 24,8 21,7 23,7
22:00 222 248 22.8 24,8 21,7 23,7 21,1 28
23:00 221 23,4 222 234 21 223 18,9 211
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Hora Maio Junho Jutho Agosto
B. U.(°C) B.5.{"C) B. U.{°C) B. 5. {°C} B. U. {°C) B. 8. (°C) B. U.(°C) B. 8. (°C}
0:00 17.1 18,4 16 16,4 154 18,7 16,6 17.8
1:00 16 17 14,9 15,1 14,3 15,6 15,4 18,7
200 15,4 16,7 14,3 15,2 13,8 15 14,9 16,1
3:00 14,9 18,1 13,8 15 13,2 14.5 14,3 15,6
4:00 14,9 16,1 13,8 15 13,2 14.5 14,3 15,6
5:00 15,2 16,5 14,1 15,4 136 14.8 14,7 15,9
6:00 16 17,3 14,8 16,1 143 15,6 154 16,7
7:00 17,1 18,4 18 17,3 15,4 18,7 16,8 17,8
8:00 18,2 19,5 171 18,4 16,6 17,8 17,7 18,9
9:00 19,3 20,6 18,2 19,5 17,7 18,9 18,8 20
10:00 22 21,5 19,1 204 18,6 19,8 18,7 20,9
11:00 21.3 2258 20,2 21,5 18,7 22,7 20,2 22
12:00 21,7 24 206 22,9 20 2.4 206 235
13:00 22,2 25,1 211 24 20,6 23,5 211 24,6
14:00 22,2 26,3 211 251 206 24,6 21,1 25,7
15:00 22,2 26,8 21,1 257 206 251 211 26,3
16:00 22,2 28,3 21,1 251 20,6 24 6 211 25,7
17:00 222 257 211 24,6 20,6 24 211 25,1
18:00 217 254 20,6 24,3 20 237 206 24,8
19:00 21,7 24,3 20,6 23,3 20 22,6 20,86 237
20:00 213 23,1 20,2 22 18,7 21,5 20,2 22,6
21:00 20,8 22 18,7 20,9 19,1 20,4 20 21,5
22:00 18,7 22,7 18,6 19,8 18 19,3 18,1 20,4
23:00 18,2 19,5 171 18,4 16,6 17,8 17,7 18,9
Hora Setembro Outubro Novembro Dezembro
B, U.{°C} B. 5. {(°C) B. U.{°C) B. 8. (°C) B. 1. {°C) B. 8. (°C) B. U, (°C) B. S. (°C)
0:00 18,2 18,5 18,8 20 19,3 206 204 21,7
1:00 17.1 18,4 17,7 18,8 18,2 18,5 19,3 2086
2:00 16,6 17,8 17,1 18,4 17.7 18,9 18,8 20
3:00 16 18,3 16,6 17.8 17,1 18,4 18,2 19,5
4:00 16 17,3 16,6 17.8 17,1 18,4 18,2 19,5
5:00 16,3 17,6 16,9 18,1 17,4 18,7 18,6 19,8
6:00 17,1 18.4 17,7 18,9 18,2 18,5 19,3 19,8
7:00 18,2 19,5 18,8 20 19,3 208 20,4 217
8:00 19,3 20,6 18,9 21,1 20,4 21,7 216 22,8
9:00 204 21,7 21 223 21,6 22.8 224 23,9
10:00 20,8 226 21,3 23,1 21,9 23,7 224 248
11:00 213 237 21,9 24,3 224 24,8 23 259
12:00 217 251 22 257 228 26,3 233 27,4
13:00 22,2 26,3 22,8 26,8 23,3 27,4 238 285
14:00 22,2 27,4 22,8 27,8 23,3 28,5 23,9 29,6
15:00 222 27,9 228 28,5 233 29 239 30,1
16:00 222 27,4 228 27,9 233 28,5 239 296
17:00 222 26,8 22,8 27,4 23,3 27,8 239 28
18:00 21,7 26,5 222 27 22,8 27,6 23.3 287
19:00 21,7 254 222 2589 22,8 26,5 233 27,8
20:00 213 24,3 21.9 24.8 22,4 25,4 23 26,5
21:00 211 23,1 21,7 237 22,2 243 228 254
100 20,6 22 21,1 226 21,7 23,1 222 24,3
23:00 19,3 20,8 18,8 21,1 20,4 21,7 21,6 22.8
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AnexoV

Convergéncia do programa para simulacgao

Condigbes de projeto (dados de entrada)

fluxo de SP & entrada = 653,95 kg/h;

fluxo de amodnia a entrada = 73,86 kg/h;

didmetro dos tubos = 0,0254 m;

comprimento dos tubos =2 m;

volume de transferéncia de massa de uma secciio = 0,0010 m®;
area d transf. de calor de uma seccéio = 0,16 mz;

volume total de transf. de massa (1 serpentina) = 0,00811 m’;
4rea total de transf, de calor (1 serpentina) = 1,25 m’;

Fluxo total de ar = 10000 m’/h;

Fluxo total de 4gua = 8 m’/h;

NTUabs=1,11;

NTUcond = 1,11; ATCcond = 10 m%;

NTUrsp = 1,11; ATCrsp=25 m’.

Ursp = 0,67 kW/m’C;

Ucond: = 0,86 kW/m°C;

Thbu = 23°C;
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Convergéncia
iter= 11 Moddx = 1,4876500848E-08 ModF = 7,2054470771E-08 subiter =1
FO[1]1= 0,00000000

FO[2]= 0,00000000
FO[3]= -0,00000000

FO[ 4]= -0,00000000
FO[ 5]= 0,00000000
FO[ 6] = -0,00000006
FO[ 7]= 0,00000000
FO[ 8] = -0,00000000
FO[ 9] = 0,00000000

FO[10] = -0,00000000
FO[11]= -0,00000000
FO[12]= 0,00000000

FO[13] = -0,00000000
FO[14] = -0,00000008
FO[15] = -0,00000000
FO[16]= 0,00000000
FO[17]= -0,00000000
FO[18]= 0,00000000
FO[19]= -0,00000000

FO[20] = -0,00000000
FO[21]= 0.00000000

FO[22] = -0,00000011
FO[23] = -0,00000000
FO[24] = -0,00000000
FO[25] = -0,00000000
FO[26] = 0,00000000
FO[27] = -0,00000000
FO[28] = -0,00000000
FO[29] = 0,00000000

FO[30] = -0,00000014
FO[31]= -0,00000000
FO[32] = -0,00000000
FO[33]= 0,00000000
FO[34]= 0,00000000
FO[35] = -0,00000000
FO[36] = -0,00000000
FO[37]= 0,00000000
FO[38] = -0,00000018
FO[39] = -0,00000000
FO[40] = 0,00000000
FO[41]= -0,00000000
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FO[42] = 0,00000000
FO[43] = -0,00000000
FO[44] = -0,00000000
FO[45] = 0,00000000

FO[46] = -0,00000023
FO[47] = -0,00000000
FO[48] = -0,00000000
FO[49] = 0,00000000
FO[50] = -0,00000000

FO[51]1= -0,00000000
FO[52] = -0,00000000

FO[53]= 0,000000600
FO[54] = -0,00000029
FO[55] = 0,00000000

FO[56]= 0,00000000
FO[57] = -0,00000000
FO[58] = 0,00000000
FO[59] = -0,00000000
FO[60] = -0,00000000
FO[61]= 0,00000000
FO[62] = -0,00000035
FO[63]= 0,00000000
FO[64] = -0,00000000

Resultados da simulacio
v[0]=0,00293 yv[0] = 0,999 tv{0] = 283,000 hv[0] = 22252,592
I[0] = 0,02595 xl[0] = 0,310 t1[0] = 323,000 hlf6] = 311,080
xi[0] = 0,313 yi[0} = 0,970 ti[0] = 319,160 taf 0] = 300,87521
har[0] = 88,92

CouE[0] = 0,000

v[1]=0,00277
I[1] = 0,02611
xi[1] = 0,323
har[1] =95,53
CouE[1] = 0,000

v[2] = 0,00232
I[2] = 0,02656
xi[2] = 0,332
har[2] = 98,01
CouE[2] = 0,000

v[3] = 0,00205

N1[0} = 0,000

yv[1] = 0,992
x[1] = 0,315
yi[1} = 0.973
q[1]1=619,52
N1[1] = 0,000

yv[2] = 0,988
xI[2] = 0,327
yi[2] = 0,976
ql2] = 616,85
N1[2] = 0,000

yv[3] = 0,985

NO[0] = -0,000
tv{1] = 326,728
tif1] = 315,439
ti[1] = 317,345
NO[1]= -0,000
tv2] = 315,020
ti[2] = 315,982
ti[2] = 315,78

NO[2] = -0,000

tv[3] = 316,028
201

hv[1] = 24080,421
hi[1] = -342,232
ta[ 1] = 300,71944

hv2] = 23710,270
hi[2] = -376,200
ta] 2] = 300,59214

hv[3] = 23823,537



1[3] = 0,02683
xi[3] = 0,339

har[3] = 100,62
CouE[3] = 0,000

v[4] = 0,00174
1[4] = 0,02714
xi[4] = 0,346
harf4] = 102,3
CouE[4] = 0,000

v[5] = 0,00148
I[5] = 0,02741
xi[5] = 0,352
har[5] = 103,71

CouE[5] = 0,000

v[6] = 0,00122
1[6] = 0,02766
xi[6] = 0,357
har[6] = 106,8

CouE[6] = 0,000

v[7] = 0,00099
1[7] = 0,02789
xi[7] = 0,362
har[7] = 108,47
CouE[7] = 0,000

v[8] = 0,00077
I[8] = 0,02811
xi[8] = 0,310
har[8] = 109,75
CouE[8] = 0,000

x1[3] = 0,334
vi[3] = 0,978
q[3] = 544,04
N1[3]= 0,000

yv[4] = 0,983
*1[4] = 0,341
yi[4] = 0,980

t1[3] = 313,826
1i[3] = 314,416

NO[3]= 0,000
tv[4] = 313,794

t[4] = 312,906
ti[4] = 313,193

q[4] = 547,78

Ni[4] = 0,000

yv[5] = 0,982
x1[5] = 0,348
yi[5] = 0,982
ql5] = 520,17
N1[5] = 0,000

yv[6] = 0,982
x1[6] = 0,353
yi[6] = 0,983
q[6] = 496,91
N1[6] = 0,000

yvi7]=0,982
x1[7] = 0,359
yi[7] = 0,084
ql7] = 462,90
N1[7] = 0,000

yv[8] = 0,983
x1[8] = 0,363
yi[8] = 0,999
q[8] = 425,65
N1[8] = 0,000

NO[4] = 0,000
tv[5] = 312,920
tI[5] = 311,716
ti[5] = 312,103
NO[5]= 0,000
tv[6] = 311,676
ti[6] = 310,785
ti[6] = 311,117
NO[6]= 0,000
tv[7] = 310,785
t1[7] = 309,892
1i[7] = 310,220
NO[7]= 0,000
tv[8] = 309,847
18] = 309,096
1i[8] = 284,540

NO[8] = 0,000

hl[3] = -596,571
ta[ 3] = 300,47062

hv[4] = 23781,636
hi[4] = -717,869
ta] 4] = 300,36112

hv[5] = 23770,670
hl[5] = -851,602
ta[ 5]= 300,25964

hv[6] = 23725,651
hi[6] = -960,431
ta[ 6] = 300,16631

hv[7] = 23679,023
hi[7] = -1061,727
ta[ 7] = 300,07994

hv[8] = 23620,925
hi[8] = -1151,824
ta[ 8] = 300,00000

QC QA QRSP
20,18 32,48 15,99
Entalpia do ar na entrada dos trocadores evaporativos [kJ/kg] = 86,277

Entalpias do ar & saida de cada trocador evaporative [kJ/kg]

Cendensader Absorvedor RSP
99,276 109,750 124,121
Temperaturas da agua 2 salda de cada trocador evaporative [C]
Condensador Absorvedor RSP
27,560 30, 666 34,338
UNICAMP 202
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