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RESUMO

Este trabalho trata de um estudo experimental da transferéncia de calor e de massa de um
condensador evaporativo, bem como, da relagdo existente entre as grandezas envolvidas
durante a sua operacdo. Para o desenvolvimento da pesquisa foi construido um condensador
evaporativo de pequeno porte com dimensdes proporcionais a condensadores comercialmente
fabricados no Brasil para operar com R-22 como fluido refrigerante. Este condensador tem 35
colunas e 12 fileiras de tubos de cobre de 6,35 mm de externo e opera junto a uma instalagado
que proporciona o escoamento de R-22 por termossifao. O distribuidor de 4gua também foi
construido em cobre e o eliminador de gotas em aluminio, assim como a estrutura do
condensador. As laterais ¢ a bandeja de recolhimento de 4gua foram construidas em vidro
para permitir a visualizacdo do escoamento da dgua que ¢ aspergida sobre os tubos. A fim de
variar as condigdes operacionais, este condensador foi acoplado a um ventilador centrifugo
acionado por um conversor de frequéncia e a um circuito que permitiu a variagdo da vazdo de
agua aspergida sobre os tubos. Dos ensaios resultaram 79 amostras de medi¢ao, que serviram
para verificar a relagdo existente entre grandezas, bem como avaliar os coeficientes de
transferéncia de calor e massa. Foram determinados os coeficientes de transferéncia de calor
médio e local para o R-22. Além disso, foram verificadas as regides onde ocorrem o
dessuperaquecimento, a mudanca de fase e o subresfriamento do fluido refrigerante, e foram
confrontados os coeficientes globais de transferéncia de calor obtidos a partir dos dados
experimentais com aqueles obtidos por correlagdes para as regides de condensagdo e
subresfriamento. Destas investigagdes, resultou uma correlagdo para o coeficiente global de
transferéncia de calor que visa determinar esta grandeza através das condigdes operacionais e
das caracteristicas geométricas do condensador. O maximo desvio encontrado entre os valores

provenientes dos dados experimentais e aqueles calculados pela correlacdo foi inferior a 10%.

Palavras-chave: Condensador evaporativo, transferéncia de calor, transferéncia de massa,

refrigeragdo, sistemas térmicos, métodos experimentais.



ABSTRACT

This work presents an experimental heat and mass transfer study of an evaporative condenser,
as well as, the relationship between measured quantities obtained during its operation. A small
scale evaporative condenser was built in agreement to the real size equipment geometric
similarity. The small scale condenser has a bundle of 210 copper tubes, with the outer
diameter equal to 4 inch, which were arranged in 35 columns and 6 rows and operating
connected to the thermosifon facility that promote R-22 flow. The spray water distributor is
also built on copper and the drift eliminator on aluminum, as well as the evaporative
condenser structure. This condenser bounds were constructed as a glass enclosure to allow for
the spray water flow visualization. To evaluate the operational conditions, the equipment was
attached to a centrifugal fan controlled by a frequency inverter and a spray water circuit which
allows for water quantity changing. From the carried out tests, 79 measuring samples were
obtained and used to verify the quantities relationship, as well as, to evaluate the heat and
mass transfer coefficients. For the R-22 were determined the local and average heat transfer
coefficients. Furthermore, the dessuperheating, condensation and subcooling regions were
verified and compared both, the experimental overall heat transfer coefficient and those
calculated by correlations at condensation and subcooling zones. From these investigations a
correlation for the overall heat transfer coefficient is proposed. Its application allows
determining the coefficient using the operational conditions and the geometric condenser
features. The higher deviation found between the experimental data and the presented

correlation is lower to 10%.

Keywords: Evaporative condenser, heat transfer, mass transfer coefficient, refrigeration,

thermal systems, experimental methods.
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1 INTRODUCAO

1.1 Motivacao

Condensadores sdo equipamentos que tém como principal finalidade rejeitar o calor
transferido nos evaporadores, acrescido da taxa de calor transferida durante o processo de
compressdo, para o ambiente sob condi¢des operacionais exeqiiiveis para os ciclos de
refrigeragdo por compressao de vapor. Estas condigdes operacionais sdo refletidas claramente
no coeficiente de performance (COP) destes ciclos, onde as temperaturas de condensacao e de
evaporagdo do fluido refrigerante exercem grande influéncia, juntamente com a eficiéncia do
compressor.

A andlise de equipamentos relacionados a condensagdo em sistemas de refrigeragao
por compressao de vapor de grande porte, sobretudo aqueles que operam com R-717 e R-22
como fluido refrigerante, mostra-se bastante interessante visto que condensadores com
melhores desempenhos podem promover instalagdes com menores custos iniciais e
operacionais. Destes fatos, resultou a motivagdo para este estudo sobre os condensadores
evaproativos.

Os condensadores utilizados em sistemas de maior capacidade operam, em sua grande
maioria, em locais em que ha grande disponibilidade de 4gua, dada a sua compacidade para
dissipacao do calor.

Muitas dificuldades para analise em campo destes condensadores sdo observadas,
devido as grandes variagdes sofridas pelos sistemas em funcionamento, decorrentes da
atuacdo dos mecanismos de controle, sobretudo os de nivel de vasos tais como separadores de
liquido. Outro agravante, advém das variagdes climaticas tais como rajadas de vento
responsaveis pelo agravamento da incerteza durante as medi¢des de velocidade do ar. Além
disso, o porte destes equipamentos torna a medi¢cdo bastante demorada fazendo com que as
alteracdes climaticas acarretem condigdes de medicao diferentes para uma mesma série de
dados.

A avaliagdo por meio de mecanica dos fluidos computacional (CFD) torna-se uma

alternativa bastante util, principalmente para caracterizagdo do escoamento. Este tipo de



estudo, no entanto, s6 ¢ possivel quando dados provenientes de medicdes feitas em ensaios
estao disponiveis para a validagao dos modelos computacionais criados.

Assim, a analise através de CFD com validagao dos resultados feita por meio de dados
obtidos sob condicdes estaveis de operacdo pode levar a determinagdo de melhores
geometrias e condi¢des de operacdo, elevando o COP destes equipamentos e até do ciclo de

refrigeragcdo no caso de condensadores ja instalados.

1.2 Revisao Bibliografica

A andlise de equipamentos relacionados a condensacao tem um papel fundamental em
sistemas de refrigeracdo por compressao de vapor de grande porte, sobretudo aqueles que
operam com amoénia como fluido refrigerante. Isto porque condensadores com melhores
desempenhos podem promover instalagdes com menores custos iniciais € operacionais.

Os sistemas de condensagao a agua sao os principais dentre os sistemas utilizados nos
sistemas de grande capacidade onde as vantagens de menor consumo e de operacao estavel se
sobrepde as desvantagens de manutencdo dos condensadores como de tratamento e de
reposi¢do da dgua [Bueno, 2006].

O desenvolvimento l6gico da combinagdo de um trocador de calor com uma torre de
resfriamento ¢ o resfriador evaporativo que utiliza o processo de resfriamento de agua,
caracteristico das torres de resfriamento para resfriar o fluido de processo no trocador de calor
[Donni, 2006].

Segundo Zalewski e Gryglaszewki, 1997, condensadores evaporativos podem
substituir sistemas de condensagdo compostos pela combinacao de um trocador de calor casco
e tubos e uma torre de resfriamento. Em comparacdo com esse sistema, condensadores
evaporativos sdo caracterizados por um menor custo de investimento e opera¢do, como
também um uso mais econdomico de material e espago. De acordo com a ASHRAE, 2006,
resfriamento evaporativo ¢ geralmente a escolha mais econdmica para o resfriamento de ciclo
fechado quando um suprimento adequado de agua esta disponivel a um custo aceitavel para

atender a demanda de dgua de reposi¢do do sistema.



As grandes capacidades associadas a estes equipamentos, relacionadas basicamente a
transferéncia simultanea de calor e massa, nao sdo verificadas em outros trocadores operando
apenas com ar ou apenas com agua operando sob as mesmas condigoes.

Algumas analogias podem ser estabelecidas entre os fendmenos que ocorrem em
condensadores evaporativos e torres de resfriamento, principalmente as que operam em
circuito fechado, pois este tipo de torre experimenta a mesma estrutura funcional que os
condensadores evaporativos tendo um fluido escoando internamente aos tubos (responsavel
pela taxa de calor transferida ao meio externo) e, externamente a estes, a dgua fluindo em
contra corrente com o ar. A Figura 1.1 mostra um desenho esquematico de um condensador

evaporativo.
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Figura 1.1 - Desenho esquematico de um condensador evaporativo
O ar atmosférico ¢ admitido pelas entradas laterais de ar na parte inferior do
equipamento, escoa através dos tubos e sai no topo dele. Os tubos permanecem
constantemente molhados em sua parte externa por agua proveniente da aspersao promovida
por distribuidores localizados logo acima do feixe tubular, provocando um aumento do
coeficiente de transferéncia de calor na superficie externa dos tubos, em relagdo a operagao
com tubos secos. Esse escoamento de ar e 4gua em contra corrente causa a evaporagao de uma

parte da 4gua, aumentando gradativamente o contetdo de umidade do ar que passa pelo



equipamento. A transferéncia de calor primeiramente ocorre entre o fluido em condensagdo na
serpentina e o filme de 4gua no exterior devido a diferenca de temperatura. O calor absorvido
pela agua ¢ entdo transferido sob as formas sensivel e latente na interface da pelicula de agua
para a corrente de ar. A transferéncia de calor sensivel ocorre pela diferenca de temperatura,
enquanto a transferéncia de massa se da devido a evaporacdo da dgua que ocorre pela
diferenca de pressao de vapor.

Uma bomba de recirculacao de agua ¢ localizada na parte inferior da bacia, com o
objetivo de recircular a dgua que ndo foi evaporada. Geralmente nesta bacia encontra-se
também uma valvula de bdia que permite a reposicdo da agua perdida pelo processo de
evaporacgao.

O arrasto de gotas de agua por parte do ar, na parte superior do condensador, ¢, em
grande parte, atenuado pela insercao de elementos denominados eliminadores de gotas. Estes
localizam-se acima dos chuveiros aspersores de agua, pouco abaixo do ventilador.

A correta modelagem matemadtica oferece grandes vantagens quando utilizada para
analise da operagdo e desempenho de equipamentos facilitando o estabelecimento de varias
correlagdes importantes. Atualmente, vérios trabalhos relacionados a equipamentos,
utilizando a modelagem matematica como ferramenta, sdo desenvolvidos visando a um
melhor entendimento do escoamento e do fendmeno de transferéncia de calor e massa que
ocorre no interior de condensadores evaporativos e torres de resfriamento, que operam
segundo o mesmo principio. Bons resultados podem propiciar produtos de maior qualidade,
resultando em menores custos com tecnologia mais avangada.

Parker e Treybal, 1961, propdem um modelo de condensadores baseados no
coeficiente global de transferéncia de calor e de massa em trocadores evaporativos. A
aplicacdo deste modelo ¢ abordada neste trabalho, sendo descrita com maior detalhamento na
secao 2.3.2.1.

Mizushina et al., 1968, investigaram as caracteristicas de trocadores evaporativos.
Duas metodologias de projeto foram desenvolvidas. Na primeira a agua do chuveiro foi
considerada constante. Na outra, calculos sucessivos foram desenvolvidos, avaliando o
trocador de calor considerando a evolucdo temperatura da dgua do chuveiro.

Leidenfrost et al., 1982, (também descrito na se¢do 2.3.2.1) apresentaram um estudo

para condensadores evaporativos com banco de tubos formado por tubos lisos e aletados. Sao



apresentadas as equagdes para o calor rejeitado pelo condensador através da aplicacdo do
coeficiente global de transferéncia de calor e ¢ proposto um coeficiente de melhoramento que
¢ dado pela razdo entre a capacidade do condensador molhado e seco, respectivamente.
Mostraram também, o aumento ocorrido no coeficiente de performance do condensador para
operagdo com o banco de tubos molhados. Este estudo compreendeu uma abordagem
computacional para 40 casos onde se variam parametros como velocidade e umidade do ar
para se obter, entre outros, os valores da taxa de transferéncia de calor e a efetividade do
condensador. A partir disto, mostraram a tendéncia de reducdo de um coeficiente de
melhoramento (definido por estes autores) com o aumento do numero de Reynolds e
conseqiientemente a velocidade do ar e o seu aumento com a redug¢ao da umidade relativa. Foi
ainda verificado por estes autores que o numero de Nusselt cresce juntamente com o numero
de Reynolds e com a diminuicdo da umidade do ar. O coeficiente de performance COP
mostrou-se menor para temperaturas de condensagdo mais altas.

Erens e Dreyer, 1988, descreveram um método geral, aplicavel a varios tipos de
trocadores evaporativos tanto com escoamento do ar na direcdo vertical quanto horizontal.
Este trabalho também apresenta um exemplo usando tal procedimento para analisar a
transferéncia de calor e de massa entre a 4gua € o ar em equipamentos convencionais.
Demonstraram também que quando o escoamento do ar ¢ vertical, uma aproximagao
unidimensional pode ser capaz de predizer as caracteristicas operacionais de um trocador
evaporativo.

Zalewski e Gryglaszewki, 1997, apresentaram um modelo para a transferéncia de
calor e massa em condensadores. O desvio relativo de sua formulacao ¢ semelhante a de
Parker e Treybal (1961), aproximadamente de 6%. Eles mostraram a maior influéncia da
temperatura de bulbo tmido sobre o modelo do que sobre os testes, o que levou ao a
aplicagdo de uma nova correlagdo para o coeficiente de transferéncia de massa, pela insercao
de uma funcao de correcao que levasse em conta a temperatura de bulbo timido, obtendo
assim, dados mais coerentes com aqueles obtidos experimentalmente.

Halasz, 1998, apresenta em seu trabalho um modelo matematico adimensional para ser
usado em todos os equipamentos que utilizam o fendmeno de resfriamento evaporativo. O
sistema de equagdes diferenciais descrevendo o processo de evaporagdo ¢ transformado em

uma forma adimensional, introduzindo parametros e coordenadas adimensionais. Os



resultados obtidos por esta metodologia foram verificados através de comparagdo com dados
experimentais e foram considerados bons para condi¢cdes operacionais usuais.

Facdo, 1999, desenvolveu um trabalho experimental em uma torre de resfriamento de
contato indireto para baixos valores de temperatura de entrada da 4gua na serpentina. Uma
torre com capacidade nominal de 10 kW foi testada para diversas condi¢cdes operacionais,
obtendo-se correlagdes para os coeficientes de transferéncia de calor e massa. A correlagao
encontrada para o coeficiente de transferéncia de massa apresentou valores proximos daqueles
obtidos pelas correlacdes de Parker e Treybal, 1961, e Niitsu, 1967.

Esta torre também foi testada para operacdo sem agua sobre os tubos. Além do
trabalho experimental, alguns modelos simplificados representativos do processo foram
implementados, mostrando bons resultados apos a insercao do coeficiente de transferéncia de
massa experimental. A eficiéncia térmica foi avaliada sob a variacdo de diversas varidveis
independentes. A temperatura de entrada da dgua na serpentina revelou ndo influenciar a
eficiéncia. O aumento da vazao de adgua aspergida sobre os tubos eleva a efetividade até um
certo valor desta vazdo, a partir deste, os tubos ja estdo suficientemente molhados e a
efetividade nao sofre mais alteragao.

Em outro trabalho, Facdo e Oliveira, 2000, testaram uma torre de arrefecimento para
operacdo em conjunto com resfriadores de teto, obtendo novas correlagdes para os
coeficientes de transferéncia de calor e massa. Diferentes modelos foram comparados e os
melhores resultados para pequenas torres foram obtidos quando as novas correlacdes foram
empregadas.

Hwang et al., 2001, comparou um novo modelo de condensador evaporativo com
outro condensador resfriado a ar operando com R-22. Os dois foram testados em uma camara
controlada de modo a reproduzir as condi¢des de teste requeridas pela norma ASHRAE 116.
Os resultados mostraram que o novo condensador evaporativo tem uma capacidade entre 1,8 a
8,1% maior que a do condensador resfriado a ar, e o COP ¢ de 11,1 a 21,6% maior, também.

Em seu trabalho, Manske et al., 2001, apresentam um estudo para otimizacao de um
sistema de refrigerag¢@o de baixa temperatura operando com condensador do tipo evaporativo.
O modelo matematico desenvolvido neste trabalho foi validado através de dados

experimentais do sistema de refrigeracdo em questdo. Os métodos de andlise tiveram como



foco o condensador evaporativo e o controle de pressdo. Estes autores mostraram uma relagao
inversamente proporcional entre a efetividade e a temperatura de condensagao.

Facao e Oliveira, 2004, fizeram uma analise detalhada do coeficiente de transferéncia
de massa e do coeficiente de transferéncia de calor da agua do chuveiro da torre de
arrefecimento por eles estudada anteriormente (Facdo, 1999, e Facdo e Oliveira, 2000),
incluindo o efeito do erro em suas avaliacdes sobre a eficiéncia da torre. As correlagdes
obtidas resultaram em coeficientes de transferéncia de calor e massa menores quando
comparados com os existentes na literatura.

Camargo et al., 2005, apresenta uma avaliacio de um condensador evaporativo
operando durante o verao na cidade de Taubaté (SP). Estes autores realizaram um estudo
experimental durante os dias quentes e secos de verdo para um determinado equipamento,
variando as velocidades de ar admitido em um condensador e obtendo diferentes valores do
coeficiente de transferéncia de calor. Durante o dia, Camargo verificou um aumento
significativo da temperatura de bulbo seco chegando a variar de 26°C pelo periodo da manha
para 32°C pelo periodo da tarde. Essa constatacdo levou a uma ultima anélise mostrando que
a efetividade cresce quase que linearmente com relagdo a temperatura de bulbo seco passando
de 65% a 25°C para 77% a 34°C.

Smrekar et al., 2005, apresentam um estudo sobre a influéncia do arrasto natural na
melhoria da transferéncia de calor em torres de resfriamento. Este estudo mostra também a
influéncia da vazao de ar e de 4gua na efetividade do trocador de calor, estabelecendo que
dois tercos do calor rejeitado ocorrem por evaporagdo e o restante por convecgio. E
observado que um aumento de 2 m s™ na velocidade do ar proporciona uma queda de 10°C na
temperatura da agua, o que se espera ter influéncia semelhante em condensadores
evaporativos.

Qureshi e Zubair, 2006a, apresentaram um modelo matematico para estudo de
resfriadores evaporativos, o qual foi validado através de dados experimentais e numéricos
existentes na literatura. Este modelo contempla o efeito da incrustacdo dos tubos sobre a
capacidade destes equipamentos, mostrando que a efetividade decresce significantemente
quando os tubos estdo incrustados

Em outro trabalho, Qureshi e Zubairb, 2006, mostraram através de uma analise de

sensibilidade de alguns parametros, que a temperatura de condensagdo ¢ o parametro mais



sensivel e que seu valor ndo sofre influéncia da razdo entre as vazdes de dgua do chuveiro e
de ar, respectivamente. Além destes parametros, foi avaliado o efeito da variagdo da umidade
relativa do ar na entrada do condensador evaporativo sobre a temperatura de condensagao e
sobre a efetividade do equipamento.

Apbs, Qureshi e Zubair, 2007, apresentaram uma andlise de Segunda Lei em
condensadores evaporativos e torres de resfriamento. Eles mostram a reducao da eficiéncia de
Segunda lei com o aumento da temperatura de condensacao e também que ela ¢ mais baixa
para vazdes menores. Assim, ¢ verificado que a destrui¢do de exergia aumenta para
temperaturas de condensacdo do fluido refrigerante e vazdes mais altas.

Sarker et al., 2008, fizeram estudos experimentais em um resfriador evaporativo com
capacidade de 136 kW com &gua circulando na serpentina. Foi estudada a capacidade do
equipamento e a queda de pressdo em relacdo a diversas variaveis. Através de um sistema de
recirculagdo do ar umido da saida do condensador, a condi¢do do ar de entrada do
equipamento pdde ser controlada. O desempenho obtido no estudo experimental estava de
acordo com as especificacdes e os resultados podem servir como parametros basicos para o
projeto de equipamentos desse tipo.

Rezaei, et al., 2010, desenvolveram um trabalho experimental utilizando uma torre de
arrefecimento com superficie umida e seca, determinando a perda de agua. Estes autores
desenvolveram um codigo computacional para simulagdo numérica desta torre. A validagao
dos resultados obtidos pelas simulagdes foi feita através de um prototipo construido e
ensaiado. Ainda para aumentar a confiabilidade ao modelo desenvolvido, este foi
implementado para simulagdo de um caso real na industria. Para determinagao do coeficiente
de transferéncia de calor entre a superficie externa dos tubos e a agua, foi empregada a
correlacdo de Dittus e Boelter, 1930, a qual ¢ baseada nos nimeros de Reynolds, Nusselt e
Prandtl.

Heyns e Kroger, 2010, investigaram as caracteristicas operacionais de um condensador
evaporativo. O equipamento analisado foi construido com tubos de aco com 38,1 mm de
didmetro externo. Dos resultados experimentais foram construidas correlagdes para o
coeficiente de transferéncia de calor para a agua que escoa sobre os tubos, coeficiente de
transferéncia de massa e para a perda de carga para o lado do ar. As correlagdes obtidas foram

comparadas com as correlacdes de Mizushina et al., 1967. Segundo estes autores poucas



publicagdes sobre a perda de carga da corrente de ar para estes tipos de trocadores estdo
disponiveis. Seu estudo mostrou que esta perda de carga ¢ uma fun¢do da velocidade massica
do ar e da agua.

Algumas das caracteristicas termodinamicas e fisico-quimicas dos fluidos refrigerantes
sdo determinantes para a sua adequada aplicagdo nos mais diferentes tipos de instalacgao.
Fatores como pressdes de trabalho, efeito frigorifico tedrico, vazao em volume por unidade de
capacidade de refrigeracao, COP e temperatura de descarga, orientam esta avaliacdo [Stoecker
e Jones, 1985]. O coeficiente de transferéncia de calor e a perda de carga em fluidos bifasicos
tém sido estudados por diversos pesquisadores, visto a sua importancia para o projeto e
operacao de trocadores de calor.

Graham et al. ,1999, estudaram a transferéncia de calor e a queda de pressdao durante a
condensac¢do do refrigerante 134a em um tubo ranhurado axialmente de 8,91mm de didmetro
interno. Foram testadas velocidades méssicas de 75 a 450 kg m™ s”'. Um condensador de teste
foi montado com instrumentagdo capaz de medir e controlar as variaveis do processo. O
coeficiente de transferéncia de calor foi determinado utilizando a correlacao de Dobson, 1998.
Seus resultados mostraram que a melhoria na transferéncia de calor dos tubos ranhurados em
relag@o aos tubos lisos ¢ dependente da velocidade massica e do titulo do refrigerante.

Ould Didi et al.,, 2002, estudaram o gradiente de pressdo durante o escoamento
bifasico de cinco fluidos refrigerantes (R-134a, R-123, R-402A, R-404A, e R-502)
internamente a tubos de 10,92 e¢ 12 mm, com velocidades massicas variando entre 100 e 500
kg m?s™ e titulo entre 0,04 e 1. Os dados foram comparados com os resultados de sete
métodos utilizados para determinacdo de perda de carga por friccdo em escoamentos
bifasicos. Este estudo mostrou uma melhor convergéncia com o método de Miiller -
Steinhagem e Heck, 1986, para escoamentos no padrao de escoamento anular, enquanto que o
método de Gronnerud, 1979, foi o que melhor concordou com os resultados nos padroes
intermitente ¢ onda estratificada. Os desvios destes métodos, considerados como sendo os
melhores dentre os estudados, mostraram-se grandes para a precisao desejada nos projetos de
evaporadores e condensadores.

Ziircher et al., 2002, propés um mapa de padrdoes de escoamento melhorado para
evaporacao em tubos horizontais, utilizando dados para trés diferentes fluidos refrigerantes,

cobrindo uma larga faixa de velocidades massicas, titulos e fluxos de calor. As modificacdes
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propostas permitem a predi¢do do padrdo de escoamentos para o R-717 e para fluidos
denominados substitutos como o R-134a e o R-407C.

Ferreira, 2003, investigou a condensacdo do refrigerante R-404A dentro de tubos
horizontais microaletados e ranhurados. Parametros experimentais incluiram a presenca de
Oleo lubrificante (poliolester) com concentragdes de 0 a 4%. Os testes foram feitos a
temperatura de satura¢do de 40°C e com vapor no estado saturado na entrada do trocador.
Para até 2% de concentracgdo, o oleo teve um efeito suavemente positivo na performance da
transferéncia de calor para os tubos microaletados e ranhurados. Para maiores concentracdes o
efeito foi negativo, principalmente para altas velocidades madssicas. A perda de carga
aumentou em 25% para uma concentracdo em massa de 6leo de 4%.

Wilson et al., 2003, estudaram o coeficiente de transferéncia de calor, perda de carga e
fracdo de vazio durante a condensacdo dos refrigerantes 134a e 410A escoando com
velocidades massicas variando entre 75 kg m™s™ e 400 kg m™s” e titulo entre 10 ¢ 80%
internamente a tubos achatados, lisos e microaletados. Como exemplo, foi modelado um
condensador de tubos lisos com capacidade de rejeicao de calor de 1750 W com R134a
condensando a 35 °C. O trocador de calor foi dividido em 100 segdes com alteragdo no valor
do titulo de 1 % de uma se¢do para outra. Utilizando o coeficiente de transferéncia de calor do
lado do refrigerante, juntamente com um presumido coeficiente de transferéncia de calor por
unidade de comprimento para o lado do ar, o comprimento de cada amostra foi determinado.

Ursenbacher, et al., 2004, apresentaram um sistema nao intrusivo, computadorizado de
analise de imagens e um método de observagdo Optica para determinar com precisdo a
interface liquido e vapor em escoamentos bifasicos com padrao estratificado. Esta técnica foi
aplicada em um tubo de vidro horizontal de 13,6 mm de didmetro para observar os padroes de
escoamento e medir o angulo seco na secdo transversal do tubo. As imagens originalmente
distorcidas pela refragdo foram reconstruidas computacionalmente. Este trabalho detalha as
técnicas de medigdo e tratamento de imagens que podem ser empregadas para estudo de
escoamentos bifasicos.

Este sistema e a metodologia foram empregados na segunda parte deste trabalho, feita
por Wojtan, et al., 2004, para determinagdo da fracdo de vazio em um tubo horizontal com os
fluidos refrigerantes R-22 ¢ R404A. Neste trabalho ¢ mostrada a técnica de medigdo, por eles

empregada, para visualizagdo de escoamento bifasicos novamente, porém de forma mais
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resumida. Usando o sistema de processamento de imagens, estes autores analisaram 227000
imagens. Seus resultados experimentais tiveram boa concordancia com aqueles obtidos pela
versao horizontal do método de Rouhani e Axelsson (1970), apresentados por estes
pesquisadores.

Wojtan et al.,, 2005 utilizou-se da técnica de visualizagdo de imagens para
determinagdo de um mapa de padrdes de escoamento que nao requer procedimentos de
calculo iterativos. Estes autores também apresentaram neste trabalho todos os procedimentos
para determinacao deste mapa.

Thome, 2005, realizou um estudo que apresenta os avancos ocorridos nos modelos de
transferéncia de calor para escoamentos bifasicos, incluindo também o comportamento do
CO; durante a evaporacao a elevadas pressdes (acima de 64 bar) internamente a tubos de 0.9 a
10 mm de diametro.

A aplicagdo de CFD para simulagdo de equipamentos como torres de resfriamento e
condensadores evaporativos que possuem um feixe tubular exposto a uma atmosfera
composta por ar e particulas de 4gua onde transferéncias de calor e massa estdo presentes tem
se tornado cada vez mais usual, visto a sua boa concordancia com dados experimentais
oriundos de medicdes e a grande vantagem de identificar pontos onde estes equipamentos tem
menor efetividade ou até¢ mesmo completa inoperancia. Estes fatos fazem com que a aplicagao
de softwares comerciais constitua uma boa ferramenta de andlise para melhora de
desempenho destes trocadores.

Gan et al., 2001, analisou trés torres de resfriamento operando em circuito fechado
utilizando CFD como ferramenta. O software comercial utilizado neste trabalho foi o
FLUENT. A anélise da primeira torre estudada resultou em dados que serviram como base
para constru¢do do codigo computacional e determinagdo das condi¢des de contorno do
problema, onde dados experimentais foram comparados, observando-se boa concordancia
entre medigdes e simulacdo. A partir desta torre foi construido especificamente para este
estudo um prototipo, o qual serviu para aplicagdo do modelo anteriormente validado para
otimizag¢do deste protdtipo. Com base nos resultados otimizados, uma terceira torre foi
projetada e encontra-se instalada, cujos dados nao foram analisados no presente trabalho.

A comparagdo dos resultados alcancados em um prototipo de uma torre de

resfriamento operando em circuito fechado, obtidos através de medigdes experimentais com
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resultados obtidos através da analise ¢ modelagem computacional feita por Hasan e Sirén,
2002, revelou a importancia de parametros tais como: passo dos tubos, nimero de tubos e de
fileiras, velocidade do ar, vazdes de ar e de 4dgua e perda de carga, tanto na capacidade de
rejeicdo de calor da torre quanto na poténcia absorvida por esta definindo, desta forma, COP
da torre como objetivo de sua otimizagao.

O protoétipo utilizado foi construido para operar sob condigdes nominais que resultam
em vazdes respectivamente iguais 3 kg s, 0.8 kg s e 1,37 kg s para o ar, dgua de
resfriamento e spray de 4gua sobre os tubos. Este trabalho também definiu o coeficiente de
transferéncia de massa para o caso estudado. Visto que este pardmetro ¢ fortemente
influenciado pelo nimero de Reynolds, a correlagdo encontrada ¢ uma func¢ado da velocidade
massica do ar e apresenta boa concordancia com os resultados apresentados pelas correlagdes
utilizadas por Parker e Treybal, 1962, Mizushina et al., 1967 e Niitsu et al., 1967.

Foi reportado também por estes autores o comportamento do ar, da dagua de
resfriamento e do spray de agua, mostrando como estes parametros evoluem em uma linha de
centro vertical na torre de resfriamento desde o contato com o primeiro até o ultimo tubo.

Kaiser et al., 2005, desenvolveram um modelo para estudar o processo de resfriamento
evaporativo que ocorre em um novo tipo de torre de resfriamento, denominada Hidrosolar
Roof que apresenta uma menor queda de gotas e a utilizagdao de energia renovavel no lugar de
ventiladores para propiciar o escoamento do ar no interior da torre. Este problema foi
resolvido utilizando software Fluent através de uma simulagdo bidimensional, com malha
estruturada e ndo uniforme com melhor refinamento em pontos préximos as paredes.

Este trabalho mostra o comportamento da efetividade da torre frente a variagdo de
parametros como: a maxima diferenca de temperatura da dgua, da razdo entre as vazdes de
agua e de ar, da temperatura de bulbo imido e do didmetro médio das gotas, por fim
estabelecendo uma correlagdo numérica que incorpora todas estas variagdes na eficiéncia
deste equipamento estudado. A validacdo dos resultados foi feita através de dados
experimentais.

Krahe, et al., 2006, observaram, através da simulagdo numérica de uma torre de
resfriamento de grande porte, problemas de recirculacdo do ar devido a suc¢do estar acima da
saia na admissao da torre. Demonstrou também a correlacao existente entre a vazao massica

do ar e a poténcia calorifica dissipada pela torre. Este modelo analitico pode servir de
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proposito para utilizagdo em simuladores em conjunto com outros elementos da planta, na
busca de pontos de operagdo mais eficientes.

A caracterizacdo e escolha do modelo a ser utilizado para simular a distribui¢do do
didmetro e a evaporagdo mostram-se bastante importantes para a confiabilidade dos trabalhos
a serem realizados. Estudos feitos por Sun, et al, 2007, mostram a influéncia do didmetro das
particulas e da umidade relativa sobre o fenomeno da evaporacdo em um ambiente ventilado
simulado através de CFD utilizando um modelo de fluxo modificado onde a taxa de
evaporacdo ¢ a velocidade de arraste sdo expressas algebricamente como uma fungdo do
didmetro das gotas. A influéncia da umidade relativa no ambiente também foi estudada,
mostrando uma maior taxa de evaporagao para menores umidades relativas no ambiente.

Al-Waked and Behnia ,2007, simularam numericamente a operagdo de uma torre de
resfriamento por convec¢ao natural. Foi feita uma simulagdo tridimensional utilizando andlise
através de CFD. A torre foi simulada segundo condi¢des de referéncia de vazdo igual a
15,4m3 s'l, sendo injetada em 5097 bicos de diametro de 5,0 mm. A pressdo atmosférica teve
como referéncia 91,0 kPa.

Williamson et al., 2008, apresentam uma simulacdo da transferéncia de calor e massa
bidimensional e axissimétrica, de uma torre de resfriamento. As particulas de agua no spray e
no interior da torre foram representadas com trajetérias de gotas escritas na forma
Lagrangiana através de um modelo computacional construido no software FLUENT com
acoplamento da transferéncia de calor e massa entre as gotas e o ar. Os resultados destas
simulagdes mostraram boa concordancia com os dados oriundos de medigdes experimentais.

Sarker et al., 2008, apresentaram um trabalho de simulagdo de uma torre de
resfriamento hibrida em circuito fechado utilizando um software comercial (Fluent), onde o ar
foi tratado como meio continuo e resolvido através da aproximagdo Euleriana. A Equacao de
transporte do ar inclui as equagdes de conservacdo de massa, quantidade de movimento e
turbuléncia. A temperatura e a umidade relativa foram medidas em cinco pontos na entrada e
na saida da torre com freqiiéncia de 2 s e utilizado um valor médio dos cinco pontos de
medicao em cada local. Outro fato relatado neste experimento ¢ a relacdo entre a perda de
carga e o passo dos tubos, sendo a queda de pressdo inversamente proporcional ao passo.

Na Engenharia Mecanica da UFRGS, o tema vem sendo diretamente tratado a partir

do trabalho de Centeno, 2005. O autor apresenta uma analise sobre a operacdo e medi¢cdo de
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uma bancada de testes para determinar experimentalmente a capacidade de um condensador
evaporativo industrial operando com R-717. Posteriormente, utilizando um modelo de
representacao dos fendmenos de transferéncia de calor e massa baseado na formulagdo de
Parker e Treybal, 1961, concluiu haver boa concordancia do modelo matematico utilizado
com os resultados experimentais obtidos. A realizagdo das andlises experimentais neste
condensador evaporativo foi feita utilizando como base a norma ANSI/ ASHRAE 64-1995.

Flores, 2005, também realizou a modelagem matematica de um condensador
evaporativo. Utilizou o método &-NUT e dados provenientes de medi¢des de grandezas
referentes ao escoamento do fluido refrigerante R-717. O estudo permitiu obter o desempenho
deste equipamento, tanto pelo lado do fluido refrigerante quanto pelo lado do ar. Foram
identificados alguns parametros a serem melhorados a fim de obter efetividades mais elevadas
para o condensador analisado como, por exemplo, a redugdo do numero de circuitos em
paralelo, alterando assim, o aspecto construtivo, para melhorar a eficiéncia do processo de
convecg¢do do lado interno dos tubos.

Ainda na mesma linha, Nakalski et al., 2006, comparou os desvios apresentados pelos
dois modelos citados, concluindo que o modelo que apresenta o célculo da transferéncia de
calor em funcdo da efetividade e dos parametros psicrométricos utilizado por Flores, 2005,
apresentou um erro maior em relacdo ao que calcula a transferéncia de calor em funcdo de
coeficientes de transferéncia de calor e massa, utilizado por Centeno, 2005.

Walther, 2009, contribuiu para a montagem do condensador evaporativo estudado no
presente trabalho, bem como analisou as primeiras aquisi¢des de dados feitas utilizando este
equipamento. Neste trabalho observou-se uma redu¢do média de 13% na capacidade de
rejeicdo de calor do condensador com um aumento da temperatura de bulbo umido do ar de
entrada de 16,5 °C para 18,5 °C. A maior transferéncia de calor ocorre com uma razao entre a
vazao massica de ar e de 4gua aspergida sobre a serpentina proxima de dois. A capacidade do
condensador pode ser aumentada com a utilizacdo de um ventilador que aumente a vazao de
ar. Os valores obtidos para o coeficiente de transferéncia de calor experimental oscilou em
torno de 400 Wm™°C™".

Acunha e Schneider, 2009, fizeram a modelagem e simulacdo de um condensador
evaporativo com capacidade nominal de 1700 kW, operando com R-717. Neste trabalho,

empregou-se o software Fluent para simulacdo. Um dos principais resultados deste trabalho
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foi a verificagdo de que a geometria interna do condensador poderia ser alterada com o
objetivo de melhorar a distribuicao do ar sobre os tubos e atenuar a perda de carga do ar.
Niencheski, 2010, também desenvolveu seu trabalho utilizando esta bancada
experimental. Seu trabalho consistiu em verificar o balango calorimétrico entre o evaporador e
o condensador evaporativo. Para tanto realizou se¢des de medi¢des variando sistematicamente
as grandezas de entrada do sistema. Os balangos térmicos desenvolvidos serviram para
concluir que o sistema opera com perdas de calor praticamente despreziveis, confirmando o
carater adiabatico da bancada de testes, mostrando serem despreziveis as perdas de calor para

o0 ambiente.

1.3 Objetivo e Contribuiciao da Pesquisa de Doutorado

O estudo de condensadores evaporativos em tamanho real e sob condi¢gdes controladas
em laboratorio € bastante dificil devido as grandes taxas de transferéncia de calor e vazdes de
ar e agua envolvidas no processo, mesmo para os modelos de pequena capacidade.

Desta forma, para alcangar as condi¢des controladas de operacdo, necessarias para a
obtencdo de um conjunto de dados experimentais, este trabalho propde como um de seus
objetivos a constru¢do de um condensador evaporativo de pequena capacidade com
semelhanga geométrica com outro de maior capacidade que atualmente encontra-se em linhas
de fabricacdo no Brasil. O condensador ¢ construido com tubos de cobre e fechamentos em
vidro a fim de permitir a visualizacdo do escoamento da dgua externamente aos tubos. Este
condensador serd acoplado a uma instalagao de R-22 que devera operar através de termossifao
tomando-se como base a norma ANSI/ASHRAE 64 — 1995.

A consolidagdo do conjunto de dados provenientes das medi¢des a serem realizadas
constitui um segundo, porém ndo menos importante, objetivo deste trabalho. Este banco de
dados devera ser publicado a fim de contribuir com novas investigacdes nesta area de
interesse. Para possibilitar esta etapa, alguns passos foram seguidos. Dentre estes pode-se
citar: a utilizacdo de instrumentacdo calibrada com base em padroes de referéncia para
realizacdo das medic¢des, determinagdo das incertezas de medi¢do e fechamento dos balangos

térmicos entre os componentes do sistema
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Deseja-se ainda, variar sistematicamente as grandezas de entrada de forma a investigar
seu impacto em grandezas de saida para verificar o comportamento do condensador
evaporativo sob diversas condi¢gdes operacionais.

Neste trabalho sdo também identificadas as regides de transferéncia de calor
correspondentes ao dessuperaquecimento, condensa¢do e subresfriamento e feito o
levantamento de correlagdes de transferéncia de calor para as diversas condigdes operacionais
ensaiadas.

Estas regides sdo identificadas através da verificagdo do campo de temperaturas
observado nos tubos. Este campo de temperaturas ¢ determinado de forma ndo intrusiva
utilizando uma camera termografica.

A regido comumente denominada por dessuperaquecimento ¢ a regido onde ocorre o
resfriamento do vapor superaquecido proveniente (neste caso) do evaporador.

Com os resultados obtidos destas medi¢des espera-se definir com maior clareza o
melhor emprego de correlagdes aplicadas ao estudo de condensadores evaporativos, bem
como obter uma melhor compreensdo dos fendmenos envolvidos em cada regido

separadamente.

14 Organizacao do Texto

O capitulo 2 trata da fundamentacdo tedérica necessaria para o desenvolvimento do
estudo sobre condensadores evaporativos. Assim, este capitulo estd dividido em segdes
contemplando o escoamento interno e escoamento externo. Com relagdo ao escoamento
interno, a abordagem objetiva a determinagao dos coeficientes de transferéncia de calor médio
e local do R-22 sob condensacdo. Para escoamento externo objetiva-se determinar o
coeficiente de transferéncia de calor entre a superficie externa dos tubos e a 4gua de aspersao,
bem como, o coeficiente de transferéncia de massa desta para o ar.

No capitulo 3 sdo discutidos alguns aspectos referentes as caracteristicas construtivas
do condensador evaporativo e da bancada experimental acoplada a ele, que tem por finalidade
prover continuamente vapor superaquecido de R-22 para condensacdo. Sdo abordados

também, os procedimentos de ensaio, caracteristicas dos instrumentos de medi¢ao utilizados e
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incertezas associadas as medigdes, bem como a determinagdo do coeficiente global de
transferéncia de calor a partir dos dados medidos.

O capitulo 4 apresenta os resultados obtidos neste trabalho, os quais encontram-se
divididos, basicamente, em trés secdes que sdo referentes a cada abordagem dada ao
problema. Na secdo 4.2, trata-se do comportamento das principais grandezas medidas e da
tentativa de identificacdo da relagdo existente entre estas. Os dados medidos sdao confrontados
entre si ¢ a fim de, graficamente, observar a existéncia de tendéncias comportamentais. A
secdo 4.3 trata da determinacdo do coeficiente global de transferéncia de calor através do
equacionamento onde aplicam-se os dados obtidos por medi¢do (Equagdo (3.3)) e através da
metodologia proposta nas se¢oes 2.31 e 2.32. Também ¢ apresentada uma correlagdo para a
determinagdo do coeficiente global de transferéncia de calor a partir das condig¢des
operacionais do condensador e de suas caracteristicas dimensionais.

A ultima secdo deste capitulo aborda a determinacdo do coeficiente de transferéncia de
massa entre a agua ¢ o ar. De forma semelhante a se¢do anterior, sdo confrontados os
resultados provenientes do calculo baseado nas condigdes do ar na entrada e na saida do
condensador, com aqueles obtidos através das correlagdes apresentadas no capitulo 2.

As consideracdes finais e algumas sugestdes para futuros trabalhos sdo mostradas no

capitulo 5.



18

2 FUNDAMENTACAO TEORICA

2.1 Introduciao

Este capitulo trata da fundamentagdo tedrica necessaria para o desenvolvimento do
estudo sobre condensadores evaporativos. Tais equipamentos operam com trés fluidos
escoando com diferentes caracteristicas. O R-22 escoa internamente aos tubos transferindo
calor para a agua que escoa externamente a estes. Para o ar, que escoa em contracorrente com
a agua, ¢ transferido calor e massa. Assim, este capitulo estd dividido em secdes
contemplando o escoamento interno e o escoamento externo. Com relagdo ao escoamento
interno, a abordagem objetiva a determinag@o dos coeficientes de transferéncia de calor médio
e local do R-22 sob condensagdo. Para escoamento externo objetiva-se determinar o
coeficiente de transferéncia de calor entre a superficie externa dos tubos e a agua de aspersao,

bem como, o coeficiente de transferéncia de massa desta para o ar.
2.2 Coeficientes de transferéncia

2.2.1 Escoamento Interno

2.2.1.1 Consideracdes Sobre o Fluido Refrigerante

As defini¢des de projeto das condi¢des de operagao de um fluido refrigerante dentro
de um sistema de refrigeragdo devem seguir parametros especificos, proprios ao perfil do
processo ao qual se destina. Muitas das variagdes destas condi¢des sdo desprezadas, pelo
simples desconhecimento das graves conseqiiéncias que seus efeitos exercem sobre o
rendimento e eficiéncia energética da instalacao [Rahn, 2006].

Em sistemas de refrigeracdo de grande porte o R-717 (amdnia) ¢ largamente utilizado,
sendo em alguns casos (em que a toxidade ndo permita a sua aplicagdo) substituido pelo R-22.
O R-717 ¢ um dos mais eficientes fluidos, dentro de suas caracteristicas de aplicagao,

possuindo uma grande capacidade de efeito frigorifico, visto seu elevado calor latente de
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vaporiza¢do, muito embora os vapores deste fluido possuam um grande volume especifico
[Pohlmann, 1971].

Outra vantagem do R-717 em rela¢ao aos fluidos adotados atualmente ¢ seu grande
apelo ecologico, visto que sua formulagdo quimica ndo provoca reagdes, quando liberada na
atmosfera, que possam agredir o meio ambiente, sem contribuigdo para a destruicdo da
camada de 0z6nio ou para o aquecimento do globo terrestre (efeito estufa) [Rahn, 2006].

A facilidade de operacao e menor manutengdo sao caracteristicas que tornam o R-717
atrativo para utilizacdo também em pequenos sistemas. Entretanto, para sistemas que operam
com temperaturas de evaporacao abaixo de —18°C, alguns fabricantes produzem sistemas que
operam apenas com evaporadores “inundados” devido a problemas de distribuicao de liquido
no evaporador e problemas de controle [ASHRAE, 2006]. Este fato ird acarretar em uma
maior complexidade do sistema devido a exigéncia de outros 6rgdos e acessorios que podem
ser dispensaveis em sistemas “secos” tais como bombas e separadores de liquido.

Desta forma, encontram-se em operacdo em sistemas que trabalham com
condensadores evaporativos, basicamente estes dois fluidos refrigerantes: R-717 e R-22 sendo

que, devido as dificuldades e riscos operacionais apenas o R-22 seré objeto deste estudo.

2.2.1.2 Padroes de Escoamento

A metodologia empregada para avaliacdo da capacidade e da perda de carga de
trocadores de calor, por vezes, consiste em adotar valores médios obtidos através de
correlagdes ou de medigdes experimentais. No entanto, este tipo de escoamento com mudanca
de fase ¢ formado pelo escoamento de liquido e vapor com fragdes variaveis ao longo da
tubulagdo, tornando o seu estudo bem mais complexo. As fases liquida e vapor escoam com
velocidades e massas varidveis devido a condensagdo (ou evaporagdo), acarretando em uma
variagdao nos coeficientes de transferéncia de calor ¢ de atrito com o titulo em cada se¢ao
transversal da tubulagao.

O equacionamento a ser empregado ¢ proprio do regime de escoamento em que o
fluido se encontra no interior da tubulacdo e depende do estado particular de titulo e

velocidade massica. Estes regimes para fluidos em condensacao sdo classificados com os
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padrdes de escoamento apresentados na Figura 2.1 que estd dividida nas seguintes regides:
estratificado liso, estratificado ondulado, intermitente, anular e névoa.

Jassim et al., 2008, desenvolveram mapas para correlacionar estatisticamente os
regimes de escoamento com o objetivo de predizer o coeficiente de transferéncia de calor
durante a condensagdo do R-134a escoando internamente em tubos de 8,9 mm de didmetro
interno com velocidades massicas que variaram de 100 a 300 kg s'm™ Estes mapas,
determinados através de técnicas probabilisticas, mostraram melhores predi¢des em relagdo
aquelas feitas por mapas determinados por técnicas tradicionais nas regides de transi¢ao dos
padrdes de escoamento.

Segundo estes pesquisadores, dentre os numerosos modelos para escoamentos

bifasicos sob condensacao encontrados na literatura a maioria classifica-se como estratificado

ou anular.
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Figura 2.1 - Mapas para os padrdes de escoamento de fluidos durante a condensacao dentro de

tubos (Adaptado de El Hajal, et al., 2003).

Thome et al., 2003, apresentaram um novo modelo para condensacdo que tem como

base as estruturas simplificadas aplicadas por Kattan et al., 1998, appud Thome et al., 2003,
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para evaporagdo internamente a tubos horizontais. Algumas das variaveis de interesse a serem
determinadas e representadas em um tubo de didmetro d podem ser apresentadas conforme
mostrado na Figura 2.2, a qual apresenta, da esquerda para a direita, as geometrias para os
escoamentos anular, estratificado ondulado e estratificado liso, respectivamente. No regime
anular toda a superficie interna do tubo ¢é coberta por uma pelicula de liquido de espessura o e
o angulo 6 (que determina o limite entre as regides formadas por liquido e vapor) ¢ igual a
zero. Nos regimes estratificado ondulado e estratificado liso, o angulo 4 passa a ser maior que
180° ¢ a real geometria verificada para estes dois regimes é mostrada no lado direito da Figura
2.2, onde o liquido se acumula na parte inferior do tubo devido a a¢do da gravidade com um
nivel delimitado pela altura 4;. No entanto, pode-se adotar como simplificagdo um modelo
que trate a espessura da pelicula de liquido como sendo uniforme na parede do tubo,
conforme representado, sem comprometimento da exatiddo dos resultados obtidos. Também
importantes, sdo as se¢des ocupadas pelo liquido e vapor (4, e 4,, respectivamente) assim
como os perimetros da circunferéncia (P, e P,) ocupados por estas fases e o comprimento da

interface entre as fases (P;) para a situagao em que se verifica a estratificagao.

NCAN (AN T N,

Liquids AL

Figura 2.2 - Estrutura simplificada para os padrdes de escoamento interno (adaptado de

Thome et al., 2003)

O desenvolvimento de mapas de escoamento para escoamento bifdsico em tubos
horizontais proposto por Ziircher et al., 2002, para trés fluidos refrigerantes (R-134a, R-407C,
e R-717) foi baseado em dados experimentais e observacdes de escoamento através do
processamento de imagens. Estes autores conseguiram avaliar e descrever bem cada tipo de

escoamento conforme descrito a seguir.
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O padrao estratificado liso caracteriza-se pela separag@o do liquido e do vapor através
de uma suave interface, ocorrendo, geralmente, para baixas velocidades méassicas.

Ja a estrutura denominada por estratificado ondulado caracteriza-se por apresentar uma
interface ondulada do liquido, onde as ondas existem, mas a sua magnitude ¢ reduzida nao
podendo alcancar o topo do tubo.

O padrao de escoamento anular ¢ obtido quando o liquido molha todo o perimetro do
tubo e o vapor escoa na regido central deste. Considera-se que este tipo de escoamento pode
ser alcangado quando o movimento do liquido escoando no topo do tubo ¢ comparavel aquele
na parte inferior do tubo.

O padrao de escoamento intermitente ocorre a baixos valores de titulos e caracteriza-se
por apresentar instabilidade e o topo do tubo quase sempre molhado devido a larga amplitude
das ondas.

Para elevadas velocidades do vapor, esta fase se torna praticamente continua e o liquido
permanece disperso em forma de névoa. Este padrao recebe a denominagao de névoa. A

Figura 2.3 ilustra estes padrdes de escoamento acima descritos.

' = ,"-‘-

Intermitente

Figura 2.3 — Padrdes de escoamento (adaptada de Bandarra Filho, 2002)

Estas geometrias e, conseqiientemente, as velocidades massicas de cada fase, podem
ser conhecidas utilizando-se o conceito de fra¢do de vazio, que representa a razao entre a area

ocupada pelo vapor ¢ a area total em uma seg¢ao transversal do tubo.
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A fracdo de vazio tem sido determinada experimentalmente por diversos
pesquisadores por meio de técnicas de medicdo através da visualizagdo de imagens em tubos
com trechos transparentes conectados a aparatos experimentais que podem proporcionar
condi¢des constantes de escoamento de modo a permitir balangos de massa e energia em
regime permanente.

El Hajal et al., 2003, determinaram novos mapas padrdes de escoamento para
escoamentos bifasicos internamente a tubos horizontais, lancando o conceito de fragao de
vazio calculado através de média logaritmica. Segundo estes autores, os modelos para
determinagdo da fracdo de vazio sdo classificados como: Homogéneos; unidimensionais; drift
flux, modelos para regimes de escoamentos especificos € métodos empiricos.

Com altas pressdes reduzidas a massa especifica do vapor se aproxima da massa
especifica do liquido. Nesta situacdo o modelo homogéneo ¢ aplicavel, pois assume que o
vapor ¢ o liquido escoam a mesma velocidade dentro do conduto. A fra¢do de vazio calculada

por este modelo ¢ determinada por:

, ={1+[1_ij%} @.1)

onde:

&,¢ a fragdo de vazio;

x¢ o titulo do vapor;

£, € p,sao as massas especificas (kg m™) do vapor e do liquido, respectivamente.

O modelo drift flux é particularmente atrativo, pois leva em conta a distribui¢do de
velocidades nas fases liquido e vapor incluindo assim, o efeito da velocidade massica.
Segundo El Hajal et al., 2003, seu trabalho foi desenvolvido utilizando a versdo de Steiner,
1993, (desenvolvido para tubos horizontais) do modelo de Rouhani e Axelsson, 1970, (para
tubos verticais) definindo ser este o mais indicado dentre os modelos drift flux pois leva em
conta também o efeito da tensdao superficial sobre fracdo de vazio, que outros métodos nao o
fazem.

A fragdo de vazio ¢ assim determinada através da Equagdo 2.2:
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onde:

&, ¢ a fragdo de vazio determinada pelo método de Rouhani e Axelsson;
g €aaceleracdo da gravidade (m s7);

Gé a velocidade massica total do liquido e do vapor (kg m™s™);
o é a tensdo superficial (N m™).

No entanto, esta forma de determinacdo da fragdo de vazio ¢ efetiva principalmente
com baixas e médias pressoes, nao sendo muito indicadas quando as pressdes se aproximam
do ponto critico.

Ap0s varias investigagcdes sobre como interpolar estes dois métodos, a fim de obter
uma forma de calcular a fragcdo de vazio que tivesse capacidade de abranger toda a faixa de
pressoes reduzidas, El Hajal et al., 2003, chegaram a conclusdo de que a média logaritmica
dos valores encontrados pelos dois métodos ¢ a melhor aproximagdo para a solugdo do
problema.

Assim, a frag@o de vazio ¢ determinada por:

ln( & j (2.3)
gm

A Figura 2.4 mostra a fragdo de vazio calculada por estes métodos, para o R-410A
condensando a 40 °C, com uma velocidade massica de 400 kg m™s™' em um tubo de 8 mm de
diametro interno.

Na condensagdo que ocorre sob o padrdo névoa, o liquido condensado se separa da
parede e uma nova camada de liquido comecara a crescer neste local.

Sob o regime anular, o vapor forma uma pelicula de liquido em torno do perimetro

interno do tubo.
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Figura 2.4 — Comparagao entre métodos para determinagdo da fracao de vazio (adaptado de

Hajal et al., 2003)

Ja nos padrdes estratificado liso e estratificado ondulado verifica-se uma camada de

liquido na parte inferior do tubo e um filme de condensagdo controlado pela gravidade no

perimetro interno superior do tubo.

Quando o vapor saturado entra nos tubos, a velocidade massica definird sob qual o, ou

quais, padrdes ocorrera a mudanca de fase. Assim, para um determinado escoamento, a

velocidade massica G sera o critério para decisao de qual equacionamento devera ser

aplicado.

As equacdes (2.4) e (2.5) determinam, em func¢do de ¢, a area ocupada pelo liquido A4,

e pelo vapor 4,. O angulo estratificado 6 ¢ calculado de forma iterativa através da Equagdo

(2.6), porém segundo Thome et al., 2003, pode-se evitar o calculo iterativo de angulo 6,

recorrendo-se a Equagao (2.7), desenvolvida por Biberg, 1999.

A, =A(1-¢)

A, = Ae

(2.4)

(2.5)
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1
A, = g[(Zﬂ' —0,,.)-sen(27-0,,. )] (2.6)

Nesta Equagdo a drea da seg¢do transversal ocupada pelo liquido, expressa na forma

adimensional (4;,) ¢ determinada por 4;,=A4 /dz

1
v

0. =21 —2{n(1—3)+[35jé[1—2(1 —e)+(1-g)" —g%}_;m(l—g)g[l +4((1—g)2 + gz)ﬂ 2.7)

A geometria mostrada no lado inferior da Figura 2.2, permite definir ainda a altura de
liquido estratificado (%;) € o comprimento da interface entre as fases (P). Estes pardmetros sao

determinados com o auxilio das equagdes de (2.8) e (2.9), as quais resultam nos valores

adimensionais destas variaveis:

h,, =O,5[1—COS(M_TH“”’“’D (2.8)

_ (2.9)
Pid = sen (27[ 2Hestrat )

os valores adimensionais /;; € P, nestas Equacdes sdao definidos como 4;/d e P/d,
respectivamente.

A transicdo entre os padrdes estratificado liso e estratificado ondulado ¢ determinado
utilizando a expressdo modificada de Ziircher et al., 1999, e o critério de transi¢do ¢ a curva
formada pela velocidade massica Gy em fungdo do titulo do refrigerante (ver mapa da
figura 2.1 em que sao mostradas todas as curvas de transi¢do). Esta velocidade ¢ determinada

através da aplicagdo da Equagdo (2.10)

)}

b
| (226,3) 4, 40, (PP ) 8 |
estrat x2 (l_x) 7[3

+20x (2.10)
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onde
pL e py as massas especificas do liquido e do vapor, respectivamente (kg m™);
w a viscosidade dinamica do liquido (N s m™);
x o titulo do fluido refrigerante.

A velocidade massica G,,; que resulta na curva que limita o padrido estratificado
ondulado ¢ dado pela Equacao (2.11). Esta Equacao ¢ resolvida para o minimo valor de
transi¢ao Gongmin- O valor em que isto ocorre € denominado x,,,. A partir deste valor, para

qualquel’ x> Xmins Gond = Gond,min

03 (2 —0,97)2

-1,023

G ) 164,gdpp 7 (Ve ]l fs0-7se 2.11)

o 2 2( 2\ | 25h;, \ Fr '
x*z*(1-(2h,, -1) ) Ld L

A razdo entre o nimero de Weber e o Numero de Froude para a fase liquida (We/Fr),

¢ dada por:

(%) _edp, 2.12)
Fl" L o

’ ~ . -1
onde ¢ ¢ a tensdo superficial (N m™).

A transi¢do entre os padrdes anular e névoa e entre intermitente e névoa ¢ limitada
pela curva da velocidade massica do padrao em névoa, Gy, que ¢ calculada através da

Equagao (2.13).

0,5

2 -1
GN={7680AV”’gdp £ V(@) } (2.13)
22 Frlp
onde o fator ¢ ¢ dado por:
2
=[1,138+2 2.14
: [ 38 10g<1,5ALd)] (2.14)
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A transicdo entre os padrdes anular e intermitente ¢ uma linha, por simplificagdo,
considerada vertical tragada no valor de titulo igual a x;4. Esta linha ¢ limitada na parte
superior pela curva de Gy e na parte inferior pela curva de G,,,. O titulo correspondente ao

valor desta transi¢do ¢ calculado pela Equagao (2.15)

-1/ .

1,75 7

x= 02914 (ﬁ—L> <’ﬁ> 1 2.15)
v My

Desta forma, para identificar o padrao de escoamento a um dado titulo x aplica-se o
seguinte critério [El Hajal et al., 2003]:
Caso G < Ggar, €0td0 0 €scoamento sera estratificado liso para 0 <x < 1;
Se G > Gy, o padrao podera ser em névoa, dependendo do titulo para cada caso;
Para Gegrar < G < Gona, 1ra se verificar um escoamento estratificado ondulado;
O padrao intermitente ird ocorrer s€ G > Goyng, G < Gye x < xiy4;

A ocorréncia do escoamento anular esta condicionada a G > Go,g, G < Gy € X > x14.

2.2.1.3 Coeficiente de Transferéncia de Calor Entre o Fluido Refrigerante e a Superficie

Interna dos Tubos

Determinando-se a fragdo de vazio, a area da secdo transversal ocupada pelas fases
vapor ¢ liquido podem ser determinadas, bem como, o titulo e suas respectivas vazodes
massicas (uma vez que a vazao total de refrigerante ¢ conhecida). Com a vazao massica ¢ a
massa especifica de cada fase, pode-se determinar as velocidades de escoamento destas.

Na metodologia proposta por Thome, et al., 2003, assume-se, por simplificacdo, que
para os padrdoes em que ocorre a estratificacdo o liquido forma um anel truncado na parte
inferior do tubo (ver terceira estrutura da esquerda para direita da Figura 2.2). Sendo assim, o
angulo 6 pode assumir valores que variam de 0° (escoamento anular) até um minimo, para o
escoamento estratificado. Os padrdes estratificado, ondulado e anular possuem transi¢ao

geométrica suave entre si e permitem a aplicacdo de modelos de transferéncia de calor
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baseados em velocidades médias de escoamento do liquido e do vapor. Por simplificacao
também, o padrao intermitente ¢ assumido por estes pesquisadores como anular.

O processo pode ser dividido em dois fendmenos simultdneos: A condensacao
convectiva que se refere ao escoamento axial que decorre do gradiente de pressdo imposto ao
fluido e a condensagdo em filme que existe em fungdo do filme de liquido que vai se
formando na parte superior da parede do tubo e flui em dire¢do a parte inferior deste por
gravidade.

Nos casos em que ha escoamento estratificado ou ondulado, o coeficiente de
transferéncia de calor por convecgdo, 4., € aplicado sobre o perimetro do tubo em que existe
liquido estratificado, compreendido por (27-6) enquanto que o coeficiente de transferéncia
devido ao filme de liquido para escoamento laminar devido a queda do fluido internamente ao
tubo, &y, € aplicado ao perimetro restante, conforme ¢ mostrado na Figura 2.5. Nos casos em
que se verificam padrdes de escoamento dos tipos anular, intermitente ou névoa, o coeficiente

h. € aplicado sobre todo o perimetro interno do tubo.

Filme escoando por

gravidade (%)

Y, \
=

Escoamento

Axial (h,)
Figura 2.5 — Modelo e fronteiras adotados para condensacdo convectiva e por filme (adaptado

de Thome et al., 2003)

Assim, a Equacao que descreve o coeficiente de transferéncia de calor em um tubo

submetido a condensacao interna é:



30

3 her0+h.r(2m-0)

int —

(2.16)

2r

onde 4 ¢ o angulo do filme que escoa em torno do perimetro superior do tubo, ou seja, o
perimetro ndo molhado pelo liquido estratificado (radianos); e » € o raio interno do tubo (m).

O angulo 6 ¢ igual a zero para os escoamentos do tipo anular, intermitente e em névoa.
Para os escoamentos do tipo estratificado liso define-se 8 = Ouy0r, Onde G514 € determinado
pela Equagao (2.6) ou (2.7).

Para escoamento estratificado ondulado, # é obtido assumindo uma interpolacio
quadréatica entre 0 maximo valor de 6., quando a velocidade massica € Gy € 0 seu valor
minimo, zero, quando esta velocidade ¢ igual a G,,; (que € a regido de transicdo para o

escoamento anular), conforme mostra a Equagao (2.17)

0,5
Gou— G ’
N I CAETS)

estra (2 1 7)
et (Gond - Gestrat)

onde G ¢ a velocidade massica do fluido (kg.m™?s™) e as velocidades méssicas em que ocorre
a transi¢@o dos padrdes, Gyug € Gegrar, S30 definidas na se¢do 2.1.

A espessura da pelicula de liquido J, pode ser obtida através da Equagao (2.18),
também obtida através das relagdes geométricas aplicadas as estruturas dos padrdes mostrados
na Figura 2.2. Quando o liquido ocupa mais que a metade da se¢do transversal do tubo nos
escoamentos estratificado e ondulado, com baixos titulos, esta Equacdo ira resultar em um
valor de 0 > d/2 o que ¢ geometricamente impossivel, considerando-se, entdo, 0 = d/2 neste

Ccaso.
1
Ay = —8(27r —0)[d* — (d —26)7] (2.18)

O coeficiente de transferéncia de calor devido a condensagao convectiva (4.) € obtido
da Equacdo (2.19), em fun¢do dos niumeros de Reynolds e Prandtl para a fase liquida (Re; e

Pry, respectivamente), com auxilio dos coeficientes empiricos ¢, n ¢ m. O melhor valor
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encontrado para o expoente m ¢ de 0,5, enquanto que para ¢ e n, os melhores valores

estatisticamente determinados sdao ¢ = 0,003 e n = 0,74 [Thome et al., 2003].
ki
h. = cRe/'Pr[" Ffi (2.19)

onde k; é o coeficiente de condutividade térmica do liquido (W m™ °C™") e f; é o fator de
rugosidade na interface liquido — vapor. Este fator mostra-se bastante influente no processo
visto que o cisalhamento provocado pelas elevadas velocidades do vapor incrementa as ondas
geradas na interface, aumentando a 4rea de contato e, consequentemente, elevando o
coeficiente de transferéncia de calor.

Os numeros de Reynolds e Prandtl do liquido necessarios a Equagdo (2.19), sdo

calculados por:

_4G(1-x)d 22

- (]'g)luL ( . )
Cplt

PrLZ% (2.21)
L

Outro fator de influéncia ¢ o cisalhamento interfacial que tende a criar vortices na
pelicula de liquido contribuindo também para o aumento do coeficiente de transferéncia de
calor. Este cisalhamento depende diretamente da diferenga de velocidade entre as fases, sendo

estas velocidades calculadas por:

) =G(]-)c) (2.22)
t pL(] ’8) '
Gx (2.23)
Uy =——

pye
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Normalmente a velocidade do vapor uy € bem maior que a do liquido (u;) e a diferenca
entre estas pode ser aproximada como sendo igual a velocidade do vapor (uy - u; = uy). Sendo
a razdo entre o deslizamento entre as fases proporcional a uy/u;,0 cisalhamento que ocorre
entre as fases também serd proporcional a esta razdo. Assim, a rugosidade interfacial 46; pode

1/2

ser assumida como proporcional a (uy/uz) . O comprimento de onda instavel de Taylor (47)

para um filme de liquido nao suportado na parte superior do tubo ¢ dado por:

I/
ir I(pL 'JpV)gl 2 o3 (2.24)

Considerando que as ondas formadas na interface tem caracteristicas de comprimentos
de onda semelhantes a espessura do filme, fazendo-se uma andlise de escala e substituindo ¢

por Ar, a rugosidade interfacial 49, tera a seguinte relagdo de escala:

1
/
AS; a [(PL 'PV)85 2] ! (2.25)
o

Baseado nestas afirmagdes, este modelo utilizado propicia a atuagdo do fator de
correcao da rugosidade superficial f; sobre o coeficiente de transferéncia de calor. A Equacao

(2.26) auxilia na determinagao do fator f;.

1/4

1
=1+ (‘LV) & [M (2.26)
l ,LtL o

Quando o escoamento ¢ estratificado, as ondas sdo atenuadas e a Equacao (2.26) passa a ser:

1/4

G ) 2.27)

GES trat

1
f=1+ (ILi) : (PL’pV)g52
i “ o
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O coeficiente de transferéncia de calor 4, devido a condensacdo em pelicula que ocorre
na parte superior do tubo ¢ um valor médio deste perimetro e ¢ determinado pela Equagao
(2.28), em que as propriedades fisicas necessarias sdo avaliadas na temperatura média entre a

parede e a saturagdo do fluido, (Zs.+7,)/2

l
L(pL - pV)ghfg Al

(2.28)
/uLd(Tsat - Tp)

p
h=0,728 [

onde Ty, e T, sdo as temperaturas de satura¢do do fluido refrigerante e da parede do tubo (°C),
respectivamente e /i, € o calor latente de vaporizagdo do fluido refrigerante (J kg™).

A determinacao de coeficientes de transferéncia de calor médios para fluidos sob
condensagdo também pode ser empregada. Bejan, 1995, apresenta varias correlagdes para
determinagdo do coeficiente de transferéncia de calor para fluidos condensando pelos lados
interno e externo dos tubos, dentre estas, a correlagdo de Chato, 1962, para condensacao
interna em tubos horizontais dominada pela convec¢do natural, para baixos nimeros de

Reynolds do vapor (Re < 3,5 x 10%) representada pela Equacdo (2.29)

" 31a
Pr (pL -P V)ghfgkL

h;,,=0,555 (2.29)
1, d(Tous - T,)

onde h]'cg ¢ o calor latente de vaporizagio corrigido (J kg™) que visa incluir o efeito do calor

sensivel devido a redu¢do de temperatura do liquido condensado abaixo da temperatura de

saturagdo em regides proximas a parede. Assim, h¢, ¢ dado por:

' 3
hfg:hfg+§cp,L(Tsat_ Tp) (230)

Nesta Equagdo, ¢, ;, € o calor especifico do liquido (J kg!'ech
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2.2.2 Escoamento Externo

2.2.2.1 Coeficiente de Transferéncia de Calor Entre a Superficie Externa dos Tubos e a

Agua

Condensadores evaporativos e torres de arrefecimento apresentam fendmenos fisicos
que despertam interesse pela complexidade apresentada pelos mecanismos de transferéncia de
calor e massa que compdem o processo de condensacao (ou arrefecimento, no caso de torres).
As trés correntes fluidas escoam e interagem entre si de forma que a energia seja transportada
do fluido que escoa internamente aos tubos para o lado externo em que escoam ar € 4gua com
fluxo em contra corrente.

Algumas correlagdes oriundas de observagdes experimentais sdo evidenciadas na
literatura, bem como outras que provem da utilizagdo de métodos numéricos e aplicacdo de
CFDs.

Um dos trabalhos classicos da literatura que trata da transferéncia de calor e massa em
trocadores evaporativos foi realizado por Parker e Treybal (1961). Estes autores
desenvolveram uma modelagem matematica em termos dos coeficientes globais de
transferéncia de calor e massa que resultou nos coeficientes de pelicula para a transferéncia de
calor e massa em condensadores evaporativos.

A Figura 2.6 mostra um esbogo das correntes de ar dgua e fluido refrigerante, bem
como seus sentidos sobre um corte infinitesimal de uma se¢do transversal do tubo. Por
simplificagcdo, algumas metodologias empregadas adotam o escoamento do fluido refrigerante

no mesmo sentido do escoamento da agua.

Parede do tubo
Fluido

Refrigerante Agua Ar

I////////////I4—|

Figura 2.6 - Diregoes e sentidos do escoamento do fluido refrigerante, da 4gua e do ar.
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Através da Figura 2.6 pode-se perceber que a transferéncia de calor precisa vencer a
resisténcia do fluido refrigerante, do tubo e da agua. Da associacdo em série destas
resisténcias resulta a Equacao (2.31) que auxilia na determinagdo do coeficiente global de

transferéncia de calor definido para o lado externo dos tubos [Ozisik, 1990, ASHRAE, 2000]

U:

U

1
o(L) (D), T (231)

Aing \Mine) iy \k7/ Ry

onde:

kr & a condutividade térmica do tubo (Wm™ °C™);

dins € dey; S30 0s diametros interno e externo do tubo (m), respectivamente;

d,, € o didmetro médio do tubo, dado pela média aritmética entre d;;; € dey;

L ¢ a espessura do tubo (m);

hin € 0 coeficiente de transferéncia de calor entre o fluido refrigerante e a superficie interna do

tubo (W m™°C™);

hext € 0 coeficiente de transferéncia de calor entre a superficie externa dos tubos e a agua

(W m?°C™);

O coeficiente de transferéncia de calor entre o tubo e a 4gua calculado em W m™ °C™, foi
objeto de estudo de alguns pesquisadores que encontraram correlagdes baseadas na relagdo
(I'/d.x), em que I representa a vazio de agua por unidade de comprimento de tubo (kg m™ s™)
e d,,; o diametro externo dos tubos (m).

A correlacao de Parker e Treybal, 1961, foi obtida em cinco situagdes distintas levando
em considera¢do também a temperatura da dgua T, (°C) e para o caso de condensadores

evaporativos, a correlacao encontrada foi:

r\'/
h,,=704(1,39+0,022T,) (d—) (2.32)

ext

Assim como esta, todas as outras correlagdes utilizadas para o coeficiente de
transferéncia de calor entre os tubos a agua apresentam coeficientes empiricos mas deve-se

atentar que h,,, sempre resultard em W m?°C'.
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<3,0 kg m?Zs! e para temperaturas de 15 a

Esta Equacdo tem validade para 1,4 < dr

ext
70°C.
Mizushina et al.,, 1967, desenvolveram uma correlacio para uma faixa de

r

aplicabilidade um pouco maior, sendo valida para 0,2 < I 5,5 kg m™s™. Esta correlagio ¢

ext

descrita por:

1
df ) ’ (2.33)
ext

h. = 2102,9(
A correlagdo proposta por Leidenfrost e Korenic, 1982, foi desenvolvida para tubos
alinhados de 15,9 mm de didmetro externo e ¢ bastante semelhante a correlagdo anterior,

conforme pode ser visto na Equacao (2.34).

0,252

dle; t) (2.34)

Ry = 2064(

Niitsu et al., 1967, testou tubos lisos e aletados, sendo que para tubos aletados

encontrou maiores coeficientes de transferéncia de calor. Sua correlagdo ¢ valida para o

. r
intervalo de 0,5 < .

<32kgm™s" e ¢ dada por:

ext

0,46

) (2.35)

Roye = 990 ( =

Também semelhante ¢ a correlagdo de Dreyer e Erens, 1990, vélida para o intervalo de
r

1,26 <— <6 ¢ ¢ dada por:

ext

0,384

) (2.36)

Ry = 2843 ( .
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Tovaras et al., 1984, (appud Zalewski e Gryglaszewski, 1997) apresentam em seu
trabalho a determinagdo do coeficiente de transferéncia de calor entre a superficie externa do
tubo e a dgua, em funcdo dos numeros de Nusselt do filme de 4gua (Nuy), Reynolds do filme
de 4gua (Rey) e do ar (Re,) e Prandtl da dgua (Pry,). Assim, tem-se as seguintes correlagdes:
Para 690 < Re, < 3000, Nuy, = 3,3 x 10° Rey,”” Rey, " Pry,*%';

Para 3000 < Re, < 6900, Nu,, = 1,1 x 107 Re,,”? Pr,,>%;
Para Re,; > 6900, Nuy, = 0,24 Re™” Rey 7 Pry, %

onde:
R i 2.37
e, =— .
" (2.37)
u()dext P, (23 8)
Co=—

ﬂar

Sendo:

e p, as viscosidades dinamicas da agua e do ar, respectivamente (N s m?);

. ~ -1
u, a velocidade do ar na menor se¢do transversal (ms™);

Apos calcular estas variaveis, o coeficiente de transferéncia de calor entre a superficie externa

dos tubos e a 4dgua A, pode ser extraido da seguinte Equagao:

1

2 /3

Nu, = (v—w> };:” (2.39)
g) k.

Nesta correlagdo k,, a condutividade térmica da agua (W m™ °C ') e a sua validade se
verifica para nimeros de Reynolds da agua entre 160 e 1360 e, para numeros de Prandtl da
agua entre 4,3 e 11,3.

Estas seis correlacdes descritas foram utilizadas para determinar o coeficiente de
transferéncia de calor entre a 4gua aspergida e a superficie externa dos tubos para 40 amostras
de medigcdo obtidas. A correlagdo apresentada por Dreyer e Erens, 1990, apresentou os

maiores valores dentre todas. As correlagdes de Mizushina et al., 1967, ¢ Leidenfrost e
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Korenic, 1982, apresentaram valores proximos uma da outra, visto a semelhanga entre as sua
formulagdes matematicas as quais sao baseadas somente na vazao de agua. No entanto, a
correlagdo de Mizushina et al., 1967, chegou a apresentar valores com uma diferenga de até
36% (aproximadamente 685 W m?°C") em relagio a correlagdo Parker e Treybal, 1961, que
inclui também o efeito da temperatura da dgua e apresenta os valores imediatamente inferiores
a esta. As correlagdes de Niitsu et al., 1967, e Tovaras et al., 1984, apresentaram coeficientes
de transferéncia de calor semelhantes, embora possuindo formula¢des matematicas bastante
distintas uma da outra. A correlagdo de Tovaras et al., 1984, inclui também a influéncia das
propriedades fisicas da 4gua e caracteristicas do escoamento visto que ¢ uma fungdo dos
numeros de Reynolds, Nusselt e Prandlt. Ja a correlagdo proposta por Niitsu et al., 1967, que
assim como as outras, também ¢ dependente apenas da vazdo de agua, ¢ bem mais
conservadora e resulta nos menores valores de coeficiente de transferéncia de calor para a
agua.

O grafico da Figura 2.7 mostra o coeficiente de transferéncia de calor obtido para as
40 amostras estudadas (que serdo comentadas nos proximos capitulos) e para todas as

correlagdes empregadas.
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Figura 2.7- Coeficiente de transferéncia entre os tubos e a dgua.



39

Este grafico evidencia a grande diferenca que existe entre as distintas correlagdes. A
maior diferenca entre os coeficientes calculados foi de aproximadamente 88,5% que
corresponde a um valor proximo a 1830 Wm™°C™".

Uma investigacdo minuciosa € necessaria para determinar que correlagdes podem ser
utilizadas para calcular o coeficiente de transferéncia de calor de forma que se obtenham
valores que possam ser validados com os dados experimentais obtidos.

Apo6s a determinacao dos coeficientes de transferéncia de calor dos lados interno e
externo dos tubos pode-se determinar o coeficiente global de transferéncia de calor, Equacao
(2.31), que pode ser utilizado na determinagdo da capacidade do condensador evaporativo,

através da Equacao (2.40).

g = UAAT (2.40)

onde ¢ ¢ a taxa de transferéncia de calor (W); 4 é a area de troca térmica (m?) e AT é a

diferenga de temperatura entre o fluido refrigerante e a agua (°C).

2.2.2.2 Coeficiente de Transferéncia de Massa

A transferéncia de massa ocorre da superficie do filme de dgua para a mistura ar e
vapor d’dgua que escoa em contra corrente com este filme. Esta transferéncia ocorre
basicamente através de dois mecanismos: a difusdo ¢ a convecgao.

O processo de difusdo de massa ¢ bastante semelhante ao de difusdo do calor e ocorre
sempre que existir um gradiente de concentragdo entre as espécies, neste caso entre a mistura
de ar que circunda a agua (saturada de umidade) e a mistura de ar que escoa sem contato
direto com a 4gua liquida da superficie dos tubos.

A transferéncia de massa por convecgdo acontece de forma idéntica a transferéncia de
calor por convecgdo. Assim como uma massa de ar pode transportar calor, esta pode também

transportar espécies.
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Disto resulta que tratamentos matematicos semelhantes podem ser dados tanto para a
transferéncia de calor quanto para a transferéncia de massa.

O coeficiente de transferéncia de massa (%,) estd associado ao coeficiente de
transferéncia de calor (4) para um mesmo numero de Reynolds através da analogia entre
transferéncia de calor, massa e quantidade de movimento.

Uma analogia entre seus grupos adimensionais pode ser feita onde o numero de
Schmidt (Sc) corresponde ao numero de Prandtl (Pr) e o nimero de Sherwood (Sh)
corresponde ao numero de Nusselt (NVu). Por exemplo para um caso de escoamento turbulento

plenamente desenvolvido em um tubo, pode-se dizer que [Dittus e Boelter, 1930]:

Nu = 0,023Re*8pr04 Pr>0.,5 (2.41)

onde, para transferéncia de massa, a correlagdao acima fica:

Sh = 0,023Re%85c%* Sc>0,5 (2.42)

A analogia de Chilton e Colburn, 1934 (appud Facao, 1999) propde uma analogia (j —
factor analogy) que relaciona os coeficientes de transferéncia de calor e massa com o
coeficiente de atrito (f) e leva em conta as espessuras das camadas limite (efeito dos numeros

de Prandtl e Schmidt), conforme descrito por :

Lo Ne (2.43)
] _ —_—= .
2 RePr1/3
o f _ Sh (2.44)
Jm = 2 ReScl/3

Utilizando os conceitos dos nimeros de Reynolds (Re = Vd,./v), Nusselt (Nu=hd/k) e

Prandtl (Pr = v/a, onde a = k/pC,), as equagdes (2.43) e (2.44) sdo rearranjadas como:
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_f_ prils (2.45
J 2 pc,V 43)
h (2.46)
jm = i = —mSCZ/B
2 pV
onde o coeficiente de transferéncia de massa 4,, ¢ dado em kg m>s,
Igualando-se as equagdes (2.45) e (2.46), resulta em:

2/3

h _ (ﬁ) _ 1e%s (2.47)
Cphm Pr

onde Le ¢ o numero de Lewis que expressa a difusividade térmica em relacdo a difusividade

massica e para o caso do ar umido ¢ igual a 1. Assim, a Equagao (2.47) toma a forma:

=1 (2.48)

Esta suposi¢@o permite a utilizagdo da seguinte aproximagao:

q = hpnA(l; —ig) (2.49)

onde I; e i, s30 as entalpias do ar na interface agua — ar e na mistura de ar, respectivamente
(kJ kg™).
Conhecendo-se as condigdes do ar na entrada e na saida do condensador, pode-se

montar um balango e determinar 4,, através da seguinte Equagdo [Facdo, 1999]:

mar(War,sai - War,ent) = hmA(AW)ML (2.50)
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Onde Wy one € Woyr sqi corresponde ao contetido de umidade do ar que entra e do ar que sai
. -1 .~ ;e fy - ,
do condensador, respectivamente (kg kg arseco). A variacdo média logaritmica do conteudo de

umidade, (AW) ., ao longo do condensador ¢ dada por:

War,sai - War,ent

In (VVl — War,ent) (2-51)
VVi - War,sai

(AW)yy, =

onde o subindice i refere-se a interface agua - ar
O estabelecimento de correlagdes para a determinacdo do coeficiente de transferéncia
de massa também foi feito por Parker e Treybal, 1961, Mizushina et. al., 1967 e Niitsu et al.,
1967. Todos estes pesquisadores propuseram correlacdes que apresentam coeficientes. Vale
lembrar também, que estas correlagdes resultardo em valores de 4,, expressos em kg s'm™.
Parker e Treybal apresentam o coeficiente de transferéncia de massa como uma fungao
da velocidade massica do ar na se¢do minima de passagem G, (kg s m™). A Equagio (2.52)

que descreve esta correlagdo é valida para a faixa compreendida entre 0,68 < G,,< 5 kg s 'm™.

h,=0,04935G"; (2.52)

Mizushina et al., 1967, testou tubos com diametros de 12 a 40 mm de diametro externo

(d.x1). A correlagao encontrada por estes pesquisadores foi:

Ry = 5,5439 x 108 ReX Re% P q 10 (2.53)

ext

A validade desta Equacao ¢ para 1,2 x 10° < Re, <14 x 10°e 50 < Re,, < 240.

Niitsu et al., 1967, testaram tubos lisos e aletados e encontraram em todos os casos
ensaiados um aumento do coeficiente de transferéncia de massa independente da vazdo de
agua valores de /7/d,,, acima de 0,7. A Equacao que define o coeficiente de transferéncia de

massa para tubos lisos proposta por estes autores €:
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hy = 0,076Go" (2.54)

A aplicagdo desta correlagdo ¢ recomendada para 1,5 < G,,-< 5 kg s'm?

2.3 Consideracoes Sobre Ciclos Termodinamicos de Refrigeracao

O ciclo termodindmico de refrigeracdo descreve a série de transformacgdes
termodinamicas sofridas pelo fluido refrigerante em sua evolugdo pelo sistema [Costa, 1982].

Dentre os ciclos termodinamicos de refrigeracdao, o ciclo de Carnot ¢ aquele cuja
eficiéncia nao pode ser superada entre duas temperaturas dadas. Este ciclo, embora ideal,
poderd servir como referéncia e como estimativa das temperaturas que produzem eficiéncias
maximas, [Stoecker e Jabardo, 2002].

O ciclo real de refrigeragdo por compressao de vapor torna-se diferente do ciclo de
refrigeragdo padrao fundamentalmente, devido as irreversibilidades dos processos envolvidos.
As perdas de carga que ocorrem no evaporador € no condensador ndo sdo consideradas no
ciclo padrao e considera-se que a compressao ¢ adiabatica e reversivel, portanto isoentropica
[Stoecker, 1985].

A presenca de agua, Oleo e gases incondensaveis no sistema; a perda de carga
provocada por tubulagdes, 6rgaos e acessorios; o gelo formado na superficie de evaporadores;
a incrustagdo em condensadores assim como a poténcia requerida para o bombeamento do
fluido refrigerante e para a ventilagao, também devem ser considerados na analise de um ciclo
real.

Sistemas de refrigeracdo operando com R-717 a pressdo de ebulicdo inferior a
atmosférica apresentam quantidades significativas de agua. A contaminagdo por dgua destas
instalagdes, normalmente negligenciada pela falta de informacao, afeta significativamente o
consumo de energia, o qual aumenta na propor¢ao da quantidade de contaminante [Rahn,
2006].

Estas consideragdes, aliadas ao fato de que a existéncia de valvulas de controle e
outros componentes causam perturbagdes ao fluxo continuo de refrigerante, ressaltaram a

necessidade de conceber um sistema que possa operar continuamente € com taxas de
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transferéncia de calor diretamente mensuraveis, que em ciclos convencionais de refrigeracao
ndo se consegue. Outro fato importante levado em consideracdo para a andlise do
condensador evaporativo foi a necessidade de ter uma operacdo com fluido refrigerante isento
de 6leo lubrificante. A opg¢do adotada para o funcionamento do condensador foi a constru¢ao
de um sistema que opera através de termossifdo, que contempla as necessidades acima

mencionadas.
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3 METODOLOGIA

3.1 Introducio

No presente capitulo serdo discutidos alguns aspectos referentes as caracteristicas
construtivas do condensador evaporativo e da bancada experimental acoplada a ele, que tem
por finalidade prover continuamente vapor superaquecido de R-22 para condensagdo. Sao
abordados também, os procedimentos de ensaio, caracteristicas dos instrumentos de medi¢ao
utilizados ¢ incertezas associadas as medi¢des, bem como a determinag¢dao do coeficiente

global de transferéncia de calor a partir dos dados medidos.

3.2 Descricao da Bancada Experimental

Para o ensaio do condensador evaporativo, foi construido em laboratério um sistema
que funciona por termossifao, baseado na norma ASHRAE 64-1995. O sistema ¢ composto
pelo condensador evaporativo, um trocador de calor do tipo casco e tubos (que cumpre a
funcdo de evaporador) e um reservatorio. Nos tubos do evaporador circula agua quente
(proveniente do reservatorio que estd localizado na parte superior da bancada) enquanto que
no casco escoa o R-22. Esta corrente de agua ¢ utilizada para promover a vaporizagdo do
R-22, sendo aquecida por uma resisténcia elétrica de 2,7 kW no interior do reservatorio.

A Figura 3.1 mostra um diagrama esquematico da bancada de testes. Neste diagrama
as linhas vermelhas, verdes e azuis representam, respectivamente, os circuitos de R-22, de
agua de recirculacdo (chuveiro) e de agua quente. Os pontos onde sdo medidas as varidveis
também sdo explicitados nesta figura, e a representagdo de cada uma ¢ dada pelos simbolos: V'
(tensdao em volts), 4 (corrente em amperes), Tzs € Ty (temperaturas de bulbo seco e imido
em °C), T (temperatura do R-22 em °C), P (pressdo em bar) e Q (vazio em unidades de

volume por unidade de tempo).
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Figura 3.1 - Diagrama da Bancada Experimental

O fluido refrigerante circula no sistema devido a diferenga de massa especifica, ndo
havendo a necessidade de uma bomba para recalcar o fluido ao longo do sistema, eliminando
assim a presenca de 6leo no fluido e nas tubulagdes. A vazao de refrigerante no sistema ¢
mantida pela taxa de calor adicionado ao fluido no evaporador. A temperatura de saida da
agua do reservatdrio ¢ mantida constante através de um controlador PID que aciona a
resisténcia elétrica.

O motivo da escolha do R-22 foi sua maior facilidade de trabalho em relacdo ao
R-717, o fato de ele ndo ser toxico e ndo atacar a tubulagdo de cobre, caracteristicas que a
amonia ndo possui. Como a tubulacdo do evaporador ¢ feita de cobre, a utilizacdo do R-717
torna-se inviavel.

O vapor sai do evaporador e entra no condensador ainda como vapor superaquecido,
devendo sair deste ultimo como liquido sub-resfriado, entrando posteriormente no

reservatorio.
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De acordo com a norma utilizada como referéncia, o reservatorio deve estar localizado
0 mais perto possivel da saida do condensador com a fun¢do de formar um selo de liquido na
saida. O nivel de liquido neste reservatorio deve se manter razoavelmente constante durante o
periodo de teste para garantir uma vazao de liquido constante para o evaporador e assim
garantir que o sistema esteja em regime estacionario. Para garantir que haja o minimo de
perda de calor para o exterior do sistema, todas as tubulacdes sdo isoladas termicamente assim

como o evaporador e o reservatorio.

3.2.1 Condensador Evaporativo

O condensador evaporativo em estudo foi construido com semelhanca geométrica em
relagdo a um condensador evaporativo comercialmente fabricado para operagdo com R-717
em instalagdes de refrigeragdo industrial. O fator de escala utilizado ¢ igual a quatro. A Figura
3.2 mostra um modelo virtual do condensador que foi construido, enquanto que a Figura 3.3
apresenta uma vista explodida deste desenho, onde seus componentes podem ser vistos com
maior detalhamento. Este modelo serviu como base para a constru¢do do condensador

evaporativo estudado.

Figura 3.2 - Modelo virtual do condensador evaporativo [ Walther, 2009]
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Figura 3.3 — Vista explodida do condensador evaporativo

O condensador evaporativo possui uma estrutura em aluminio com laterais de vidro
para possibilitar a visualizagdo do escoamento ar—agua na parte interna. O equipamento
possui uma sec¢do transversal de 0,25 m de largura por 0,51 m de comprimento, resultando
uma area de 0,1275 m”. A serpentina foi construida com tubos de cobre com didmetro externo
de 6,35 mm (que corresponde ao diametro comercial de % in') e ¢ composta por 35 colunas de
seis tubos cada, dispostas em um arranjo escalonado, conectados a um distribuidor na parte
superior € a um coletor na parte inferior. Tanto o distribuidor quanto o coletor possuem
diametro de 50,80 mm (que corresponde ao didmetro comercial de 2 in) e comprimento de
0,25 m. A érea total de troca térmica do condensador é igual a 2,17 m*>. A Figura 3.4 mostra o

banco de tubos em construgao.
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Figura 3.4 — Banco de tubos

Logo acima da serpentina encontra-se o distribuidor de agua. Fabricado também em
cobre, possui 36 saidas de dgua permitindo uma distribuicdo uniforme de agua sobre a
serpentina. Logo abaixo dos furos do distribuidor, foram colocadas pequenas placas para que
ocorra o espalhamento e a distribuicao da dgua sobre os tubos. A Figura 3.5 e a Figura 3.6
mostram o distribuidor de agua construido com o sistema desligado e em operagado,
respectivamente. O controle da vazao de agua aspergida sobre o banco de tubos ¢ feito por
intermédio de um desvio (by pass) apos o recalque da bomba. Logo acima do distribuidor de
agua encontra-se o eliminador de gotas (Figura 3.7) feito em aluminio com passagens para o
ar de 1,8 mm de largura. O formato do eliminador faz com que o escoamento de ar tenha um

caminho de 45° da diregdo vertical para um lado e depois vire 90° na outra direcao.

Figura 3.5 — Distribuidor de agua com o sistema desligado
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Figura 3.7 — Eliminador de gotas

O ar sai na parte superior por um duto de 200 mm de didmetro que esta conectado a
um ventilador centrifugo, acionado por um motor elétrico trifasico. O controle da vazao de ar
¢ feito através da variacdo de velocidade proporcionada por um inversor de freqiiéncia que
aciona o motor elétrico. Para propiciar outras condigdes operacionais mais proximas das
condi¢des reais em faixas de vazdes diferentes, foi utilizado um ventilador com poténcia de

acionamento de 1491,4 W (2,0 HP) operando com freqiiéncias variando de 15 a 55Hz.
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A entrada de ar consiste em duas laterais de 0,245 m por 0,1 m e duas laterais de 0,51
m por 0,1 m, totalizando uma area de entrada de 0,15 m2. Na parte inferior do condensador
esta localizado um reservatorio de 4gua com capacidade para aproximadamente 25 litros. Este
reservatorio possui como finalidades o recolhimento da dgua que escorre dos tubos e o
armazenamento na suc¢do da bomba para que esta ndo opere em vazio. A dgua evaporada so €
reposta ap6s o término de cada amostra de medicdo, propiciando temperaturas mais
homogéneas na bacia e a operacao sem a existéncia de valvula de béia. A Figura 3.8 mostra o
condensador evaporativo montado com o sistema de aspersdo de adgua desligado enquanto que
a Figura 3.9 mostra o condensador com o sistema de aspersao operando. A Figura 3.10 mostra
a bancada em construgdo enquanto que a Figura 3.11 mostra a bancada construida. No

ANEXO A podem ser vistas outras fotografias da bancada e de seus componentes.

Figura 3.8 — Condensador evaporativo sem aspersdo de agua



Figura 3.10 — Bancada em construcao
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Figura 3.11 — Bancada construida

3.2.2 Instrumentacio

3.2.2.1 Grandezas Medidas

As temperaturas de bulbo seco (Thsene) € Umido (Tphy, ene) Na entrada do condensador
sdo medidas com o auxilio de um instrumento construido no proprio laboratério que funciona
com dois sensores do tipo PT-100. A pressdo do ar na entrada do condensador (P,,;) assim
como a pressdo do ar na saida (Ps4;), temperatura de bulbo seco (T s4;) € Temperatura de
bulbo umido (Tpy sqi), s30 medidas através do equipamento Vaisala PTU-303, que utiliza um

sensor PT-100 para medir a temperatura de bulbo seco e sensores capacitivos para medir a

pressao e umidade relativa.
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As demais propriedades do ar tanto na entrada quanto na saida do ar sdo obtidas
através do software EES, tomando-se como parametros estas grandezas medidas.

A vazdo volumétrica de ar, V,, ar ¢ determinada através de um tubo de Venturi
localizado em uma tubulag@o na descarga do ventilador.

Para determinar a condi¢do de entrada e saida do fluido refrigerante no condensador,
sdo medidas as temperaturas, Ty ¢n¢ € Ty 5qi, € @S pressoes, Py one € Pr gq;. Também ¢ medida a
temperatura e a pressao do fluido refrigerante, T, ¢ P- na tubulacdo entre o reservatorio € o
evaporador com o objetivo de verificar o carater adiabatico do sistema. Essas temperaturas
sao medidas com termopares do tipo J e as pressdes com transdutores de pressdo da marca
Full Gauge.

Sao medidas também a temperatura da 4gua na bacia e a temperatura da dgua entrando
nos distribuidores de agua. Isso permite avaliar a existéncia de alguma diferenca de
temperatura devido a bomba de recirculacao de dgua e a tubulagdo. Em algumas medigdes foi
também determinada a evoluc¢ao da temperatura da dgua de aspersdao dentro do condensador.
Para tanto, foram instalados 6 termopares dentro de pequenos acumuladores de agua, feitos
com tubos de cobre de 3/8 in, posicionados acima de cada fileira de tubos.Todas as medigdes
de temperatura da agua de aspersdo foram realizadas com termopares tipo J. Apds a bomba,
esta localizado um medidor de vazdo para medir a vazdo de agua de recirculagdo, V,,.
Também sdo obtidas as poténcias do ventilador do condensador e da bomba da dgua de
recirculagdo, com a medicao da corrente e da tensdo de alimentagdo destes equipamentos.

No evaporador sdo medidas as temperaturas de entrada e saida da dgua quente, Tgq ene
€ Tyq,sai> utilizando termopares do tipo J € a vazdo de agua quente, Vaq, com o auxilio de um
hidrometro e um crondmetro. A medi¢ao da vazao massica de refrigerante no sistema, m,., ¢
determinada através dos balancos de massa e energia, tomando-se como volume de controle o
evaporador. A taxa de transferéncia de calor envolvida no processo também ¢ determinada
pela poténcia fornecida a resisténcia do aquecedor de agua e pelo lado psicrométrico (ar que
passa pelo condensador) comparando-se os resultados obtidos a fim de garantir a
confiabilidade dos resultados.

No APENDICE A pode ser encontrada uma tabela resumindo a instrumentagio

utilizada, assim como a incerteza de medicao referente a cada instrumento.
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3.2.2.2 Calibracao

A calibracdo dos sensores de temperatura foi feita no laboratério em um banho
térmico estabilizado (termoestatico) com agitagdo, para a faixa de temperaturas entre 15 °C e
45 °C, utilizando como referéncia uma termorresisténcia PT-100 calibrada. Os desvios
absolutos encontrados nos sensores de temperaturas se mantiveram entre = 0,1 °C do valor
dado pelo sensor de referéncia.

A calibragdo do tubo de Venturi foi realizada através do método descrito por Delmé,
1983, através do tratamento adequado das velocidades na saida da tubulagdo, utilizando um
tubo de Pitot para medir as velocidades do escoamento em diferentes posi¢des radiais da
secdo transversal da tubulagdo. A curva para a vazao em funcdo do diferencial de pressdo
obtido no TuboVenturi encontra-se no APENCICE B.

Para o restante dos instrumentos de medi¢do foi assumida a calibragdo realizada por

cada fabricante.

3.3 Testes realizados

Os dados adquiridos nos ensaios da bancada montada nesse trabalho foram
organizados em conjuntos de eventos de medi¢do, ou simplesmente amostras. Inicialmente
cada amostra foi composta por dados adquiridos ao longo de cerca de 50 minutos, sempre em
regime permanente. Durante a realizagcdo dos testes foi verificado que este tempo pode ser
reduzido sem comprometer a qualidade dos resultados, uma vez que o inicio das medig¢des se
da com o sistema em regime permanente. Este tempo foi reduzido para 25 minutos com uma
taxa de aquisicao dos eventos de medicdo de 15 segundos para as principais grandezas de
interesse referentes ao fluido refrigerante, a dgua de recirculagdo e a 4gua que alimenta o
evaporador, no intuito de acompanhar suas oscilagdes e ter uma média da amostra mais
representativa dos valores medidos no final do teste. As propriedades do ar de entrada e saida
também foram adquiridas em intervalos de 15 segundos.

Os testes realizados na primeira etapa deste trabalho resultaram na aquisicdo de 39
amostras de medicao as quais sao médias representativas de valores instantaneos medidos que

totalizam aproximadamente 3100 medigoes.
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Na segunda etapa deste trabalho, outras 40 amostras de medi¢ao foram adquiridas por
meio de instrumentacdo calibrada em relacdo a um PT 100. Assim, os balangos térmicos
puderam ser verificados e as taxas de transferéncia de calor avaliadas garantindo
confiabilidade aos resultados que dependem destas grandezas. Desta forma, apenas estas
ultimas 40 amostras, que sdo médias representativas de aproximadamente 3200 medicdes, sao
exploradas neste trabalho

As 39 primeiras amostras de medi¢do obtidas nao foram apresentadas nos demais
calculos que envolvem grandezas que possam ser dependentes das taxas de transferéncia de
calor, visto que estas ndo foram determinadas com uma exatiddo que ndo comprometa a
acuracidade dos resultados. Para a transferéncia de massa, estas amostras sdo bastante uteis na
medida em que podem servir para ilustrar as razdes entre vazdes de agua e de ar que podem
ser significativas no processo de transferéncia de massa.

Como a sala onde est4 localizado o equipamento ¢ climatizada, foi possivel manter
uma condi¢ao do ar de entrada praticamente constante ao longo das medig¢des. Foi utilizado o
equipamento Agilent-HP 34970A para a aquisicdo dos dados e transferéncia deles para um
computador. Ainda de acordo com a norma ASHRAE 64-1995, para que os dados coletados
sejam validos, as leituras ndo podem diferir do valor médio em 1°C para as temperaturas,
1,5% para as pressoes e 2,5% para as vazoes.

Com as medig¢des realizadas para cada condi¢ao de operagao do equipamento foram
calculados os valores médios das medigoes. Posteriormente, a taxa de transferéncia de calor
do sistema (Equacdo (3.2) da préoxima se¢do) foi obtida com o auxilio do programa EES
(www.fchart.com), que possui internamente fungdes para as propriedades termodinamicas do

o ar, agua e R-22, além de rotinas para a determinacao da incerteza combinada dos resultados.

3.3.1.1 Incerteza de medicao

A incerteza de medicdo indica a precisdo da medida executada. Para o caso de valores
medidos por instrumentos calibrados na fabrica, a incerteza de cada uma das grandezas
medidas separadamente ¢ fornecida pelo fabricante. No entanto, quando ¢ preciso utilizar
diversas grandezas medidas para determinar uma grandeza que sera calculada, torna-se

necessario calcular a incerteza combinada dos instrumentos [Hollman, 1994]. A incerteza ¢ do
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resultado de uma funcdo f(X;, X, ...., Xy), cujas incertezas associadas a cada uma das
grandezas medidas (X;, X»....., X;) sdo respectivamente X, 08Xy, ...... , 0X,, pode entdo ser
determinada por:

1/2

3.1)

onde X; ¢ a varidvel independente que afeta a variavel a ser quantificada e §X; ¢ a incerteza
associada a esta varidvel. Os calculos de incertezas foram realizados pelo software EES.

O procedimento usado pelo EES para determinagdo da incerteza propagada de uma
dada grandeza consiste em fazer substituigdes sucessivas considerando a influéncia de cada
grandeza medida. Sabendo que a taxa de calor transferida no evaporador ¢ determinada pela

Equagao (3.2):

éIevap = Vaqpaq (iaq,sai - iaq,ent) (3-2)

onde iggent € lag,sai S30 as entalpias da dgua (em kJ kg') na entrada e saida do evaporador,
respectivamente, a incerteza calculada para a taxa de transferéncia de calor no evaporador
Jevap (W) a partir da incerteza dos instrumentos de medi¢do e sensores ¢ uma fungdo das

seguintes grandezas:

qa = f(Vaql Taq' Paq) = [Vaq] [paq (Taq,sai: Paq)] [i(Taq,sai' Paq) - i(Taq,entl Paq)] (3.3)

sendo F,, a pressdo (em bar) no circuito de 4gua quente € i a entalpia da dgua quente (kJ kg™
na entrada e na saida do evaporador. Substituindo-se sucessivamente a influéncia da incerteza
de medicao de cada grandeza pode-se calcular a taxa de transferéncia de calor modificada

pela incerteza destas grandezas g, (W) como:
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éIA (Vaq) = [Vaq + 5Vaq] [paq (Taq,sai' Paq)] [i(Taq,sai' Paq) - i(Taq,ent' Paq)] (3-33)

C'IA(Taq,sai) = [Vaq] [paq (Taq,sai + 5Taq,sai' Paq)] [i(Taq,sai + 5Taq,sai: Paq) (3-3b)
- i(Taq,ent' Paq)]

‘?A(Paq) = [Vaq][paq (Taq,sai' Faq + 5Paq)][i(Taq.sai' Foq + 5Paq) (3.3¢)
- i(Taq,ent' Paq + 5Paq)]

q.A (Taq,ent) = [Vaq] [paq (Taq,sai' Paq)] [i(Taq,sai' Paq) - i(Taq,ent + 5Taq,ent' Paq)] (3-3d)

Sabendo-se que:

dq : . o .
o 5]/;1q = dqa (V;zq) — Yevap (3.4a)
A
dq . .
aTevap 5Taq,sai = QA(Taq,sai) — Gevap (3.4b)
aq,sai
dq . .
o 5Paq = dqa (Paq) — Gevap (3.4¢)
0Py,
dq . .
T P 5Taq,ent = qA(Taq,ent) — Qevap (3.4d)
aq.ent

a incerteza da taxa de transferéncia de calor no evaporador (8 Gepqp) €:
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g > (ag > (ag 2
. _ evap oy evap ' evap
(Sqevap - < a]/aq 6Vaq> + <aTaq'5~ai 6Taq,sal> + ( aPaq 5Paq>
Y
a . 2 2
n (M 6Taq,em> l
aTaq,ent (3_5)

A Tabela 3.1 apresenta os valores calculados das derivadas parciais de cada grandeza
calculada em relacao as grandezas medidas para amostra de medi¢ao 1. A Tabela 3.2 também

se refere a amostra de medic¢ao 1.

Tabela 3.1 — Derivadas parciais

paq iaq,ent iaq,sai qevap
(kgm™) (kJkg') (kIkg) (W)

0 o~-1

m( C) 0 4,2 0 2,7
a Oc-l

s (CH 05 0 42 2.8
d 3

T (s m™) 0 0 0 3555

(7] -
ap; ) 0,0437  0,08551 0,08574 -0,000052

A Tabela 3.2 apresenta a contribuicdo percentual destas grandezas medidas em cada
uma das grandezas calculadas. Observando-se esta tabela, percebe-se que as temperaturas de
entrada e saida da dgua quente no evaporador ¢ que apresentam a maior influéncia na taxa de
transferéncia de calor (49,33 e 49,37%, respectivamente). A incerteza da medi¢do de vazao
contribui apenas com 1,3%, enquanto que a incerteza na medi¢do de pressdo ndo apresenta
influéncia significativa, podendo ser desprezada.

A Tabela 3.3 apresenta os valores das grandezas medidas e das grandezas calculadas
com as suas respectivas incertezas para as 40 amostras de medi¢do obtidas. A incerteza
associada a massa especifica da dgua quente nao exerce influéncia significativa na taxa de

transferéncia de calor. As entalpias de entrada e saida da 4gua quente, embora com incertezas
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pequenas (0,40 kJ kg™), sdo as que mais impactam sobre o calor transferido, visto que a

diferenca entre estas fica em torno 4,0 kJ kg™

Tabela 3.2— Contribui¢ao percentual de cada grandeza medida na incerteza

Paq (%) lagent (Vo) lagsai (0)  qevap (Vo)

Tag.ent 0 99,99 0 49,33
Tagsai 99,82 0 99,99 49,37
Vag 0 0 0 1,3
Paq 0,18 0,01 0,01 0

Tabela 3.3 — Grandezas calculadas e incertezas associadas

Medicdo  Tagen:  Tagsai Vg x10° Py fagent iag,sai Paq evap
(C) (°C) (m’s”) (bar) (kikg’)  (kikg?)  (kgm®)  (kw)
1 60,6+0,1 59,7+0,1 0,6729+0,01332 1,540,045 253,8+0,4 250,2+0,4 983,4+0,1 2,4+0,4
2 55,6+0,1 54,61+0,1 0,6091+0,01332 1,5+0,045 232,9+0,4 228,6+0,4 985,9+0,0 2,6%+0,4
3 49,610,1 48,7+0,1 0,6707+0,01332 1,5+0,045 207,8+0,4 204,0+0,4 988,6+0,0 2,5+0,4
4 59,1+0,1 58,3+0,1 0,6722+0,01332 1,5+0,045 247,5+0,4 244,1+0,4 984,1+0,1 2,2+0,4
5 56,0+0,1 55,0+0,1 0,6732+0,01332 1,5+0,045 234,7+0,4 230,5+0,4 985,7+0,0 2,8%0,4
6 47,5+0,1 46,610,1 0,6683+0,01332 1,5+0,045 199,1+0,4 195,2+0,4 989,6+0,0 2,6+0,4
7 52,6+0,1 51,7+0,1 0,6745+0,01332 1,5+0,045 220,2+0,4 216,6+0,4 987,3+0,0 2,4+0,4
8 58,1+0,1 57,3#0,1 0,6661+0,01332 1,540,045 243,2+0,4 239,8+0,4 984,610,0 2,2+0,4
9 58,6+0,1 57,840,1 0,6661+0,01332 1,540,045 245,5+0,4 242,2+0,4 984,3+0,1 2,2+0,4
10 59,1+0,1 58,3+0,1 0,6661+0,01332 1,5+0,045 247,4+0,4 244,1+0,4 984,1+0,1 2,2+0,4
11 64,4+0,1 63,610,1 0,6684+0,01332 1,5+0,045 269,7+0,4 266,3+0,4 981,3+0,1 2,2+0,4
12 62,3+0,1 61,440,1 0,6683+0,01332 1,5+0,045 260,8+0,4 257,2+0,4 982,5+0,1 2,4+0,4
13 60,2+0,1 59,3+0,1 0,6661+0,01332 1,5+0,045 252,2+0,4 248,5+0,4 983,6+0,1 2,4+0,4
14 48,5+0,1 47,7+0,1 0,6683+0,01332 1,5+0,045 203,1+0,4 199,8%0,4 989,1+0,0 2,2+0,4
15 53,0+0,1 52,240,1 0,6661+0,01332 1,5+0,045 222,0+0,4 218,6+0,4 987,0+0,0 2,2+0,4
16 48,5+0,1 47,7+0,1 0,6683+0,01332 1,5+0,045 203,1+0,4 199,8%+0,4 989,1+0,0 2,2+0,4
17 53,0+0,1 52,1+0,1 0,6661+0,01332 1,540,045 222,0+0,4 218,4+0,4 987,1+0,0 2,4+0,4
18 55,5+0,1 54,7+0,1 0,6661+0,01332 1,5+0,045 232,3+0,4 228,9+0,4 985,9+0,0 2,2+0,4
19 54,8+0,1 54,0+0,1 0,6661+0,01332 1,540,045 229,5+0,4 226,2+0,4 986,2+0,0 2,2+0,4
20 53,9+0,1 53,1+0,1 0,6661+0,01332 1,5+0,045 225,9+0,4 222,3+0,4 986,6+0,0 2,4%+0,4
21 58,6+0,1 57,840,1 0,6661+0,01332 1,5+0,045 245,5+0,4 242,1+0,4 984,3+0,1 2,2+0,4
22 57,7+0,1 56,840,1 0,6661+0,01332 1,540,045 241,6+0,4 237,9+0,4 984,8+0,0 2,4+0,4
23 55,7+0,1 54,840,1 0,6661+0,01332 1,5+0,045 233,2+0,4 229,6+0,4 985,8+0,0 2,4+0,4
24 54,6+0,1 53,840,1 0,6692+0,01332 1,540,045 228,5+0,4 225,2+0,4 986,310,0 2,2+0,4
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Medigcdo Taq,ent Taq,sai Vaq x10° P aq iaq,ent iaq,sai Paq qevap
(c) () (m’s”) (bar)  (kikg')  (kikg”)  (kgm®) (kW)

25 57,0+0,1 56,1+0,1 0,6721+0,01332 1,540,045 238,7+0,4 235,0+0,4 985,2+0,0 2,4+0,4

26 55,1+0,1 54,2+#0,1 0,6705+0,01332 1,5+0,045 230,6+0,4 227,1+0,4 986,1+0,0 2,3+0,4

27 59,8+0,1 59,0+0,1 0,6667+0,01332 1,540,045 250,6+0,4 247,1+0,4 983,7+0,1 2,3%0,4

28 57,7+0,1 56,8+0,1 0,6729+0,01332 1,540,045 241,5+0,4 237,9+0,4 984,8+0,0 2,4+0,4

29 56,2+0,1 55,3#0,1 0,6678+0,01332 1,5+0,045 235,3+0,4 231,5+0,4 985,6%0,0 2,5+0,4

30 60,2+0,1 59,4+0,1 0,666+0,01332 1,540,045 252,0+0,4 248,6+0,4 983,6%0,1 2,2+0,4

31 57,9+0,1 57,0+0,1 0,6636+0,01332 1,5+0,045 242,4+0,4 238,8+0,4 984,7+0,0 2,3%0,4

32 55,4+0,1 54,5+#0,1 0,6646+0,01332 1,5+0,045 231,9+0,4 228,4+0,4 985,9+0,0 2,3+0,4

33 52,3%0,1 51,5#0,1 0,666+0,01332 1,540,045 219,1+0,4 215,8+0,4 987,4+0,0 2,2+0,4

34 53,0+0,1 52,2#0,1 0,666+0,01332 1,5+0,045 221,9+0,4 218,6+0,4 987,0+0,0 2,2+0,4

35 53,8+0,1 53,0+0,1 0,6725+0,01332 1,540,045 225,2+0,4 221,8+0,4 986,7+0,0 2,3%0,4

36 54,3+0,1 53,5#0,1 0,6648+0,01332 1,540,045 227,6+0,4 224,2+0,4 986,4+0,0 2,2+0,4

37 53,8+0,1 53,0+0,1 0,6725+0,01332 1,5+0,045 225,2+0,4 221,8+0,4 986,7+0,0 2,3+0,4

38 54,4+0,1 53,5#0,1 0,6648+0,01332 1,540,045 227,6+0,4 224,2+0,4 986,4+0,0 2,2+0,4

39 52,6+0,1 51,8+0,1 0,6651+0,01332 1,5+0,045 220,5+0,4 217,1+0,4 987,2+0,0 2,2+0,4

40 53,1+0,1 52,3#0,1 0,6651+0,01332 1,5+0,045 222,3+0,4 218,9+0,4 987,0+0,0 2,2+0,4

As incertezas das demais grandezas calculadas neste trabalho sdo determinadas de
forma analoga.

Devido a fatores externos ao sistema pode haver a ocorréncia de dados inconsistentes
durante o procedimento experimental, para isso o descarte de dados pode ser feito seguindo o

Critério de Chauvenet [Holman, 1994], descrito no ANEXO B.
34 Coeficiente de transferéncia de calor

A fim de avaliar a capacidade de um condensador evaporativo, deve-se determinar o
calor rejeitado para o ambiente, g, em kW. Esse calor rejeitado pelo equipamento pode ser
calculado de trés maneiras. A primeira delas ¢ através da taxa de transferéncia de calor
entregue ao sistema (Equacdo (3.2). A segunda forma ¢ através do balango térmico com a
corrente de ar e com a agua de reposicdo, conforme representado na Equagdo (3.6)

[ASHRAE, 2005]

q= mar(iar,sai - iar,ent) — Myl (3.6)



62

onde ri1,, ¢ a vazdo massica de ar seco que passa através do condensador, em kg s, e lar,sai €
larent S0, TEspectivamente, a entalpia de saida e entrada do ar, em kJ kg', m,, ¢ a vazdo
massica da dgua de reposicdo, em kg s e iy, ¢ a entalpia da 4gua na bacia, em kJ kg

A outra forma ¢ realizando o balango térmico na corrente de fluido refrigerante e de
agua de reposi¢do, segundo a Equacdo (3.6), onde o calor rejeitado ¢ igual a vazao massica de
refrigerante multiplicado pela variagdo de entalpia de entrada e saida menos a taxa de calor
transferida devido a agua de reposicdo na bacia, que, quando entra a uma temperatura
diferente da d4gua armazenada na bacia poderd entregar ou retirar calor do sistema [ASHRAE,

1995].
q= mr(ir,ent - ir,sai) — My (b — Lwr) (3.7)

onde m, ¢ a vazdo massica de fluido refrigerante, em kg s, lrent € lrsqi A0,
respectivamente, as entalpias de entrada e saida do fluido refrigerante, em kJ kg'l, €lyr €a
entalpia da dgua de reposi¢do. Das equagdes ((3.2) e ((3.7) resulta a vazao de R-22 circulante
no sistema.

Depois de calculado o calor rejeitado, ¢ possivel obter o coeficiente global de

transferéncia de calor experimentalmente, Uy, em W mZeC™.

q
U -
exp ~ g QTexp (3.8)

onde ATy, em °C, € obtido com o auxilio da Equagdo (3.9) € A € a area de troca térmica, em

2
m

ATexp = lconda — THZO (3.9)

onde T¢onq € a temperatura de condensag@o do fluido refrigerante a pressio de saida e Ty o € a
temperatura da dgua aspergida sobre os tubos.
O coeficiente global de transferéncia de calor é, muitas vezes, determinado para toda a

area de transferéncia de calor sem que haja distingdo entre os processos de
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dessuperaquecimento, condensacdo e subresfriamento. Na zona de condensagdo, no entanto, a
transferéncia de calor ocorre de forma muito mais intensa do que nas outras duas regides. Na
regido onde ocorre o dessuperaquecimento, a diferenca de temperatura entre o refrigerante e a
agua ¢ maior do que nas outras duas. O grau de subresfriamento do R-22 ¢ frequentemente
pequeno e as taxas de transferéncia, assim como no superaquecimento, sdo pequenas. Os
coeficientes de transferéncia de calor do R-22 também s3o diferentes em cada secao,
merecendo especial atencao em cada zona.

Assim, o banco de tubos foi dividido em trés partes referentes a cada uma das regides,
as quais foram determinadas através de imagens feitas com uma camera termografica.

Para execu¢do das imagens foi necessario substituir uma das placas laterais feitas de
vidro do condensador por um plastico. A caracterizagdo de cada zona foi feita observando-se
os gradientes de temperatura existentes nas regides de dessuperaquecimento e
subresfriamento.

A fim de verificar a influéncia de alguns fatores, algumas situacdes operacionais
foram verificadas: sem o fechamento lateral do condensador e sem agua de aspersdo, com o
fechamento lateral do condensador com plastico e sem agua de aspersdo, com agua de
aspersdo e fechamento lateral com plastico. Além disso, foi verificado também ndo haver
influéncia a inclinacdo da camera em relacdo ao condensador para os angulos possiveis de
serem analisados na altura em que as imagens foram feitas. A Figura 3.12 mostra uma
imagem termografica feita em um dos testes sem dgua e com o plastico no lugar do vidro. A
temperatura de condensagdo neste caso foi de 33,7 °C. Através da imagem, ¢é possivel notar
que os pontos em que a temperatura estd acima da temperatura de condensacdo ocorrem
apenas no distribuidor e que uma zona mais fria com temperatura abaixo da temperatura de
condensag¢do prevalece na tltima fileira de tubos.

A presenca da agua de aspersdo dificulta a visualizagdo, mas seu efeito pode ser
atenuado através da modificacdo de alguns parametros como temperatura de fundo e
emissividade.

O coeficiente global de transferéncia de calor U foi determinado de forma
experimental (Equagdo (3.8)) e pelo método classico representado pela Equacdo (2.31).
Somente na regido de dessuperaquecimento o valor de U foi determinado apenas

experimentalmente, haja vista a dificuldade na aplicagdo das correlagdes existentes devido a
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geometria do problema. O valor de U requer a determinagao dos coeficientes de transferéncia
de calor interno (entre o R-22 e a superficie interna dos tubos) e externo (entre a superficie
externa dos tubos e a agua do chuveiro) aos tubos. O coeficiente de transferéncia de calor

externo foi calculado por todas as correlagdes estudadas conforme apresentado na secao

2.3.2.1.

Superaquecido

T (°C)
36,5
36,0
35,5
35,0
34,5
34,0
33,5
33,0
32,5
Subresfriado ij
31,0
R s 30,5

30,0

T S

29,5

Figura 3.12 — Campos de temperatura do condensador

O coeficiente de transferéncia de calor interno foi calculado levando-se em conta as
especificidades de cada regido.

Para o caso do subresfriamento, o coeficiente de transferéncia de calor interno foi
calculado através do ntimero de Nusselt que ¢ dado pela equagdo de Dittus e Bolter, 1930,
(Equagio (2.41)), porém substituindo-se Pr™* por Pr’. A avaliacio das propriedades fisicas
do fluido refrigerante foi realizada de duas formas: uma considerando a temperatura média
(indicada na literatura para determinagdo do coeficiente médio), dada pela média aritmética
entre a temperatura de condensacgao e a temperatura do liquido subresfriado; e considerando a
temperatura local, determinando-se, assim, um coeficiente de transferéncia de calor local.

Para a condensacdo também foram abordadas duas situacdes diferentes: a primeira
considerando o coeficiente de transferéncia de calor médio obtido através da Equacao (2.29) e

a segunda aplicando-se a metodologia descrita nas se¢oes 2.3.1.2 e 2.3.1.3, onde determina-se
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a fragdo de vazio, classifica-se o escoamento e calcula-se o coeficiente de transferéncia de
calor local.
A efetividade € do condensador evaporativo também foi determinada. Esta pode ser

definida como [Qureshi e Zubair, 2006]:

£ = ir,ent - ir,sai (3.10)

lrent — lThuent

onde iy ens € iygq; S30 as entalpias (kJ kg™') do fluido refrigerante na entrada e saida do
trocador, € irpy en: € a entalpia do fluido refrigerante (kJ kg) na temperatura de bulbo umido
do ar de entrada.

Assim, foram discutidos temas que possibilitam a abordagem experimental sistematica
do problema de transferéncia de calor e massa de condensadores evaporativos. Com a
bancada em operagdo e aplicagdo dos procedimentos descritos neste capitulo, poderdao ser
quantificadas as grandezas necessarias a avaliacdo do condensador construido, bem como

suas incertezas.
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4 RESULTADOS E DISCUSSAO

4.1 Introduciao

O presente capitulo apresenta os resultados obtidos, os quais encontram-se divididos,
basicamente, em trés se¢des que sdo referentes a cada abordagem dada ao problema. Na secao
4.2 trata-se do comportamento das principais grandezas medidas e da identificagdo da relagdo
existente entre estas. Os dados medidos sdo confrontados entre si e a fim de, graficamente,
observar a existéncia de tendéncias comportamentais. A secao 4.3 trata da determinacdo do
coeficiente global de transferéncia de calor através do equacionamento onde aplicam-se os
dados obtidos por medi¢do (Equacdo (3.3)) e através da metodologia proposta nas se¢des 2.31
e 2.32. Estas duas formas de obteng¢dao de U sao confrontadas e diversas correlacdes sao
verificadas visando a melhor concordancia entre os resultados experimentais e os resultados
oriundos de correlagdes. Também ¢ apresentada uma correlacdo para a determinagdo do
coeficiente global de transferéncia de calor a partir das condigdes operacionais do
condensador e de suas caracteristicas dimensionais.

A se¢ao 4.4 aborda a determina¢do do coeficiente de transferéncia de massa entre a
agua ¢ o ar. De forma semelhante a sec¢do anterior, sdao confrontados os resultados
provenientes do célculo baseado nas condi¢des do ar na entrada e na saida do condensador,

com aqueles obtidos através das correlagdes apresentadas (se¢do 2.3.2.2).

4.2 Comportamento das grandezas medidas

O sistema de medicdo montado permite a aquisicdo e armazenamento dos valores
medidos das principais variaveis de influéncia ao funcionamento do condensador evaporativo
estudado.

Os resultados apresentados a seguir sdo provenientes de 40 amostras de medi¢do, onde
cada uma foi constituida por eventos de medicdes sucessivas, tomadas em intervalos de 15
segundos, sempre para as mesmas condi¢cdes operacionais € sem reposi¢ao da agua da bacia
do condensador. Estas 40 amostras de medi¢cdo representam um conjunto heterogéneo de

medicdes, visto que a manutencdo de todas as condi¢des operacionais para diferentes
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amostras ¢ muito dificil. Na Tabela 4.1 sdo mostradas algumas das principais grandezas
medidas durante as amostras de teste, cujos pontos de medicdo sdo mostrados na

representacao esquematica mostrada na Figura 3.1 e apresentados a seguir.

Tabela 4.1 — Valores médios das grandezas medidas na bancada de ensaios

7-ent‘r, R-22 Tcand Tsaida, R-22 Tw TBSentr TBUentr TBSsa/’da TBUsa/’da mar mw
Amostra | (°C) (') (0 (0 | (9 (9 (O (O (Kgs') (Kgs')
Pontol Pontol Ponto2 Ponto6  Ponto8 Ponto8 Ponto9 Ponto9 | Ponto9 Ponto6

1 58,40 28,92 27,40 25,40 21,87 17,20 24,72 23,10 0,10 0,08
2 53,90 27,05 25,25 23,00 21,30 14,34 23,20 19,70 0,14 0,08
3 48,08 26,39 25,23 22,81 19,60 16,20 21,90 21,40 0,17 0,09
4 57,00 28,42 27,60 25,50 19,60 16,00 23,98 23,90 0,10 0,11
5 54,24 27,14 25,8 23,13 19,03 15,07 21,43 20,74 0,15 0,11
6 46,30 29,61 28,50 26,20 19,50 17,20 23,88 23,28 0,14 0,11
7 50,49 25,07 24,12 21,81 18,92 15,30 20,95 20,33 0,18 0,11
8 56,19 29,35 28,45 25,90 22,80 17,80 25,30 24,60 0,10 0,07
9 56,58 27,45 26,50 24,20 22,09 17,75 23,87 22,90 0,14 0,07
10 56,92 26,27 25,30 23,18 21,95 17,64 23,01 21,90 0,18 0,07
11 62,01 29,05 28,20 26,10 21,50 17,30 25,00 24,78 0,10 0,11
12 60,09 27,96 27,05 24,97 21,70 17,40 24,04 23,40 0,14 0,11
13 58,12 26,84 25,85 23,74 21,86 17,43 23,20 22,31 0,17 0,11
14 47,08 29,70 28,73 23,64 19,44 17,68 24,81 24,81 0,10 0,12
15 51,45 30,19 29,20 27,26 22,50 20,84 26,03 26,03 0,14 0,12
16 47,08 29,71 28,70 26,60 19,40 17,70 24,80 24,80 0,10 0,12
17 51,45 30,20 29,25 27,30 22,50 20,84 26,04 26,04 0,14 0,12
18 53,80 30,99 30,20 27,70 22,90 19,85 25,50 24,50 0,10 0,08
19 53,31 30,66 29,77 27,40 22,75 20,33 25,16 24,48 0,14 0,08
20 52,41 29,74 28,78 26,50 22,80 20,70 24,72 24,15 0,18 0,08
21 56,88 31,35 30,50 27,90 22,80 20,10 25,87 25,06 0,10 0,07
22 56,09 30,86 30,00 27,40 22,92 20,21 25,40 24,39 0,14 0,07
23 54,82 29,86 28,87 26,41 22,98 19,81 24,63 23,43 0,18 0,07
24 52,97 30,05 29,05 27,04 23,11 19,75 26,27 25,87 0,10 0,12
25 55,23 28,44 27,54 25,51 23,30 19,42 25,10 24,02 0,14 0,12
26 53,32 27,46 26,44 24,56 23,41 19,78 24,39 23,24 0,18 0,12
27 57,83 29,72 28,93 26,73 23,27 19,36 25,97 25,13 0,1 0,10
28 55,88 28,93 28,01 25,90 23,65 19,86 25,41 24,25 0,14 0,10
29 54,50 28,21 27,25 25,11 23,96 20,16 24,98 23,60 0,18 0,10
30 58,11 30,17 29,20 26,99 23,49 19,21 26,24 25,55 0,10 0,10
31 56,06 29,07 28,02 25,86 23,34 19,28 25,42 24,44 0,14 0,10
32 53,60 27,63 26,55 24,47 23,03 19,21 24,21 23,00 0,18 0,10
33 50,73 29,09 28,22 25,70 22,41 19,54 24,96 24,51 0,12 0,07
34 51,37 28,89 27,99 25,89 22,36 19,42 24,87 24,54 0,12 0,10
35 51,89 26,14 25,32 23,36 22,10 19,08 24,21 23,00 0,19 0,10
36 52,38 26,33 25,48 23,62 22,22 19,02 23,12 22,54 0,18 0,12
37 51,89 26,14 25,32 23,36 22,10 19,08 22,94 22,20 0,19 0,10
38 52,38 26,33 25,48 23,62 22,22 19,02 23,12 22,54 0,18 0,12
39 51,24 31,03 30,18 27,62 23,64 20,72 26,74 26,74 0,09 0,07
40 51,58 30,91 30,06 27,91 23,02 20,29 26,51 26,51 0,09 0,10
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Os valores de vazdes de ar e 4gua, temperaturas de bulbo seco e umido e temperaturas
e pressoes do fluido refrigerante, sofreram variagdes muito pequenas em cada amostra € nao
exercem influéncia significativa sobre os resultados .

As grandezas mostradas nas células sombreadas na cor cinza representam aquelas que
sdo controladas (parametros) e as demais sdo as resultantes do processo (varidveis). As trés
primeiras colunas mostram as temperaturas do fluido refrigerante na entrada do condensador
(Touirr22, ponto 1), a temperatura de condensagao (7,4, determinada através da pressao medida
no ponto 1) e a temperatura do liquido subresfriado deixando o condensador (74, z-22, pOnto
2). A quarta coluna apresenta a temperatura da adgua de aspersao (7, ponto 6). As demais
colunas referem-se a temperatura de bulbo seco e umido na entrada (Tss.enr € Tsvens» pONtO 8) €
na saida do condensador (Tgssuius © Thusaizas PONtO 9), bem como as vazdes de ar e agua
aspergida (m, em,, pontos 9 e 6, respectivamente). As incertezas das temperaturas e das
vazdes medidas estdo no APENCICE A.

A Figura 4.1 mostra a temperatura de condensacao, bem como seus valores acrescidos
da incerteza de medicao para as 40 amostras obtidas. Estas incertezas sao fun¢do da pressao
de condensacao, cuja medi¢ao apresenta uma incerteza de 0,006895bar, resultando em valores

de incerteza menores que 0,25°C.
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Figura 4.1 — Incerteza da temperatura de condensacao.
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O método empregado para aquisi¢do destes dados consistiu em manter a vazdo de
agua de aspersdo e as temperaturas de bulbo seco ¢ imido do ar constantes, variando-se
apenas a vazao de ar (onde cada vazao de ar resultou em uma amostra) de forma que o efeito
da imposi¢do destes parametros pudesse ser verificado nas demais. Apos armazenar os dados
para todas as vazdes de ar ensaiadas, alterou-se a vazdo de 4gua e reiniciou-se o
procedimento. Esta metodologia foi aplicada algumas vezes para que todas as vazdes de ar
pudessem ser testadas com diferentes vazdes de agua. Inicialmente as vazdes de agua
ensaiadas foram de 0,29 a 0,79 m’ h'l, com um incremento de 0,1 m’® h! entre as amostras. Os
resultados mostraram que vazdes acima de 0,49 m® /h ndo alteravam significativamente os
resultados para as vazdes de ar que foram testadas. Assim, as 40 amostras de medig¢ao
realizadas foram feitas para vazdes de 4gua inferiores a 0,49 m” h™'.

As vazdes de ar estudadas foram determinadas pela variagdo da freqiiéncia de
operacao do motor elétrico de 15 a 55 Hz.

Dois ventiladores foram testados onde o primeiro apresentou vazdes muito baixas
mesmo para freqiiéncias da tensdo de alimentacdo da ordem de 60Hz. As razdes entre as
vazoes de agua e de ar (mhy/m,;) com este ventilador variaram entre 1,16 ¢ 5,4, sendo que 1,16
foi obtido para a minima vazao de 4gua e a maxima de ar enquanto que a razdo igual a 5,4 foi
encontrada para a situacdo oposta (maximo de 4gua e minimo de ar). Assim, a unica forma de
obter razdes entre estas vazdes menores do que 1 (conforme recomendado em Stoecker e
Jabardo, 2002) foi trocando o ventilador por outro de maior capacidade. As amostras da
Tabela 4.1 cujos testes foram feitos com o ventilador de maior capacidade resultaram em
razoes iguais a 0,38 < my/m,, < 1,23.

O grafico da Figura 4.2 foi construido visando verificar a relacdo existente entre
algumas das grandezas medidas no condensador, referentes ao escoamento do fluido
refrigerante, da dgua de evaporacdo e da agua do chuveiro que correspondem aos circuitos
representados na Figura 3.1 pelas linhas nas cores vermelho, azul e verde, respectivamente.
Estes dados representam uma sequéncia temporal de aquisicdo das temperaturas

aleatoriamente escolhida.
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Figura 4.2 - Comportamento das temperaturas do R-22, do ar e da dgua de aspersao

A temperatura em que a agua quente entra no evaporador (ponto 4 da Figura 3.1)
apresenta sempre o maior valor dentre todos, visto que este fluido ¢ a fonte de energia térmica
para todo o sistema. Praticamente 1°C abaixo da temperatura desta corrente, tem-se a corrente
de R-22 superaquecido, escoando em direcdo ao condensador (ponto 1) com uma diferenca
aproximada em relagdo a esta de 0,8°C. Verifica-se, ainda, que a diferenca entre a temperatura
do R-22 e a temperatura de saida da dgua quente do evaporador (ponto 5) ¢ bastante pequena
(na ordem de 0,2°C). As temperaturas da 4gua medida na bacia do condensador e na tubulago
do chuveiro (ponto 6) ndo diferem significativamente e esta diferenga pode ser negligenciada
sem prejuizos a exatidao dos resultados finais. As temperaturas de bulbo seco e bulbo umido
do ar na saida do condensador foram representadas por uma Unica linha neste grafico, visto
que estas sdo iguais, pois nesta regio o ar encontra-se saturado. E importante observar que
estas temperaturas também sdo muito proximas da temperatura da agua que € aspergida sobre
os tubos (seja medida na entrada do chuveiro ou na bacia). As condi¢des do ar na entrada do
condensador sao representadas pelas duas linhas na parte inferior do grafico, fato que também
era esperado, pois o ar que adentra no equipamento constitui a fonte fria para a qual o calor
sera transferido. Observando-se estas duas temperaturas (7s € Tzy do ar na entrada do

condensador) percebe-se uma pequena oscilagdo, possivelmente decorrente de alguma
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perturbacdo nas condi¢des do ambiente. Esta perturbagdo ¢ transmitida muito rapidamente ao
R-22 subresfriado na saida do condensador. No entanto, a temperatura de condensagao nao
sofre qualquer alteracao decorrente destas alteracdes.

As temperaturas de bulbo seco e imido na saida do condensador, bem como da agua
de aspersdo sdo também afetadas, porém com menor intensidade.

Nas proximas secoes deste capitulo sera discutida a relagdo entre algumas das
grandezas envolvidas no processo de transferéncia de calor e massa que ocorrem no

condensador evaporativo.

4.2.1 Temperatura da Agua Aspergida Sobre o Banco de Tubos

A temperatura da dgua aspergida sobre o banco de tubos ¢ de grande importancia nos
processos de transferéncia de calor e massa que governam as condigdes da condensacdo no
interior dos tubos. Tendo em vista que a area total de troca térmica nao pode sofrer alteragao,
a diferenca de temperatura entre o fluido refrigerante e a dgua definird, juntamente com o
coeficiente global de transferéncia de calor, a taxa de calor transferido.

Para verificagdo do perfil de temperatura da 4gua dentro do condensador foram
instalados seis termopares dentro de pequenos reservatorios d’agua construidos com pedacgos
de tubo de cobre, localizados acima de cada passe de tubos. Os pontos de medicao foram
numerados de 1 a 8, sendo que o ponto 1 refere-se a medi¢do na bacia enquanto que o ponto 8
refere-se a medi¢@o na tubulagdo da dgua antes dos distribuidores de agua. Os demais foram
numerados sequencialmente entre estes 2 sensores.

Os resultados destas medigdes para 5 amostras aleatoriamente escolhidas podem ser
visto na Figura 4.3, bem como a temperatura de condensagdo correspondente. A variagdo
média entre o méximo e o minimo valor da 4gua para estas 5 amostras foi de
aproximadamente 1,6 °C e o perfil mostrou-se ser sempre uma fun¢do polinomial de 2° grau .

Por simplificagdo, a temperatura da dgua de aspersdao foi considerada constante ao
longo do condensador em todos os casos, embora tenha sido verificado que esta temperatura

se modifique com a altura do condensador.
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Figura 4.3 — Temperatura da 4gua de aspersao dentro do condensador

A temperatura da agua mostra uma grande influéncia sobre a temperatura de
condensacdo e sobre a temperatura de bulbo seco do ar na saida do condensador conforme

pode ser visto no grafico da Figura 4.4.
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amostras de medicao.
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Temperaturas da 4gua mais elevadas provocardo maiores temperaturas de
condensagdo, bem como, maiores temperaturas do ar na saida do condensador. Embora a
tendéncia seja mostrada sobre a temperatura de bulbo seco do ar na saida do condensador,
esta ¢ praticamente igual a de bulbo iimido em todos os casos estudados, visto que o ar deixa
o condensador préoximo ou no estado saturado.

A temperatura de condensagdo em sistemas de refrigeracao € um parametro limitante
da operagdo no que diz respeito a custos e seguranca. Para melhor entendimento dos aspectos
operacionais do condensador evaporativo, procurou-se investigar a relacdo existente entre a
temperatura da dgua e a temperatura de condensagdo. A Figura 4.5 mostra na sua ordenada
esquerda as temperaturas médias de condensacao e da agua aspergida para cada uma das 40
amostras estudadas. Estas duas temperaturas apresentam comportamentos semelhantes com
uma diferenga inferior a 4°C (que pode ser verificada na ordenada do lado direito do mesmo
grafico) entre si.

Assim, a obtencdo de menores temperaturas de condensagcdo ocorrera com
temperaturas da agua também mais baixas. Este fato pode ser verificado na Figura 4.6 que

mostra a dependéncia existente entre estas duas grandezas.
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Figura 4.5 - Temperatura de condensagao do R-22 e da temperatura da 4gua de aspersao para

as 40 secdes de medicao
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Figura 4.6 — Temperatura de condensacdo em fun¢do da temperatura da 4gua de aspersao

Visto que a temperatura da agua de aspersao sofre grande influéncia da temperatura de
bulbo imido na entrada do condensador, a temperatura de condensa¢do também sera afetada
por esta grandeza, promovendo diferentes condi¢des operacionais para o condensador quando
submetido a diferentes temperaturas de bulbo imido. Conforme pode ser visto na Figura 4.7.
quanto maior a temperatura de bulbo timido do ar na entrada do condensador, maior serdo as

temperaturas da 4gua de aspersdo e de condensagdo do fluido refrigerante.
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Figura 4.7 — Temperaturas de condensagdo e da agua de aspersdo em funcdo da 7Ty ambiente
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A influéncia da temperatura da 4gua sobre a variagao da entalpia do ar desde, a entrada
deste até a sua saida do condensador, também ¢ evidenciada e pode ser vista no grafico da
Figura 4.8. Este mostra que a variacao de entalpia do ar ao passar pelo condensador ¢ maior
para temperaturas da dgua aspergida também maiores.

Deste fato resulta que, se por um lado tem-se piores condi¢des de operagao por parte
do ciclo de refrigeracdo com maiores temperaturas de condensagdo (implicando em maiores
temperaturas da agua), por outro havera um maior ganho energético do ar ao passar pelo
condensador para temperaturas da d4gua mais elevadas. A dispersdo verificada neste grafico,
deve-se principalmente as diferentes condigdes sob as quais as amostras foram coletadas,

acarretando em um conjunto completamente aleatério de amostras.
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Figura 4.8 - Variacdo de entalpia no condensador em fun¢do da temperatura da dgua

4.2.2 Efetividade de Troca Térmica

A efetividade de troca térmica em um trocador evaporativo, definida com base na
temperatura de bulbo imido do ar de entrada no condensador (Equagao (3.10)), demonstra ter
sensibilidade a este parametro de forma direta. Embora a temperatura de condensagdo nao

seja um fator explicito na Equacdo que define a efetividade, esta temperatura se mostra
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bastante influente, porém com tendéncia inversa a 7y nr, conforme pode ser visto na Figura
4.9.

Relacionando-se a efetividade de troca térmica com a temperatura da agua de aspersao
e do R-22 subresfriado na saida do condensador (Figura 4.10 e Figura 4.11), pode-se perceber
que a efetividade tende a ser menor quanto maiores forem estas duas temperaturas.
Observando-se também a influéncia da Ty .nr, verifica-se a mesma tendéncia apresentada na
Figura 4.9.

Visto que todos os testes foram realizados com taxa de transferéncia de calor
praticamente constante, quanto mais proximas estiverem as entalpias do liquido subresfriado
na saida do condensador e a temperatura do liquido subresfriado caso estivesse na Ty ensrs
maior dever ser a efetividade de troca térmica calculada.

Nos casos em que os condensadores evaporativos operam acoplados a instalagdes de
refrigeragdo por compressao de vapor, sem variacdo nas vazdes de ar e de agua de aspersao,
uma elevacdo na temperatura de bulbo umido ird dificultar a transferéncia de massa e,
consequentemente, a transferéncia de calor. Disto resulta uma operagdo com temperaturas de

condensa¢do mais elevadas ou menor dissipagdo de calor.
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4.2.3 Conteudo de Umidade

A variagao do conteido de umidade do ar entre a entrada e a saida do condensador
influencia diretamente na capacidade e no consumo de 4gua deste equipamento. Para se obter
um bom aproveitamento do ar ao passar pelo condensador, ¢ desejavel que o mesmo deixe o
condensador no estado saturado e com temperatura igual ou superior a de entrada. Isto porque
se o ar sair do condensador com temperatura inferior a que entrou, estara fornecendo calor
sensivel para o meio ao invés de absorver. A variagdo de entalpia do ar representa a energia
transferida por unidade de massa. Esta variagdo ¢ tanto maior quanto maior for a transferéncia
de massa da agua para o ar, conforme mostrado no grafico da Figura 4.12. Isto se verifica para
todos os valores de Ty ens €studados, demonstrando a importancia da transferéncia de massa

no processo de transferéncia de calor em trocadores evaporativos.
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Figura 4.12 - Variagao de entalpia do ar em fung¢d@o da variacdo do conteudo de umidade.
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A Figura 4.13 apresenta o grafico que relaciona a variacdo do conteudo de umidade

com a temperatura de condensacao para cada Ty .. €Xperimentada.
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Figura 4.13 - Variacao do contetido de umidade em funcao da temperatura de condensagao.

Em todos os casos, observa-se que maiores temperaturas de condensacdo podem
propiciar um aumento na variacdo do conteudo de umidade do ar. Uma reducdo na Ty sy, NO
entanto, contribui para uma maior transferéncia de umidade, para uma mesma temperatura de
condensagdo. Desta forma, um aumento na temperatura de condensagdo, ou reducdo na
TBu ensr também contribuird para um aumento na variagdo de entalpia do ar, aumentando sua
capacidade mesmo com vazdes de ar e dgua fixas. Este comportamento pode ser visto na
Figura 4.14.

A diferenga de temperatura experimentada pelo ar ao passar pelo condensador também
tem grande significdncia visto que uma maior transferéncia de umidade ¢ verificada para

temperaturas do ar de saida mais elevadas. Observando-se a diferenga entre as temperaturas
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de entrada e saida do ar do condensador (Figura 4.15), pode-se verificar que quanto maior esta

diferenca, maior serd o ganho de umidade.
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Figura 4.14 - Variagdo da entalpia em funcio da temperatura de condensacao.
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Esta tendéncia ocorre tanto para temperatura de bulbo seco quanto para temperatura de
bulbo umido, fato j& esperado visto que estas duas temperaturas foram sempre muito
proximas na saida de ar do condensador.

Assim, maiores temperaturas de condensagao do fluido refrigerante proporcionam uma
melhor operacdo do condensador evaporativo permitindo, para uma dada capacidade, operar

com menor vazao de ar.

4.3 Coeficiente Global de Transferéncia de Calor

4.3.1 Regides de transferéncia de calor

A grandeza utilizada para validagdo das correlagdes para este caso estudado foi o
coeficiente global de transferéncia de calor, uma vez que este pode ser determinado tanto
experimentalmente quanto por intermédio de expressdes que se utilizam das correlagdes. A
dificuldade de se determinar de forma mais precisa o coeficiente global de transferéncia de
calor estd na determinagdo da area de troca térmica de cada zona pertencente as distintas fases
do processo, de forma que se tenham dareas perfeitamente definidas para o
dessuperaquecimento, condensagao e subresfriamento do fluido refrigerante.

A determinagdo destas areas de troca foi feita através de imagens termograficas para
as amostras de medicao e mostraram que o dessuperaquecimento ocorre dentro do distribuidor
localizado no comecgo do banco de tubos do condensador. A Figura 4.16 mostra uma das 128
imagens termograficas registradas e a localizacdo das zonas de dessuperaquecimento,
condensacdo e subresfriamento. A zona de condensacao € a que possui pontos na cor verde.
As temperaturas acima deste valor sdo evidenciadas nas outras cores que aparecem no
distribuidor. As temperaturas que estdo abaixo da temperatura de condensagdo ndo aparecem
na figura, pois esta foi tomada como limite, para determinacao da regido de subresfriamento, a
qual ocorre em uma parte do ultimo passe de tubos.

Este procedimento mostrou-se bastante util para avaliacdo qualitativa do processo, ndo
sendo aconselhdvel para avaliacdo quantitativa, pois as temperaturas avaliadas sdo bastante
proximas da temperatura ambiente além de fatores como temperatura de fundo e emissividade

dos materiais serem parametros fundamentais.
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Figura 4.16 — Regides de transferéncia de calor

A partir destes resultados foram definidas as areas de troca térmica para transferéncia
de calor em cada uma das regides. Para a regido de dessuperaquecimento, foi destinada a area
de troca térmica do correspondente ao distribuidor (0,04 m?). Para a regiio de subresfriamento
a area determinada ¢ correspondente a 40% do comprimento dos tubos do ultimo passe
acrescida da area do coletor de liquido (0,18 m?). A 4rea de troca térmica restante (1,96 m?) é
destinada a transferéncia de calor com mudanga de fase. Estas zonas foram determinadas
pelos valores médios obtidos através das imagens e sdo consideradas representativas, visto
que as variagdes encontradas ndo foram significativas.

Conhecendo-se estas areas, ¢ possivel determinar o coeficiente global de transferéncia
de calor experimental para as trés regides calculados através da Equacdo (3.8), os quais sdo
mostrados na Figura 4.17. O U da regido de dessuperaquecimento (Ugessp) € 0 mais alto de
todos, seguido pelo U calculado para regido de condensacdo (U..ug). Na regido de
subresfriamento t€ém-se os menores valores, em fun¢do das taxas de transferéncia de calor
serem muito pequenas comparativamente com as demais.

No entanto, ao analisar o produto U4 de cada regidao (Figura 4.18) , pode-se perceber
que a maior significancia em todo condensador deve-se a zona de condensacgdo. Disto decorre
que o valor de Ugpg, calculado para a zona de condensagdo, ¢ muito proximo daquele

calculado para todo condensador.
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Figura 4.17 — Coeficiente global de transferéncia de calor para as 40 amostras de medigao
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Figura 4.18 — Coeficiente global de transferéncia de calor multiplicado pela area de troca

térmica para as 40 amostras de medicao.

Confrontando-se o U experimental geral calculado para todo o condensador com os
valores de U,,,s determinados pela Equagdo (2.31), considerando as diferentes correlagdes
apresentadas na se¢do 2.3.2.1 para coeficientes de transferéncia de calor entre a superficie

externa dos tubos e a 4agua, para as 40 amostras de medicdo, obteve-se os resultados
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apresentados no grafico da Figura 4.19. O coeficiente de transferéncia de calor entre o fluido
refrigerante e a superficie interna dos tubos foi calculado através da correlacdo proposta por
Chato, 1962, (Equagao (2.29)).

Estes resultados mostram que todas as correlagdes empregadas superestimam Ulypg
em relagdo aos valores experimentais (Equacdo (3.8)), sendo que a correlagdo que mais se
distancia dos resultados experimentais ¢ a correlagdo proposta por Dreyer e Erens, 1990. A
correlagdo proposta por Niitsu et al., 1967, ¢ a que mais aproxima o valor de U,,,; daquele
obtido com os dados experimentais. Préximas a esta estdo as correlagdes de Tovaras et al.,

1984, e a de Parker e Treybal, 1961.
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Figura 4.19 — Coeficiente global de transferéncia de calor calculado experimentalmente e por

correlagoes

A correlagdo de Chato, 1962, foi desenvolvida para ser aplicada sem levar em
considera¢do a variacdo do titulo do fluido refrigerante na zona de condensagdo e pode
acarretar em diferencas significativas para a validacdo dos resultados. Desta forma, parte-se
para a abordagem das trés zonas diferentes com coeficientes de transferéncia de calor e areas

diferentes.
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4.3.2 Coeficiente de Transferéncia de Calor do Fluido Refrigerante

O coeficiente de transferéncia de calor do fluido refrigerante tem uma variagao
significativa ao longo do processo de condensacdo e ¢ bastante diferente daqueles coeficientes
de transferéncia de calor verificados nas zonas de dessuperaquecimento e subresfriamento do
refrigerante, visto que o coeficiente de transferéncia de calor do escoamento bifasico ¢
superior ao do escoamento monofasico.

Em sistemas de refrigeracdo usuais, que utilizam condensadores evaporativos e
operam com R-717, a temperatura de entrada do fluido refrigerante superaquecido na entrada
do condensador, geralmente ultrapassa os 110°C e a temperatura de condensagio situa-se em
torno de 35°C, acarretando em uma taxa de transferéncia de calor sensivel com diferencas de
temperatura entre o fluido refrigerante e a agua bem distintas ao longo desta fase em que o
fluido se resfria até alcangar o estado saturado. A correlagdo de Dittus e Boelter, 1930,
apresentada por Bejan, 1995, como sendo uma das mais usuais para a obten¢do do coeficiente
de transferéncia de calor por conveccao da fase vapor ndo deve ser aplicada a este caso devido
a geometria do problema, visto que todo o dessuperaquecimento ocorre no distribuidor do
banco de tubos. Assim, este estudo ficard limitado a determinagdo de Upesup apenas
experimentalmente na zona de dessuperaquecimento.

O gréfico da Figura 4.20 (construido para a regidao de subresfriamento) mostra, na
ordenada do lado direito, o coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo do R-22
subresfriado calculado utilizando as propriedades termofisicas obtidas para 11 niveis de
temperatura variando de 28,92 °C até 27,40 °C, que é a temperatura do refrigerante para este
caso tomado como base (amostra numero 1 da Tabela 4.1) para avaliacao dos coeficientes de
transferéncia de calor. A diferenga entre o maior € o menor valor encontrado para esta
situagdo foi de aproximadamente 0,36 W m™ °C”' e a diferenca entre o maior valor e o
coeficiente calculado utilizando propriedades termofisicas na temperatura média de mistura
foi de 0,18 W m™ °C™"' (que corresponde a aproximadamente 0,2%). Na ordenada do lado
esquerdo do mesmo grafico, ¢ apresentado o coeficiente global de transferéncia de calor
(Usup) para as duas situagdes: temperatura variavel e temperatura de filme igual ao valor
médio citado. O coeficiente global de transferéncia de calor também sofre uma pequena

variacdo devido a estas consideracdes em relagdo as propriedades termofisicas do fluido
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refrigerante, mostrando que ¢ bastante aceitavel a utilizagdo do conceito de temperatura média
de mistura para a determinagdo desta variavel nesta regido. Assim, nesta regido a utilizacao da
Equagdo (2.41) de Dittus e Boelter, 1930, pode ser feita para obten¢ao de bons resultados,

visto que as diferengas entre os valores médios e valores locais sdo inferiores a 1%.
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Figura 4.20 - Coeficiente global de transferéncia de calor e coeficiente de transferéncia de

calor por conveccao do R-22 na zona de subresfriamento

Na zona onde ocorre a condensagdo do fluido refrigerante a utilizagdo de valores
médios para o coeficiente de transferéncia de calor deve ser investigada com maior atengao.

A Figura 4.21 apresenta o mapa que caracteriza os padrdes de escoamento para o caso
base estudado, tragado segundo a metodologia proposta por El Hajal et al., 2003,. Este mapa
apresenta na ordenada a velocidade maéssica e na abscissa o titulo do fluido refrigerante. Para
cada valor de titulo do fluido refrigerante pode-se verificar o padrdo de escoamento para a
velocidade maéssica em questdo. Os escoamentos verificados em condensadores evaporativos
geralmente ocorrem sob a acdo da gravidade sendo, caracterizados, geralmente, por baixas
velocidades massicas e padrdes como, intermitente, anular e em névoa sdo mais dificeis de
serem observados para esta aplicacdo, restringindo a analise, muitas vezes, ao padrdo

estratificado.
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Assim, o mapa da Figura 4.21 esta ampliado abrangendo velocidades madssicas até
150 kg s'm™, omitindo o padrio em névoa para mostrar mais claramente a regido de interesse
que ¢ o limite para que ocorra a estratificagdo, pois nos casos estudados a velocidade massica
esteve em torno dos 20 kg s'm™ e o mapa completo dificultaria a visualizagio. Os pontos
neste mapa sdo referentes as 40 amostras da tabela 4.1, onde os titulos do vapor foram
arbitrariamente escolhidos de modo que as amostras fossem apresentadas com diferentes

titulos do vapor a fim de evitar superposi¢cao dos pontos.
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Figura 4.21 - Mapa de caracterizagao do regime de escoamento ampliado

Com a defini¢do do padrdo do escoamento que ocorre no interior dos tubos (neste caso
estratificado liso), define-se o equacionamento a ser aplicado para determinacao do
coeficiente de transferéncia de calor. A Figura 4.22 apresenta na ordenada do lado esquerdo o
coeficiente de transferéncia de calor (h;;,;) do R-22 calculado pela correlagdo de Chato, 1962,
a qual resulta em um valor constante para qualquer titulo (linha preta) e, pela metodologia
proposta por Thome et al., 2003 (linha azul). Os dados sdo referentes a amostra nimero 1 da

tabela 4.1.



88

As duas metodologias apresentam um mesmo valor para um titulo de
aproximadamente 0,6. No entanto, para valores de titulo proximos de 0 o coeficiente de
transferéncia de calor local € praticamente a metade do coeficiente médio e para valores de
titulo proximos de 1 a diferenca entre estes alcanga praticamente 23% (aproximadamente 720
W m™ °C™). Outro aspecto interessante é que a diferenca entre o coeficiente local calculado

para estes valores extremos do titulo do vapor ¢ bastante acentuada podendo ser da ordem de
2100 Wm™°C™.
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Figura 4.22 - Coeficiente de transferéncia de calor do R-22 na zona de condensagao

Na ordenada do lado esquerdo deste grafico tem-se o coeficiente global de
transferéncia de calor local calculado para a zona de condensagdo (U,.,g) utilizando para o
coeficiente de transferéncia de calor externo aos tubos, a correlacao de Niitsu et al., 1967, que
mostrou ser a mais conservadora de todas.

A diferenca entre os valores de U,,,s local calculado para valores extremos de titulo (0
e 1) é de aproximadamente 94 W m™ °C™', o que corresponde a aproximadamente 20%. J4 a

diferenca entre os valores de U,y,s médio e U.yug local para titulos proximos de 1 ¢ de
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aproximadamente 18,7 W m™? °C"' enquanto que para titulos proximos de 0, é de
aproximadamente 75,4 W m™ °C™".

Nota-se, entdo que a tendéncia observada no h;,; pode também ser observada no U
local, entretanto de forma bem menos intensa, mostrando que neste caso a adogdao de um U
médio pode ser uma boa aproximagdo. Outra caracteristica importante ¢ que os coeficientes
calculados e determinados experimentalmente sdo muito proximos para titulos proximos de
0,5 e, consequentemente, do coeficiente global médio, demonstrando novamente uma boa
coeréncia entre os resultados visto que o valor obtido experimentalmente determina um
coeficiente médio.

Mesmo com elevados coeficientes de transferéncia de calor por convecgdo do fluido
refrigerante, o U, local ndo sofre modificagdes significativas, pois, conforme indica a
Equagdao (2.31), esta grandeza também depende de outros fatores que envolvem a
transferéncia de calor através do tubo e do filme de 4gua que escoa sobre os tubos.

Avaliando-se a ordem de grandeza destas varidveis através da Equagdo (2.31) pode-se
perceber que o valor de U local para os valores extremos de h;,; e para h,,, avaliado pela

correlacdo de Niitsu et al, 1967, depende dos seguintes valores:

U _ 1W m2°C-1 _ IW m2°C1 _IWm?Cct IWm2°Ct
cond(x=1) — 15(;)+1 2(@)+; 0,00039+0,000003+0,0016  0,0019 0,0016
>“\3823 >~\401,2/ 617,8
€,
U _ 1W m2°C-1 _ IW m2°C1 _IWm?Cct IW m2°Ct
cond (x=0) — 15(;)+1 2(@)+; 0,00087+0,000003+0,0016  0,0024 0,0016
>“\1723 >7\401,2/ 617,8

Desta forma, pode-se perceber que o coeficiente global de transferéncia de calor
depende essencialmente do h,,; para qualquer que seja o valor de h;,;. Isto se deve ao fato de
que a resisténcia do tubo a transferéncia de calor ¢ desprezivel além dos valores de h;,; serem
bem superiores os valores de h,,;, 0s quais tornam-se os limitantes do processo de
transferéncia de calor.

A analise entdo deve recair sobre o h,,; a fim de verificar quais correlagdes devem ser

empregadas para obten¢do de melhores resultados.
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Observando-se o comportamento do U,,.g local calculado com as seis correlagdes
estudadas para h,,; (Figura 4.23) para amostra de nimero 1, pode-se verificar a existéncia das
mesmas concordancias observadas para o Ug,s médio quando submetido as mesmas
correlagdes para h,,; (Figura 4.19). Novamente, a correlacdo de Niitsu et al., 1967 foi a que
mais se aproximou dos resultados experimentais, seguida pelas correlacoes de Parker e
Treybal, 1961 e Tovaras et al., 1984. As demais promoveram valores de U,,,s bem acima

daqueles obtidos através dos dados experimentais.
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Figura 4.23 — Coeficiente global de transferéncia de calor local para diferentes h,,;

Assumindo que a correlagdo proposta por Niitsu et al., 1967, seja a que proporciona
resultados mais concordantes com resultados experimentais, sera verificada a dependéncia
que o h,,; exerce sobre o U,,,s médio na regido de condensagao (assumindo também que esta
seja a principal dentre as trés regides estudadas, além de possuir um escoamento mais bem
definido em relagdo a area de troca térmica). A Figura 4.24 mostra que esta dependéncia ¢

praticamente linear.
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Visto que o0 h,,; ¢ determinado com base em parametros tais como geometria do
condensador e vazao massica de agua de aspersdo, o coeficiente global de transferéncia de
calor também podera ser expresso em funcao destes parametros.

Desta forma, uma possivel correlagdo para o valor de U,,,;s médio pode ser descrita em
r

funcao somente de
dext

desconsiderando outros fatores como temperatura da 4gua e outros.

A correlagdo proposta no presente trabalho apresenta desvios percentuais bastante

pequenos para o valor de U,,,s médio e ¢ dada por:

U=A+B (i) -C (i)2 (4.1)

ext dex t

onde os coeficientes A B e C sdo respectivamente iguais a 279 W m™ °C™', 647 J kg °C' ¢

234 T kg’ °Chy s m* kg™
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Figura 4.24 Coeficiente global de transferéncia de calor em funcao de h,y;

A Figura 4.25 mostra o U, estimado pela correlagdo do presente trabalho € o U,yng
médio calculado considerando para h;,,; a correlagdo de Chato, 1930, e para h,,; a correlacao

de Niitsu et al., 1967. O erro méximo apresentado por esta correlacdo ¢ menor do que 1,5%



92

para todas as amostras obtidas experimentalmente, mostrando que esta correlagdo pode ser
aplicada com uma boa concordancia entre correlagdao e dados experimentais.

No entanto, a concordancia destes resultados ¢ apenas em relagdo ao valor de U, g
médio, calculado através de correlagdes, diferindo ainda de forma mais significativa dos
valores de U que sdo determinados experimentalmente (conforme mostrado na Figura 4.19).
Desta forma, torna-se necessario corrigir esta correlacdo para que obtengdo de uma melhor

convergencia.
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Figura 4.25 — U presente trabalho versus U médio

Observando-se a Figura 4.17, percebe-se que os valores de U obtidos
experimentalmente para as trés regides exercem diferentes influéncias sobre aquele
determinado experimentalmente para todo o condensador. Assim, tomando-se por base o U
da zona de condensacdo (U,.ne), um fator de corre¢do (F'C) contemplando a influéncia dos

demais (Ugessup € Usup) sobre este deve ser proporcional a:

U U
FC a dessup Ysub

U 4.2)
Ucond Ucond cond



93
Considerando ainda, que U em cada regido ¢ inversamente proporcional a diferenca de

temperatura entre o R-22 ¢ a dgua de aspersio em cada zona, esta correcdo deve ser

proporcional a

1 1
/(Tentr,RZZ - TW) /(Tsaida,RZZ - TW)

FCa Ucona (4.3)

1 1
/(Tcond,RZZ - TW) /(Tcond,RZZ - TW)

Assim, a quantidade que deve ser reduzido o coeficiente global para todo o

condensador devera ser igual a U,,,q —FC, o que resultaria em:

(Tcond,RZZ - TW) (Tcond,RZZ - TW) U
(Tentr,RZZ - TW) (Tsaida,RZZ - TW) cond

U=|1- (4.4)

O valor de U,,,; também necessita ser corrigido, uma vez que a correlacdo para he,;
leva em consideracao um valor /" utilizando apenas a metade dos tubos considerados em cada
regido. O valor do coeficiente global de transferéncia de calor para todo o condensador sera,

entdo definido por:

T —Tw) (T, —Tw r r \?
U= ll . ( cond,R22 ) ( cond,R22 )l l279 + 647( ) . 234( ) l (4.5)
(Tentr,RZZ - TW) (Tsaida,RZZ - TW) dext 2dext

que ¢ igual a

(Tcond,RZZ - TW) (Tcond,RZZ - TW)
(Tentr,RZZ - TW) (Tsaida,RZZ - TW)

U= [1 _ l l279 43235 ( dF ) — 58,5 (dL)Zl (4.6)
ext ext

A Figura 4.26 mostra uma comparacdo entre o U determinado pela correlacdo da
Equacdo (4.6) e o U obtido experimentalmente para todo o condensador. O erro maximo
apresentado por esta correlagdo foi menor do que 10 % para todas as 40 amostras obtidas.
Embora esta correlacdo desenvolvida tenha sido validada para a faixa de valores estudada,

acredita-se que a mesma possa ser aplicada para condensadores maiores. Dois testes foram
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feitos para condensadores de grande porte operando com R-717 com capacidades de 250 kW
e 1750 kW e os desvios apresentados foram de aproximadamente 13%

O valor de U calculado através dos dados experimentais ¢ uma funcdo da taxa de
transferéncia de calor e das temperaturas da dgua de aspersdo e de saturagdo do R22. A
incerteza propagada no valor de U devido a medi¢@o destas grandezas pode ser observada no

grafico da Figura 4.27.
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Figura 4.26— Coeficiente global predito versus experimental
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Figura 4.27 — Incerteza do coeficiente global de transferéncia de calor experimental

A maior incerteza calculada corresponde a um desvio de aproximadamente 20,1% e a
menor incerteza de medi¢do acarretou em um desvio de 15,2 %. O desvio médio para todas as
40 medicdes foi de 18,7 %. Comparando-se, entdo, estes desvios aqueles proporcionados pela
Equacao (4,6) pode-se concluir que o erro apresentado por esta correlagdo ¢ menor do que a

incerteza de U para qualquer uma das 40 amostras.

4.4 Coeficiente de Transferéncia de Massa

A transferéncia de massa da 4gua para o ar depende fundamentalmente da diferenca de
concentracdo, da vazdo de ar e do coeficiente de transferéncia de massa por convecgao. A
diferenga de concentragdo ocorre entre o ar que escoa no interior do condensador sem contato
direto com a agua e o ar que circunda a corrente de agua, o qual assume-se sempre saturado
na temperatura da agua. A diferenga de concentragdo, por vezes, ¢ bastante reduzida visto que
0 ar encontra-se muito proximo a condi¢ao de saturagcdo na maior parte do condensador. Desta
forma, a vazao de ar tem uma contribui¢do maior no processo.

A Figura 4.28 mostra a variag¢do do coeficiente de transferéncia de massa com a razao

entre as vazoes de adgua e ar, respectivamente. Este grafico foi construido para as 40 amostras
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de medicao até aqui apresentadas e mais 39 amostras de medi¢ao adquiridas em uma primeira
etapa deste trabalho. Estas 39 amostras de medicdo ndo foram apresentadas nos demais
calculos que envolvem grandezas que possam ser dependentes das taxas de transferéncia de
calor, visto que estas ndo foram determinadas com uma exatiddo que ndo comprometa a
exatiddo dos resultados. Para a transferéncia de massa, estas amostras sdo bastante uteis a
medida em que podem servir para demonstrar que quais as razoes entre vazoes de agua e de ar
sdo significativas no processo de transferéncia de massa.

O coeficiente de transferéncia de massa #,, foi determinado utilizando o conceito de
umidade média logaritmica para comparagdo com as correlagdes para transferéncia de massa
de Niitsu et al., 1967, Parker e Treybal, 1961, e Mizushina et al., 1967.

Todos os métodos empregados para determinagdo do coeficiente de transferéncia de
massa apresentaram a mesma tendéncia comportamental reduzindo seu valor de forma
praticamente exponencial com o aumento da razdo entre as vazdes de agua e de ar,
mostrando-se com uma variagao consideravel para razdes até¢ 1,2. Para vazdes de agua
maiores que duas vezes a vazao de ar esta variacdo nao ¢ significativa. A incerteza associada a
h,, € mostrada no grafico da Figura 4.29, que mostra haver maiores incertezas para maiores

valores calculados de 4,,.
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Figura 4.28 — Coeficiente de transferéncia de massa
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Figura 4.29 Coeficiente de transferéncia de massa e incertezas associadas

Estes resultados apresentados na primeira parte deste capitulo serviram para avaliar a
relacdo entre as grandezas envolvidas no processo de transferéncia de calor e massa do
condensador evaporativo construido, permitindo um melhor entendimento dos fendmenos que
ocorrem, ilustrando o impacto das variagdes ambientais e operacionais sobre o funcionamento
deste equipamento.

Os resultados seguintes permitiram, sobretudo, identificar a influéncia da aplicacao de
correlagdes para determinacdo de coeficientes de transferéncia de calor e massa. Das
comparagdes feitas entre os resultados tedricos e experimentais, resultou uma correlagdo para
determinagdo do coeficiente global de transferéncia de calor a partir de condigdes
operacionais do condensador e de suas caracteristicas geométricas, com desvios bastante

aceitaveis com relacao aos valores experimentais.
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5 CONCLUSOES

Este trabalho consistiu em construir um condensador evaporativo e efetuar medicdes
de vazdes, temperaturas e pressoes a fim de identificar suas condigdes operacionais, bem
como seus principais parametros de influéncia. O feixe tubular foi construido com tubos de
cobre e o fechamento feito em vidro para visualizacdo do escoamento da dgua de aspersdo. A
visualizagao do escoamento permitiu a identificacdo de condigdes operacionais improprias
resultando em uma distribuicdo deficiente de agua sobre os tubos ou arrasto da mesma na
saida do condensador. Uma caracteristica identificada durante a operagdo foi que a pressao de
condensacdo tende a elevar-se quando os tubos comecam a secar. Sendo que este fato comega
a ocorrer algum tempo apos o chuveiro ter sido extinto. Desta forma, uma operagao com agua
sendo aspergida de forma intermitente também pode ser propiciada com controle por
intermédio da pressao.

Este tipo de operacdo demonstrou que o tempo que a bomba da dgua de aspersao deve
permanecer ligada ¢ bastante inferior aquele em que esta deve permanecer fora de
funcionamento. Deve-se, entretanto, atentar para a deposi¢ao de impurezas na superficie dos
tubos, o que pode inviabilizar este tipo de controle.

Outra caracteristica evidenciada pela visualizagdo da 4gua de aspersdo ¢ que a
inclinagdo mais acentuada dos tubos do condensador pode permitir uma melhor distribui¢ao
de 4dgua sobre os mesmos, visto que o escoamento podera ocorrer também longitudinalmente
sobre estes.

Com os dados adquiridos foi possivel construir um banco de dados consistente que
podera ser utilizado por outros pesquisadores. Além disso, estes dados possibilitaram
relacionar as grandezas medidas, bem como, o impacto das variagdes destas grandezas sobre
as demais.

A temperatura de bulbo umido do ambiente em que o condensador esta submetido
mostrou-se ser bastante influente sobre o comportamento do condensador, impactando de
forma significativa sobre varidveis bastante importantes para o bom funcionamento do

condensador tais como a temperatura de condensacao, conteudo de umidade e entalpia do ar
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de saida do condensador, dentre outros, além de impactar também sobre a efetividade do
mesmo.

A temperatura da agua de aspersdao também exerce forte influéncia nas condic¢des
operacionais do condensador e mostrou ser influenciada principalmente pela vazao de ar e
pela temperatura de bulbo timido ambiente. Da temperatura da dgua de aspersao dependera a
temperatura de condensagado, a qual ¢ de suma importancia em instalagdes de refrigeragcdo por
compressao de vapor.

Embora a dgua de aspersdo apresente uma variacdo ao passar pelo feixe tubular,
considera-la constante para aplicacdes usuais ndo acarretard em erros que possam ser
significativos.

Determinou-se o coeficiente global de transferéncia de calor para as regides de
dessuperaquecimento, condensagao e subresfriamento, levando-se em conta as especificidades
de cada zona de transferéncia de calor. A defini¢do de cada zona pdde ser feita através de
imagens obtidas a partir de uma camera termografica. Estas imagens mostraram-se bastante
uteis na avaliacdo qualitativa destas regides, permitindo a identificacdo da existéncia de
gradientes de temperaturas nos locais em que ocorre a transferéncia de calor sensivel por parte
do R-22.

Uma avaliagdo quantitativa, no entanto, ndo ¢ aconselhavel para este caso, pois a agua
de aspersdo, assim como as temperaturas do R-22, sdo muito préximas da temperatura
ambiente além do condensador ser um meio complexo com diferentes emissividades.

Foi também realizada a comparacdo das grandezas calculadas através dos dados
experimentais com aqueles obtidos por correlagcdes de alguns pesquisadores que estudaram
trocadores de calor do tipo evaporativo. Os coeficientes de transferéncia de calor médio e
local do R-22 durante a condensacdo mostraram-se bastante diferentes. Entretanto, a
transferéncia de calor ¢ limitada pelo fluido que apresenta a maior resisténcia a este fendmeno
e, desta forma, ficando limitada ao coeficiente de transferéncia de calor entre a superficie
externa dos tubos e a agua de aspersao.

Desta forma, pode ndo haver muito sentido na defini¢do do coeficiente global de
transferéncia de calor para as trés regides citadas, assim como a determinagdo de um

coeficiente global que contemple a variagdo do titulo do vapor em cada secdo da tubulagao.
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Uma correlacdo foi proposta para o coeficiente global de transferéncia de calor e
mostrou boa concordancia com os dados experimentais, apresentando um erro, em relacao a
estes, inferior a 10%. Esta correlagdo pode ser relevante, principalmente na determinacdo do
coeficiente global de transferéncia de calor de condensadores evaporativos operando em
instalacdes frigorificas, visto que ¢ uma fun¢do apenas das condi¢cdes operacionais e de
caracteristicas geométricas destes equipamentos.

O coeficiente de transferéncia de massa mostrou variagdes significativas para razoes
entre as vazdes de agua e de ar até aproximadamente 1,2. As correlagdes empregadas
mostraram boa concordidncia em relacdo aos valores calculados a partir dos dados
experimentais adquiridos, ndo requerendo a determinacao de uma nova correlacao que possa
apresentar uma melhor convergéncia entre resultados experimentais e tedricos.

Este trabalho permitiu a observagdo de algumas caracteristicas de condensadores
evaporativos, as quais puderam ser discutidas propiciando, inclusive, outras linhas de
pesquisa que podem ser seguidas. Pode-se entdo citar como sugestdes para trabalhos futuros:

- simular numericamente este condensador utilizando os dados experimentais para validagao
do modelo computacional;

- investigar outras condi¢gdes operacionais ou outras caracteristicas geométricas que
possibilitem obter maiores coeficientes de transferéncia de calor entre os tubos e a dgua de
aspersao, visto que o lado externo aos tubos ¢ o que apresenta a maior resisténcia a
transferéncia de calor;

- verificar a possibilidade de melhorar o processo de transferéncia de calor através da
drenagem do liquido refrigerante formado em cada passe de tubos, permitindo uma operagao
com maiores coeficientes de transferéncia de calor internamente aos tubos;

- desenvolver um sistema de controle que permita controlar a aspersdo de agua sobre os
tubos, tendo como principal pardmetro a pressdo de condensac¢ao do fluido refrigerante;

- desenvolver um sistema de controle que permita otimizar as vazdes de dgua de aspersao e
de ar, tendo como principal pardmetro a pressao de condensacao;

- validar a correlagdo obtida utilizando dados de condensadores maiores operando tanto com

R-22 quanto com R-717.
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APENCICE A — Instrumentos de medicdo utilizados

Tabela A.1 — Incerteza dos instrumentos de medigao.
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Grandezas Instrumento Fabricante/Modelo Incerteza
Tps.ent> Thssai PT 100 Vaisala PTU-303 +0,2°C (a20°C)
Sensor + 1% (de 0 a 90%)
URgpt, URgy; Vaisala PTU-303
HUMICAP 180 +1,7% (de 90 a 100%)
Pontr Psai Sensor BOROCAP Vaisala PTU-303 + 0,45hPa
Tagents Tagsai> To> Tc PT 100 - +0,2 °C
Trents Trsais Tr Termopar Tipo J - +0,2 °C
Py ents Prsai» Pr Transdutor de Pressdo | Full Gauge SB69 + 1%
Vi,o Medidor de vazio Rosemount 8732 +0,5%
Vaq Hidrémetro LAO + 2%
Puq Mano6metro - + 3%
APyonturi Manometro - + 3%




APENCICE B - Curva de calibracio do tubo de Venturi
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Figura B.1 — Curva do tubo Venturi
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ANEXO A - Fotografias da Bancada [Walter, 2009]

| e

Figura A.3 - Aquecedor de Agua Figura A.4 - Evaporador
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ANEXO B- Metodologia para Descarte de Dados Inconsistentes - Critério de Chauvenet.

Durante a medicdo de grandezas envolvidas em procedimentos experimentais a
ocorréncia de dados pouco ou nada consistentes podera estar presente. Neste caso, estes dados
a serem descartados devem-se ao fato de que rajadas de vento de muito curta duracdo podem
ndo ser suficientes para acelerar o rotor do aerogerador, mas poderdo ser medidos pelo
anemoOmetro. No caso da reducdo de velocidade do vento também com curta duracdo, o
anemOmetro podera medir baixos valores de velocidade, enquanto que a rotagdao do
aerogerador sofrerd muito pouca reducdo. Em ambos os casos, a corrente medida ndo tera
relacdo com a velocidade do vento nos instantes considerados.

O descarte destes dados pode ser feito utilizando critérios apropriados. Um destes
critérios € conhecido como “Critério de Chauvenet” (Holman, 1994), o qual apresenta um
procedimento para selecionar quais dados serdo excluidos da série de dados medidos de forma
que o dado serd descartado se a probabilidade de ocorréncia do desvio por ele apresentado,
em relacdo a média, for menor que 1/2n (onde n € o nimero de dados da amostra). O nimero
de medidas deve ser grande o suficiente para que a distribui¢ao de probabilidade do erro seja
considerada gaussiana. O procedimento a ser desenvolvido para aplicagdo do método ¢
descrito a seguir. Primeiramente deve-se determinar a média aritmética da amostra utilizando-

se a Equacdo (B.1):
1 n
X, =3, (B.1)
n o

onde n ¢ o numero de medigdes e x o valor da grandeza medida.

A Equagao (B.2) ¢ utilizada para determinar o desvio di, de cada medida em relacdao a média.
d =x—x, (B.2)

A préxima etapa do procedimento ¢ a determinag¢@o do desvio padrdao o, o qual ¢ dado pela

Equagdo (B.3).
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Finalmente, dividindo-se os desvios di pelo desvio padrao tem-se a relacdo di /o , que

deverd ser menor do que a mesma relagdo constante na tabela 2.1, a qual apresenta esta

relacdo para cada niumero de dados constantes na amostra. Caso esta relagdo seja maior do

que o valor da tabela, o dado medido deve ser descartado da amostra. Apds o descarte dos

dados duvidosos, uma nova média e desvio padrao deverdo ser calculados [Holman, 1994].

Tabela A.1 — Critério de Chauvenet para Rejeicao de Dados Inconsistentes

Relagdo entre 0 maximo desvio
Numero de Medig¢des (n)
aceitavel e o desvio padrao (di/ o)
3 1,38
4 1,54
5 1,65
6 1,73
7 1,80
10 1,96
15 2,13
25 2,33
50 2,57
100 2,81
300 3,14
500 3,29
1000 3,48

[Holman, 1994]



