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DETERMINACAO DO COEFICIENTE GLOBAL DE
TRANSFERENCIA DE CALOR DE UM CONDENSADOR DO TIPO
CASCO E TUBO DE UM CHILLER POR ADSORCAO DE
AMONIA EM NaBr

Patrick Nikson Rubbo*

RESUMO

O trocador de calor mais frequentemente usado em processos industriais é o tipo casco e
tubos. Estes trocadores sdao amplamente utilizados no aguecimento, resfriamento,
evaporacdo e condensacdo de fluidos. Trocadores de calor deste tipo tém muitas
aplicacdes nas industrias de geracdo e reaproveitamento de energia. Este trabalho
propde um estudo tedrico e experimental do coeficiente global de transferéncia de calor
de um condensador do tipo casco e tubo TEMA E utilizado em um Chiller por adsor¢édo
de amodnia em NaBr. Para o desenvolvimento da pesquisa foi utilizado um condensador
do tipo casco e tubo com um passe com quatro defletores e 19 tubos internos. No
modelo tedrico a andlise para o lado do casco foi baseada no método de Bell-Delaware
(1960), e para o interior dos tubos, nas correlacdes descritas por Chato (1962) e
Rohsenow (1973) objetivando o célculo do coeficiente global de transferéncia de calor.
A partir dos célculos empregados pode-se verificar que o valor tedrico encontrado esta
dentro da margem de erro verificada na parte experimental.
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1 INTRODUCAO

O grande emprego industrial de refrigeracdo para a conservacgao de alimentos e
0 acondicionamento de ar em sistemas de climatizacdo de ambientes servem como
exemplo da melhoria na qualidade de vida ao longo dos tempos promovido pela
producdo artificial do efeito frigorifico. No entanto a tradicional tecnologia de
refrigeracdo por compresséo a vapor, ja bem desenvolvida, ainda apresenta problemas
relacionados aos impactos ambientais provocados por alguns fluidos refrigerantes
(efeito estufa, degradacdo da camada de 0zonio) e ao crescente consumo de energia
elétrica, geralmente obtida a partir de fontes ndo renovaveis. (RIFFEL, 2008).

Umas das alternativas em desenvolvimento sdo os sistemas de refrigeragéo por
Chiller de adsorcdo que tem seu funcionamento baseado na interacdo reversivel entre
um adsorvente e um adsorvato e utilizam predominantemente energia térmica de
diversas origens, tais como calor de processos (combustdo direta), rejeitos térmicos
(trigeracdo) ou sistemas hibridos (energia solar e calor de combustéo) que atraves de um
sistema de trocadores de calor converte a energia térmica em efeito de refrigeracdo
(LEITE et al, 2007).

Como o objetivo de um sistema de refrigeracdo € vaporizar o refrigerante para
retirar calor de um ambiente e/ou processo, o refrigerante deve ser condensado e
retornar ao evaporador. Além de sua utilizagdo nos sistemas de refrigeracdo, 0s
condensadores também sdo usados extensivamente em processos has indudstrias
guimicas e nos processos envolvidos na geracao de energia.

A condensacdo em trocadores de calor tem sido analisada em varios estudos
analiticos e experimentais na tentativa de compreender os parametros fundamentais que
afetam esse fendmeno (CARUSO et al, 2012). Apesar disso, ainda restam muitas
questdes a serem respondidas, pois em geral a maioria das pesquisas é conduzida para
problemas industriais especificos e ndo para entendimento de configuracbes genéricas
(OLINTO, 2005). Os condensadores permitem inimeras geometrias construtivas para o
escoamento de liquidos, gases ou duas fases, gerando diferentes mecanismos de
funcionamento e criando confusdo e controvérsia na busca por critérios de projetos
simples e universais (WEAVER e LIAN, 1993).

Assim, Ribeiro e Goldstein Junior, (1985) descrevem métodos para os calculos

das caracteristicas da transferéncia de calor e perda de carga do escoamento no interior e



no lado do casco em trocadores de calor de casco e tubos baseados nos estudos de Kern
(1958), Tinker (1958), Bell-Delaware (1960) e Rohsenow (1973). Posteriormente,
Copetti (1989) apresentou as principais caracteristicas desses métodos e desenvolveu
uma metodologia de célculo aplicada aos trocadores de calor de casco e tubo.

Esses trocadores sdo basicamente, um feixe de tubos envolvidos por um casco,
normalmente cilindrico, circulando um fluido externamente ao feixe de tubos e outro
fluido por seu interior. Os seus componentes principais sdo os cabegotes de entrada e
saida, casco, feixe de tubos e os defletores (BICCA, 2005).

A norma TEMA (Tubular Exchanger Manufacturers Association, 1988)
atribuiu uma classificacéo alfabética correspondente as partes e formas construtivas. Os
trocadores de calor casco e tubo sdo identificados através de trés letras que
correspondem as seguintes partes: tipo de cabecote estacionario (A, B, C, N, D), tipo de
casco (E, F, H, J, K, X) e tipos de cabecotes de retorno (L, M, N, P, S, T, U, W)
conforme Anexo I.

O trocador de calor de casco simples do tipo TEMA E é o mais comum devido
ao seu baixo custo e versatilidade. Neste tipo de trocador, o fluido do casco entra por
uma extremidade e sai na extremidade oposta, existindo apenas um passe no casco, 0S
tubos sdo suportados por defletores transversais. Essa é a configuragdo mais comum
para aplicaces em que ndo haja mudanca de fase do fluido que escoa no lado do casco
(OLINTO, 2005).

Os defletores dividem parcialmente o casco e possuem a fungdo de conduzir o
escoamento do fluido de forma ora cruzado, ora em paralelo o que ocasiona turbuléncia
e um maior tempo de resisténcia do fluido no casco, promovendo um aumento na
transferéncia de calor (COPETTI, 1989).

Os trocadores de calor de casco e tubos representam algo em torno de 60% de
todos os trocadores de calor empregados nos processos industriais, pois podem ser
projetados para operar em diferentes escalas de pressdo e temperatura em inimeras
aplicacdes (HEWITT et al, 1993).

Para um melhor entendimento do processo de troca térmica no condensador,
este trabalho verifica experimentalmente o calculo do coeficiente global de transferéncia
de calor de um condensador do tipo de casco e tubo, que serd utilizado em um Chiller
por adsorcdo de amoénia em NaBr, pois chillers sdo méaquinas térmicas que operam

segundo definidos ciclos, onde o seu fluido de trabalho remove calor de um



determinado meio produzindo resfriamento artificial que pode ser utilizado para fins de
climatizagdo ou refrigeracdo (MEDEIROS e BARBOSA, 2009).

Os valores do calculo experimental sdo comparados com os valores obtidos
através de modelos teoricos descritos. No lado do casco, 0 modelo teorico utiliza o
método de Bell-Delaware, (1960), que é baseado nas correntes de fluxos descritas por
Tinker, (1958), e para o interior dos tubos, o modelo calcula as relacbes descritas por
Chato, (1962) e Rohsenow, (1973). Atraves deste estudo, determinou-se a capacidade
de rejeicdo de calor no condensador e o efeito da variacdo dos parametros de operacao

no coeficiente global de transferéncia de calor.



2 MATERIAIS E METODOS

Este trabalho fez a verificagdo experimental do coeficiente global de
transferéncia de calor de um condensador de casco e tubo e os compara com valores
calculados pelo modelo tedrico proposto. Para isso, utilizou as equacgdes descritas do
método de Bell-Delaware, (1960) baseado nas correntes de fluxos descritas por Tinker,
(1958) para o lado do casco, e para o interior dos tubos, onde foram utilizadas as
relacBes descritas por Chato, (1962) e Rohsenow, (1973) conforme demostrado no

fluxograma da Figura 1.

Figural: Fluxograma.
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Fonte: Autor.

2.1 Descricao do aparato experimental

O estudo utilizou um condensador do tipo casco e tubo TEMA E, com casco de
0,098 m de didmetro interno e 0,102 m de didmetro externo de PVC (policloreto de
vinil). Em seu interior, multitubular, € percorrido por 19 tubos de aco carbono, dispostos
em um fluxo contracorrente configurados em um passe. Cada tubo apresenta 0,0127 m
de diametro externo, 0,0103 m de diametro interno com 0,479 m de comprimento e
condutividade térmica k de 65 W/m.°C. O casco, internamente, é divido em se¢des com

quatro defletores demostrado na Figura 2.
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Figura 2: Condensador de casco e tubos
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Fonte: GENEROSO, 2014.

O condensador é um dos componentes utilizado na bancada experimental do
Chiller por adsorcdo de aménia em NaBr, onde o fluido para condensacdo, a (NHzs)
provém de um evaporador (3) e percorre 0s tubos internamente e ap6s sua condensagdo
(4) é depositado em um reservatério. J& para o lado do casco € percorrido com H,O
proveniente de um banho termostatico (1) atravessa todo o casco e retorna ao banho (2)
com demostrado de forma esquematica na Figura 3. Toda tubulacdo exterior e 0s
equipamentos foram envolvidos com espuma elastomérica para fins de isolamento
térmico.

Figura 3: Representagdo esquematica da bancada experimental
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J 8
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5
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\

Fonte: Autor.

Deste modo, a representacdo real da montagem do prot6tipo esta ilustrada na

Figura 4.
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Figura 4: Bancada experimental.

- )

U ARST
_ FREsanvatorio b
= gondensado

|
.-

. Re's_ervatdriéde
condensada

! -\ "!
R VL%

a) Vista Posterior b) Vista Lateral c) Vista Anterior

Fonte: Autor.

A instalacdo da bancada experimental foi montada no Laboratorio de Ciéncias
Térmicas Aplicadas (LABCITEA) da Universidade Federal de Santa Catarina (UFSC),

Campus Ararangua.

2.1.1 Equipamentos de medidas

No decorrer do experimento com o prototipo, trés grandezas foram medidas em
locais especificos do trocador de calor, de modo a caracterizar o funcionamento do
mesmo: temperatura, vazdo e pressdo. Para tal, foram utilizados sensores de
temperatura, medidor de pressdo e medidores de vazdo de liquidos. Todos os demais
parametros necessarios para caraterizacdo das condicdes de trabalho do condensador

foram calculados a partir das varidveis medidas.

2.1.1.1 Sensores de temperatura

As temperaturas de entrada e saida do fluido no lado do casco foram medidas
através de sensores de temperatura termorresistivos de Platina (PT 100 - 1/10DIN), com
ligagdo a quatro fios e incerteza de (+ 0,03+0,0005T) entre faixa de 0 a 120°C. Para as

demais medicbes foram utilizados sensores de temperatura termorresistivos de Platina
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(PT 100-Classe A), com ligacdo a quatro fios e incerteza de (+ 0,15+0,002T) para
temperatura de 0 a 100 °C, conforme especificagdo da norma DIN-IEC-751/85.

2.1.1.2 Sensor de pressao

No equipamento, encontram-se instalado um sensor de pressdo, onde se destina
a medicdo da pressdo durante o funcionamento do protdtipo. O sensor de pressdo
utilizado foi o PS1.010 Zirich, com incerteza 0,25% de fundo de escala de instalado, na

tampa lateral do condensador, na entrada da amonia.

2.1.1.3 Medidor de vazao de liquidos

A &gua circulante no condensador, no interior casco, foi medida com medidor
de vaz&o liquidos de turbina, modelo FTB 4700 da marca Omega, com precisdo de 1%
de fundo de escala, conectado por meio de tubulacéo e préximo a entrada do fluido no

casco, respeitando cinco diametros de tubo a montante e a jusante.

2.2 Incertezas de Erros e MedicGes

As incertezas de medicdo associadas a quantidade de calor rejeitada pelo
condensador foram avaliadas a partir da propagacdo de incertezas das quantidades
associadas a ela e que intervém nos ensaios experimentais. O método de propagacéo de
erros (Taylor e Kuyatt, 1994) aplica-se a uma quantidade Q, funcdo de n valores
individuais independentes x;, cujas incertezas tem comportamento aleatério e simétrico

(tipo gaussiana) e permitem determinar a incerteza u; na forma:

2
o - jz (2.) .

L

A incerteza da grandeza Q depende do produto %ui, e ndo apenas da derivada

ou da incerteza do parametro. Assim executado o calculo do produto para todos 0s

parametros independentes de Q, estes apontam os valores na incerteza final de Q. O
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método de propagacdo das incertezas foi aplicado considerando os valores declarados

nos instrumentos de medigédo e norma DIN-IEC/85 e estdo indicados na Tabela 1.

Tabela 1: Incertezas das grandezas medidas no ensaio

Grandeza Instrumento Incerteza associadas u;

Pressao Zurich PSI1.010 + 0,25% fundo de escala
Temperatura (PT 100- 1/10DIN) (x 0,03+0,0005T) °C
Temperatura (PT 100-Classe A) (x 0,15+0,002T) °C
Vazéo de Agua Omega FTB 4700 +1% fundo de escala

Fonte: Norma DIN-IEC-751/85 e Fabricantes.

2.3 Determinacgéo experimental da poténcia dissipada no condensador e do
coeficiente global de transferéncia de calor.

Em sistemas com escoamentos em regime permanente com vazfes massicas
constantes de fluidos incompressiveis, se as variagcbes de energia cinética e potencial
forem despreziveis e sem a incidéncia de trabalho, o balanco de energia dos fluidos
envolvidos na troca térmica, sendo a agua no lado do casco e a aménia o fluido a ser
condensado no interior dos tubos é dado pela Equacdo 2 (CENGEL; GHAJAR, 2012):

Q = Myz0.CPu20- (Tsai - Tent) = Mypys3- (hsai - hent) (2)

onde Q é a poténcia dissipada em kKW, m 10 € a vazdo massica da dgua em Kg/s, 71 nps
¢ a vazdo massica da amdnia em kg/s 0 Cp 20 € o calor especifico da &gua em kJ/kg.°C,
Tsai e Tent sdo as temperaturas de saida e entrada da agua no casco em °C no trocador
e hent € hsi S80 as entalpias de entrada e saida da amonia no interior dos tubos em kJ/kg.

Desta forma foi determinada a poténcia dissipada no condensador (Q) para o
calculo experimental.

A taxa de transferéncia de calor também pode ser escrita em funcdo da
diferenca média logaritmica (LMTD) com configuracdo de fluxo contracorrente, de

acordo com a seguinte equacdo (SERTH, 2007):

Q = U.As.ATml ©)

onde U é coeficiente de transferéncia de calor global kW/m?.°C, As é a area em m? da

superficie de troca térmica e ATml é a diferenga média logaritmica em °C .
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Assim, o coeficiente global de transferéncia de calor em uma montagem
experimental pode ser calculado a partir do fluxo de calor total Q obtido com a equag&o
2, com as medicdes das temperaturas de entrada e saida dos fluidos no condensador e o
conhecimento da area de troca térmicas aplicadas a Equacéo 3.

Jé& para a analise do modelo tedrico onde a taxa total de transferéncia de calor
obtida pela Equacdo 4 pode ser formulada através das somas das resisténcias térmicas
(2 Rt) a transferéncia de calor, e estid relacionada com o coeficiente global de

transferéncia de calor da seguinte forma:

U.A=1/(ZRt) (4)

Os somatorios das resisténcias a transferéncia de calor entre dois fluidos
separados por uma superficie sem incrustacdes podem ser determinados pela seguinte
equacdo (TABOREK, 1983):

Do 5
11 N In (D—i) N 1 ©)
YRt hi.Ai 2mkL = he.Ao

onde Ai e Ao sdo as areas das superficies internas e externas da parede dos tubos,
respectivamente, em m?, hi e he sdo os coeficientes convectivos de transferéncia de
calor das correntes interna e externa, em kW/m2.°C e L o comprimento do tubo em m, o
k a condutividade térmica da parede do tubo kW/m.°C, Di didmetro interno do tubo em
m e o Do didmetro externo do tubo em m.

Desta forma, coeficiente global de transferéncia de calor pode ser determinado
a partir do conhecimento dos coeficientes de convecgédo nos fluidos quente (hi) e frio
(he), da conducdo térmica através da parede do tubo, da area de troca térmica em cada
superficie e do comprimento efetivo dos tubos.

Em um trocador casco e tubo com espelho fixo e um passe pelos tubos, a area
de troca térmica no lado do casco é funcdo do didmetro externo do tubo (Do), do

comprimento do tubo (L), e do nimero de tubos (Ntt), ou seja (SOUZA, 2013):

Ao = D,LN,, (6)
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E o namero de tubos (N), por sua vez, € funcdo do numero de passes do

fluido pelos tubos e pode ser calculado pela seguinte equacao:

N = D3, )
7 4c1pP2

onde D,;; é o diametro limite central do feixe tubular em m, o P é a distancia centro a
centro dos tubos em m e C; é a constante de disposic¢ao dos tubos e depende do angulo 6
e € dado por C;,=0,866 para 6 de 30°.

O angulo 6 ¢é baseado na configuracdo da disposicdo tubular no interior do

casco e seus layouts principais estdo demostrados na Figura 5.

Figura 5: Layouts dos tubos

00° o N[BT
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Fonte: BELL e MUELLER, 2001.

2.4 Descricdo do método de calculo da transferéncia de calor tedrica

2.4.1 Determinacao tedrica da poténcia dissipada no condensador e do
coeficiente global de transferéncia de calor.

O regime de escoamento no lado do casco é definido pelo nimero de Reynolds,
definido como (BICCA, 2005):

Dot.m (8)
u
onde Dot é o didametro externo do tubo em m, o m é o fluxo massico no lado do casco e

Re =

é dado por:
m = m/SM 9)

onde m € a taxa méssica de fluido no lado do casco em kg/s, e SM é a &rea de direcdo

de fluxo no casco em m? calculada conforme Anexo |1.
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A tabela 2 apresenta a classificagdo do escoamento, que € determinado pela

condicdo do intervalo do nimero de Reynolds.

Tabela 2: Valores de Reynolds para o escoamento no Casco

Intervalo Regime
Re>100 Turbulento e Transicao
Re<100 Laminar

Re<20 Profundamente Laminar

Fonte: BICCA, 2005.

O fluxo monofasico de liquidos e gases sobre feixes de tubos confinados por
chicanas em trocador do tipo casco tubo € um importante processo de transferéncia de
calor em numerosas aplicaces. Contudo séo particularmente complexos por causa de
muitos fatores geométricos envolvidos. Taborek (1983) propds estudos dos métodos de
fluxos do lado do casco de trocadores de calor casco tubo com defletores.

Num trocador de casco tubo com defletores, somente uma fragdo do fluxo do
fluido flui através do feixe de tubos no caminho idealizado normal ao eixo dos tubos.
Esses caminhos de fluxos foram descritos por Tinker (1958) e estdo representados no

diagrama esquematico da Figura 6, onde os fluxos sdo divididos e designados por letras.

Figura 6: Caminhos de fluxos do lado do casco de trocador de calor casco tubo

Fonte: BELL e MUELLER, 2001.

Os fluxos s@o dependentes do nimero de tubos, das dimensGes geométricas,
folgas, e principalmente do arranjo do feixe de tubos (triangular, quadrado ou
rotacionado), j& apresentado na Figura 5.

O conceito de correntes de fluxo através do trocador foi proposto originalmente
por Tinker, (1958), onde o fluxo global é dividido em correntes individuais

representadas na Figura 6 e denominadas:
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1. Corrente de fluxo cruzado puro (B): corrente de fluxo cruzado efetiva, a qual
pode ser relacionada ao fluxo ideal sobre o feixe de tubos. Esta corrente age forgando
parte do fluxo atraves de folgas de vazamento e bypass;

2. Corrente de vazamento entre a parede do casco e a extremidade do defletor
(E).

3. Corrente de vazamento entre tubos e defletor (A): E formada pela folga entre
a parede do tubo e o orificio do defletor;

4. Corrente de bypass (C): formada entre a parede do casco e o feixe de tubos.

5. Corrente de bypass (F): formada na parti¢do dos tubos devido a auséncia de
alguns tubos.

Assim, cada uma das correntes apontadas anteriormente exige um fator de
correcdo, pois o célculo do coeficiente convectivo de transferéncia de calor (he) em
trocadores de calor de casco tubo com defletores é descrito como uma fungdo dos

diferentes fatores de correcdo conforme a seguinte equacdo:

he = UC]L]B]R]S]u)hideal (10)

onde h;4.4; € O coeficiente de transferéncia de calor ideal para o escoamento no casco
KW/m?2.°C e os fatores de correcdo de J(i) sdo fatores que levam em consideracdo os
efeitos de vazamentos, desvios de fluxo e da viscosidade, e sdo conforme na Tabela 3.

Deste modo, o0 método de Bell-Delaware, (1960) ainda é considerado o mais
adequado dos métodos analiticos para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor
de trocadores casco e tubos para o lado do casco, pois se encontra ampla e claramente
descrito na bibliografia (BICCA; SECCHI; WADA, 2005).

Tabela 3: Designagdes dos fatores de correcdo

Fatores Correspondéncias
Jc Fator de correcao devido a configuracao do defletor
I Fator de correcdo de vazamento no defletor
I Fator de correcao de bypass no feixe de tubos
Jr Fator de corregdo adverso ao fluxo laminar
Js Fator de correcdo entre os defletores na entrada e saida
Ju Fator de correcao da viscosidade

Fonte: Autor

Desta forma, os fatores de correcdo foram calculados e estdo descritos

detalhadamente no Anexo II.
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2.4.2 Calculo do coeficiente de transferéncia de calor interno em tubos (hi)

A maioria dos processos de condensacdo nas aplicagdes de refrigeracdo e ar
condicionado esta nas superficies internas de tubos horizontais ou verticais. Entretanto a
analise da transferéncia de calor em condensacao dentro de tubos é complicada, pois é
fortemente influenciada pela velocidade do vapor e pela taxa de acumulacao de liquido
sobre as paredes dos tubos, conforme apresentado na Figura 7. (CHATO, 1962).

Figura 7: Condensacéo pelicular em tubo horizontal a velocidade de vapor baixa

Fonte: Adaptado de PALEN et al 1979.

O vapor em baixa velocidade, ao entrar em contato com a parte superior do
tubo, condensa formando um filme liquido condensado que, por gravidade, escorre para
parte inferior do tubo.

Assim, o coeficiente local de transferéncia de calor varia ao longo do perimetro
do tubo, sendo a zona superior a maior contribui¢do resultante da condensacdo em
filme.

As correlagbes usadas para os célculos dos coeficientes de transferéncia de
calor dentro de tubos dependem do regime de escoamento do fluido no tubo, o qual
pode ser laminar, turbulento ou de transicdo. O regime de escoamento pode ser
caracterizado através do numero de Reynolds, que representa a relagdo entre as forcas
inércias e as forcas. (BICCA; SECCHI; WADA, 2005).

Desta forma, Osizik (1990), baseados nos estudos de Chato, (1962), recomenda
a seguinte expressdo para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor interno (hi)
na condensacdo no interior de tubos na horizontal condicionada através da Equacdo 12

que determinada o vapor a baixa velocidade:

9pi(p; — py)k} (11)

3 1/4
h; = 0,555 Lu T " TOD. <hfg + 5 Cot(Tsar — Ts)>l
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Para:
Re, = (pyVyDs;) /1y < 35.000 (12)

onde g é a aceleracdo da gravidade m/s?, p; é a densidade do liquido em kg/m®, p, é a
densidade do vapor kg/m?, k; a condutividade térmica do liquido em kW/m.°C, Tsat a
temperatura de saturagdo do fluido em °C, Ts a temperatura da superficie em °C, Dsi 0
diametro interno do tubo m, o h;, entalpia de mudanca de fase kl/kg e c,; o calor
especifico do liquido kJ/kg.K.

Nas altas velocidades de vapor, o regime do escoamento bifasico se torna
anular, cujo didmetro diminui a medida que a espessura da camada de condensado
aumenta na direcdo do escoamento. Neste caso, € recomendada a seguinte equacao
descrita por Rohsenow, (1973):

10,8
hi.DSi 1/3 P1\2 (13)
= 0,026(Pr))Y? |Re, + Re, (—)
kl Py
onde:
4m 4m
Re, = l e Re, = L (14)
mDg; T Dg;
Estas equacdes sdo validas para:
Rev>20000 e Re/>5000. (15)

Onde Rel e Rev sdo os nimeros adimensionais de Reynolds calculados para o
liquido e o vapor respectivamente, 11, é a vazdo de liquido condensado em kg/s, m,, a
vazdo de vapor em kg/s, Dsi € o didmetro interno do tubo em m, y; é a viscosidade
dindmica do liquido em kg/m.s, u, € a viscosidade dindmica do vapor em kg/m.s.

O ndmero de Prandtl representa a razdo entre as espessuras das camadas limite
hidrodinadmica e térmica (INCROPERA, 2003) e é calculada como:

v _ G (16)
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Onde v é viscosidade cinematica em m?/s, a representa a difusividade térmica
em m%/s, u é a viscosidade dinamica em kg/m.s, Cp o calor especifico em kl/kg.°C e k é

a condutividade térmica em kW/m.°C.
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3 RESULTADOS

3.1 Resultados experimentais

3.1.1 Influéncia da variacdo da vazdo na poténcia dissipada da agua no lado
do casco do condensador

O experimento | foi realizado com a temperatura inicial da dgua circulante no
interior do evaporador a 30°C, vazdo media de 0,22 kg/s e desvio padrdo de 0,0009,
agua no lado do casco do condensador tinha temperatura inicial de 20°C, vazdo média
de 0,089 kg/s e desvio padrdo de 0,002. Foi adquirido um conjunto de medidas durante
30 minutos e dessa forma foi estimada a poténcia dissipada (Q) utilizando a equacéo 2.

A Figura 8 apresenta o comportamento da poténcia (Q) experimental em
funcdo do tempo com suas varia¢Ges devido as incertezas dos equipamentos de medicédo
determinadas com a Equacdo 1. Também sdo apresentadas na mesma figura o
comportamento das temperaturas de entrada e saida da agua no condensador com uma
diferenga média de 1,2°C durante o decorrer da realizacdo do experimento. O valor
médio de Q encontrado foi de 0,42 kW.

Figura 8: Poténcias experimento I.
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Fonte: Autor.

Assim calculada a 4rea de troca térmica de 0,3631 m?, referente aos 19 tubos
internos, e determinado a diferenca média logaritmica (LMTD) foi aplicada a Equacgdo 3
para determinar o coeficiente global de transferéncia de calor experimental e suas
incertezas no condensador, mostrado na Figura 9. O valor médio encontrado para o

coeficiente global de transferéncia de calor U foi de 0,6 kW/m?C.
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Figura 9: Coeficiente Global de transferéncia de Calor Experimento |
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Fonte: Autor.

No experimento Il foram mantidas as condi¢cdes de temperatura descritas no
experimento | e modificadas as vazdes no evaporador a vazao média de dgua em 0,09
kg/s e desvio padrdo de 0,0005, no lado do casco a vazdo média de 4gua no condensador
em 0,22 kg/s e desvio padrdo de 0,0017. As medicOes foram realizadas durante os
mesmos 30 minutos.

Seguindo o mesmo procedimento do experimento | foi calculada a poténcia
dissipada (Q) em funcdo do tempo e suas variagOes causadas pelas incertezas das
medicOes através da Equacdo 2 e demostrado o comportamento das medidas da
temperatura de entrada e saida da dgua no lado do casco do condensador, quando foi
obtido uma diferenca média de temperatura de 0,93°C, conforme Figura 10. O valor

médio de Q encontrado foi de 0,88 kW.

Figura 10: Poténcia experimento II.
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Em seguida foi determinado o coeficiente global de transferéncia de calor
experimental e suas incertezas. A Figura 11 apresenta os resultados, onde o valor médio
encontrado para o coeficiente global de transferéncia de calor U foi de 0,7 kW/m?°C.

Figura 11: Coeficiente Global de transferéncia de Calor Experimento II.
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Fonte: Autor.

Deste modo, foi verificado que o aumento da vazdo de &gua no casco do
condensador em 147,2% causou um acréscimo de 109,5 % na poténcia dissipada (Q), e
um aumento de 15,1% do coeficiente global de transferéncia de calor. Foi observado
que, quanto maior a vazdo de agua circulante no casco do condensador, menor o erro
associado a poténcia Q e ao coeficiente global de transferéncia de calor U.

Isto se deve ao aumento da turbuléncia proporcionada pelo aumento da vazéo,
pois com ela, aumenta-se a conveccao, 0 que pode ter determinado um aumento da
transferéncia de calor.

Outra consequéncia que pode ter influenciado nos resultados obtidos na
comparagdo entre 0s experimentos € que 0 aumento da vazdo diminui os fatores de

incrustacBes causando um aumentando a eficiéncia na troca térmica.

3.1.2 Influéncia da temperatura da dgua na poténcia dissipada na entrada do
casco do condensador e na entrada dos tubos no evaporador

No experimento 11, assim como no experimento | e 1, a amdnia é proveniente
do casco do evaporador, e agua no interior de seus dos tubos estava determinada a
temperatura de 20°C com uma vazdo de 0,089 kg/s com desvio padrdo de 0,0003. Ja a

agua circulante no lado do casco do condensador inicia a coleta de dados com
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temperatura de 10°C, uma vazdo de 0,22 kg/s com desvio padrédo de 0,0015. As
medicdes foram realizadas no intervalo de tempo de 28 minutos.

Repetiu-se o célculo da poténcia (Q), utilizando a Equagdo 2, com suas
incertezas calculadas com a Equagdo 1, onde o valor médio de Q encontrado foi de
0,725 kW. O comportamento da temperatura de entrada e saida da agua no lado do
casco do condensador apresentou uma diferenca média na temperatura de 0,78°C e

ambos sdo mostrados na Figura 12.

Figura 12: Poténcias experimento 111
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Também foi repetido o mesmo procedimento para o coeficiente global de
transferéncia de calor experimental e suas incertezas de medigcdo. A Figura 13 apresenta
os resultados com um valor médio encontrado para o coeficiente global de transferéncia
de calor U de 0,599 kW/m?C.

Figura 13: Coeficiente Global de transferéncia de Calor Experimento I11.
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Nesta situacdo, verificou-se um o comportamento anémalo que ocasionou o
aumento da diferenca da temperatura na agua entre a entrada e a saida do casco do
condensador, aumentando a poténcia Q 0 que consequentemente provocou 0 aumentou

do coeficiente global de transferéncia de calor U no intervalo entre 19 a 21 min.

3.2 Comparacédo entre o coeficiente de transferéncia de calor calculado
experimentalmente e a partir do modelo tedrico.

Para o célculo do coeficiente global de transferéncia de calor, foi utilizado a
Equacdo 4. O célculo do coeficiente convectivo he no lado do casco é determinado pelo
método de Bell Delaware, conforme Equacdo 10 e esta descrito detalhadamente no
Anexo |1, e para o coeficiente convectivo no interior dos tubos hi utilizou-se 0 modelo
de Chato, (1962) conforme Equagdo 11 ou a Equacdo 13 proposta por Rohsenow,
(1973) que sdo dependentes da condicdo determinada pelo numero de Reynolds.

Para a aplicacdo da condicdo do experimento | tedrico estacionario, utilizou-se
para o lado do casco a determinacdo do he, que € baseada nos dados médios que foram
extraidos do experimento | e estdo descritos na Tabela 4.

Tabela 4: Fatores de correcéo para a determinacéo do he.

Tge Tgs Tfe Tfs h.ideal
Re (°C) (°C) (°C) (°C) JL JB JS JR Ju JC (kW/m*C)

2846 279 268 255 26,7 0,78 038 0,74 1 1 123 1,37

Fonte: Autor, baseado nos dados de construgdo do condensador e nas médias do experimento |.

Foi encontrado, para essa condicdo, através da Equacdo 10 o valor de he de
0,37 kW/m?°C.

Para calcular a vazao de vapor de amonia no interior dos tubos do condensador
foi utilizada a Equacdo 2, realizando um balaco de energia e massa entre os fluidos
baseados nas médias das temperaturas de entradas e saidas do experimento I. Assim,
com os valores de hent de vapor saturado e hsai do liquido saturado da amoénia, foi
determinada sua vazdo em 3.85 10™ kg/s e o ntimero de Reynolds de 4226 para o vapor
no interior dos tubos. Foi considerada a temperatura de saturagédo em 27°C calculada
através da Equacéo 17, de Antoine com os pardmetros descritos na Tabela 5 na pressao
de 10,8 bar, e a temperatura da parede em 26,1°C que é a média da temperatura de
entrada e de saida da agua no casco no condensador.



26

log,o(P) = A— (B(T + () (17)

Onde P é a pressdo em bar e T a temperatura em K
Tabela 5: Parametros para a Equacgéo de Antoine.
Temperatura (°C) A B C

-109,15a-33,55  3,18757 506,713 -80,78
-33,55 a2 98,23 4,86886  1113,928 -10,409

Fonte: Stull, 1947

As condi¢Oes sugeridas pelos autores nas Equacdes 12 e 15, se restringem ao
nimero de Reynolds e determinam a Equacdo 11, de Chato, (1962), para o célculo do
coeficiente convectivo de transferéncia de calor interno hi, onde com auxilio as
propriedades termodinamicas determinadas por interpolacdo com base no Anexo 3 0
valor encontrado foi de 9,94 kW/m?°C.

Assim, com as areas de troca térmica baseada na configuracdo dos tubos e a
condutividade térmica do aco carbono, j& descritos no aparato experimental, calculamos
o coeficiente global de transferéncia de calor U através da Equacdo 5 com valor de
0,602 kW/m*C.

O calculo teodrico do he baseado nas condi¢bes médias do experimento Il foi
calculado com base nos dados descritos na Tabela 6. Foi encontrado, para essa

condicdo, através da Equacdo 10 o valor de he de 0,66 kW/m?°C.

Tabela 6: Fatores de correcdo para a determinacéo do he.

Tge Tgs Tfe  Tfs h.ideal
Re (°C) (°C) (°C) (°C) JL JB JS JR Ju JC (KW/m*C)

876,1 26,2 25,7 223 232 0,78 038 0,74 1 099 1,23 2,47

Fonte: Autor, baseado nos dados de construgdo do condensador e nas médias do experimento I1.

Através da Equacdo 2 a vazdo do vapor de amdnia encontrado foi de 7,32 10
kg/s e o numero de Reynolds médio é de 9016. Aplicando a Equacdo 11 de Chato,
(1962) para determinacao do hi e obtivemos um valor de 9,466 kW/m?°C. Considerou-
se a temperatura de saturagdo em 26,3°C calculada atraves da Equacéo 17, de Antoine
na pressao de 10,2 bar, e a temperatura da parede em 22,8°C. Assim da mesma forma

anterior através da Equacéo 5 o U encontrado foi de 0,59 kW/m?°C.
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A validacdo teorica do experimento Il seguiu 0s mesmos principios dos

calculos anteriores, porém, baseados nos dados da Tabela 7 para determinag&o do he.

Tabela 7: Fatores de correcdo para a determinacdo do he.

Tge Tgs Tfe  Tfs h.ideal
Re (°C) (°C) (°C) (°C) JL JB JS JR Ju JC (kKW/m>C)

713,7 16,5 154 123 131 0,78 038 0,74 1 0,99 1,23 2,66

Fonte: Autor, baseado nos dados de constru¢do do condensador e nas médias do experimento IlI.

O valor encontrado, através da Equacéo 10 foi de he 0,715 kw/m®cC.

A vazio de vapor de amdnia foi de 6.01 10™*kg/s, Reynolds do vapor foi de
7450,9 e aplicado a Equacdo 11 de Chato, (1962) o hi determinado foi de 9,662
KW/m?°C. Considerada a temperatura de saturacdo em 16,5°C calculada através d
Equacdo 17 de Antoine na pressdo de 7,3 bar, e a temperatura da parede em 12,8°C.
Assim da mesma forma anterior através da Equacdo 5 o U encontrado foi de 0,645
kW/m*C.

A utilizacdo das condicGes médias das propriedades experimentais no modelo
tedrico para o calculo do hi e he se mostraram satisfatorias com variagdo menor que
10% quando foi utilizado as propriedades dos fluidos entre 10°C a 30°C, mantendo a
relacdo entre a temperatura de saturacdo da amonia e a temperatura da parede do tubo

constante.

Figura 14: Comparativo do Coeficiente global de transferéncia de calor tedrico e experimental
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Fonte: Autor.

No experimento | encontramos um hi calculado com o equagdo de Chato,
(1962) de 9,94 kW/m?°C, e mesmo néo satisfazendo a condicdo do nimero de Reynolds

para alta velocidade de vapor foi calculado o valor do hi pela equacdo de Rohsenow
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(1973) resultando em 5,7 kW/m?°C, porém mesmo existindo est4 diferenca entre os
coeficientes convectivos internos, o coeficiente global de transferéncia de calor
calculado através das duas equacdo se mostraram bem préximos em torno de 0,6
KW/m?2°C e estdo dentro da margem de erro do calculo experimental e est4 demostrado
na Figura 14.

No experimento Il o hi da equac&o de Chato, (1962) foi de 9,46 kW/m?°C e 0 hi
pela equacdo de Rohsenow, (1973) de 9,51 kW/m**C e o Coeficiente global de
transferéncia de calor se mostrou no limite do erro inferior 0,6 kW/m?°C também
demostrado na Figura 14.

No experimento 111 o hi pela equacdo de Chato, (1962) foi de 9,66 kW/m*°C e
o hi pela equago de Rohsenow de 11,08 kW/m?°C e o Coeficiente global se mostrou no

dentro da margem de erro com valor de 0,65 kW/m?°C conforme Figura 15.

Figura 15: Comparativo do Coeficiente global de transferéncia de calor tedrico e experimental
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4 CONCLUSOES

Neste trabalho, realizou-se o célculo do coeficiente global de transferéncia de
calor experimental, e com base nas médias das propriedades adquiridas na coleta de
dados experimental foi aplicado o método, para o lado do casco, proposto por Bell
Delaware, (1960) e para o interior dos tubos as equacgdes de Chato, (1962) e Rohsenow
(1973) para determinar-se o coeficiente global de transferéncia de calor no modelo
teorico.

Conclui-se que as propriedades mecanicas de construcdo dos trocadores de
calor casco e tubos tém relacdo com seu desempenho térmico, pois afetam o fluxo no
trocador e consequentemente a transferéncia térmica, o que demonstra a importancia do
projeto de construcdo e do tipo de aplicacdo para que seja utilizado.

Dos resultados da parte experimental, conclui-se que o aumento da vazdo da
agua no lado do casco eleva a poténcia Q e provoca aumento do coeficiente de calor U,
apesar de ocorrer uma menor variacdo de temperatura da agua entre a entrada e a saida
no casco do condensador. Isso é esperado por que vazfes maiores implicam em maior
numero de Reynolds dos fluidos no interior dos trocadores, aumentando o coeficiente de
troca térmica. Nesta andlise, ainda foi observado que quanto maior a vazdo da agua no
casco do condensador menor a incerteza na medicdo associado a poténcia Q e ao
coeficiente U.

No modelo tedrico, apesar das condi¢cdes impostas pelo numero de Reynolds
para determinar o hi por Rohsenow néo ser alcancada em nenhuma das analises, ainda
assim foi calculado e verificou-se que mesmo quando os coeficientes convectivos de
transferéncia de calor interno apresentam valores significativamente diferentes,
calculado com as relacBes de Chato ou Rohsenow, a determinacdo do coeficiente global
de transferéncia de calor se mostrou muito proxima, o que pode ter sido influenciado
pelo valor do he no lado do casco que varia conforme a vazdo do fluido e as
temperaturas de operacéo.

Os valores encontrados dos coeficientes globais tedricos (U) se mostraram
satisfatorios nos trés experimentos estando dentro da margem da propagacgéo de erro do

valor experimental calculado.
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DETERMINATION OF THE GLOBAL HEAT TRANSFER RATE OF A SHELL
AND TUBE CONDENSER OF A CHILLER FOR AMMONIA ADSORPTION IN
NaBr

ABSTRACT

The heat exchanger more often used in industrial processes is the shell and tubes type.
These exchangers are widely used in heating, cooling, evaporation and condensation of
fluid. Heat exchangers of this type have many applications in power generation and
recycling industries. This paper proposes a theoretic and experimental study of the
global heat transfer coefficient of shell and tube a condenser TEMA E used in a chiller
for adsorption of ammonia in NaBr. For the development of the study, a small shell and
tube was used with a cross with four baffles and 19 inner tubes. the theoretical model
for the evaluation of the performance shell the method of Bell-Delaware (1960) and was
used for the shell. For the tubes the correlations described by Chato (1962) and
Rohsenow (1973) were used in order to calculate the global heat transfer coefficient.
The results show that the theoretical value found is within the margin of error found of
the experiments part.

Keywords: Ammonia; condenser; global coefficient of heat transfer; heat exchangers.
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ANEXO I: Classificagdo TEMA das formas construtivas do trocador de calor casco e

Tipos de cabecote de entrada

tubo

Tipo de Casco

caretel com tampo removivel

|

1 [um) passe no casco

Boleado com tampo integral

7

2 [dois) passe no casco

s

Carretel integral ac espelho

1

Fluxo bipartido

Ezpelho
fixo E:EbE,FT:E
tipo "A
Ezpelho Cabecote
fixo tip'D"B"
Espelho CEI!E—I;DtE
fixo tipo "N"

1

Duplo fluxo bipartido

Tampo flutuante com vedacdo
por PREME-Gaxeta

Carretel integral ao espelhoe
Casco

|

Fluxo dividido

Cabecote para alta pressio

Fonte: Adaptado, Mukherjee, (1998)

1

Tipo refervedor [ KETTLE)

— i e
A L S ra iy
- I;*

- .
."..:"..:'f'*r_... -
Tampnﬂutuantecumﬂga;a
aparafuszado no espelho

|

Fluxg Cruzado

Feixe de tupos em "U"

=

Ezpelho flutuante com
vedacdo por PREME-Gaxeta
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ANEXO II: Equagdes e célculos dos fatores de corre¢éo e do h.ideal no casco.

JL — Fator de corregdo de vazamento no defletor

JL = 0,44.(1 — Rs)

Rlm = (Scd + Std) Rs = Scd/(Scd
Ledy (360 — Ods T 2 2

Sed = 7. Dsi. (_)( ) Std = (=).((Ltd + Dot)?* — Dot?).Ntt. (1 — Fw)

c m. Dsi. {— 360 (4)

Dctl
SM = Ls » (Lcf + (T)

Parametros Rs Rim Scd (m?) Std (m* SM (m?) JL
Resultados 0,269 0,196 1,75E-04 4,75E-04 3,85E-03 0,79

JB — Fator de corregdo de vazamento de bypass no feixe de tubos

JB = exp(—Cbhh.Fbp(1 — /2. Rss)

Fbp = ((Dsi — Dctl).Ls)/SM

Rss = Nss Cbh — laminar = 1,35

Nc Cbh — turbulento = 1,25
Parametros Cbh Fbp (m?) Rss Nss Nc JB
Resultados 1,25 0,779 0 0 4,134 0,378

JC - Fator de corregdo devido a configuragdo do defletor

JC = 0,55 + 0,72Fc

Fc=1-2F Octl
¢ v Fw = (%) — (sinfctl /2m)
Parametros Fc Fw JC
Resultados 0,95 0,025 1,23

JR — Fator de corregdo adverso ao fluxo

Para Re <= 20 Ntc = (Nc+ New). (NB+1)  jp = (3)0’18
Ntc
0,18 20 —
Para 20 < Re JRl:(;_fc) ]R=]R1+( - e).(]Rl
Para Re >= 100 JR=1
Re<=20 20<Re<=100 Re>100

Pardametros Ntc Nc Ncw NB JR JR1 JR JR
Resultados 21,95 4,13 0,256 4 0,86 0,86 0,959 1

JS — Fator de corregdo entre os defletores na entrada e na saida

JS =[(NB —1) + (L)Y™ + (Lo)*™™]/[NB + 1 + li + lo]

laminarn = 0,3

Li = Lsi/Ls Lo =Lso/Ls turbulenton = 0,6

Parametros NB Li Lo Lsi (m) Lso (m) JS-taminar JS-Turbulento

Resultados 4 0,59 0,8 59.10° 5,9.10% 0,711 0,739
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Ju — Fator de corregdo de Viscosidade

T+273 %% T = Temperatura de entrada da agua
Ju= Tparede + 273 Tparede = Temperatura da parede do tubo
Parametros T(c) Tparede(c) Ju
Resultados dependem das temperaturas utilizadas 0,99 a 0,998

h.ideal — Coeficiente de transferéncia de calor ideal

Arranjo Reynolds al a2 a3 ad bl b2 b3 b4
105 -10M | 0,321 |-0,388 0,372 | -0,123
1074 - 10”3 | 0,321 |-0,388 0,486 | -0,152
30° 103 -10"2 | 0,593 |-0,477| 1,45 0,519| 4,57 -0,46 7 0,5
10702 - 10 1,36 |-0,657 45,1 | -0,973
10 14 |-0,667 48 -1
Bell e Mueller 2001.
a3 uCp
¢ 1%014.Re™* e m = M/SM

y Dot\*
JL = a1(1,33(7> ) Re%?

h.ideal = Ji. Cp.m.(Pr)~%/3

Valores dependentes do nimero de Reynolds h.ideal variou entre 1,3 a 2,8 kW/m’K




ANEXO I11: Propriedades da amonia Saturada.
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Propriedades da amdnia saturada

q

I

Temp. saturagdo

Pressao

de  Densidade p, kg/m® Entalpia de
T vaporizagdo
Iy, kil

P.kPa Liquido  Vapor

Calor especifico

¢, Mg K

Condutividade
térmica k, Wim - K

Viscosidade dinamica
kg s

:u'-"
— |
Nimero de Prandt Coeficiente

Pr deexpansio  Tensdo

Liquido  Vapor

-40
-30
=25
=20
-15
-10
=b
0

5
10
15

45
50

1.389
1.360
1,345
1.329
1.313
1.297
1.280
1.262
1.244
1.226
1.206
1.186
1.166
1.144
1.122
1,099
1.075
1,05]

71,66 690,2
1194 6778
1515 6715
190,1  665,1
236,2 6586
2908 652,1
3549 6454
4296 638,6
516 6317
6153 6246
7288 617,5
8578 6102
1003 6028
1167 595,2
1.351 5874
1.585 6794
1.782 5713
2033 5629

06435
1037
129
1,603
1,966
2391
2,886
3458
4116
4870
5729
6,705
7,809
9,065

10,46

12,03

138

15,78

4414 2.242
4.465 2.322
4.489 2.369
4514 2.420
4.538 2.476
4564 2.536
4589 2,601
4.617 2.672
4.645 2.749
4676 2.831
4.709 2.920
4745 3.016
4784 3.120
4828 3.232
4.877 3.3%4
4932 3.486
4.993 3.631
5063 3.790

Liquido ~ Vapor

Liguido

Vapor

BIK el
liido ~ Nm

Liquido  Vapor

- 0,01792

- 001898
05968 0,01957
05853 0,02015
05737 0,02075
05621 0,02138
0,5505 0,02203
0,5390 0,02270
05274 0,02341
05158 0,02415
0,5042 0,02492
04927 0,02573
04811 0,02658
04695 0,02748
04579 0,02843
04464 0,02943
0,4348 0,03049
04232 0,03162

2,926 x10°* 7957 x10°®
263010 8311x10°
2492 % 10" 8490 % 10°
2,361 x 10 8,669 % 109
2,236 %10 8851 x10°®
2,117x10* 9,034 x10°
2,003 10 9,218 10°°
1,896 x 10" 9,405 % 10°¢
1,794 % 10" 9,503 x 10°¢
1,697 x10°* 9,784 % 10°®
1,606 x 10 9,978 x 10°
1,519% 107" 1,017 %107
1,438 %10 1,037x 10
1,361 X 10°* 1,057 % 107
1,288 % 10°* 1,078 % 10
1219x 10 1,099 % 10°?
1,155 %10 1,121 x 10°*
1,094%10* 1,143%10°°

003565

— 09955 000176
— 1,017 000185
1875 1,028  0,00190
1,821 1,041 0,019
1,769 1,086  0,00199
1718 1,072 0,0020
1670 1,089 000210
1624 1,107 000216 0
1580 1,126  0,00223 ‘
1539 1,147 000230
1,500 1,169 000237 0,02348
1463 1193 0,00245  0,02240
1430 1218 0,00254 0,
1399 1244 0,00264
1372 1212 000275 0
1,347 1303 0,00287 0,0
1327 1,335 000301 |
1310 1371 0,00316

Fonte: Cengel e Ghajar, (2012). Tabela A11 p 880.



