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Resumo

A acumulacdo de residuos no meio ambiente é cada vez mais alvo de
preocupacao, dada a poluicdo que acarreta. Sendo a transformacao destes residuos
uma forma de acrescentar valor aos mesmos, torna-se cada vez mais importante
investir nesta alternativa sustentavel. Neste contexto, e devido a grande acumulagéo
de residuos de couro no aterro, na regiao de Felgueiras, foi proposto um projeto que
permitisse o escoamento desses residuos devido a este ndo apresentar mais
capacidade de armazenamento.

Posto isto, surgiu entdo o tema para esta tese, denominado “Projefo de um
sistema de produgdo de energia a partir de vapor e a avaliagdo do melhor processo
para condensagédo”, em que o principio de producao de energia se baseia na produgao
de vapor gerada pela incineragdo do couro.

Ao longo deste documento foram descritos o ciclo de vapor, mais propriamente
o ciclo de Rankine, as torres de arrefecimento, utilizadas no dmbito do sistema de
condensacdo (condensador-torre de arrefecimento) e o0s aerocondensadores.
Adicionalmente, foram realizadas breves referéncias a temperatura de bolbo hamido.
Esta analise pretende integrar melhor os conceitos e o funcionamento de todos os
equipamentos no sentido de atingir os objetivos desta tese.

De uma forma geral, os objetivos desta tese consistem no projeto de um
sistema de produgédo de energia a partir do vapor e na avaliagdo do melhor processo
de condensagao do vapor.

Tendo sido realizada a proje¢do do sistema de produgdo de energia e pelo
contacto efetuado com a empresa Siemens a turbina selecionada foi a SST-110 que
apresenta um trabalho de aproximadamente 900kW. O investimento realizado para
este equipamento tem o valor de 895.000,00 €.

Para o processo de condensagdao foram estudadas duas tecnologias,
condensador-torre de arrefecimento e aerocondensador. A tecnologia que apresentou
um melhor custo/beneficio foi o sistema condensador-torre de arrefecimento,
apresentando um investimento tecnoldgico de 226.318,20 € e um gasto energético
anual de 6.737,02 €, enquanto que para o aerocondensador o valor do investimento
seria de 100.000,00€ e um gasto energético anual de 33.685,10 €.

Conclui-se assim que o modelo da turbina utilizada para as condigbes de
entrada (45 bar e 450°C) e saida (0,1 bar e 45,83°C) sera a SST-110 e que o melhor
sistema de condensacéo a utilizar, avaliando todos os parametros econémicos, sera a
torre de arrefecimento.

Palavras-chave: Energia, turbina, torre de arrefecimento, aerocondensador
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Abstract

The deposition of waste in the environment, and subsequent pollution, is a
growing concern. Considering that the transformation of residues can be a way of
adding value to end-of-life materials, it is of the utmost importance to invest in this
sustainable alternative.

In this context, and due to large accumulation of leather waste in the landfill,
located in the region of Felgueiras, this project was proposed with the aim of removing
the waste from this overflowing repository of toxic waste.

This problem generated the subject for this thesis entitled "Project of an energy
production system from steam and the evaluation of the best condensation process" in
which the power generation principle is based on the generated steam production by
incinerating leather.

In this document the steam cycle is described, more specifically the Rankine
cycle. Cooling towers are also subject of analysis, regarding that they are part of the
condensation system (condenser-cooling tower). Furthermore, aerocondensers are
described and brief references are made about wet-bulb temperature. This description
aims to acknowledge specific aspects of each of the equipments clarifying their
performance and, by doing so, meeting the general objective of this thesis.

The general goals of this thesis are: designing an energy production system
from steam, and evaluating the best steam condensation process.

Having designed the project for the energy production system, Siemens
enterprise was contacted and the steam turbine was selected. With all parameters
considered, the steam turbine selected was SST-110. This equipment has
approximately 900kW of power output and a cost of 895.000,00€.

Two options were assessed for the condensation process, a system comprising
a condenser-cooling tower, and an aerocondenser. Regarding the economic feasibility
of this process, the main conclusion was that the system condenser-cooling tower had
the best cost-efficiency. The investment in this technology is 226.318,20 € with an
annual energy cost of 6.737,02 €, as for the aerocondenser, the price of this equipment
was fixated in 100.000,00€ and the annual energy cost was estimated to be around
33.685,10 €.

In sum, the best suited steam turbine for the inlet conditions (45bar and 450°C)
and outlet conditions (0,1 bar and 45,83°C) is SST-110. In addition, taking into account

the economic feasibility, the best suited condensation system is the cooling tower.

Keywords: Energy, turbine, cooling tower, aerocondenser
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Capitulo 1 Introducao

1.1. Enquadramento da tese

A sustentabilidade do planeta terra tem sido atualmente alvo de grande
preocupacao, ndo so devido ao crescimento da populagado, e as crescentes emissdes
de CO,, bem como a acumulacdo de residuos tanto urbanos como industriais em
aterros. Nesse sentido e devido a grande relevancia deste assunto, cada vez mais,
nos dias de hoje, o tratamento destes residuos € essencial para o desenvolvimento
sustentavel do planeta.

Os tratamentos de residuos para além de apresentarem um carater muito
importante no que respeita ao ambiente, podem acrescentar valor econémico e
energético aos mesmos, através do aproveitamento destes para diversos fins,
designadamente, e no ambito deste trabalho, para producdo de energia elétrica
através da incineragao do couro. Por isso, a valorizagdo de residuos gerados a partir
da industria tem sido um alvo de estudo muito promissor.

Dada a grande acumulagcado de residuos de couro no aterro da regiao de
Felgueiras, foi proposto um projeto que permitisse 0 escoamento desses residuos,
uma vez que a capacidade de armazenamento deste aterro se encontra sobrelotada.
Considerando esta preocupagao surgiu o tema para esta tese: “Projeto de um sistema
de produgédo de energia a partir de vapor e a avaliagdo do melhor processo para
condensacao” em que o principio de geracdo de energia baseia-se na producao de

vapor por incineragao do couro.

1.2. Industria do calcado vs Impacto ambiental

Uma vez que o concelho de Felgueiras € um dos maiores produtores de
calcado em Portugal e que as principais empresas produtoras de calgado se
encontram nesta regido, o couro € uma matéria-prima essencial a atividade econémica
destas empresas. [1]

No que diz respeito a industria do calgado, estima-se que, dependendo da
qualidade do couro bem como do tamanho e modelo do sapato, se gere, em média
cerca de 0,1 kg a 0,2 kg de residuos de couro por sapato. [2]

A preocupagdo pela procura de solugbes dos residuos de couro vem
aumentando devido ao facto inalienavel de, no processo de curtume, serem utilizados
taninos minerais como o crémio, que é altamente nocivo para o meio ambiente, ou

extratos vegetais ricos em taninos.



Tendo em conta estas preocupacodes, foram implementadas solu¢des a curto
prazo, como a colocacido dos residuos das industrias de curtumes e do calcado em
aterros. No entanto a solucédo de destino final por deposicdo em aterro ndao € a mais
eficaz, devido a capacidade limitada do mesmo, bem como a pontos bem mais
importantes quer no que diz respeito a eliminagdo dos efeitos ambientais,
particularmente a lixiviacdo de cromio e carga refrataria, quer no que se refere a
valorizacdo deste residuo que é desperdicado. Como tantos outros residuos
industriais, por forma a acrescentar valor, tém sido apresentadas varias alternativas de
valorizagdo de couro curtido com crémio, designadamente para produgédo de
aglomerados, produgédo de energia através de combustao controlada do couro, entre

outros. [3]

1.3. Estrutura e objetivos da tese

Este projeto foi proposto no seguimento da necessidade de encontrar uma
solugao para os residuos de couro gerados em Felgueiras, normalmente depositados
em aterro. O projeto tem como objetivos centrais a produgcao de energia elétrica,
através da queima de residuos de couro, acrescentando valor ao residuo, e a
avaliacdo do melhor sistema de condensacao no ciclo vapor-agua.

Para isto, numa primeira fase, foi necessario recolher informacgao referente ao
funcionamento dos equipamentos e organizacao dessa mesma informacao.

Posteriormente foi necessario fazer simulagdes, construindo corretamente o
fluxograma da instalagao, utilizando valores documentados na literatura.

Seguidamente, procedeu-se a avaliagdo do melhor processo para a
condensacao do vapor em que, para isso, foi essencial ter em consideracao os dados
climatéricos da regiao e o custo versus eficiéncia da tecnologia que sera escolhida.

No sentido de obter uma melhor organizacdo da informacao dividiu-se este
trabalho em 5 partes. No capitulo 1 foi realizada uma introdugao, na qual se referiram
os objetivos gerais relativos a esta tese, procedeu-se ao enquadramento geral do
projeto, bem como a algumas nogbes da industria do calgcado. Seguidamente, é
apresentado o capitulo 2 em que sdo expostas todas as informacgbes relativas a
tecnologia utilizada (turbina, aerocondensador e torre de arrefecimento) e breves
referéncias a temperatura de bolbo humido. No capitulo 3 sdo detalhados todos os
aspetos relativos ao projeto, como a caracterizagdo do problema, o diagrama do
processo e todos os resultados obtidos nos diferentes equipamentos. No capitulo 4 é
abordado o investimento relativo ao projeto. Para finalizar, é feito um resumo geral de

todo este trabalho onde se apresentam todas as conclusées, incluidas no capitulo 5.



Capitulo 2 Estado da Arte e Tecnologia

Atualmente a utilizacdo de residuos para a producdo de energia elétrica e
térmica tem sido alvo de estudo, uma vez que é uma via que permite obter proveitos

economicos e ambientais, acrescentando valor a esses mesmos residuos.

2.1. Residuos de Calcado

A eliminacao de substancias perigosas durante a fase de produg¢ao, bem como
a gestdo dos residuos industriais produzidos, tém sido apontados como processos
prioritarios na utilizagdo mais eficiente de matérias-primas na industria do calgado na
ultima década. [2]

Apesar de um maior investimento na sustentabilidade ambiental o rapido
crescimento do consumo e a diminuigdo da vida util do calgado, apresentam-se como
desafios que contrabalangam esta politica. Paralelamente a estas tendéncias decorre
uma tentativa por parte das empresas de aumentar significativamente a produgao,
culminando no aumento de residuos gerados. Estes residuos sado habitualmente
depositados em aterros, o que se traduz numa maior pegada ecolégica para as
empresas deste setor, tornando-se necessario viabilizar alternativas de escoamento.
[3]

Estima-se que a producao de calgado tenha aumentado 70 % de 1990 a 2004
para valores a rondar os 17 milhdes de pares, numeros que atualmente ja estarao
largamente ultrapassados. [4]

Estudos realizados sobre a reutilizacdo dos residuos indicam que apenas 3 a
5% do total dos residuos produzidos sejam reutilizados. Apesar de se verificar uma
escassa reutilizacao destes residuos, a evolugao tecnolégica tem colocado ao servigo
das empresas um variado leque de alternativas de valorizagado destes excedentes. A
borracha pode ser reciclada no fabrico de novas solas aproveitando-se cerca de 50%
dos residuos de borracha produzidos. Quanto aos residuos de couro em retalhos de
maior dimensio sao recolhidos, sobretudo por empresas que fabricam artigos de
pequena marroquinaria e calgado de crianca. [3]

De entre os varios materiais presentes nos residuos da industria do calgado, as
pequenas aparas de couro curtido com cromio correspondem a cerca de 70 % do
total. [2]

Como citado anteriormente, a deposicao destes residuos em aterros tem
efeitos ambientais nocivos pelo que se reitera a necessidade de procurar valorizar

sustentavelmente estes materiais.



Um entrave que se coloca a um maior aproveitamento sustentavel destes
residuos é o facto de ser dificil fazer a sua reciclagem. O calgado pode ter até “40
tipos diferentes de materiais”, sendo necessario segregar os diferentes materiais
(Tabela 1). Apo6s este processo, os materiais podem ser granulados e separados
consoante os diferentes pesos, tamanhos e o objetivo de reaproveitamento. Um

exemplo de uma metodologia eficaz de separagédo destes residuos é a utilizagdo de
tecnologias baseadas na pressao de ar.

Tabela 1 — Composigdo de materiais de Calgado tipico. Adaptado [4]

Materiais de Calcado Percentagem (% massa)
Couro 25
Poliuretano (PU) 17
Borracha termoplastica (TR) 16
Acetato de etileno de vinilo (EVA) 14

Policloreto de vinilo (PVC)
Borracha
Outros (adesivos, metais, etc.)

Téxteis

OO N N ©

Relativamente aos principais poluentes na industria do calgado, estes podem
ser observados na Tabela 2.

Tabela 2 — Principais poluentes na industria do Calgado. Adaptado [4]

Materiais de Calcado Materiais poluentes para o ambiente
Couro Cromio, Aldeidos, Solventes
Materiais Sintéticos Solventes, COVs
Téxteis Processos quimicos, Biocidas
Borracha Fumo da borracha
e Monoémero de Cloreto de Vinilo, Cadmio,
plastificantes
Poliestireno Mondémero de estireno
Poliuretano Isocianato, (CFCs)

Adesivos Solventes, COVs, cloro




2.2. Ciclo de Vapor

Como introdugao aos ciclos de vapor é necessario fazer referéncia ao ciclo que
deu origem ao ciclo de Rankine (maquina térmica real a vapor), o ciclo de Carnot.

O ciclo de Carnot descreve uma maquina ideal reversivel em que se utiliza a
energia sob a forma de calor para gerar energia sob a forma de trabalho com o auxilio
de uma turbina. O primeiro passo do ciclo de Carnot € um processo isotérmico
reversivel, no qual o calor é transferido do reservatério de alta pressdo (gerador de
vapor) para o fluido de trabalho. Seguidamente, o fluido de trabalho segue para a
turbina, sendo este um processo adiabatico pois ocorre sem transferéncia de calor,
onde durante este processo a temperatura do fluido de trabalho diminui desde a
temperatura do reservatorio a alta temperatura até a do reservatério de baixa
temperatura. Posteriormente a passagem do fluido pela turbina, o mesmo atravessa
por um condensador onde o calor é rejeitado para o reservatorio de baixa temperatura.
Este processo é isotérmico e reversivel. Para fechar o ciclo, o fluido é enviado para
uma bomba em que apds a sua passagem, este dirige-se para o gerador de vapor. Na

Figura 1 pode observar-se um esquema representativo do ciclo de Carnot. [5]
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Figura 1 - Esquema representativo do ciclo de Carnot. [5]

2.2.1. Ciclo de Rankine

O ciclo de Rankine é o ciclo ideal para uma unidade motora simples a vapor.
Este difere do ciclo de Carnot pelo facto de no processo de bombeamento, apos
passagem no condensador, o vapor ter que condensar todo, pois ndo existe uma
bomba que opere de forma conveniente, sendo alimentada por uma mistura de vapor
e agua liquida. Tendo em conta estas condigdes, o ciclo de Rankine baseia-se nestas

premissas.



As etapas que dizem respeito ao ciclo de Rankine encontram-se apresentadas

na Figura 2.

Caldeira

Bamba
| Condensador

Figura 2 — Ciclo de Rankine [5]

Os processos que compdem o ciclo de Rankine sao os seguintes: [5]
1-2 — Compressao isentrépica na bomba, processo adiabatico;

2-3 — Transferéncia de calor a pressao constante na caldeira;

3-4 — Expansao isentropica e adiabatica, na turbina;

4-1 — Transferéncia de calor a pressao constante no condensador.

Uma vez que o ciclo de Rankine é uma variagao do ciclo de Carnot, e dado o
ciclo de Carnot ser o ciclo ideal mais eficiente para o mesmo intervalo de
temperaturas, o rendimento térmico do ciclo de Rankine ¢é inferior. De modo a
aumentar o rendimento térmico a temperatura média do fluido de trabalho deve ser tao
elevada quanto possivel na caldeira e tdo baixa quanto possivel no condensador.
Algumas formas de aumentar o rendimento térmico do ciclo sdo a diminuicdo da
pressdao no condensador, o sobreaquecimento do vapor ou entdo o aumento da
pressao na caldeira. [6]

Existem algumas variagcbes ao ciclo de Rankine por forma a aumentar o
rendimento do mesmo. No entanto, a essas variagdes estdo associadas vantagens e
desvantagens. Uma das variacdes € o ciclo de Rankine com reaquecimento. Aqui, ao
aumentar a pressao na caldeira estar-se-a a aumentar o rendimento do ciclo, mas por
consequéncia diminui-se o titulo de vapor a saida da turbina para valores inaceitaveis.
De modo a tirar partido desta vantagem, para obtencdo de rendimentos a pressdes
elevadas, sem o inconveniente de ter excessiva humidade, existem duas
possibilidades: o sobreaguecimento do vapor que, apesar de solucionar este

problema, pode apresentar alguns entraves do ponto de vista da metalurgia, pois a



subida da temperatura do vapor para valores muito elevados pode ser perigosa e
arriscada; como alternativa, a segunda opc¢ao seria expandir o vapor em 2 estagios,
reaquecendo-o intermediamente. Esta é uma solugéo pratica que, embora n&o tenha
influéncia evidente no rendimento do ciclo, resolve o problema. Esta solugido consiste
na introducédo de um reaquecimento de maneira a aumentar a eficiéncia do ciclo. [6]

Outra variacdo é o ciclo de Rankine com regeneragdo. Neste processo é
retirado vapor da turbina para ser utilizado no aquecimento da agua de alimentacao a
caldeira. Desta forma, o ciclo é melhorado devido a essa regeneracdo, pois esta
contribui para controlar o elevado fluxo volumétrico do vapor na fase final da turbina,
devido ao elevado volume especifico do vapor a baixas pressdes. O inconveniente
desta variacao do ciclo de Rankine é necessitar mais do que uma bomba para o
processo. [6]

Na Figura 3 pode observar-se um esquema representativo das duas variagoes
ao ciclo de Rankine citadas anteriormente.
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Figura 3 — a)Ciclo de Rankine com reaquecimento; b) Ciclo de Rankine com regeneragao



2.2.2 Turbina

Com o intuito de realizar a melhor escolha no que diz respeito a turbina, é
necessario verificar as condi¢des de entrada e saida do vapor em situacdes distintas e
analisar as que apresentam uma melhor eficiéncia energética aliada a um melhor
custo-beneficio. Para isso é importante calcular o trabalho realizado pela turbina, bem
como o rendimento isentropico da mesma. Juntamente com estes pardmetros é
essencial definir/fixar as variaveis de entrada e saida para ser possivel o calculo do
trabalho que esta realiza.

A quantidade de vapor gerada pela caldeira € um ponto essencial que
possibilita o calculo do trabalho que a turbina realiza para o meio envolvente. Deste
modo, o conhecimento das caracteristicas dos residuos de couro utilizados é de
crucial importancia para que seja possivel elaborar uma estimativa do vapor formado
através do poder calorifico e da quantidade de residuo existente a ser queimado.

A partir da equacao 2.1 é possivel calcular o trabalho:

W, = m(hs — hy) (2.1)
em que,
1 — Caudal de vapor (kg.s™)
h — Entalpia (kJ.kg™)

Quanto ao rendimento isentropico este pode ser calculado pela equagéo 2.2:

Wrea
Nisent,t = —real (22)

Wisentrépico

em que,
W...q; — Trabalho real realizado pela turbina (W)

Wisentrépico — Trabalho isentrépico (W)

ApOés ser realizado esse calculo e com o levantamento econdémico de todos os
equipamentos necessarios € imprescindivel fazer uma avaliagcdo dos rendimentos
versus gastos financeiros acarretados, para que a escolha seja efetuada de forma

coerente e ponderada.



2.3. Sistema de Condensacao

Tal como referido no subcapitulo 2.1, para o ciclo de vapor € necessario ter um
sistema de condensagdo, para que todo o vapor de agua seja reaproveitado e seja
enviado para o gerador de vapor.

No que diz respeito a condensacao do vapor saido da turbina, esta pode ser
realizada por aerocondensadores ou, como alternativa, através de um sistema
composto por condensador a agua acoplado a torres de arrefecimento. A
condensacéao pelo sistema condensador-torre de arrefecimento pode ocorrer em ciclo
aberto ou em ciclo fechado. No entanto, devido a disponibilidade limitada de recursos
hidricos, aliada as normas ambientais, a instalagdo de refrigeragao por ciclo aberto, no
que diz respeito ao arrefecimento por agua, é inadequada e dispendiosa, dado que é
necessario um enorme volume da mesma. Atendendo a este facto, as configuragoes
em circuito fechado s&o as mais frequentemente utilizadas neste tipo de sistema de

condensacao.

2.3.1. Dimensionamento do Condensador

Para que seja possivel a construgcdo de um sistema de condensacao tipo
condensador-torre de arrefecimento, & fundamental especificar as propriedades
técnicas dos equipamentos que compdbe este sistema, isto €, dimensionar estes
equipamentos. Neste subcapitulo é reportado especificamente o dimensionamento do
condensador.

Para proceder a este dimensionamento foi necessario recorrer a equagdes na
literatura que permitam o calculo dos coeficientes peliculares de transferéncia de calor,
permitindo deste modo conhecer as dimensdes ideais do condensador em questio.

Os condensadores sdo equipamentos que permitem a troca de calor entre
fluidos onde ocorre a mudanca de fase de vapor para liquido. Estes podem ser
classificados como condensadores verticais ou horizontais.

O permutador em estudo sera vertical do tipo carcacga e tubos em que apenas
ocorrera mudanca de fase de vapor a liquido saturado. Posto este critério de mudanca
de fase, o coeficiente pelicular de transferéncia de calor pode ser calculado pela

equacao 2.3 de Boyco e Kruzhilin: [7]

Pl

h; = 0,021 x M ReOB x P03 x v (2.3)
d; l l 2
em que,

h; — Coeficiente pelicular de transferéncia de calor (W.m™2.°C™)



k; — Condutividade térmica (W.m™".K™)
d; — Diametro Interno (m)
p, — Massa volumica do fluido na fase liquida (kg.m™)

p» — Massa voltmica do fluido na fase vapor (kg.m™)

No calculo do coeficiente pelicular de transferéncia de calor para o fluido que
circula na carcacga (fluido frio) utilizou-se o método de Bell-Delaware. Este parametro

pode ser calculado pela equacao 2.4. [7]

he = h, X F, X Fyy X F, X F}, (2.4)

em que,

h,. — Coeficiente de transferéncia de calor ideal para o escoamento
perpendicular aos tubos

E, — Fator de correg¢édo que tem em conta o efeito do numero de filas de tubos
perpendiculares a direcdo do escoamento

F,, — Fator de correcao ao efeito da janela

F, — Fator de correcao para a corrente de passagem esquiva

F, — Fator de corregéo para fugas

O coeficiente de transferéncia de calor ideal para o escoamento perpendicular

aos tubos pode ser calculado utilizando a equacéao 2.5. [7]

h"’%sd" = j, X Reg x Pr, /3 x (ﬁ)"’14 (2.5)

Apos obtencao dos coeficientes peliculares através da equacdo 2.6 pode
retirar-se o coeficiente global de transferéncia de calor (U), desprezando a resisténcia

a conducao e de sujamento:
1 1 1

=—+
UA~ hgd; hshe

(2.6)

Por fim calcula-se a area pelo balango de energia e dai retira-se o

comprimento do condensador.



2.3.2. Torres de Arrefecimento

As torres de arrefecimento (TA) apresentam uma grande importancia na
industria, pois permitem o arrefecimento da agua, que € necessario em muitas
situacdes. De modo a que ocorra esse arrefecimento, € necessario remover o calor
produzido (calor residual), sendo que este € n&o recuperavel e tera que ser transferido
para o ambiente, através do contacto direto entre a agua quente e o ar frio. A
quantidade de calor a dissipar € um fator importante na selegdo do sistema de
arrefecimento. [8]

As TA podem ser agrupadas por diversas formas, de acordo com o seu
principio de funcionamento. Estas podem ser classificadas em torres de tiragem
natural ou tiragem mecénica (forgada ou induzida), podem ainda ser caracterizadas
pelo ponto de vista da circulagdo entre os caudais de agua e de ar (contracorrente ou
fluxo cruzado).

No que diz respeito as torres que utilizam a tiragem natural, devido a grande
necessidade de introducao de ar, estas sdo constituidas por grandes chaminés de
betdo. Para que a transferéncia de calor seja eficiente, uma vez que as centrais
térmicas necessitam de um enorme volume de agua arrefecida, estas apresentam
dimensdes bastante elevadas, podendo chegar aos 152 m de altura e 122 m do
didmetro da base. A circulagdo do ar-agua em contracorrente, neste tipo de torres,
ocorre devido a diferenca dos pesos especificos entre a mistura de ar que sai do
enchimento e o ar exterior que origina a circulagdo de ar dentro da torre por
conveccgao natural. As vantagens da utilizacdo deste tipo de torres devem-se ao facto
de o ruido destas ser reduzido em relagdo as TA de tiragem mecénica e também
devido ao facto de apresentarem um elevado rendimento térmico. No entanto, existem
algumas desvantagens, como sendo, a apresentagdo de alturas elevadas, devido a
utilizagdo de caudais muito elevados e, por consequéncia, a possibilidade de ter que
suportar excessivas forcas do vento. [9]

Para torres de arrefecimento de tiragem natural em fluxo cruzado, o
enchimento é montado em anel, em torno da sua base e o ar circula
perpendicularmente ao fluxo descendente da agua. Este procedimento apresenta uma
limpeza mais facil, dado que o enchimento e os distribuidores de agua estao mais
acessiveis, contudo o rendimento térmico é inferior, devido a natureza da operacao
ser em corrente cruzada. [9]

Na Figura 4 pode observar-se um esquema representativo de torres de

arrefecimento de tiragem natural em fluxo cruzado e contracorrente
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Figura 4 — Torre de Arrefecimento de tiragem natural em fluxo cruzado e em contracorrente [10]

Quanto as TA de tiragem de ar mecanicas, estas podem ser realizadas com
ventiladores de insuflacdo, que se encontram na base, na entrada do ar atmosférico,
ou de extracgdo, em que os ventiladores se encontram no topo, na saida do ar
atmosférico. A agua cai sobre o enchimento para aumentar o tempo de contacto entre
a agua e o ar, maximizando, desta forma, o calor transferido entre os dois fluidos. [10]

As TA com tiragem de ar mecanica forcada s&o caracterizadas por
apresentarem altas velocidades de ar a entrada e baixas velocidades a saida. Devido
a isto, estas torres sdo mais susceptiveis a recirculagao e, portanto, apresentam uma
menor estabilidade relativamente as TA com tiragem de ar mecanica induzida. [10]
Para torres de tiragem mecanica com insuflacdo de ar com escoamento em
contracorrente, o ar entra na torre através de ventiladores e passa pelo enchimento,
seguindo até ao local onde a agua é pulverizada. A agua que se encontra no circuito
atravessa o0 equipamento e, em contacto com o caudal de ar, promove-se o
arrefecimento da mesma. Depois de arrefecida, esta € armazenada no reservatério de
agua fria, que se encontra na base da torre (bacia de arrefecimento). As torres com
esta configuragdo sido de facil manutencao e apresentam um bom rendimento
termodinamico, devido ao seu escoamento em contracorrente. No entanto, este tipo
de torre necessita de uma elevada poténcia para o funcionamento dos ventiladores e,
tal como citado anteriormente, gera ruido, sendo por isso um dos inconvenientes na
sua utilizagao. [11]

Se, pelo contrario, se tiver o mesmo tipo de torres (tiragem de ar mecanica)
com o mesmo tipo de escoamento, mas com extracgao forcada de ar, o ventilador é
colocado a saida da torre (topo). Este tipo de torres é de tiragem mecanica induzida
(Figura 5) e apresenta um bom rendimento termodinamico devido ao seu escoamento
ser em contracorrente. No entanto, existem algumas desvantagens: o facto do

ventilador trabalhar com uma mistura de ar e vapor de agua, promovendo assim uma



baixa eficiéncia e, também o facto de a estrutura da torre ter que suportar o ventilador,
tornando-o pouco acessivel. [10]

No caso de se estar perante torres de arrefecimento com tiragem mecéanica
induzida de extraccdo de ar em corrente cruzada, o ar ira circular através do
enchimento, de forma perpendicular, relativamente a agua que escoa na vertical
descendente por acgédo gravitica. Tal como os outros tipos de torre, esta apresenta
vantagens como poder apresentar uma menor altura. Contudo, existem desvantagens
relativamente ao rendimento da mesma. Devido ao escoamento dos fluidos ser em
corrente cruzada o rendimento da torre € menor, além disso, esta ndo garante a boa
distribuicdo da agua pelo enchimento tendo em conta a configuragcado do escoamento.
(9]

Nas Figuras 5 e 6 podem ser observados os diferentes tipos de torres de

tiragem mecanica induzida e forgada, respetivamente.
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Figura 5 — Torre de Arrefecimento com tiragem mecanica induzida em fluxo cruzado e em
contracorrente [12]
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Figura 6 — Torre de arrefecimento com tiragem mecanica for¢cada [12]
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2.3.3. Dimensionamento da Torre de Arrefecimento

Para o dimensionamento da torre de arrefecimento deve ter-se em conta o
balanco de energia do lado do vapor, equacao 2.7 de modo a poder calcular o calor
necessario a ser removido ao vapor pela agua de arrefecimento.

Q = Mygpor X AH (2.7)
em que,
Q — Energia do vapor (W)
Myapor — Caudal de vapor (kg.s™)

AH — Diferenca de entalpias do fluido nas suas condicdes de saturagao (J.kg™)

Posteriormente e com o intuito de ser possivel o calculo do caudal da agua
para proceder a condensagéo do vapor utilizou-se a equacéo 2.8
Q = Mygyq X cp X AT (2.8)
em que,
Mygua — Caudal de agua (kg.s™)
cp — Calor especifico da 4gua a temperatura média (J.kg™.°C™)

AT — Salto térmico da torre (°C)

Sabendo o salto térmico que a torre possui, realiza-se o calculo da temperatura

média da agua na torre T, que é dada pela equacao 2.9

T, = 22002 (2.9)

Apos obtencao dos dados térmicos e energéticos procede-se a construcao do

diagrama da forca impulsora, que pode ser observado na Figura 7. [13]

b

Entalpia
especifica do ar, Curva de saturagio
kJ/kg H,

FORCA
IMPULSORA

E Linha de operagio

Figura 7 — Diagrama da forga impulsora numa torre de arrefecimento [13]



Comeca-se entdo por representar a curva da entalpia do ar saturado em
funcdo da temperatura, tragando essa mesma curva. De seguida, a partir dos pontos
(TL1, HG1) e (T2, Hs2) (em que Hgy € Hg, representam a entalpia de entrada e saida
do ar saturado), traga-se a reta de operagao. Para os trés pontos € necessario calcular

a forga impulsora em cada um deles pelas expressdes 2.10, 2.11 e 2.12 [13]

AH; = Hjy — Hgq (2.10)

AH,, = Hypy — Hem (2.11)

AH, = H;; — Hg, (2.12)

Apbs a obtencao dos valores da forca impulsora calcula-se AAIZ‘ e AAI;’: de modo

a que seja possivel a determinacao do fator "f ", pela utilizagdo da carta de Stevens
que pode ser consultada no Anexo A. Assim, a forga impulsora média sera f.AH,,.

O célculo do coeficiente de transferéncia de massa do lado do gas,
geralmente, determina-se variando valores do fluxo de agua e ar numa torre de ensaio
com o mesmo tipo de enchimento. Os resultados experimentais sao regularmente bem
traduzidos pela correlacao (equacgao 2.13): [13]

kya = C(L)™(G)" (2.13)
em que C, m e n sdo constantes para o enchimento considerado. Por norma, os
valores relativos as constantes indicadas sao indicadas pelos fornecedores.

Por ultimo, e com a obtencao dos dados citados anteriormente é possivel ser

calculada a altura da torre recorrendo a equacéao 2.14 [13]

_ G  Hgza—Hg:
7= ot (2.14)

A equacao 2.12 baseia-se no balango material a agua, no balango entalpico e

nas equagdes fundamentais da transferéncia de massa e calor.

2.3.4. Aerocondensadores

Os aerocondensadores sao equipamentos que funcionam como permutadores
de calor e permitem a transferéncia de calor entre fluidos. Segundo o ciclo de Rankine,
todo o vapor tem de condensar. Tendo isto em conta, a imagem do sistema de
condensacado condensador-torre de arrefecimento, este equipamento possibilita a
condensacdo do vapor proveniente da turbina. Entdo, o propédsito destes
equipamentos € a mudanga de estado do vapor a saida da turbina de modo a que se
obtenha a maxima eficiéncia e também que o vapor formado seja reenviado
novamente, na forma de agua liquida, para o gerador de vapor.

Relativamente aos diferentes sistemas de refrigeracdo existentes e ja

supracitados, os aerocondensadores sdo 0S menos agressivos para o ambiente. Em
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contrapartida apresentam um custo muito elevado e provocam uma perda de
rendimento no ciclo agua-vapor, uma vez que o calor apenas se transfere dos tubos
para o ar ambiente por conducdo e convecgdo, O que provoca que O VAacuo
conseguido no condensador seja menor e a eficiéncia do ciclo diminua. Esta reducao
de rendimento implica uma perda de eficiéncia energética. [14]

O vapor proveniente da turbina é conduzido para o interior de um feixe de
tubos de grandes dimensbes que constituem o aerocondensador €, com o auxilio de
ventiladores, a corrente de ar gerada, em contacto com os tubos, permite a
transferéncia de calor, promovendo a condensag¢ao do vapor que circula no interior
dos mesmos, operando de uma forma similar ao radiador de um automével. A agua
condensada é armazenada num tanque em que, posteriormente, com o apoio de uma
bomba centrifuga, é enviada novamente para o gerador de vapor. [15]

O calor evacuado no aerocondensador transmite-se diretamente para a
atmosfera, através do aquecimento do ar como fluido refrigerante, em que a
temperatura deste se eleva cerca de 20°C na saida, sendo este valor muito superior
em relagdo as torres de arrefecimento. [14]

No entanto, é preciso ter em atengédo aos dados do projeto para a instalagao
de um sistema de condensacao, pois existem alguns factores criticos na fase de
concegdo da instalagdo. E importante ter presente as variagdes médias de
temperatura e humidade do local, pois estas influenciam significativamente o
dimensionamento de qualquer sistema de condensagdo (aerocondensadores ou
condensador-TA). Portanto, a escolha das condi¢cdes de projeto dum sistema de
condensacao devera ter em conta os dados climatéricos reais da regidao, mas o bom
senso devera sempre prevalecer pois, normalmente, os elevados sobrecustos
associadas a adopc¢ao de valores absolutos maximos como referéncia conduzem a
contrapartidas econdmicas desprezaveis.

Na Figura 8 pode observar-se um aerocondensador da central termoelétrica
Hermosillo localizada a noroeste da cidade de Hermosillo, no estado de Sonora, no

México.



Figura 8 — Aerocondensador da central termoelétrica de Hermosillo. [16]

2.3.5. Dimensionamento do Aerocondensador

Tal como para o dimensionamento da torre de arrefecimento, o primeiro passo
a realizar é calcular o calor necessario a ser cedido pelo vapor ao fluido de
arrefecimento. Para isso recorre-se ao balango de energia do vapor entre a entrada e
a saida do condensador. [15]

Posteriormente, devera ser arbitrado um valor de temperatura de saida do ar

inicial, podendo ser feita esta estimativa pela equacao 2.15 [15]

_ Tar entrada_Tvapor
Tar saida — 2 (2 1 5)

Obtendo a temperatura de saida do ar pode calcular-se a diferenca de

temperaturas média logaritmica pela equacao 2.16

ATlm — Tar saida—Tar entrada (21 6)

(Tvapor—Tar entrada)

(Tvapor=Tar saida)

De modo a conhecer a area de transferéncia de calor do equipamento e, uma
vez que é essencial a obtengdo do coeficiente global de transferéncia de calor (U),
inicialmente, arbitra-se um valor de U que posteriormente sera validado. Tendo entéo

o valor, calcula-se a area do aerocondensador pela equagao 2.17 [15]

Ay = —2 (2.17)

T UpATpm

Posto isto, comeca-se por confirmar se o U arbitrado esta de acordo com a

literatura. Obtém-se o numero de tubos pela equagao 2.18 [15]

4 (2.18)

Niupos = 2
ext tubos

Obtendo o numero de tubos, procede-se ao calculo dos coeficientes peliculares

de transferéncia de calor, bem como do rendimento das alhetas, uma vez que,
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geralmente, para estes equipamentos, os tubos utilizados sédo alhetados para que a
transferéncia de calor seja melhorada. Para o calculo de transferéncia de calor no
interior dos tubos utiliza-se a equagéo 2.2 uma vez que apenas se ira condensar vapor
no interior de tubos. No entanto para o calculo do coeficiente pelicular externo utilizou-
se a equacgao 2.19 que é valida para quando um fluido escoa perpendicularmente a

um feixe de tubos. [15]

hxD max XD, m 1
Nu=%=c(%) x Pr'/3 (2.19)

2.3.5 Temperatura do bolbo humido

Um aspeto importante a ter em consideragao, no que diz respeito aos sistemas
de condensagao, é a variavel temperatura do bolbo humido. E de conhecimento geral
que a capacidade de refrigeracdo de um fluido depende das condi¢des climatéricas do
local onde se encontra a instalagao.

Antes de mais, foi necessario perceber o que representa a temperatura de
bolbo humido. Por definicdo, esta corresponde a temperatura mais baixa que o ar
pode atingir, quando é arrefecido, devido a evaporagao da agua, parametrizando a
quantidade de calor que o ar pode retirar a uma dada massa de agua, quando
exposta. Se o ar se encontrar saturado, isto €, se a humidade relativa do ar ambiente
for de 100 %, a temperatura do bolbo humido é igual a do bolbo seco, ndo permitindo
ao ar reter mais agua. Quando a humidade relativa é mais baixa, consequentemente a
temperatura de bolbo humido também sera mais baixa, sendo esta temperatura o
limite tedrico de temperatura de agua fria. A temperatura de bolbo humido afeta
diretamente o tamanho da torre de arrefecimento e a sua eficiéncia depois de

instalada, sendo que a época mais critica sdo os dias quentes e humidos de verao. [8]



Capitulo 3 O projeto

Neste capitulo serdo abordados todos os aspetos do projeto em questdo. Este
compreendera duas fases, sendo elas a fase de producdo de energia elétrica e a
condensacéao do vapor proveniente da turbina.

Antes de mais é necessario ser feita uma caracterizagcao/conceptualizagao do

problema para ser possivel direcionar uma solucao para a resolugao do mesmo.

3.1. Caracterizacao do problema

Dado que o concelho de Felgueiras é um dos maiores produtores de calgado,
em Portugal, e as principais empresas produtoras de calgado se encontram nesta
regiao, estas utilizam como principal matéria-prima o couro. No que diz respeito ao
processo de produgdo de calcado, a etapa de corte, que antecede a costura, gera
residuos deste mesmo material, sendo que, na maior parte dos casos, os residuos
gerados contém cromio (considerado residuo perigoso). Tendo em conta que ainda
nao se encontraram outras alternativas de valorizagao sustentavel, estes residuos sao
depositados em aterros.

O aterro, que se encontra na regido de Felgueiras, recebe diariamente 18
toneladas de aparas de couro acabado. Devido a crescente producao desta industria e
a acumulagao de residuos no aterro, surgiu a necessidade de fazer escoar esses
mesmos residuos, uma vez que o aterro ja se encontra sobrelotado o que, por sua
vez, pbe em causa o destino dos mesmos das varias empresas

Este problema deu origem ao tema desta tese, que se propde a desenvolver e
avaliar as varias hipoteses para o tratamento dos residuos e acrescentar valor aos
mesmos. Entre essas hipoteses encontra-se a queimalincineragdo dos residuos de
couro. Para tal é importante conhecer as caracteristicas do residuo que se encontra
na Tabela 3.

A avaliacao das caracteristicas do residuo de couro foi efetuada pelo Centro de
Inovacdo em Engenharia e Tecnologia Industrial (CIETI), através da analise de

amostras fornecidas pela industria de calcado de Felgueiras.
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Tabela 3 — Caracteristicas do couro

Caracteristicas Aparas de couro acabado
Teor em sdlidos (%) 87,3
Humidade (%) 12,7

Matéria mineral (%) 9,1
Matéria orgdnica (%) 90,9
Carbono total (mg C/mg amostra) 0,64
Carbono inorgénico (mg C/mg amostra) -

Poder calorifico superior (cal/g) 4.899
Teor em oxido de cromio (%) 2,35

3.2. Diagrama do processo

Tal como ja citado, o processo iniciar-se-a pela produgao de energia elétrica e,
posterior condensag¢do do vapor saturado proveniente da turbina. Na Figura 9 pode

ser observado o diagrama do processo.

Caldeira

Sistema de
Condensacio

Bamba

3

Figura 9 — Diagrama do processo

Apos a incineragdo do couro, o calor produzido € transferido para a agua
armazenada no gerador de vapor, dando origem ao vapor que iniciara o processo de
producédo de energia elétrica. O vapor gerado, nas condigbes de 45 bar e 450 °C,
passara pela turbina, fazendo com que esta produza trabalho mecanico que,
posteriormente, sera convertido em energia elétrica, sendo que o vapor saira nas suas
condicdes de saturacdo a 0,1 bar e 45,83 °C.



Posto isto, a segunda parte do processo consiste na escolha do melhor
sistema de condensacdo do vapor e, para isso, foram estudadas duas tecnologias:

condensacgédo com agua arrefecida em torre de arrefecimento e por aerocondensacgao.

3.3. A turbina

Tendo ja conhecimento das caracteristicas do couro, foi possivel comegar o
estudo da turbina a vapor.

Inicialmente, foi necessario saber qual turbina escolher: a de condensagao ou
a de contrapressdo. No caso em estudo, a mais apropriada é a turbina de
condensacgao, uma vez que a pressao apos a passagem do vapor é inferior a pressao
atmosférica.

Sabendo as caracteristicas do couro (poder calorifico superior; humidade do
couro a entrada), respetiva quantidade e previamente as condi¢des de trabalho, foi
possivel calcular: o calor fornecido a agua da caldeira pela queima do couro e,
posteriormente, calcular o caudal de vapor de entrada gerado pela caldeira.

Para uma primeira aproximag&o, calculou-se o trabalho realizado pela turbina
com as condigbes de entrada de 25 bar e 450 °C e de saida de 0,1 bar, variando a
temperatura de saida entre 125 °C, 100 °C, 75 °C e 45,83 °C (temperatura de
saturagdo a 0,1 bar). O caudal de vapor gerado para estas condicdes é de 1,19 kg.s™.
O trabalho que a turbina realiza difere consoante as temperaturas citadas
anteriormente, apresentando os seguintes valores 738,01 kW, 795,15 kW, 852,05 kW
e 918,17 kW respetivamente. O rendimento isentrépico obtido para as condigbes de
entrada 25 bar e 450 °C e de saida de 0,1 bar e 45,83 °C foi de 71,14%. Todos os
calculos podem ser consultados no Anexo A.

Na Figura 10 pode observar-se um grafico representativo do trabalho realizado

pela turbina em funcao das temperaturas utilizadas
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Figura 10 — Trabalho realizado pela turbina vs Temperatura a 25 bar e 450 °C

Fazendo uma leitura da Figura 10, pode observar-se que, a medida que a
temperatura vai baixando, maior é o trabalho realizado pela turbina. No entanto, nao é
aconselhavel que a temperatura diminua mais, uma vez que sera formada uma
mistura de liquido-vapor, que apresenta um titulo inferior a 1, dando origem a
possiveis danos no equipamento que fazem com que este tenha um maior desgaste e,
consequentemente, um menor tempo de vida util.

Posteriormente, calculou-se o caudal de vapor, bem como o trabalho realizado
pela turbina nas mesmas condicbes de saida que na primeira opgdo mas, para
condicbes de entrada distintas, isto é, aplicando uma pressdao de 40 bar e uma
temperatura de 450 °C. O caudal de vapor gerado foi de 1,21 kg.s". Tal como ja
supracitado, as condigdes de saida variaram apenas no que diz respeito a
temperatura e, portanto, os valores do trabalho realizado pela turbina para as
temperaturas 125 °C, 100 °C, 75 °C e 45,83 °C foram de 718,5 kW, 776,01 kW, 833,27
kW e 899,82 kW, respetivamente. O rendimento isentrdpico obtido para as condicdes
de entrada de 45 bar e 450 °C e de saida de 0,1 bar e 45,83 °C foi de 65,87%.

Através da Figura 11 pode observar-se igualmente a relacdo entre as
diferentes temperaturas e o trabalho realizado pela turbina nas condicbes de entrada
de 40 bar e 450 °C.
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Figura 11 - Trabalho realizado pela turbina vs Temperatura a 40 bar e 450°C

Fazendo a leitura do grafico, pode verificar-se que, tal como para 25 bar e 450
°C, quanto maior a temperatura de saida da turbina, menor é o trabalho realizado por
esta, o que era de esperar, uma vez que o que se esta a variar € apenas a
temperatura de saida da corrente, havendo uma maior diferenga de entalpias entre a
temperatura de saturacao de vapor (condigdes de saida) e as condi¢des de entrada.

Deste modo, e analisando os resultados obtidos seria de esperar que se
utilizasse a pressao de 25 bar e 450 °C com as condi¢des de saida 0,1 bar e 45,83 °C,
uma vez que a producao de energia é ligeiramente superior, assim como o rendimento
em relagcdo a segunda opgado. No entanto, trabalhando com uma maior diferenca de
pressdo entre a entrada e a saida, existem mais possibilidades de melhorar o
rendimento da turbina, utilizando reaquecimento e regeneragéo. Por esta razdo, a
pressao e a temperatura escolhidas para este trabalho foram de 40 bar e 450°C.

Posto isto, e apds apresentadas todas estas opcgdes, foram expostos todos os
parametros necessarios para que a empresa Siemens colaborasse na respetiva
escolha da mesma, consoante os modelos que esta apresenta. A Siemens aconselhou
a selecao da turbina SST-110 que se encontra na Figura 12. Todos os parametros

referentes as especificagcoes técnicas do equipamento encontram-se no Anexo B
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Figura 12 — Turbina SST-110 [17]

3.4. Estudo do melhor sistema de condensacao

3.4.1. Condensacéao a agua

Tal como citado anteriormente, os condensadores sdo equipamentos que
permitem a troca de calor entre fluidos onde ocorre a mudanca de fase de vapor para
liquido. Relativamente as torres de arrefecimento, estas sao dispositivos que permitem
a remocao de calor da agua para a atmosfera. O sistema condensag¢ao a agua agrupa
estes dois aparelhos que funcionam em conjunto. Nos subcapitulos posteriores sao
analisadas todas as especificacdes técnicas necessarias a planificacdo e projegcao

deste sistema.

3.4.1.1. Condensador

Uma vez estimada a quantidade de vapor, no que diz respeito a formalizagao
do problema para a turbina e, considerando a disponibilidade ou ndo de agua junto ao
local da instalagao, foi necessario definir as condicbes de entrada e saida, de modo a
ser possivel dimensionar os sistemas de condensagéo adequados para este projeto.

De modo a poder conceptualizar o problema, foi necessario definir os
parametros de entrada e saida do fluido de circulagdo. Como ja citado anteriormente,
e uma vez que o sistema de condensacao é posterior a passagem do fluido na turbina,
as condi¢des de entrada do vapor no condensador foram de 0,1 bar e 45,83 °C com
um caudal de 1,21 kg.s™'. Sabendo o caudal de vapor e definindo as condigdes de
saida, foi possivel saber a quantidade de vapor necessario a retirar para o fluido

mudar apenas de fase através da equacgao (vapor saturado a liquido saturado).



Q=m X A(.45,83‘—’C) = 1,21 x (2584,80 — 191,83) = 2884,82 kW
em que,
Q — Calor retirado ao fluido de circulagéo (kW)
m — Caudal de vapor (kg.s™)

A — Calor latente de vaporizagéo (kJ.kg™)

Apbs ser descoberta a quantidade de calor a retirar ao fluido, foi necessario ter
em atencdo as condigbes climatéricas da regido para ser realizado o
dimensionamento mais adequado do sistema de condensacédo. Para isso, foi realizada
uma pesquisa, fazendo uma média para o pior cendrio, ou seja, para os meses de
maior calor (época de verao). Nestas condi¢cdes o ar apresenta uma temperatura de
bolbo humido de 21 °C em que a temperatura média é de 25 °C e 70 % humidade
relativa. [18] Posto isto, e sabendo de antemao que a temperatura da agua de
arrefecimento nao pode ser inferior a temperatura de bolbo humido do ar, a
temperatura de entrada da agua estipulada foi de 25 °C e a de saida de 35 °C,
apresentando assim um diferencial de temperatura de 10 °C.

Sabendo a quantidade de calor sensivel a retirar e as condicbes da agua de
arrefecimento, foi possivel conhecer a quantidade de agua necessaria para proceder a
esse mesmo arrefecimento, obtendo-se através de calculo um valor de 69,03 kg.s'1.

Para ser possivel o dimensionamento do condensador, foi necessario arbitrar
alguns parametros, sendo eles o didmetro da carcaca (1 m), bem como o didmetro
externo dos tubos (de = 33,40 mm) e a sua espessura (Ax = 3,38 mm). Para arbitrar o
didmetro dos tubos foi necessario verificar dimensbes standard que podem ser
consultadas no Anexo B. Igualmente, foi necessario arbitrar um espacamento 6ptimo
entre chicanas, sendo esse valor de 0,4 m. [7]

Também foi necessario recorrer a parametros/equagdes de um condensador
de carcaga e tubos, para ser possivel calcular o numero de tubos que permitem a
transferéncia de calor desejada e o coeficiente pelicular de transferéncia de calor

externo. O calculo encontra-se no Anexo A.
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Na Tabela 4 pode observar-se as propriedades termofisicas do condensado e

do fluido de arrefecimento.

Tabela 4 — Propriedades Termofisicas dos fluidos [19]

Condensado Agua
ul (Pa.s) 5,88E-04 U (Pa.s) 7,97E-04
kl (W.m™K™) 6,38E-01 k (W.m™.K") 6,18E-01
pv(kg'm_: ) 6,87E-:02 pmédio(kg.m) 9,95E+02
pl(kg.m™) 9,90E+02
cpl (k).kg™. o) 4,18E+00 cpl (médio) (kJ.kg™.eC™)) 4,18E+00
Pr 3,85E+00 Pr 5,39E+00

Com a ajuda das propriedades termofisicas dos fluidos e com as expressdes
2.3 e 2.4 foi possivel obter os valores dos coeficientes de transferéncia de calor do
lado interior dos tubos e do lado exterior, possibilitando o dimensionamento do
equipamento. Os valores obtidos para o coeficiente de transferéncia de calor do lado
interior e exterior foram de 4428,75 W.m2.K" e 2977,04 W.m?2.K" respetivamente.

Tendo todos estes parametros, calculou-se o coeficiente global de
transferéncia de calor (U), tendo sido obtido um valor de 1980,33 W.m?2°C". Este
valor, segundo a bibliografia [20], encontra-se ligeiramente acima da gama esperada.
No entanto, dado que as correlagées empiricas apresentam um erro cerca de 25-30%
e, como as resisténcias a condugcdo e de sujamento foram desprezadas, pode
considerar-se o valor obtido. Posteriormente, foi calculada a dimenséo do permutador
obtendo um valor de comprimento do equipamento de aproximadamente 3 m.

Quanto ao didmetro da embocadura por onde entrara o fluido frio, este
apresentou um valor de 24,26 cm, tendo sido arbitrada uma velocidade 1,5 m.s™.
Relativamente ao numero de chicanas, consoante o comprimento obtido para o

condensador, obteve-se 6, com um o espacamento entre elas de 40 cm.

3.4.1.2. A Torre de Arrefecimento

Para efetuar uma escolha mais adequada do sistema de arrefecimento é
necessario verificar todos os parametros inerentes ao gasto energético, bem como a
agua e recursos essenciais de modo a ser possivel alcangar o arrefecimento
desejado.

Para o dimensionamento de uma torre de arrefecimento é necessario ter
conhecimento de algumas variaveis: as temperaturas de entrada e saida da agua,

tendo sido estipulado um valor de 25 °C para entrada e 35 °C para a saida; o caudal




de agua necessario para proceder a condensacdo do vapor no condensador; as
condi¢gbes psicrométricas do ar ambiente, o caudal de ar por unidade de area da
seccao reta do enchimento e, por fim, o valor do coeficiente de transferéncia de massa
multiplicado pela area interfacial por unidade de volume do enchimento (k,.a).

Inicialmente, foi essencial verificar as condigdes psicrométricas do ar na regido
de Felgueiras. Tal como citado anteriormente, as condigdes médias do ar para esta
regido atingem valores de 25 °C, nos meses de maior calor, apresentando uma
humidade relativa de 70 %.

Tendo como referéncia a informacao exposta no subcapitulo 3.4.1.1, utilizou-se
o caudal de agua de arrefecimento calculado, sendo este de 69,03 kg.s'1, bem como
as temperaturas estipuladas de entrada e saida da agua.

Relativamente as variaveis caudal de ar por unidade de area da seccao reta do
enchimento e ky.a, estas, geralmente, s&o fixadas pelo fabricante da torre. No entanto,
nao tendo essa informacgao por parte do mesmo, arbitrou-se este valor consoante a
bibliografia consultada. [13]

Apods ter alguns dados para projetar a torre, comecgou-se por realizar os
calculos. Primeiramente estipulou-se um fluxo de agua de 1,6 kg.m?2.s™, obtendo uma
area de secgao reta da torre de 43,15 m?. Posteriormente, com o auxilio dos dados
psicrométricos do ar para as temperaturas da agua de 25 °C e 35 °C fez-se a
construgcao da curva de saturacdo do ar, como é possivel observar na Figura 13.
Tendo por base a mesma carta psicrométrica e, considerando as condi¢des do ar a
entrada, obteve-se um valor de entalpia de 64 kJ.kg™'. Marcando o ponto no gréafico da

Figura 13 (25;64), tragcou-se, a partir dele, uma linha reta que interseta a curva de
saturagao (INT) correspondendo a (in)méx , OU seja, ao fluxo minimo que o ar pode

adotar.

Através do grafico da Figura 13 obteve-se um valor de 6,6 para (Lx%)méx.

. . LX
Posto isto, se se adotar o valor de G=2xG,,,, ter-se-a um valor de (%)pmj =

LXxcy,

0,5 x (T)méx = 3,3.
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Figura 13 — Entalpia especifica do ar em fungéo da temperatura.

Com o declive obtido foi possivel tragar a linha de operagao real, permitindo

assim construir a Tabela 5.

Tabela 5 - Entalpia de saturagéo e entalpia as propriedades de entrada do ar

T (2C) Hi (kJ.kg™) Hg (kJ.kg™) AH (k).kg™) AHmM/AH
25 77 64,0 13,0 1,50
30 100 80,5 19,5 -
35 130 97,0 33,0 0,59
Com a ajuda do valor da for¢ca impulsora AH, calculou-se AAHT’; e AAHT’;, obtendo-

se os valores que se encontram ilustrados na Tabela 5. Através da carta de Stevens

(Anexo A), determinou-se f =0,98. Como (L);J)pmj = 3,3 ter-se-a um valor de G de

2,03 kg.m?s™. Posteriormente, utilizando a equacdo de projeto obteve-se uma altura
de 2,70 m.

Considerando todos estes parametros consultou-se a empresa Baltimore, de
modo a que esta colaborasse na respetiva escolha do modelo da torre de
arrefecimento. Tendo em conta que a disponibilidade de agua no local € uma
incognita, foi sugerido que a escolha da torre fosse em ciclo fechado. O modelo
aconselhado foi FXVS 1018C-24T-P/P. Dada a capacidade da torre ser demasiado
grande e de modo a que se consiga alcangar o objetivo de arrefecer o fluido a
temperatura de 25 °C, a empresa teve a necessidade de utilizar duas torres perante a
area de seccao reta e caudal obtidos. No Anexo B pode ser observada toda a ficha

técnica enviada pela Baltimore.




3.4.2 Aerocondensador

Tal como para a torre de arrefecimento, para o dimensionamento do
aerocondensador foi necessario ter conhecimento de algumas variaveis importantes
como as condigdes do ar para proceder ao arrefecimento, algumas especifica¢cdes dos
tubos escolhidos e as propriedades termofisicas do vapor a 45,83 °C e do ar seco a
25,00 °C.

Sabendo, desde ja, o calor necessario a remover e, arbitrando o coeficiente
global de transferéncia de calor de 700 W.m2.°C™" [21], foi possivel calcular a area
para instalar este equipamento, tendo sido obtido um valor de 274,54 m?.

Posteriormente, de modo a poder verificar se o valor arbitrado estaria dentro do
valor descrito na literatura, procedeu-se ao método de calculo dos coeficientes
peliculares de transferéncia de calor externo e interno dos tubos (he e hi). Para isso,
primeiramente, foi importante escolher o tipo de tubo.

Para o caso em estudo foram escolhidos tubos alhetados, dado que a
promocao da transferéncia de calor é superior em relacdo a tubos sem esta
especificagdo e, também, porque € o tipo de tubos que mais se utiliza para esta
tecnologia. Na Tabela 6 pode observar-se as propriedades dos tubos. Também foi
importante escolher o tipo de material para que a resisténcia a transferéncia de calor
seja desprezivel. Segundo o fabricante, o material dos tubos é duraluminio (AICu) e,

na Tabela 7, pode verificar-se as propriedades deste material. [22]

Tabela 6 — Propriedades dos tubos

Propriedades dos tubos

Diametro exterior do tubo de (m) 1,59E-02
altura alheta, hf (m) 9,55E-03
Numero de alhetas/unidade longitudinal Nf 315
L (m) 1,5
Espessura do tubo, e; (m) 3,18E-03
Espessura da alheta e; (m) 2,79E-04

Tabela 7 — Propriedades térmicas do Duraluminio

Propriedades térmicas do Duraluminio

o (AlCu) (kg.m™) 2,787
cp AlCu (J.kg™.K™) 883

difusividade AICu (m?.s) 6,68E-05
k AICu (W.m™ K™ 165

29



Possuindo, desde ja, as propriedades dos tubos, bem como as propriedades
térmicas do material de que estes sédo constituidos, possibilitou-se o calculo da area
dos tubos, das alhetas, do numero de tubos e, consequentemente, dos coeficientes
peliculares de transferéncia de calor. Para o calculo do hi, este foi obtido através da
equacgao de Boyco & Kruzhlin, como citada anteriormente, tendo sido obtido um valor
de 32057,54 W.m?2.°C". Ja para o caso do he, foi necessario saber a eficiéncia das
alhetas, sendo o resultado obtido de 83% e, também, a velocidade a que o ar circula
por entre os tubos. Esta velocidade foi arbitrada, tendo sido consultada a literatura
para o efeito, sendo dado um valor de 3,5 m.s™. [15] Beneficiando de todos estes
parametros calculou-se o he, obtendo um valor de 52,39 W.m2°C™.

Apods terem sido calculados os coeficientes peliculares de transferéncia de
calor, executou-se o calculo do U, tendo obtido um valor de 760,57 W.m2.°C™", e uma
area de 252,68 m?, valores muito préximos aos que foram arbitrados inicialmente.

Uma vez que se arbitrou 3 médulos que operam em paralelo e, sabendo
antecipadamente a configuragdo do equipamento (estrutura em A em forma de
tridngulo equilatero com inclinagdo de 60°), com o auxilio da area lateral total (A=
69,92 m?) foi possivel identificar qual o comprimento lateral do aerocondensador,
resultando num valor de 7,8 m.

Na Figura 14 pode observar-se um esquema do aerocondensador.

Figura 14 — Esquema do aerocondensador



3.4.3 Escolha do sistema de Arrefecimento

Tendo dimensionado e calculado todos os parametros relativos ao sistema de
arrefecimento, segue-se a escolha do equipamento. Para isso, fez-se um
levantamento da poténcia das tecnologias apresentadas ao longo desta dissertagao,
bem como do investimento inicial que tera de ser realizado para cada equipamento.

Posto isto, verificou-se que para a TA, considerando que se obteve uma area
de seccdo reta de 43,15 m? um caudal de 69,03 kg.s' e, segundo o fornecedor
Baltimore, tera de se investir em mais do que uma s6 torre. Tendo em conta que o
didmetro obtido para uma unica torre seria excessivamente grande, dividiu-se o caudal
para operar em duas torres e escolheu-se o modelo da torre FXVS 1018C-24T-P/P.
Uma vez que foi escolhido o modelo FXVS 1018C-24T-P/P | e serao utilizadas duas
torres, estando, portanto, agregada a esta tecnologia o condensador, o gasto médio
de investimento desta tecnologia é de 226.318,20 €. Quanto ao gasto energético e,
supondo que esta unidade trabalha 24h/dia e 334 dias/ano a cifra anual seria de
6.737,02 €/ano

Relativamente ao investimento e respetivos consumos do aerocondensador,
sabe-se que o investimento inicial para esta tecnologia ¢ de 100.000,00€. Para poder
efetuar uma estimativa dos consumos energéticos do aerocondensador, teve de
conhecer-se o numero de ventiladores necessarios a instalar. Através da area lateral,
foi possivel o calculo do comprimento lateral do equipamento, como ja supracitado 7,8
m, permitindo assim conhecer as dimensdes do equipamento. Também foi necessario
o calculo do caudal de ar total, sendo este calculado pelo balango de energia,
resultando num valor de 880.950,4 m3.h"". Com estes dados, o ventilador escolhido foi
da marca Sodeca, modelo HTP-56-2T-10 IE3, que apresenta um didmetro de 0,56 m.
Para esta configuragcao serdo colocados 35 ventiladores, de maneira a que o caudal
de ar que cada ventilador devera fornecer seja de 25.170,01 m>.h™". Posto isto, o gasto
energético para os 35 ventiladores é de 33.685,10 €/ano. Todos os calculos
encontram-se no Anexo A.

Perante os dados obtidos, a tecnologia que apresenta uma melhor vantagem
em relacdo ao investimento versus custos energéticos é a torre de arrefecimento, pelo
que foi a tecnologia escolhida para este projeto. No entanto, é importante verificar se
existe ou ndo disponibilidade de agua no local, podendo esta variavel mudar a escolha
da tecnologia devido a grande quantidade de agua necessaria para se conseguir obter

o arrefecimento desejado.
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3.4.4 Diagrama PI

Condensador

V5

Ventilador

Figura 15 — Diagrama de instrumentacéo e controlo de todo o processo.
Legenda:
V1,V3 - Vélvulas solendides;

V2,V4,V5 - Vélvulas de esfera;
TT- Transmissor de Temperatura; FT- Transmissor de caudal; Fl — Indicador de caudal; PT- Transmissor de press&o; Tl- Indicador de temperatura; FC- Controlador de caudal; TC- Controlador de temperatura; PIC- Controlador e

indicador de pressao; FY — Razdo matematica de controlo.



O vapor proveniente da caldeira entra pela corrente 1, onde é enviado para a turbina.
A corrente 1 possui um sistema de controlo de caudal (FC1) em que, quando o caudal de
vapor atinge um determinado valor, este envia um sinal eléctrico a valvula (V1), limitando ou
permitindo a entrada de vapor. Posteriormente a expansao do vapor na corrente 2 e, uma
vez que se pretende que o vapor expanda para uma pressao de 0,1 bar, foi colocado um
sistema de indicacdo e controlo da pressao (PIC2). Nessa mesma corrente existe um
indicador de temperatura e caudal.

Considerando que se pretende ter todo o vapor proveniente da turbina na forma de
liquido saturado, na corrente 3 colocou-se um sistema de controlo por antecipacao em que,
consoante a temperatura de saida pretendida do condensador (45,83°C a 0,1 bar), a
entrada de caudal de agua fria vai ser regulada pelo controlador FC4 pelo qual, sera enviado
um sinal eléctrico a valvula (V3), de modo a limitar ou permitir a entrada do caudal de agua
para obter a temperatura desejada na corrente 3.

Na corrente 5, corrente em que circula a agua que recebeu o calor latente do vapor,
foi colocado um indicador de temperatura TI5 e caudal FI5. Por sua vez, nesta mesma
corrente tem-se um sistema de controlo convencional, em que o controlador de temperatura
presente (TCS5) envia um sinal eléctrico para a razdo matematica FY. Concomitantemente, a
corrente de ar € controlada por um sistema de controlo por antecipacdo, em que o
controlador FC6 envia um sinal eléctrico referente ao caudal da corrente 6 para a razao
matematica FY que, tendo por base estas duas informacgdes, envia um sinal eléctrico ao

ventilador.



Capitulo 4 O Investimento

Consoante os dados levantados relativamente aos custos dos equipamentos, neste
capitulo esta lavrada uma pequena analise do investimento para o projeto. Para isso, é
essencial conhecer o investimento a ser realizado. Na Tabela 8 pode observar-se o valor
dos equipamentos utilizados no ambito deste trabalho, bem como o valor aproximado para

os custos de instalacao elétrica, instrumentacao, tubagens, valvulas e bombas e instalago.

Tabela 8 — Resumo do investimento referente aos equipamentos

Prego Unitario Equipamentos Unidade Prego Total de Equipamentos

(€) s (€)
Turbina 895.000,00 1 895.000,00
Condensador 41.796,20 1 41.796,20
torre de arrefecimento 92.261,00 2 184.522,00
TOTAL - - 1.121.318,20
~ ftrien = O
Instalagdo Elétrica = 5% i i 280.329,55
Total
S,
Instrumentagao = 15% i i 168.197,73
Total
Tubagens, valvulas e
bombas = 20% Total i i 224.263,64
Instalagdo = 10% - - 112.131,82
Investimento Total - - 1.906.240,94

Uma vez obtidos os dados relativos ao preco total dos equipamentos, pode verificar-
se que o investimento inicial do projeto ronda 2 milhées de euros. Dado ndo serem
conhecidos os valores referentes a instalacao elétrica, instrumentagao, tubagens, valvulas e
bombas e instalacao, foram arbitradas percentagens relativamente ao investimento total dos
equipamentos principais de 5, 15, 20 e 10 % respetivamente, dando origem aos valores
representados na Tabela 8.

Considerando que este trabalho apenas contempla uma parte do projeto global de
aproveitamento dos residuos de couro para produgdo de energia elétrica, ndo é pertinente
realizar uma analise econdmica exaustiva, pelo facto desta estar dependente do
investimento necessario de outros equipamentos e etapas que ndo sédo objeto de estudo

desta dissertacdo.
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Capitulo 5 Conclusées e Sugestbes para

Trabalho Futuro

Apds a realizagdo de todos os dimensionamentos referentes aos equipamentos
inerentes a este projeto, pode concluir-se que, quanto a turbina, analisando os resultados
obtidos para as duas opg¢bes estudadas (opgao 1: 25bar, 450°C e opcao 2: 40 bar, 450°C),
seria de esperar que se utilizasse a primeira opgédo, uma vez que a produgao de energia é
ligeiramente superior, cerca de 920kW. No entanto, trabalhando com uma maior diferencga
de pressao entre a entrada e a saida, existem mais possibilidades de melhorar o rendimento
da turbina utilizando processos de reaquecimento e regeneracao. Por esta razao, a pressao
e a temperatura escolhidas para este trabalho foram de 40 bar e 450°C e o trabalho gerado
para estas condigbes foi de aproximadamente 900kW. Apds consulta da empresa Siemens,
esta aconselhou a turbina SST-110.

Relativamente aos sistemas de condensacao, foram projetadas duas hipoteses para
o arrefecimento do vapor: condensador-torres de arrefecimento e aerocondensadores.

Previamente ao dimensionamento da torre teve que se dimensionar um condensador
do tipo carcaca e tubos, em que se obteve os seguintes parametros: area de transferéncia
de calor, comprimento dos tubos, numero de chicanas e o didmetro da embocadura por
onde entrara o fluido frio. Os valores correspondentes aos parametros supracitados foram
de 94,75m? 2,70 m, 6 e 24,26 cm, respetivamente.

No que diz respeito ao dimensionamento da torre, obteve-se uma area de seccgio
reta de 43,15 m? e uma altura da torre de 2,7 m. Apos obtencao destes dados, consultou-se
a empresa Baltimore, tendo esta aconselhado duas torres de arrefecimento, devido a
capacidade excessiva para a remocgao de calor utilizando apenas uma torre. O modelo
sugerido foi FXVS 1018C-24T-P/P.

Relativamente ao aerocondensador e aos dados arbitrados para o mesmo (3
modulos que operam em paralelo; de configuracao: estrutura em A em forma de triangulo
equilatero com inclinacdo de 60°), o dimensionamento realizado permitiu concluir os
seguintes parametros: area lateral total de 69,92 m? e comprimento lateral de 7,8 m.

Avaliando as duas tecnologias de arrefecimento estudadas, a que apresentou um
melhor custo-beneficio foi a torre de arrefecimento, apresentando um investimento
tecnoldgico de 226.318,20 € e um gasto energético anual de 6.737,02 €, enquanto que, para
o aerocondensador o valor do investimento seria de 100.000,00€ e um gasto energético
anual de 33.685,10 €.

Consideram-se como limitagdes deste trabalho a auséncia de dados reais relativos

ao orcamento do aerocondensador, uma vez que, apesar de estes terem sido solicitados,
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nao foram obtidas respostas em tempo util. Posto isto, foi realizado uma estimativa para o
valor de investimento e gasto energético. Paralelamente a esta limitagéo, ocorre uma outra
relativamente aos dados climatéricos da regido de Felgueiras. Os dados utilizados relatam
um estudo realizado em 2005 pela cdmara da regido, ndo tendo sido realizado qualquer
outro estudo até a data.

Conclui-se, portanto, que o modelo da turbina utilizada para as condigbes de entrada
(45 bar e 450 °C) e saida (0,1 bar e 45,83 °C) serd a SST-110 e que o melhor sistema de
condensacéo a utilizar, avaliando todos os parametros econdmicos, sera a condensador-
torre de arrefecimento.

Por fim, para trabalho futuro, recomenda-se que seja feito um estudo as condi¢des
climatéricas do local. Outra sugestao seria avaliar um processo que permitisse aproveitar o

calor perdido pela turbina integrando-o0 no processo de secagem do couro vindo do aterro.
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Anexos

Anexos A- Exemplos de Calculo

A.1. Calculo do caudal de vapor

Pressao de vapor entrada: 40 bar

Temperatura do vapor entrada:450°C

Entalpia de vapor & entrada: 3331,2 kJ.kg™
Pressao de vapor a saida: 0,1 bar

Temperatura do vapor a saida 45,83 °C

Entalpia da 4gua liquida a 45,83°C: 191,83 kJ.kg™
Entalpia de vapor a saida: 2584,8 kJ.kg™

Calor latente de vaporizagdo a 20°C: 2454,3 kJ.kg™
Quantidade de couro no aterro a ser alimentado: 0,208 kg.s‘1
PCS: 4899 cal.g”

Humidade do couro: 12 %

Rendimento de queima:90 %

Qqueima do couro = 4899 X 4,18 x 1000 x 0,208 — 0,12 x 0,208 x 2454,3 x 103
= 4,21 x 105].s71

Qcedido asgua = =421 X 10° x 0,9 = —3,78 x 10°/.s7*

chdido aagua |_3,78 X 106'
= = =121kg.s™*
Mvapor AH (3331,2 — 191,83) x 103 g3
A.2. Calculo do trabalho efetuado pela turbina
W = Myapor X (hs — he) = 11,21 x (2584,8 — 3331,2)| = |—899,82| k/J.s~!

A.3. Calculo do rendimento isentropico da turbina
Condicdes de entrada a 40 bar e 450°C

Entalpia do vapor: 3331,2 kJ.kg™

Entropia do vapor: 6,9388 kJ.kg™.K™

Condicdes de saida a 0,1 bar e 45,83°C

Entalpia do liquido saturado: 191,83 kJ.kg™
Entalpia do vapor saturado: 2584,8 kJ.kg™
Entropia do vapor saturado: 8,1511 kJ.kg™' K
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Entropia do liquido saturado: 0,6493 kJ.kg™.K
Caudal de vapor: 1,21 kg.s™

_ (69388 — 0,6493)
X = (81511 — 0,6493)

= 0,84

hs; = 0,84 x 2584,8 + (1 — 0,84) x 191,83 = 2198,09 kJ. kg~
Wisene = 11,21 x (2198,09 — 3331,2)| = |—1366,01] kJ.s*

W 89982
Misent = 7 = "1366,01

0,66

A.4 Calculo do calor latente cedido pelo vapor a 0,1 bar e 45,83°C
Caudal de vapor: 1,21 kg.s™

Entalpia do vapor saturado:2584,8 kg.s™

Entalpia do liquido saturado: 191,832 kg.s™

Q = 1,21 x (2584,8 — 191,832) = 2884,82 kJ.s~!

A.5 Calculo do coeficiente pelicular de transferéncia de calor interno condensador
Viscosidade do liquido condensado a 45,83°C: 5,88 x 10 Pa.s

Condutividade térmica do liquido condensado 45,83 °C: 0,638 W.m 'K

Massa volumica do liquido condensado: 990,1 kg.m™

Massa volumica do vapor:6,87 x 102 kg.m™

Diametro da carcaga (Ds): 1 m

Diametro externo dos tubos (de): 33,4 x 10°m

Espessura dos tubos (Ax): 33,8 x 10 m

Para o calculo do numero de tubos, foi necessario o calculo do didmetro do feixe e, para
isso, recorreu-se a Tabela A1 e a Figura A1

Tabela A1 — Valores das constantes k1 e n1

Passo triangular Numero de passagens 1

pt=1,25 de k 0,319
n 2,142
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Figura A1 — Folga entre o involucro e o feixe para permutadores de carcaca e tubos [7]

Segundo a Figura A1 temos:
D;—D,=39%x10"3m
Entao,
D,=1-39x10"3=0961m

W= x (22)" = 0319 % (221 _ a5 cup
T \ge) T 0,0334 - ubos
1,21 s
Gxd; 32552 X7 x 26,64 x 10-3 X 204 %10
Re = = . = 230,28
0 5,88 x 10~*
W Xcp, 588x107* x 4,18
Pr= = = 3,85
T 0,638
. 1+ %
h; = 0,021 X == x Re%8 x Pro43 x — Y7
d; 2
990,1

0,638
=0,021 X ——— x 230,28%8 x 3,85043 x — X
0,02664 2

= 421855 W.m™2.°C™!



A.6. Calculo do coeficiente pelicular de transferéncia de calor externo condensador
Espagamento entre chicanas (Ib): 40 cm

Passo triangular (pt)r: 1,25 x didametro externo=0,04175

Calor cedido pelo vapor: 2884,82 kJ.s™

Calor especifico médio da agua: 4,18 kJ.kg™.°C™

Temperatura de entrada da agua: 25 °C

Temperatura de saida da agua: 35 °C

Viscosidade média da agua: 7,97 x 10*Pa.s

Condutividade média da agua: 0,6182 W.m™".°C-1

Massa volimica média da agua: 995,65 kg.m™

Prandtl: 5,39
__Q . %eaB2 ..
Magua = AT~ 418 x (35 —25) 0 9S
(pt —de)x Ds x Ib  (0,04175 — 0,0334) x 1 x 0,4 ,
= - = 0,08m
Dt 0,04175
Mjgua 69,03 :
= = = 0,87 . 1
Ys = XA, 995,65 x 0,08 m.s
Re — ps X Us X de 995,65 % 0,87 x 0,0334 36153 99
=T 7,07 x 104 = ’
=i e e i
1;\—--- N1 - 1 : 1 ]
1 _.x.:x\ | |
% '\\‘\l\ | |1 | 1 |
=== = = i
. — s OTHIPSTS T HHTE ) — .
A1
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Figura A2 — Fator de transferéncia de calor para o fluido que circula perpendicularmente a um
feixe de tubos [7]



0,6182
0,0334

R, =50 x 1073 x 36153,99 x 5,393 x ( ) = 5865,96 W.m™2.2C"!

e Fator de Correcdo que tem em conta o efeito do numero de filas de tubos

perpendiculares a direcdo do escoamento

Uma vez que, Re > 2000 (regime turbulento): F,=f(Ncv)
Corte da chicana (Bc): 25%

Calculo da altura desde a corda da chicana até ao cimo do feixe de tubos
0,961

Db
Hb = -~ Ds(0,5 — Bc) =

Calculo do nimero de filas de tubos na zona de escoamento cruzado
3 (Db — 2HDb) B (0,961 — 2 x 0,2305)
o pt 1,25 x0,0334

—1x(0,5-0,25) = 0,2305

= 11,98

Figura A3 - Fator de corregéo da linha de tubos para transferéncia de calor [7]
Apos leitura da Figura A3 o fator de correcao obtido foi de 1,01
e Fator de Correcao para passagem esquiva (Fp)

Calculo da area entre o feixe de tubos e o invélucro
Ay =1, x(Dg—D,) =04 x (1—0,961) = 1,56 x 1072 m?

Para permutadores sem faixas de vedacéo, F,=f(Au/As) e calcula-se usando a Figura
A4.

A,  156x1072 0195
A, 008
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Figura A4 — Fator de correcdo para passagem esquiva e relativo a transferéncia de calor [7]

Apos leitura da Figura A4 o fator de correcao F,, obtido foi de 0,78

e Fator de Correcao da janela F,,

Calculo do corte do feixe tubular

_ Hy _ 0,2305 — 0.2399
b~ p, 0961
| d L
- drea da janela
oy e drea total — / .
| /_,// 2.8
03— /< - '; /,If"/"'/ 26 Rods
_( 8, " J'l/l‘/l 2.4 !
i
‘3:: o.2 _,f 2.2 &
[I‘ ..l""v 2.0 |
i :
/'// Corte = H/D
a ffj 18
,/ 1,6
%us 0,20 0,25 0,30 0.35 0,40 0.4‘1;

Corte -

Figura A5 - R, (e R’s) e 6, em fungao do corte [7]



Da Figura A5 pode retirar-se o valor de R’,=0,17 e 6,=2

Célculo do numero de tubos na zona da janela Ny
N, = R, x N, = 0,17 X 425,52 = 72,34

. _2><NW_2x72,34_034
" N, 42552

L2

i . ANS

o8

“‘l—-—

o o 0.2 o3 o4 [:1] [T or oe
B

-

Figura A6 — Fator de correcdo para a janela e relativo a transferéncia de calor [7]
Da Figura A6 pode retirar-se o valor de F,=1,04
e Fator de Correcao para fugas F_
Calculo da area da folga entre os tubos e a chicana (por chicana), Ay

e XmXd, 0,8 x 1073 x  x 0,0334
Atszx(Nt—Nw)= >

x (425 — 72,34) = 0,015 m?

em que ¢ é a folga de projeto maxima.
Calculo da area da folga entre a chicana e a carcaga (por chicana), Asp

c. XD 48x1073x1
Ay =225 2xm—6,) = v "=

> > x (2 xm—2)=0,0103 m?
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O cs é retirado da Tabela A2

Tabela A2 — Folgas e tolerancia tipica em chicanas [7]

Diimetro da carcaca, D, Diiimetro da chicana Tolerincia

Carcagas em tubo: D, — 1,6 mm +0.8 mm

152 — 635 mm (6 — 25 in)

Carcagas em chapa:

152 — 635 mm (6 - 25in) D, - 3.2 mm +0, -0,8 mm
- mm —421n) 77, — 4.8 mm 0, -1.6 mm

Célculo da area total para fugas A_

AL = Ag, + A = 0,0103 + 0,015 = 0,025 m?

A, 0,025 031
A, 0,08
[=%-]
f"
0.4 _.f"'"f
/f
03 . _.--"’/
I .:-/
L 07 _/l’
[+] a2 oz o3 [+ X ] [} [N o7 (<X ]

Figura A7 — Parametro B, para calculo do fator de corregao para fugas e relativo a transferéncia de calor [7]

Pela Figura A7 retirou-se o valor de p.=0,27

0,015 +2x 0,0103
0,025

Atb+2><Asb] — 062

FLzl—ﬂL[ - =1—0,27[
L

h, = hLE,F,F,F, = 5865,96 x 1,01 X 0,78 X 1,04 X 0,62 = 2977,04 W.m~22C 1



A.7 Calculo do coeficiente global de transferéncia de calor
1 1 1

UA = hd; | hoA,

Entao,

1

— — —20r-1
U= 1 0,02664 = 1980,33 W.m™=eC

421855 T 2977.04 x 0,0334

2884,82 x 103

Q = UAATlm g LCOTld = =2,68m

(35 — 25)
1980,33 X 7 X 0,02664 X 425 X 4583~ 75)
" (45,83 =35)

A.8 Calculo do didmetro da embocadura por onde entrara o fluido de arrefecimento

Velocidade do fluido=1,5m.s™

A.9 Calculo do nimero de chicanas

3
Leona = (n@ chicanas + 1) X I, © n? chicanas = oA 1 = 6 chicanas

A10 Calculo da area de seccéo reta da torre de arrefecimento
Adotou-se um fluxo de agua (L): 1,6 kg. m?2.s™
Caudal de 4gua: 69,03 kg.s™

m 69,03

L 1,6

= 43,15 m?

A11 Calculo da altura da torre de arrefecimento

Da carta psicrométrica (Figura A8) pode retirar-se os valores de entalpia do ar saturado para
temperaturas entre 25 °C e 35 °C que pode ser observado na Tabela A3 e, posteriormente,
construir a curva de saturagéo que se encontra na Figura A9. Com o auxilio da Figura A8 e
considerando as condigdes do ar a entrada tem-se:

Tar entrada: 25°C

Humidade relativa: 70%
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Figura A8 — Carta Psicrométrica

Com as condi¢des de entrada do ar e pela leitura da Figura A8 pode retirar-se a
entalpia Hg1 = 64 kJ.kg™.
Apos obtencédo do valor da entalpia do ar saturado marcou-se o ponto (25;64) na

Figura A9 e intersetou-se a linha de saturagcéo. O declive desta reta corresponde ao declive
. Lxcy, ;.
maximo (T) ~que corresponde ao fluxo minimo de ar Gyn.
max

LXcy,

Da Figura A9 obtém-se ( ) = 6,6. Se se adotar o valor de G=2 x Gn,, ter-se-a:
max

L X (553 L % Cr,
(LX) _osx(AX%) -3
G proj G max

Com o declive de 3,3 pode tracar-se a linha de operagao real que se encontra na
Figura A9 pela equacao da reta
H; =3,3x (T —25) + 64
Em que 25 é a temperatura de entrada do ar em °C e 64 a entalpia do arem kJ.kg™" &
temperatura de 25°C e 70% de humidade. Com esta equacgao da reta foi possivel o céalculo
de entalpia para a temperatura de saida de ar 35 °C e para a temperatura média de 30°C

gue se encontram expostos os valores na Tabela A3.

Tabela A3 — Entalpia de saturacao e entalpia as propriedades de entrada do ar

T (2C) Hi (k).kg™) Hg (kJ.kg™) AH (k).kg™) AH../AH
25 77 64,0 13,0 1,50
30 100 80,5 19,5 -

35 130 97,0 33,0 0,59




Na Figura A9 pode observar-se o diagrama para o calculo da altura de uma torre de
arrefecimento.

140

120 )

100

80

==¢—curva saturagao

== INT

60

40 === Curva de operacdo

20

Entalpia especifica do ar (kJ.kg1)

0 T T T 1
0 10 20 30 40
Temperatura (2C)

Figura A9 — Diagrama para o cdlculo da altura de uma torre de arrefecimento.

Com os valores de AAZm =1,50e AAZ’" = 0,59 e a ajuda da Figura A10 retirou-se o fator
1 2
de "f"
m -l X
i e dIEme
i P 4t Y.
10 s - el
H
TN
4 .

Figura A10 — Carta de Stevens para determinagao do fator f[7]
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Da carta de Stevens retirou-se o f = 0,98

Lxcy,
G

Como = 3,3 ter-se-a:

Lxc 16x4,18
~733 33
G Hor—Hei _203 9764
kya~ fXAH, 13  098x195

=203kg.m2s7?

7 =

=2,70m

A12 Calculo de Propriedades dos tubos para o aerocondensador

Através das propriedades dos tubos e do material escolhido que foram expostos no
subcapitulo 3.4.2 foi possivel calcular alguns pardmetros importantes para o calculo dos
coeficientes de transferéncia de calor interno e externo. Esses valores encontram-se

expostos na Tabela A4

Tabela A4 — Parametros importantes dos tubos

Parametros
N2 alhetas totais por tubo 315
Di do tubo (m) 9,52E-03
Ai tubo (m?) 4,49E-02
A de uma alheta (m?) 1,56E-03
Ae de um tubo (m?) 8,04E-01
N tubos 341

O diametro interno do tubo foi calculado por:
di=de—2xAx=159%x10"2-2x3,18%x10"3=952%x10"3m
A area interna do tubo foi calculada por:
Ai=mxdixL=mx952%x1073x1,5=4,49 X 1072 m?
A area de uma alheta foi calculada por:

de\? /de\? 3 2
(hf +—) —(—) =156x10""m

Agineta =% (de + 2 X hy) X e + 2 X 7T X z >

A area externa do tubo foi calculado por:

Ae = x de x (L — ef x n® alhetas) + Agpera X n° alhetas = 8,04 x 1071 m?

Para o calculo do numero de tubos fez-se o calculo da area total de transferéncia de
calor pelo balango de energia, arbitrando-se um U de 700 W.m?K”’

_Q  2884,82x10°
~ UAT,, 700 x 15,01

Aeo = 274,54 m?



A
Ae: = 341 tubos

ne de tubos =

A13 Calculo do coeficiente pelicular de transferéncia de calor do lado interior dos tubos para

o aerocondensador

Re = — Mwapor X di 121x 9,52 x 1072 .
- 2 -3)2 ’
MxngtubOSandTl 5,88x10—3x341xﬂxw

. /1+ /%\
h; = 0,021 X — x Re®8 x Pro43 x | — V¥
di \ 2 /

(14 722
0,638 -
= 0,021 802.76%8 x 3 85043 x 6,87 x 10

X952 x 103 <oV« ’ 2 /

=32057,54 W.m™2.eC~!

A14 Calculo do coeficiente pelicular de transferéncia de calor do lado externo dos tubos para

o0 aerocondensador

O calculo das constantes presentes na equacao do coeficiente pelicular de
transferéncia de calor do lado externo dos tubos, sdo obtidas conforme a configuragdo do
feixe de tubos, como se encontra representado na Figura A11. Como se pode observar a

configuracao escolhida foi configuragao escalonada dos tubos

PN
j; +

Escoamento

Figura A11 — Feixe de tubos em configuracao escalonada de fluxo cruzado [19]
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Sn=De+2Xhs+ S5 =1,58 X 1073 +2x%x9,55x 1073+ 6,35 x 1072 = 0,041 m

yia yia
Sp = 8p X cosE = 0,04 x cosE = 0,036 m

S, 0041 260
de 1,58x10-3
Sy 0,036

2,25

de 158x10-3

_ Par X Upmax Xde 1,17 x3,5x 1,58 x 1073
B Uar B 1,84 x 10-5

Re = 2124,66

Como z—" < 2 e Re > 1000 pela Figura A12 pode retirar-se as constantes Ce m
14

Configuration Repman N m
Aligned 10— 107 (.80 0.40
Staggered 0= 107 (.50 .40
Aligned 1010 Approximate as a single
Staggered 105-107 (isolated) cylinder
Aligned 10°-2 % 10° 027 063
(5p/5;, = 0.7)

Staggered 10°-2 = 10 0.35(5,/85,)" 0.60
(5,15, = 2)

Staggered 10°-2 = 10° 0.40 0.60
(5045, = 2)

Aligned 2 x 10°-2 x 10P 0.021 0.84
Staggered 2 X 10°-2 x 10f 0.022 0.84

For 5,45, < (L7, heat ransfer is inefhicient and aligned wibes shoold noi be used

Figura A12 — Constantes para a equagéao do coeficiente pelicular de transferéncia de calor para fluxo
cruzado num feixe de tubos [19]

Pela Figura pode verificar-se que a constante m toma o valor 0,6, enquanto que a

S Ys
constante € = 0,35 x (s—"> = 0,36

14

k 0,02614
he = -2" % C x Re™ x Pr/3 = x 0,36 x 2124,66%6 x 0,707 /3

de "~ 1,59 x 102
=5239W.m 2K !



A15 Calculo da eficiéncia das alhetas anulares

e _ (9 55 x 10°% + = x 2,74 X 10-4) X 2239
xep \7 277 165 x 2,74 x 10~*

1
$alheta = (hf + §3f> X e

=0,16

-2
rtle (1'59+10 +9,55X1079) +05x 2,74 x 10°*

" 1,59 x 102
2z

= 2,22

Com o auxilio da Figura A13 e os valores anteriormente citados pode retirar-se o

valor da eficiéncia das alhetas

LTI

L0

Eficiéncia da alheta

m —
A= 1
S Agy=2mirs—r) + 2any
e L - =
0 . |
0 0.5 1.0 1.5 2.0 25

E=(L ,,_l:,]{j,'}“_j[}

Figura A13 — Eficiéncia de alhetas anulares com perfil retangular [19]

Através da Figura A13 pode verificar-se que o valor obtido para a eficiéncia das

alhetas foi de aproximadamente 83%
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A16 Calculo do coeficiente global de transferéncia de calor para o aerocondensador

1 1 1
uA B hiA; * heAe
Entao,
1
= 1 Tx952x10 3 x 1,5 x 341 760,57 W.m~2°C~1

32057,54 T 52,39 x 0,83 x 8,04 x 10~ x 341
A17 Calculo da area global de transferéncia de calor

Q  2884,82x10°

A= - = 252,68 m?
UAT,, 760,57 x 15,01 m

A18 Calculo do caudal de ar para o aerocondensador

o Q 2884,82
" CPar X AT~ 1007 X (35 — 25)

Mar = 286,49 kg.s™!

caudal volumétrico,, = 286,49 X 1,17 = 244,71 m3.s~! = 880.950,4 m3.h~!

A19 Calculo da area lateral total do aerocondensador

Mar 286,49

= - = 69,92 m?
Par X Uqr 1007 X 3,5 m

A20 Calculo do comprimento lateral do “telhado” de um aerocondensador

Arbitrando trés modulos de um aerocondensador e sabendo que cada um deles tera

dois “telhados” a sua area lateral pode ser calculada por:

69,92

=227 g7
lat =515 m



A21. Calculo do Custo do Condensador

A - 2
Area=95m
i : fTE B I T ]
| invblucro Jubes -~ 111 _7%/@ |
A
— @A;n carbono Ago carbono /, =
o @ AC. Latho —!— /,
= (@) Ac.  Agoinoxidével ":_,- ; v d .
(@ac.  wox /ﬂ:" | b il
2 // )’4 @ |
: AL /
4 / ’
iy F f/ i T @ T | ]
¥ P .o i R
Z e z pr”
2 7L il e ! Factores de pressio
3 // / |5
e - 1-10 bar :1.0 I
/ /.5'/ Al 10-20 Al | HE
ﬁ-"" I 20-30 125 |
/ s 30-50 ws ||
& / 50-70 415
| | Faciores dé lipo A
Ca flutuanie =10
Haz?gt twbos fixa =08
‘ | Tubo em U #0,88
' ] 1 | SR
3
= i o2 o3

; 3
Aroa de superficie de transferéncia de calor, m

Figura A14 — Permutadores de calor de involucro e tubos [7]

O custo aproximado do condensador ronda as 15.000 libras no ano de 1979.

Posto isto, o calculo do custo atual do condensador pode ser calculado pela seguinte
forma:

)

I 57
CUStO gy = CUSEO1970 X I‘“—““l =1,5 x 10% x = 36.076,67£

1979 238,7
em que,

| — indice de custo

Convertendo o valor obtido para euros o custo atual do condensador é de 41.796,2€.
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A22 Calculo da energia gasta pela torre de arrefecimento

Poténcia gasta pelo sistema de torre de arrefecimento: 52,5 kW

Para o calculo do custo da energia elétrica a ser gasto foi necessario ter
conhecimento dos horarios referentes para um ciclo semanal tri-horario. Para o calculo foi
considerado apenas o horario de verao. Na Figura A15 e A16 pode observar-se o periodo

das horas de ponta, cheia e vazio e as tarifas referentes cada periodo horario

|Sicio semanai tri-horario am Portugal Continental
|Periode de hora legal de Inverno  [Periode de hora legal de Verso
De segunds-ieira a gexia-feira De sequda-feira a sexta-feira
Ponta: 09.3N12.00 h Panta: DEASMZASh
18.30¢21.00 I
Cneias: 07.00409.30 N Chetas! D7.00VD8.15 h
12.0018.30 b 1Z.15/24.00 h
21.00¢24.00
Wazio: 0000700 h \Vazia! [
|Sabado Sabado
Cnelas: 09.3013.00 Chetas: DE.0014.00 h
18.30422.00 20.0022.00 h
Wazio: 13001830 b Vazia: 14.DDVZ0.00 b
22.00009.30 b 22 D0S.00 h
Dominga [Domingo
Vazio! 00002400 I Vazia! DO.0DV24.00 h

Figura A15 — Ciclo seminal tri-horario

Si les Bi-Horario Tri-Horario

Pot. Contratada PnténtiTp Energia | Poténda Energia (€/kWh] Poténcia Energia (€/kWh)
(Vi) (€/Dia) | (e/kwh) | (€/Dia) |[Fora Vazio | Vazio (€/Dia) | Ponta | Cheias | Vazio
115 0,0832
23 01461 0.1408
3,45 0,1568 0,1937 0,1939 | 0,3179 | 0,1634 | 0,0934
a6 0,2037 o618 0,2384 0,2376 | 0,3174 | 0,1629 | D,0028
575 0,2506 0,2829 0,1990 0,0037 0,2807 | 0,3173 | 0,1630 | D,0924
69 0,2973 0,3275 0,3285 | 0,3182 | D,1636 | 0,0936
10,35 0,4375 0,4510 0,4580 | 0,3176 | 0,1632 | 0,0027
13,8 05777 1625 0,5950 0,1994 0,0936 0,5922 |0,3177 | 0,1633 | 0,0927
17,25 07178 g 0,7250 0,2002 0,0035 0,7249 mm%
20,7 0,8581 0,8629 0,2003 0,0935 0,8643 10,3192 | 0,1651 | 0,0935
27,6 1,3379
34,5 1,6674 | 0,287% | 0,1438 | 0,0805
a14 1,9969

Figura A16 — Tarifas referentes ao periodo horario

5 12 7
52,5 % (0,3192 X o4 +0,1651 x o4 + 0,0935 x ﬁ) X 334 + 52,5 X

7 17
X (ﬁ x 0,1651 + o4 X 0,0935) X 334+ 52,5 x 0,0935 x 334

= 6.737,02 €/ano

A23 Calculo da energia gasta pelo aerocondensador

Poténcia gasta pelos ventiladores do aerocondensador: 262,5 kW

5 12 7
262,5 X (0,3192 X 24 + 0,1651 X o4 + 0,0935 x ﬁ) X 334 + 262,5 X

7 17
X (ﬁ x 0,1651 + o4 X 0,0935) X 334 + 262,5 x 0,0935 x 334

= 33.685,10 €/ano



Anexos B- Especificacdes dos equipamentos

Na Figura B1 apresenta-se as especificagdes técnicas da turbina a vapor

selecionada

S5T-110 steam turbine series
Power output

Inlet steam pressure

Inlet steam temperature

Speed

Exhaust pressure

Typical dimensions of the S5T-110 series

up to 7 MW

up to 131 bar (a)
Dry saturated steam up to 530°C
According to driven machine

Back pressure or condensing

Length: approx. 6 mincl. generator /'Width: 2.8 m/ Height: 3.2 m

Figura B1 — Caracteristicas da turbina a vapor selecionada

Na Figura B2 encontra-se as especificacdes standard dos tubos do condensador

Properties of Pipes,
Tubes, and Screens

Al Dimenshons of Standard Steel Pipe

Nomgng! Orands Wall Ineside T'anide Cross-
Hsg Dramater Bchad- ITH-:hrn Do Fectional Area
fin) in. mm .'n':rﬁ'r i me in - s m? x N

1 0405 102% 40 ODEE 173 02659 683 000D 03664
B0 0098 241 0215 S48 000023 02341
4 0540 1372 40 0088 224 0364 925 Q00072 0675
80 0119 302 030 T6T QOO0 D4
1 0675 1705 40 0091 231 093 1252 Q00133 1.231
B0 0126 320 0413 1074 0.0D0GE 09059
] 0840 2134 40 O 7T QA2 1580 000211 1961
B0 07 373 0546 ILET QUDDIGD L3511
1050 2447 40 0113 AT 024 2093 00037 3441
e 1] Lira '!:: ::: ::: 00300 791
| 1.31% JI.'E 40 113 R3E 1% 26.64] Q.00600 5574
o QU0CEES 4541
1} 160 4206 40 004 356 13B0 3505 001040 G545
B0 0191 485 127 3246 000891 B27S5
14 1500 4826 40 045 X68 L&D S0E9 Q01414 1305
BD 0200 504 1500 3810 Q01225 1140
2 2375 6033 & 0154 391 06T 5150 Q02330 2168
- 80 0218 554 1839 4925 002050 1905
4 1875 7303 40 0203 16 1465 6171 Q033X 3089
80 027 TO0 1313 5500 QOO%4r 1030
3 1500 8850 40 0216 S48 3068 TSI Q0S130 4768
0300 76 L1900 TI66 C.04387 4160
Mo 4000 1016 40 0226 574 354E 9012 Q0GETD 6179
80 0318 808 3344 BS4S Q06170 5735
4 4500 1143 40 0237 60 4035 1023 Q0880 BL1S
80 0337 8356 3AbM  H1.18 Q07EE 7407
H 5563 1413 4 0258 655 SOWT 1282 0130 1M1
80 0375 9353 4813 QIR QO263 1175
& 6625 1683 40 0280 TA1 6065 1540 02006 184S
B0 0432 1097 5761 1463 QU810 1681
] B5is 219 40 QNI BIE TSRl 20T QMT4 RNLT
BO S 1273 TA2S 1937 QT EHWT

Figura B2 — Dimensodes Standard para tubos [24]
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Na Figura B3 encontra-se as especificagdes técnicas das torres de arrefecimento

EUROVENT
- CERTIFIED
Technical Datasheet 7/
(]
TIVE COIL DATA - UNITARY
2 FXWS 1018C-24T-PIP E coil type: Bare / HDG
E coil ‘Wet coll - 1pass
Main Accessorles @ E coil inket ot (1x) MD 150
E coil outlet (1) ND 150
THERMAL DESIGN DATA E coil volume (1) 1461.01
Reguested capacity (overalllunitary)(@ 100% RFM). 241 13T RW E coil surface (1x) 268.0 m*
Max. capacity (overall/unitary)(@ 100% RFM) .. C2BZE 1474 KW B cail dry weight (1) 3783.0 kg
Fluid 20% EG
e N ELECTRICAL DATA - UNITARY
Freezing point a°c I3
Auid flow BO.0/ 345 Us EnGeneraI
Max. fluid 712/ 356 Us
e L 210 Fan motor BHP (Wet mechanical output power at motor shaft) ... (3x) 14.9 kW
Entering dry bulb temp. 31.0°C Far:rmt:r‘;s"pm for
Process fuid inlet 38.0°C i
Accessones total extenal static pressure ...
Process fluid outiet & 250 Customer external static pressure.
Operating mode Wet Dry fi0n allowed.
i
PHYSICAL DATA - UNITARY Efficiency level fan mator IE3@S0Hz or
Overall length. 6190 mm Fan mator voltage 400V
Standard unit 5430 mm Frequency SO Hz
Pump 1 710 mm class IPS5
Overall width. 2997 mm VB
Standard unit 2997 mm Single speed
Cverall height £230 mm Fan motor pawer (3% 15.0 kW
Standard unit 6230 mm Fan full load cumant (Mominal Valtage) (3x) 28.T A (400V)
Shipping / operating weight..... 9810/ 15560 kg Ean speed 1500 RPM
Standard unit 9810 1 15560 kg Framesize 160
Heaviest section 6840 kg Spray pump motor power. (1) 7.5 K
Material option BALTIPLUIS Efficiency level pump mator IE3@S50Hz or IE2@60Hz
Overflow diameter. (1) N 80 mm Spray pump motor voltage 400V
Make up diameter (1) ND 40 mm Frequency.... 50 Hz
Dirsin diamster (1) ND 50 mm Spray pump full load current (16.0 4 ) 400 v
Number of cails per unit -1 Spray pump speed 1000 RPM
Exact unit dimensions and weights may be influenced by accessonies/option Pratection class
combinations. Mounting
Custernae TATE I THE NORTH, LVERPOOL BAL sl BLET 1
Prcjoct ot Gy Prejact BALTIMORE AIRCOIL -
[ L b
Usecjach Oparniy D1z5E08

Figura B3 — Caracteristicas da torre de arrefecimento selecionada [23]

Ainda relativamente a torre de arrefecimento na Figura B4 pode observar-se o

desenho técnico da mesma sugerida pela Baltimore

“Thim cwing o fr paaarty of Dot AR Cormaany: 18138 10 ba-oopsed O e, Smcily or Mracy, 1 whoie o I Sarl k0 el 11 Tking o

A2 harmiah T ko £ aking Df g o7 0 ar ASpEXCSons hermt. o o i Tk of By e o CoRen part shoen S,
Corsmey. This Oomwing i Cared wi (- xpressed sgroames: i f crwng an nkorraston oot

Hharmiesary i property of Bl A6l Campary. The somntescs of i g wil be Coratrsed ns 0 acoepince of e Iregng ayseTe

General Arrangement

— Fiad Do uy M0 180
| i | £l
] [ [3] e A E————
— (o
[ —— e B et D 180
)
- - e e WD B

Moms

£} Deawwing i not i scale, redocts 8 fypical standoed uril arang ement asd can only bo used for indicaiio
pwposes. Exacl uni dimensions and weighis may be infuenced by atoessases/oplion combinatons:

2) Plaass rafer i e fechnical dalosheol for (he spachic Unil comfigueaton. [gYy. fans, gly. fom molovs, Bocasennes,
lcation of conmections and lerminal boees. . )

31 The crawing shown is & RIGHT HAND uniL

Lengi fmml | [ Fmight (mm| | Shipp weignt (kg)| Cper. weight (ig) | @
20T =] a0 | vesed | | ®

L) FUNS (Standard fan] 1018C-T4T-R(R
=D 1

Wad )
Tetal 818

Figura B4 — Desenho técnico da torre [23]



Na Figura B5 encontram-se algumas especificagbes dos tubos selecionados para o

calculo do dimensionamento do aerocondensador

\\\\\\\\\i\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\\

2 'welp-agqn)
CURDIYI-|EM

-

-

—
1
=
1
—f
=
1

|

|

|

@ rwep uy

unfinned end: unfinned end: ;_.‘h
» Length > ‘f’:;
Altura das aletas
Diametros do tubo de base
Polegadas mm
/8" 9,55 Polegadas mm
v 12,70 5/8" 15,88
5/8 158 94" 19.05
Nlmero de aletas T 25,40
11/4" 31,75
’Aletas por |Aletas por metro 11/2" 31,75
polegada 13/4" 44 40
7 275 2" 50,80
(=3 315
] 354
10 394
1 433
12 473

Figura B5 — Especificagbes dos tubos alhetados [22]

Na Figura B5 encontram-se algumas especificagdes do ventilador selecionado para o

aerocondensador

'HERWY'
HTP Ventiladores axials tubulares de alta pressio n“T"

Wentiladores axiais tubulares de alta « Diregda do ar hélica-mobor « Temperatura de funcionamenibo:
pressio e grande robusbez, especiaimente - Ligagio elétrica na caixa de bomes: -20°C+70C
projetados para instalagbes mineiras ou extema.
aplicagbes com grandes. perdas de cama Arabamerto:
Motor: = Ago de alta protacdo anticorosive,
Vertilador: = Motores de eficiéncia IE2 para imprimagio especial & pintura de alta
*  Rewestimento tubular em chapa de ago poténcies iguais ou superiones a qualidade para ambientes cormosives.
de grande espessura 0,75 KW e inferiores a 7,5 KW, exceto
+  Suporie de motor soldada no monofasicos, 2 velocidades e B polos Por encomenda:
revestimenta. *  Molores de eficiéncia |E3 para poténcias +  Motones normalizados IP-55, motores
»  Diretrizes de ako rendiments iguais ou superiones a 7.5 KW, exceto ATEX & de 2 velocidades
aerodindmico para ganho de pressio monotisicos, 2 velocidades e & polos. «  Estrutura total em ago inoxiddvel
+  Otima protecio supsrficial mediame = Maotores da classe F, com rolamentos = Estrutura em ago gahanizado a quents
de alta qualidade. de esferas, S0 IP-55 *  Motores de eficencias IE2 e |E3 para
B Ia-g-‘be de abo rendimento, construida +  Triffmicos 2 W5 Hr jate qualnuer pobEncia
em aluminic fundido 5.5 CW¥) & 4004880 V=50 Mz {paténcias
superions a 5,5 CV)
con. Modela Velocidade Poténcia Caudal Nivel de PP
instalada maximo |pressio sonora £
{rimin) (kW) (m/h) dE (4)
1005550 HTP-50-2T-4 2400 3,00 13850 a2 1.807 50
1005631 HTP-50-2T-5.5 2870 4,00 16250 83 2.067.55
1005633 HTP-56-2T-5.5 2870 4,00 18050 a8 2.208,20
1064044 HTP-56-2T-10 IE3 2870 7,50 25500 a3 2.502 80
1064047 HTP-§3-2T-10 IE3 2870 7.50 23850 a4 2.566.90
1064050 HTP-53-2T-16 IE3 2440 11.00 28400 94 Adida10
1064053 HTP-53-2T-20 IE3 2935 15,00 34400 a7 AEIBTE

Figura B5 — Caracteristicas do ventilador selecionado para o aerocondensador
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