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RESUMO 

 

Este trabalho apresenta um método utilizado para a análise do resfriamento e 

desumidificação do ar considerando a transferência simultânea de calor e massa, 

assim como análise experimental do resfriamento de ar em um trocador de calor 

tubo-aletado com a finalidade de comparar os resultados medidos com os resultados 

calculados através do método. A necessidade do controle da temperatura e da 

umidade do ar em inúmeras atividades está cada vez mais relevante e através de 

um trocador de calor é possível efetuar este controle necessário. O trocador de calor 

tubo-aletado é responsável pela troca de calor dos fluidos e também pela 

condensação do vapor de água contido no ar atmosférico, causando a 

desumidificação do ar. O trabalho se trata de uma comparação entre o método da 

efetividade-NUT baseado na entalpia do ar úmido e dos resultados medidos nos 

testes experimentais. O método fraciona a superfície do trocador de calor em seca e 

molhada e para uma aproximação maior foi efetuado uma correção no coeficiente 

convectivo, h, com a correlações específicas para a geometria da aleta e as 

condições, seco e molhado, da superfície do trocador de calor. Os resultados 

obtidos na comparação do método com os dados medidos tiveram uma aproximação 

com erro relativo menor que 12% e tem uma aproximação maior entre as 

velocidades do ar de 2,5 a 3 m/s. 

 

Palavras-chave: Resfriamento e desumidificação de ar. Trocador de calor tubo-

aleta. Transferência de calor e massa. 
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1 INTRODUÇÃO 

 

O resfriamento do ar é utilizado desde os anos 1800, onde gelo em 

estado natural era enviado por embarcações dos Estados Unidos para o 

mundo todo, até meados de 1900. As primeiras máquinas de refrigeração 

apareceram após esse período no Sul dos Estados Unidos, com o propósito de 

fabricar gelo artificial. Com o desenvolvimento dos processos de refrigeração, 

por volta de 1920, a indústria começou a comercializar refrigeradores para uso 

doméstico, substituindo o gelo artificial pelos refrigeradores. Nesta mesma 

década, a indústria do ar condicionado teve seu início, primeiramente com 

instalações domésticas e comerciais. A indústria da refrigeração se expandiu e 

atualmente abrange uma ampla gama de aplicações. (Rudmar, 2010) 

Os estudos relacionados ao resfriamento do ar vêm crescendo. Assim 

como a utilização de automação para aumentar eficiência dos equipamentos, 

garantindo qualidade nos mesmos. Esta demanda vem de inúmeras atividades 

onde é necessário o controle de temperatura e da umidade do ambiente, de 

modo rápido e eficiente. 

O controle das propriedades do ar está sendo utilizado nas mais 

variadas atividades, onde abrange diferentes requisitos para refrigeração, 

conforto térmico e controle da proliferação de bactérias. Em hospitais e 

laboratórios, o resfriamento do ar, além de gerar conforto térmico também é 

utilizado para controlar a umidade do ar, isso possibilita, juntamente com filtros 

a jusante do trocador de calor, o controle da proliferação das bactérias no 

ambiente. 

Para que seja possível o processo de resfriamento e a desumidificação 

do ar atmosférico, o trocador de calor é essencial. Tal equipamento é 

responsável pela troca de calor entre os fluidos que circulam em seu interior a 

diferentes temperaturas.  

Existem diversas configurações de trocadores de calor para atender aos 

diferentes projetos. Inicialmente os estudos sobre desumidificação do ar foram 

feitos em serpentinas de tubo com aletas onde passa água a uma temperatura 
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relativamente baixa e o ar passa entre as aletas. Atualmente, são utilizados 

para esta aplicação os trocadores de calor tubo-aletas que se diferenciam pela 

relação de área de troca e o volume do equipamento, conhecida como 

compacidade, tendo-se trocadores mais ou menos compactos. 

As análises feitas neste trabalho tem uma maior complexidade, pois 

considera a transferência de calor e massa simultaneamente. Esta 

consideração também te influência na transferência de calor pela condensação 

da umidade do ar na superfície do trocador de calor. 

O método utilizado para a comparação com as medições pode ser útil 

para a indústria, proporcionando maior desempenho para seus equipamentos 

responsáveis pela refrigeração de modo geral, podendo ser utilizado para 

conforto térmico em grandes unidades de tratamento de ar ou até mesmo em 

refrigeradores domésticos. 

Considerando a importância do controle da temperatura e umidade do ar 

em diversas atividades necessárias para a sobrevivência e conforto do ser 

humano, neste trabalho se apresenta o estudo experimental e teórico do 

resfriamento do ar com água gelada, considerando diferentes condições de 

vazões de ar em um trocador de calor do tipo tubo-aleta, para verificar o 

comportamento de modelos de predição.  
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1.1 OBJETIVOS 

 

1.1.1 Objetivos Geral 

 

 Analisar o resfriamento e desumidificação do ar com um método que 

considera a transferência de calor e massa simultaneamente e comparar os 

resultados teóricos com os resultados medidos nos testes experimentais. 

 

1.1.2 Objetivos específicos  

 

- Analisar a transferência de calor e massa e a perda de pressão no lado do ar;  

- Analisar o efeito da variação da vazão de ar sobre a capacidade de 

resfriamento do ar; 

- Analisar a desumidificação do ar; 

- Verificar aplicação de método para a transferência de calor e massa; 

- Analisar correlações para o lado do ar (coeficiente de transferência de calor, 

fator de atrito e eficiência de aletas), considerando condição de superfície seca 

e molhada. 

 

1.2 JUSTIFICATIVA 

  

 No processo de resfriamento do ar, ha uma grande diferença de 

temperatura nos trocadores de calor do tipo tubo aletados onde ocorre a 

transferência de calor e massa e, portanto, é necessário testar métodos que 

levem em consideração a transferência de massa durante o resfriamento para 

que seja possível realizar o cálculo da capacidade de resfriamento correto.  

Embora existam vários métodos propostos ainda existem dificuldades.  
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 Para o tipo de trocador de calor utilizado neste trabalho, existem poucos 

dados experimentais, portanto há uma elevada dificuldade de encontrar 

correlações para que seja possível uma análise na diferença do 

comportamento do coeficiente convectivo nas situações de superfície de troca 

de calor seca e molhada. As correlações estão classificadas para o tipo 

específico de aleta utilizada e as condições da superfície, seca ou molhada. 
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2 REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 

 

 Neste capítulo é apresentada a revisão bibliográfica sobre o processo de 

resfriamento e desumidificação do ar e a fundamentação teórica para a análise 

do resfriamento e desumidificação do ar em trocadores de calor tubo-aletados. 

 

2.1 APLICAÇÕES 

 

 O resfriamento e a desumidificação do ar é geralmente utilizado para fim 

de conforto térmico, mas também para muitas aplicações onde é necessário o 

controle das condições do ar. 

 O resfriamento de ar em trocadores de calor tubulares e aletados de 

fluxo cruzado são aplicados desde uso doméstico até uso industrial. O 

resfriamento pode ser feito com uso de água ou fluidos refrigerantes, que 

escoam no interior dos tubos, sem e com mudança de fase, respectivamente. 

Nos sistemas de ar condicionado doméstico os trocadores de calor são 

denominados de evaporador e condensador, onde ocorre a remoção e rejeição 

de calor para o ar.   

 A nível industrial, o resfriamento do ar possibilita o transporte, estoque e 

beneficiamento de alimentos com maior tempo de durabilidade, agindo de 

modo a retardar o processo de decomposição natural. Assim como também 

possibilita a climatização para atender alguns requisitos de temperatura e 

umidade para determinados processos em áreas de eletrônicos, agrícolas, 

farmacêuticas e outras. 

 

2.2 TROCADORES DE CALOR 

 

 Trocador de calor é o equipamento que possibilita a troca de calor entre 

dois fluidos distintos separados por uma barreira sólida. Este equipamento é 
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utilizado em diversas aplicações, as mais específicas são encontradas na 

geração de potência, condicionamento de ar e recuperação de calor em 

processos e processamentos químicos. (Incropera et. al, 2008). 

 A transferência de calor entre os fluidos que circulam em um trocador de 

calor envolve os processos de convecção, em relação aos fluidos, e condução 

através da parede dos tubos.   

 Existe uma diversidade de tipos de trocadores de calor e são 

classificados de acordo com sua configuração de escoamento e do tipo de 

construção do mesmo. 

 

2.2.1 Trocador de calor tubo-aletado 

 

 Este tipo de trocador de calor é aplicado quando um dos fluidos é um 

gás. No caso do ar, se tem a desvantagem de um baixo coeficiente de 

transferência de calor convectivo, atingindo uma maior superfície de troca de 

calor para conseguir aumentar a taxa de transferência de calor. 

 Este requisito é resolvido com aletas conectadas às superfícies 

primárias. Os exemplos mais comuns de trocadores com superfície estendida 

são o tubo-aletas e o placa-aletas que são utilizados para diversas aplicações 

voltadas a resfriamento, aquecimento e condicionamento de ar. 

 Trocadores aletados também podem ser compactos, quando a relação 

entre área de troca e volume é muito elevada. São usados em aplicações de ar 

condicionado automotivo, refrigeração para eletrônicos, aeroespaciais, 

recuperação de calor, entre outras aplicações que contenham restrições nas 

dimensões do trocador, economia de espaço e peso. (Thulukkanam, 2013). 

 No trocador tubo-aleta, o ar atmosférico, mistura de ar seco e vapor de 

água, passa pela superfície exterior dos tubos e entre as aletas. O outro fluido 

que pode ser aquecido, resfriado ou mudar de fase passa através do tubo(s). 

Os materiais mais utilizados para os tubos é o cobre e para as aletas é o 

alumínio. (Threlkeld, 1962). 
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 A velocidade dos fluidos influencia na transferência de calor. Quanto 

maior a velocidade do ar entre as aletas, maior será o coeficiente de 

transferência de calor, embora também vá aumentar a perda de carga no lado 

do ar e arrastar as gotas de água que condensam na superfície fria dos tubos e 

aletas, quando os mesmos estiverem a uma temperatura menor ou igual a 

temperatura de orvalho do ar. Conforme Nellis e Klein (2009), a velocidade do 

lado do ar na face do trocador deve ser menor que 10 m/s. Já Mitrovic (2012) 

fixa uma velocidade máxima em 2,5 m/s. 

 A velocidade do ar é expressa pela Equação (1): 

 

        𝑉௔௥ =
ொೌೝ

஺೑ೝ
                (1)  

 

onde 𝑄௔௥ é a vazão de ar que passa pelo trocador de calor e 𝐴௙௥  é a área 

frontal do trocador de calor, considerando a altura e a largura do mesmo. 

 Os trocadores de calor do tipo tubo aletados são considerados como 

compactos em função da densidade da área de troca de calor que possui. Está 

densidade é conhecida como compacidade (𝛽). A compacidade é dada pela 

Equação (2). 

 

              𝛽 =
஺

௏
                                                   (2) 

 

onde 𝐴 é a área total de transferência de calor e 𝑉 é o volume total do trocador 

de calor. 

 Um trocador de calor que opera com gás-líquido se caracteriza como 

compacto quando 𝛽 ≥ 700 𝑚ିଵ. (Thulukkanam, 2013). 

 

2.2.2 Superfície estendida (aletas) 

 

 As aletas são utilizadas em trocadores de calor para aumentar a 

superfície de troca de energia térmica. Com o aumento da área de troca de 
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calor utilizando aletas pode-se reduzir o tamanho do trocador de calor e 

aumentar sua eficiência. Esta extensão da superfície pode ter diversas 

geometrias, que aumentam a turbulência no interior do trocador de calor e 

assim aumentam a taxa de transferência de calor. 

 Na análise das aletas se considera que a condutividade térmica (k) do 

material é constante ao longo de seu comprimento. O coeficiente de 

transferência de calor (h) varia desde a base da aleta até sua extremidade, 

mas se considera um valor médio, constante e uniforme, em toda extensão da 

aleta. Na extremidade da aleta o fluido encontra uma menor resistência ao 

movimento, tendo uma velocidade superior à da base da aleta, assim um 

elevado número de aletas em uma superfície pode diminuir o coeficiente de 

transferência de calor ao invés de aumentá-lo. 

 

2.2.3 Arranjo de tubos  

 

 Para trocadores de calor aletados existem dois tipos de configurações 

básicas de tubos. Esses arranjos são os escalonados, também conhecidos 

como triangular, e os arranjos em linha. A diferença de construção entre os 

dois tipos é que no arranjo escalonado cada fileira de tubos é deslocada para 

metade do passo transversal, como pode ser visto em Figura (1). As duas 

configurações se diferem na dinâmica do escoamento devido à diferença no 

número dos tubos. A configuração de tubos escalonados, com maior número 

de tubos, leva a uma maior transferência de calor, sendo assim a mais 

utilizada. No entanto, este arranjo de tubos apresenta dificuldades em relação à 

limpeza do banco de tubos, o que leva a perda de eficiência quando utilizado 

em situações na qual existam partículas que possam se acumular no interior do 

trocador de calor ou no caso de formação de gelo nas aletas. Para que estas 

dificuldades não se apresentem é utilizado o banco de tubos em configuração 

linear, mesmo com menor eficiência. (Thulukkanam, 2013). 
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 Figura 1. Arranjo dos tubos (a) em linha e (b) mostra o arranjo escalonado. 

 
Fonte: Thulukkanam, 2013, pg 151. 

 

2.2.4 Número de fileira de tubos 

 

 Quando há limitações nas dimensões frontais do trocador de calor, é 

possível aumentar a área de troca de calor com o aumento do número de 

fileiras de tubos na direção do escoamento. A adição de fileiras de tubos irá 

aumentar o comprimento do fluxo de ar dentro do trocador de calor e isto afeta 

a dinâmica do fluido, com efeitos sobre a troca de calor e a diferença de 

pressão do ar antes e depois do trocador.  

 Conforme Thulukkanam (2013), quanto maior o número de fileiras de 

tubos no sentido do escoamento de ar maior será a perda de pressão, porém 

maior será a diferença de temperatura do ar entre a entrada e a saída, 

podendo atingir temperaturas próximas à temperatura do outro fluido, que 

escoa no interior dos tubos.  

 De acordo com Thulukkanam (2013), os trocadores de calor que 

contam com aletas de placas têm um número de aletas que pode variar 120 a 

700 aletas/m com espessuras 0,05 a 0,25 mm e comprimentos de 25 a 250 

mm, esta variação se dá pela quantidade de fileiras de tubos existentes no 

sentido do escoamento. Com esta variação do número de aletas no trocador de 

calor é possível aumentar, ou diminuir, a área de troca de calor, conforme a 

necessidade. 
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2.3 PROCESSO DE CONDICIONAMENTO DE AR 

 

Os processos de condicionamento de ar incluem o aquecimento, 

resfriamento, umidificação e desumidificação. Assim, para que seja possível 

deixar o ar nas condições desejadas, pode-se que utilizar dois ou mais destes 

processos. 

 O ar é aquecido e umidificado no inverno e resfriado e desumidificado no 

verão. Este é o processo mais comum de utilização e pode-se comparar com o 

processo natural, onde, de acordo com a carta psicrométrica, ao aumentar a 

temperatura, a temperatura de saturação do ar aumenta e, consequentemente, 

há uma variação na umidade relativa do ar. 

 Os processos de condicionamento de ar podem ser modelados como 

escoamento em regime permanente, portanto a equação da conservação de 

massa pode ser utilizada para o ar seco (as) e para a água (w). Assim tem-se 

que: 

 

         ∑ 𝑚̇௔௦௘ = ∑ 𝑚̇௔௦௦                                              (3) 

 

e 

 

                                     ∑ 𝑚̇௪௘ = ∑ 𝑚̇௪  𝑜𝑢  ∑ 𝑚̇௔௦𝜔௘௘ = ∑ 𝑚̇௔௦௦ 𝜔௦      ௦                     (4) 

 

 onde 𝑚̇௔௦ é a vazão mássica do ar seco, 𝑚̇௪ a vazão mássica da água e 𝜔௘ e 

𝜔௦ são, respectivamente, a umidade específica na entrada e na saída. 

 Para o balanço de energia as variações de energias cinética e potencial 

são desprezadas, por não influenciarem de modo relevante no resultado. Logo, 

pode-se expressar o balanço de energia como: 
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                                   𝑞௘ +  𝑊̇௘ + ∑ 𝑚̇𝑖௘ = 𝑞௦ +  𝑊̇௦ + ∑ 𝑚̇𝑖௦                                   (5) 

 

onde 𝑞௘ e 𝑞௦ são as taxas de calor de entrada e saída, assim como 𝑊̇௘ e 𝑊̇௦ a 

potência, respectivamente, 𝑚̇  a taxa de massa e 𝑖 a entalpia. 

 Ou de forma mais geral a equação do balanço resulta: 

 

                                      𝑞 −  𝑊̇ = +𝑚 ̇ (𝑖௦ − 𝑖௘)                                                 (6) 

 

onde termo 𝑊̇ é proveniente do trabalho realizado do ventilador no ar, e em 

geral, é pequeno em relação aos outros termos contidos na equação. 

 

2.4 RESFRIAMENTO E DESUMIDIFICAÇÃO 

 

 No processo de resfriamento do ar, a umidade específica, , permanece 

constante, porém a umidade relativa do ar, , aumenta. Se a umidade relativa 

atingir níveis altos indesejados, pode ser preciso remover unidade do ar, ou 

seja, desumidificá-lo. 

 Para que ocorra a condensação do vapor de água contido no ar é 

necessário que o resfriamento do ar atinja temperaturas inferiores à sua 

temperatura de ponto de orvalho.  

O ar quente e úmido que entra no trocador de calor passa sobre os 

tubos, onde escoa o fluido de resfriamento. A temperatura do ar diminui e sua 

umidade relativa aumenta, mas a umidade específica se mantém constante. Ao 

atingir a temperatura do ponto de orvalho, o ar fica em estado saturado, 

umidade relativa de 100%, e a diminuição da temperatura causa a 

condensação do ar nas aletas, desumidificando o ar. 

 O ar permanece em estado saturado até o fim do processo de 

condensação. Para fins de controle, pode ser necessário que o ar passe por 
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uma unidade de aquecimento antes de ser misturado ao ar do ambiente no 

qual é efetuado o controle do ar, pois ao sair da unidade de resfriamento o ar 

pode estar a temperaturas muito abaixo do desejado. 

 

2.4.1 Análise da troca de calor    

 

2.4.1.1 Método da efetividade-NUT baseado na entalpia do ar 

  

 Para a análise do resfriamento com desumidificação do ar será usado 

o método da efetividade-NUT com base na entalpia da mistura ar e vapor de 

água para que seja possível a análise da transferência de calor e massa 

simultaneamente. Este método usa o conceito da capacidade térmica da 

saturação, que se dá quando o ar atinge a temperatura de orvalho, que por sua 

vez faz com que o vapor de água misturado ao ar seco condense na superfície 

aletada de troca de calor. No momento em que o fluido muda de fase, de vapor 

para líquido, ocorre a troca de calor latente, que vem a influenciar na troca de 

energia entre o ar e a água. 

 Este método, proposto por Braun et al. (1989) e apresentado por Nellis 

e Klein (2009), fraciona o trocador de calor em dois estados, o estado onde as 

aletas e tubos se encontram secos e o estado em que os mesmos se 

encontram molhados. É necessário realizar primeiramente a análise da troca 

de calor entre o ar úmido e o trocador de calor em estado seco, onde a 

temperatura de saída do ar será igual a temperatura de orvalho da mistura, 

para calcular a fração de superfície que se encontra em estado seco nas 

condições de contorno aplicadas. No entanto, não ocorre transferência de 

massa neste estado. 

 A Equação (7) expressa o balanço de energia no fluido frio, a água, 

como: 

 

                                               𝑞̇௪ = 𝑚̇௪𝑐௣,௪∆𝑇௪                                                 (7) 
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onde 𝑞̇௪ é a taxa de transferência de calor para o fluido, 𝑚̇௪ é a vazão mássica 

de água, 𝑐௣,௪ o calor específico e ∆𝑇௪ a variação da temperatura da água no 

processo. 

 A Equação (8) expressa o balanço de energia para o lado quente, o ar, 

considerando a troca de calor sensível: 

 

                                               𝑞̇௦௘௖௢ = 𝑚̇௔௥𝑐"௔௥∆𝑇௔௥                                          (8) 

 

onde o 𝑚̇௔௥ é a vazão mássica de ar, 𝑐"௔௥ é o calor específico da mistura ar 

seco e vapor de água a uma pressão constante e ∆𝑇௔௥ a variação da 

temperatura do ar no processo.  

 A efetividade do trocador na condição seca, seco, é calculada pela 

razão entre a taxa de transferência de calor do ar, dada pela Equação(8), e a 

taxa máxima de transferência de calor que poderia ser trocada, considerando o 

fluido com menor capacidade calorífica e a máxima variação de temperatura, 

ou:  

 

                                                  𝜀௦௘௖௢ =  
௤̇ೞ೐೎೚

௤̇ೞ೐೎೚,೘ೌೣ
                                             (9) 

 

sendo 

 

                                         𝑞̇௦௘௖௢,௠௔௫ = 𝑐̇௠௜௡ (𝑇௔௥,௘ − 𝑇௪,௘)                                  (10) 

 

onde 𝑐̇௠௜௡ é a menor capacidade térmica e 𝑇௔௥,௘ e 𝑇௪,௘ são, respectivamente, as 

temperaturas de entrada do ar e da água. 

 A menor capacidade calorífica é estabelecida da comparação entre as 

capacidades do ar e da água, ou Equações (11) e (12), respectivamente: 

 

                                                      𝑐̇௔௥,௦ = 𝑚̇௔௥𝑐"௔௥                                           (11) 

 

e 
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                                                         𝑐̇௪ = 𝑚̇௪𝑐௣,௪                                            (12) 

 

 O número de unidades de transferência, NUT, relaciona a condutância 

térmica do trocador, ou UA, e o fluido com a menor capacidade calorífica, ou: 

 

                                                        𝑁𝑈𝑇 =
௎஺ೞ೐೎೚

௖೘̇೔೙
                                         (13) 

 

onde a condutância térmica é o produto do coeficiente global de transferência 

de calor U e a área de troca, 𝐴௦௘௖௢. 

 Conforme Çengel e Ghajar (2012), para trocadores de calor de fluxo 

cruzado com ambas as correntes não misturadas, o NUT é dado a partir da 

Equação (14) para a efetividade. 

 

                          ௦௘௖௢ = 1 − 𝑒𝑥𝑝 ቂ
ே௎்బ,మమ

௖ೝ
{exp(−𝑐௥𝑁𝑈𝑇଴,଻଼) − 1}ቃ                (14) 

 

onde 𝜀௦௘௖௢ é a efetividade da troca de calor no trocador em estado seco, 𝑐௥ a 

razão entre a mínima e a máxima capacidade térmica.  

 Assim, determinada a condutância térmica pelo NUT, a resistência 

térmica total do trocador de calor na condição seca é expressa pela 

Equação (15). 

 

                                                        𝑅௦௘௖௢ =
ଵ

(௎஺ೞ೐೎೚)
                                      (15) 

 

onde 𝑈𝐴௦௘௖௢ é a condutância da fração de superfície seca do trocador.  

 A partir da resistência térmica total do trocador na condição seca 

pode-se calcular a fração seca do trocador, (𝐹௦௘௖௢), através da Equação (16). 

 

                                     𝑅௦௘௖௢ =
ோ೎೚೙ೡ,ೌାோ೔೙೎ାோ೎೚೙೏

ிೞ೐೎೚
+

ଵ

௛ഥೌೝఎ೑஺ிೞ೐೎೚
              (16) 

 

onde o 𝑅௖௢௡௩,௔ é a resistência térmica de convecção do lado da água, 𝑅௜௡௖ a 

resistência térmica devido à incrustação interna dos tubos, 𝑅௖௢௡ௗ resistência 
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térmica por condução na parede dos tubos e aletas. A resistência térmica 

convectiva no lado do ar depende de ℎത௔௥ o coeficiente convectivo médio do ar, 

𝜂௙ a eficiência da aleta, 𝐴 a área de troca térmica e 𝐹௦௘௖௢ a fração de superfície 

seca do trocador de calor. 

 Conforme Nellis e Klein (2009) após o cálculo da fração seca do 

trocador de calor pode-se calcular a fração molhada conforme a Equação (17). 

 

                                                 𝐹௠௢௟௛௔ௗ௔ = 1 − 𝐹௦௘௖௢                                        (17) 

 

 Para a condição molhada, se irá determinar a taxa de calor latente 

devido à condensação. Para isto, se determina a resistência térmica convectiva 

do lado do ar considerando a fração molhada, Rmolhado, conforme a Equação 

(18).   

 

               𝑅௠௢௟௛௔ௗ =
ோ೎೚೙ೡ,ೌାோ೔೙೎ାோ೎೚೙೏

ி೘೚೗೓ೌ೏೚
+

ଵ

௛ഥೌೝ_೘ఎ೑_೘௖"ೌೝ,ೞೌ೟஺೟೚೟ி೘೚೗೓ೌ೏೚
      (18) 

 

onde ℎത௔௥_௠ é o coeficiente convectivo médio do ar na condição molhada, assim 

como 𝜂௙_௠ a eficiência da aleta molhada e 𝑐"௔௥,௦௔௧ é o calor específico de 

saturação do ar. 

  O calor específico de saturação é calculado usando a Equação (19). 

 

                                                   𝑐"௔௥,௦௔௧ =
(௜ೌೝೞೌ೟

ି௜ೌೝ)

( ೞ்,ೞ೐೎೚ି்ೌ ೝ,ೞ)
                                     (19) 

  

onde 𝑖௔௥_௦௔௧ é a entalpia do ar saturado na temperatura de saída do ar na 

condição seca e umidade relativa de 100% e 𝑖௔௥ é a entalpia na temperatura de 

saída do ar. A temperatura 𝑇௦,௦௘௖௢ é a temperatura de saída do ar em condições 

de superfície seca e é assumida como a temperatura de orvalho do ar por não 

ocorrer transferência de massa nesta condição. A temperatura 𝑇௔௥,௦ é a de 

saída do ar assumida, inicialmente, igual à temperatura de entrada da água 

gelada, 𝑇௪,௘, e posteriormente, em um procedimento de cálculo, ajustada ao 

valor real. 
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 A capacidade térmica do lado do ar na condição de superfície molhada 

é dada pela Equação (20). 

 

                                             𝑐̇௔௥,௠௢௟௛௔ = 𝑚̇௔௥𝑐"௔௥,௦௔௧                                      (20) 

 

 Conhecendo a resistência térmica da fração molhada, é possível 

calcular o produto (𝑈𝐴௠௢௟௛௔ ) e o NUT correspondente à condição molhada do 

trocador, através das Equações (21) e (22). 

 

                                                𝑈𝐴௠௢௟௛௔ௗ௢ =  
ଵ

ோ೘೚೗೓ೌ೏೚
                                       (21) 

 

                                             𝑁𝑈𝑇௠௢௟௛௔ௗ௢ =  
௎஺೘೚೗೓ೌ೏೚

௖೘̇೔೙,೘೚೗೓ೌ
                              (22) 

 

onde 𝑐̇௠௜௡,௠௢௟௛௔ௗ௢ é a menor capacidade térmica entre a do ar e da água, 

correspondente à condição molhada. 

 A partir do NUTmolhado e da relação das capacidades térmicas, cr, se 

encontra a efetividade da fração de superfície molhada para trocadores de 

calor que utilizam fluxos cruzados, conforme Equação (14).  

 Assim, a transferência de calor latente, referente à fração de superfície 

molhada é calculada com base na efetividade 𝜀௠௢௟௛௔ௗ௢ , conforme a 

Equação (23). 

 

                            𝑞̇௠௢௟௛௔ௗ௢ =  𝜀௠௢௟௛௔ௗ௢𝑐̇௠௜௡,௠௢௟௛௔ ൫𝑇௦,௦௘௖௢ − 𝑇௪,௘൯                    (23) 

 

 A temperatura na qual o ar sai do trocador de calor em condições de 

superfície molhada é calculada conforme a Equação (24). 

 

                                            𝑇௦,௔௥ = 𝑇௦,௦௘௖௢ −
௤̇೘೚೗೓ೌ

௖̇ೌೝ,೘೚೗೓ೌ೏೚
                                      (24) 
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 A taxa de transferência de calor total envolvida no processo é 

calculada através da soma da taxa de transferência calculada na fração de 

superfície seca (sensível) e molhada (latente), conforme Equação (25). 

 

                                              𝑞̇௧௢௧௔௟ = 𝑞̇௦௘௖௢ + 𝑞̇௠௢௟௛௔                                     (25) 

 

 Para análise da transferência de massa é possível calcular a taxa de 

massa de condensado gerado durante o processo, conforme a Equação (26). 

 

                                             𝑚̇௖௢௡ = 𝑚̇௔௥ ∙ (𝜔௘ − 𝜔௦)                                       (26) 

 

onde 𝜔௘ e 𝜔௦ são, respectivamente, a umidade específica do ar na entrada e 

na saída. 

 

2.4.1.2 Parâmetros geométricos do trocador de calor tubo-aletado 

 

 A Figura (2) apresenta um esquema do trocador de calor tubo-aletado, 

com as principais dimensões. 

 

Figura 2. Vista lateral e frontal em corte do trocador de calor tubo aletado. 

 
Fonte: Thulukkanam, (2013) 
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 Com relação às dimensões da Figura (2), o volume do trocador de 

calor é dado pelas suas dimensões externas L1, L2 e L3, conforme a 

Equação (27). 

 

    𝑉 =  𝐿ଵ𝐿ଶ𝐿ଷ                            (27) 

 

onde L1 é a largura do trocador, L2 a profundidade e L3 a altura. 

 A área total de transferência de calor, A, é determinada pela soma da 

área tubos, ou área primária 𝐴௣, e a área das aletas do trocador, 𝐴௙. A 

Equação (28) expressa a área primária. 

 

            𝐴௣ =  𝜋𝑑௥൫𝐿ଵ − 𝑡௙𝑁௙𝐿ଵ൯𝑁௧ + 2 ቀ𝐿ଶ𝐿ଷ −
గௗೝ

మ

ସ
𝑁௧ቁ                  (28) 

 

sendo 𝑑௥ o diâmetro externo do tubo, 𝑡௙ a espessura da aleta, 𝑁௙ o número de 

aletas por metro e 𝑁௧ o número de tubos.  

 

 A área da superfície aletada, 𝐴௙, é dada pela Equação (29). 

 

   𝐴௙ = 2[𝐿ଶ𝐿ଷ − (𝜋𝑑௥
ଶ/4)𝑁௧)]𝑁௙𝐿ଵ + 2𝐿ଷ𝑡௙𝑁௙𝐿ଵ               (29) 

 

 A área total é expressa pela Equação (30). 

 

    𝐴 = 𝐴௣ + 𝐴௙                                               (30) 

 

 A área mínima de escoamento no arranjo alternado é dada pela 

Equação (31). 

 

                    𝐴଴ = ቄቀ
௅య

௉೟
− 1ቁ 𝑧” + ൣ(𝑃௧ − 𝑑௥) − (𝑃௧ − 𝑑௥)𝑡௙𝑁௙൧ቅ 𝐿ଵ               (31) 

 

onde 𝑃௧ é a passo transversal e 𝑧” é definido por: 

  

         𝑧”=2a   𝑠𝑒  2𝑎 < 2𝑏                                           (32) 
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              𝑧"=2b  𝑠𝑒  2𝑏 < 2𝑎                                           (33) 

 

onde 2a e 2b são as dimensões mostradas na Figura (3) e definidas pelas 

Equações (33) e (34). 

 

Figura 3. Arranjo de tubos alternados e dimensões. 

 
Fonte: Adaptado de Shah et al. (2003). 

  

                   2𝑎 = (𝑃௧ − 𝑑௥) − (𝑃௟ − 𝑑௥)𝑡௙𝑁௙                               (34) 

 

                  2𝑏 = ൤ቀ
௉೟

ଶ
ቁ

ଶ

+ (𝑃௟)ଶ൨
଴,ହ

− 𝑑௥ − (𝑃௧ − 𝑑௥)𝑡௙𝑁௙                      (35) 

 

onde  𝑃௟ é o passo longitudinal dos tubos.  

 Outros parâmetros importantes são: 

 

A área frontal, Afr: 

                                                         𝐴௙௥ = 𝐿ଵ𝐿ଷ                                               (36) 

 

A relação entre a área de escoamento livre (mínima) e a área frontal, : 

 

                                                           𝜎 =
஺೚

஺೑ೝ
                                                (37) 

 

e o diâmetro hidráulico, Dh:  

𝑃௧  

𝑃௟  

𝑑௥  
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                                                         𝐷௛ =
ସ஺೚௅మ

஺
                                             (38) 

 

2.4.1.3 Eficiência das aletas  

 

 As aletas aumentam a área de troca e possibilitam o aumento tanto na 

área superficial para convecção, quanto na condução através da seção 

transversal da aleta.  

 As aletas geralmente possuem temperaturas maiores à temperatura 

da base (tubo) onde são fixadas, que é a superfície principal neste caso, e 

assim transferem uma taxa de calor inferior à que seria transferida se a mesma 

se encontrasse na mesma temperatura da base. Isto define a eficiência da 

aleta, 𝜂௙, ou seja, é a relação da transferência de calor real 𝑞௔ através da aleta, 

pela transferência de calor máxima, 𝑞௠௔௫, que seria alcançada se toda a aleta 

estivesse inteiramente na temperatura igual a da base, Tb. Assim: 

 

                            𝜂௙ =
௤ೌ

௤೘ೌೣ
=

௤ೌ

௛஺(்್ି ಮ்)
                                         (39) 

 

 A eficiência para aletas de seção transversal uniforme, considerando o 

modelo de taxa de calor da aleta pode ser dada por: 

 

                                   𝜂௙ =
௧௔௡௛(௠௟)

௠௟
                                                  (40) 

 

onde l é o comprimento da aleta desde a base e o parâmetro m é calculado 

por: 

 

           𝑚 = ට
ଶ௛೐

௞೑௧೑
                                                     (41) 

 

sendo ℎ௘ o coeficiente convectivo externo, lado do ar, 𝑘௙ a condutividade 

térmica do material da aleta e 𝑡௙ a espessura da aleta.  
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 Schmidt (1949) inicialmente sugeriu um modelo aproximado para 

aletas anulares e o comprimento da aleta l, foi modificado conforme a 

Equação (42): 

         𝑙 = (𝑟௘) ቀ
௥ೌ

௥೐
− 1ቁ ቂ1 + 0,35𝑙𝑛 ቀ

௥ೌ

௥೐
ቁቃ                               (42) 

 

sendo ra o raio da aleta e re o raio externo do tubo.   

 Para o caso de aletas planas contínuas, conforme a Figura (4a), Madi 

et al. (1998) sugeriram uma aproximação, com uso de um raio equivalente, 𝑟௘௤, 

(Figura (4b)). 

 

                                     𝑙 = (𝑟௘)൫𝑟௘௤ − 1൯ൣ1 + 0,35𝑙𝑛൫𝑟௘௤൯൧                          (43) 

 

Figura 4. (a) Aleta plana contínua e corrugada, com arranjo de tubos escalonado, (b) Seção 
hexagonal de aleta plana. 

(a)                                        (b)  

  

 Assim a Equação (44) descreve o raio equivalente, 𝑟௘௤, como:  

 

       𝑟௘௤ = 1,27𝜆ଵ(𝛽ଵ − 0,3)଴,ହ                                     (44) 

 

onde 

 

                                          𝜆ଵ =
ெ

௥೐
       e          𝑀 =

௉೟

ଶ
                                  (45) 

e 

𝑟௘  
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                                         𝛽ଵ =
௅

ெ
        e       𝐿 =

ට௉೗
మା௉೟

మ

ଶ
                           (46) 

 

onde as variáveis são mostradas nas Figuras (3) e (4b).  

 A eficiência do conjunto de aletas, 𝜂௦, é descrita pela Equação (47). 

 

       𝜂௦ = 1 −
஺೑

஺
(1 − 𝜂௙)                                       (47) 

 

2.4.2 Coeficientes de transferência de calor 

 

2.4.2.1 Coeficiente convectivo para o escoamento interno 

 

 Para analisar o coeficiente de transferência de calor no escoamento 

interno do trocador de calor, em escoamento monofásico, se define o regime 

de escoamento através do número Reynolds, 𝑅𝑒௜: 

 

                 𝑅𝑒௜ =  
ṁೢௗ೔

ఓೢ஺೔
                                                 (48) 

 

onde ṁw é a vazão mássica da água, 𝜇௪ é a viscosidade dinâmica da água, di 

o diâmetro interno e Ai a área da seção de escoamento. 

 Para um regime transição-turbulento, normalmente encontrado no 

escoamento de água como fluido refrigerante, 𝑅𝑒௜ entre 3.000 e 5 × 10଺ e um 

número de Prandtl, 𝑃𝑟௜, a uma temperatura média do fluido, entre 0,5 e 2.000 

será utilizada a correlação de Gnielinski (1976) para calcular o número de 

Nusselt, 𝑁𝑢௜, descrito na Equação (49): 

 

                         𝑁𝑢௜ =
ቀ

೑೔
ఴ

ቁ(ோ௘೔ିଵ଴଴ )௉௥೔

ଵାଵଶ,଻ቀ
೑೔
ఴ

ቁ
బ,ఱ

ቀ௉௥೔
మ

యൗ ିଵቁ

                                     (49) 

 



38 
 

 

onde 𝑓௜ é o fator de atrito de Darcy que pode ser descrito pela correlação 

utilizada para tubos lisos conforme a Equação (50). 

    𝑓௜ = (0,79𝑙𝑛(𝑅𝑒௜) − 1,64)ିଶ                                    (50) 

 

 Assim para obter o coeficiente convectivo interno utiliza-se a 

Equação (51): 

 

              ℎ௜ =  
௞೔

ௗ೔
𝑁𝑢௜               (51) 

 

onde 𝑘௜ é a condutividade térmica da água na temperatura média do fluido. 

 

2.4.2.2 Coeficiente convectivo para o escoamento externo 

 

 O coeficiente de transferência de calor por convecção do ar é 

determinado pelo fator de Colburn, 𝑗, expresso pela Equação (52): 

 

           ℎ௘ = 𝑗𝐺𝑐"௔௥𝑃𝑟௔௥
(ିଶ/ଷ)                                      (52) 

 

onde G é a velocidade mássica do ar, representado pela Equação (53), 𝑐"௔௥ o 

calor específico e 𝑃𝑟௔௥ o número de Prandtl do lado do ar. 

 

                𝐺 =
ṁೌೝ

஺బ
                                                     (53) 

 

 Para determinação do fator de Colburn serão utilizadas as 

Equações (56) e (58), correlações propostas e validadas por Wang et al. (2000) 

para superfície seca, que depende do número de Reynolds do lado do ar, Rear, 

o qual considera o diâmetro do colarinho do tubo. A Equação (54) descreve o 

número Reynolds, Rear: 

 

 

                       𝑅𝑒௔௥ =
ఘ೐௩೑,ೌೝௗ೎

ఓೌೝ
                                             (54) 
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onde 𝜇௔௥ é a viscosidade dinâmica do ar, 𝜌௘ é a massa específica do ar na 

entrada, 𝑣௙,௔௥ é a velocidade de face do ar e 𝑑௖ o diâmetro do colarinho da 

aleta, dado por: 

                                                   𝑑௖ = 𝑑௥ + 2𝑡௙                                                (55) 

 

 O fator de Colburn para a fração seca é expresso pela Equação (56). 

 

                        𝑗௦ = 1,7910𝑅𝑒௔௥
௖భ ൬

௣೗

௧೑
൰

ି଴,ସହ଺

𝑁௥
ି଴,ଶ଻ ቀ

௣೑

ௗೝ
ቁ

ିଵ,ଷସଷ

൬
௣೏

௫೑
൰

଴,ଷଵ଻

               (56) 

 

onde o parâmetro 𝑐ଵ é uma constante descrita na Equação (57), os parâmetros 

geométricos das aletas planas corrugadas 𝑝ௗ, 𝑝௙ e 𝑥௙ são ilustrados na 

Figura (5) e Nr é o número de fileiras de tubos. 

 

              𝑐ଵ = −0,1707 − 1,374 ൬
௉೗

௧೑
൰

ି଴,ସଽଷ

ቀ
௣೑

ௗ೎
ቁ

ି଴,଼଼଺

𝑁௥
ି଴,ଵସଷ ൬

௣೏

௫೑
൰

ି଴,଴ଶଽ଺

           (57) 

 

Figura 5. Parâmetros geométricos de aletas planas corrugadas 

 
Fonte: Shah e Sekulić (2003). 

 

 Para validação desta correlação, Wang (2000) levou em consideração 

as seguintes características do trocador: 3,63 mm ≤ 𝐷ℎ ≤ 7,23 mm; 500 ≤ 𝑅𝑒ar 

≤  10.000; 27,5 mm ≤ 𝑃l ≤ 33 mm; 31,75 mm ≤ 𝑃𝑡 ≤ 38,1 mm; 2,98 mm ≤ 𝑃𝑓 ≤ 

6,43 mm; 1 ≤ 𝑁𝑟 ≤ 6; 12,3° ≤ 𝜃 ≤ 14,7°; 6,87 mm ≤ 𝑥𝑓 ≤ 8,25 mm; 𝑃𝑑 = 1,8 mm; 

13,6 mm ≤ 𝑑r ≤ 16,85 mm. 

 Para a condição molhada o fator de Colburn proposto por Wang et al. 

(1999) é dado por uma correlação, conforme a Equação (58): 

tf 
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                   𝑗௠ = 0,472293 ∙  𝑅𝑒௔௥
௝భ ቀ

௉೟

௉೗
ቁ

௝మ

൬
௣೏

௫೑
൰

௝య

ቀ
௣೏

ௌ
ቁ

௝ర

𝑁௥
ି଴,ସଽଷଷ                         (58) 

 

onde 

 

                          𝑗ଵ = −0,5836 + 0,2371 ቀ
ௌ

ௗ೎
ቁ

଴,ହହ

ቀ
௉೟

௉೗
ቁ

ଵ,ଶ

𝑁௥
଴,ଷସ                          (59) 

 

                        𝑗ଶ = 1,1873 − 3,0219 ቀ
ௌ

ௗ೎
ቁ

ଵ,ହ

൬
௣೏

௫೑
൰

଴,ଽ

ln (𝑅𝑒௔௥)ଵ,ଶଶ                       (60) 

 

                                          𝑗ଷ = 0,006672 ቀ
௉೟

௉೗
ቁ 𝑁௥

ଵ,ଽ଺                                        (61) 

 

                                    𝑗ସ = −0,1157 ቀ
ௌ

ௗ೎
ቁ

଴,ଽ

𝑙𝑛 ቀ
ହ଴

ோ௘ೌೝ
ቁ                                        (62) 

 

 

 A Equação (58) é válida para as seguintes configurações de trocador 

de calor: 8,62 mm ≤ dc ≤ 10,38 mm; 300 ≤ 𝑅𝑒 ≤  3500; 19 mm ≤ 𝑃l ≤ 22 mm; 

𝑃𝑡 = 25,4 mm; 1,7 mm ≤ 𝑃𝑓 ≤ 3,1 mm; 1 ≤ 𝑁𝑟 ≤ 6; 1,18 mm ≤ 𝑃𝑑 ≤ 1,58 mm; 

tf = 0,12 mm. 

 

2.4.3 Análise da perda de pressão do lado do ar 

 

 A perda de pressão é um dado importante para as análises, devido às 

condições de projeto para que se obtenha os valores esperados quando é 

solicitado algum controle da temperatura e desumidificação do ar. 

 De acordo com Thulukkanam (2013), a perda de pressão do ar tende a 

aumentar com a quantidade de fileiras de tubos do trocador. Quanto mais 

fileiras forem adicionadas, maiores serão as perdas, devido à maior resistência 

formada no escoamento do ar, podendo afetar o desempenho. 
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 A perda de pressão é a soma da perda de pressão por atrito, a perda 

de pressão por aceleração e a perda de pressão por contração e expansão na 

entrada e saída, ou seja:  

 

                                   ∆𝑝 =  𝛥𝑝௔௧௥௜௧௢ + 𝛥𝑝௔௖௘௟௘௥௔çã௢ + 𝛥𝑝௖௘                               (63) 

 

 A perda de pressão por atrito é descrita conforme a Equação (64): 

 

   Δ𝑝௔௧௥௜௧௢ = 𝑓௘
஺

஺బ

௩೘

௩భ
                                           (64) 

 

onde 𝑓௘ é o fator de atrito do ar, 𝑣ଵ é o volume específico do ar na temperatura 

de entrada e 𝑣௠ o volume específico médio do ar entre entrada e saída. 

 A perda de pressão por aceleração do ar ao entrar no trocador de 

calor é descrita pela Equação (65): 

 

          Δ𝑝௔௖௘௟௘௥௔çã௢ = 2 ቀ
௩మ

௩భ
− 1ቁ                                     (65) 

 

onde 𝑣ଶ é o volume específico do ar na temperatura de saída. 

 A perda de pressão devido à contração e expansão do ar ao passar 

pelo trocador de calor é dada pela Equação (60): 

 

  Δ𝑝௖௘ =
ீమ௩భ

ଶ
ቂ(𝐾௖ + 1 − 𝜎ଶ) − (1 − 𝜎ଶ𝐾௘) ቀ

௩మ

௩భ
ቁቃ                       (66) 

 

onde 𝐾𝑐 é o coeficiente de perda de contração na entrada do trocador, 𝐾𝑒 é o 

coeficiente de perda por expansão na saída do trocador e 𝜎 é a razão entre a 

área livre de escoamento e a área frontal, conforme Equação (37). 

 Então, conforme Kays e London (1984), a equação da perda de 

pressão total do lado do ar é descrita pela Equação (67): 

 

             ∆𝑝 =
ீమ௩భ

ଶ
ቂ(𝐾௖ + 1 − 𝜎ଶ) + 2 ቀ

௩మ

௩భ
− 1ቁ + 𝑓௘

஺

஺బ

௩೘

௩భ
− (1 − 𝜎ଶ𝐾௘) ቀ

௩మ

௩భ
ቁቃ      (67) 
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 Wang et al. (2000), propuseram uma correlação para o fator de atrito 

no lado do ar para um trocador com aletas corrugadas baseada em um amplo 

banco de dados experimentais e tubos de maior diâmetro (entre 12,7 e 

15,88 mm), conforme a Equação (68): 

 

               𝑓௘ = 0,05273𝑅𝑒௔௥
௖మ ൬

௣೏

௫೑
൰

௖య

ቀ
௣೑

௫೟
ቁ

௖ర

൬𝑙𝑛
஺

஺೛,೟
൰

ିଶ,଻ଶ଺

ቀ
஽೓

ௗ೎
ቁ

଴,ଵଷଶହ

𝑁௥
଴,଴ଶଷ଴ହ         (68) 

 

onde Ap,t é a área de superfície dos tubos.  

 Os parâmetros 𝑐ଶ, 𝑐ଷ e 𝑐ସ são descritos conforme as Equações (69), 

(70) e (71). 

 

  𝑐ଶ = 0,1714 − 0,07372 ቀ
௉೑

௉భ
ቁ

଴,ଶହ

൬𝑙𝑛
஺

஺೛,೟
൰ ൬

௉೏

௫೑
൰

ି଴,ଶ

                 (69) 

 

   𝑐ଷ = 0,426 ቀ
௉೑

௉೟
ቁ

଴,ଷ

൬𝑙𝑛
஺

஺೛,೟
൰                                     (70) 

 

               𝑐ସ = ቀ−
ଵ଴,ଶଵଽଶ

୪୬(ோ௘ೌೝ)
ቁ                                           (71) 

 

 Este método de cálculo do fator de atrito não considera o atrito gerado 

pelo condensado contido na superfície do trocador de calor. 

 Segundo Shah e Sekulić (2003) para os 18 testes realizados a 

correlação foi capaz de fazer uma previsão em 92% deles e teve um desvio 

médio de 5%. Estes testes foram realizados e validados para as seguintes 

faixas de parâmetros: 3,63 mm ≤ 𝐷ℎ ≤ 7,23 mm; 500 ≤ 𝑅𝑒𝑑𝑐 ≤  10.000; 27,5 

mm ≤ 𝑃l ≤ 33 mm; 31,75 mm ≤ 𝑃𝑡 ≤ 38,1 mm; 2,98 mm ≤ 𝑃𝑓 ≤ 6,43 mm; 1 ≤ 𝑁𝑟 

≤ 6; 12,3° ≤ 𝜃 ≤ 14,7°; 6,87 mm ≤ 𝑥𝑓 ≤ 8,25 mm; 𝑃𝑑 = 1,8 mm; 13,6 mm ≤ 𝑑r ≤ 

16,85 mm. 
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3 METODOLOGIA 

 

 O estudo teórico-experimental analisa o processo de resfriamento e 

desumidificação do ar em um trocador de calor do tipo tubo-aleta, com aletas 

planas corrugadas, e como fluido refrigerante é utilizada água, resfriada por um 

chiller.  

 Para a análise experimental da transferência de calor entre ar e água 

será utilizado um túnel de vento no Laboratório de Estudos Térmicos e 

Fluidodinâmicos da Universidade do Vale do Rio dos Sinos – UNISINOS. Serão 

avaliadas as temperaturas, pressões, troca de calor e a desumidificação do ar 

na entrada e saída do trocador de calor para diferentes vazões de ar.  

 Nesta seção serão apresentados os equipamentos utilizados para o 

experimento, os testes e também o software utilizado para o estudo teórico 

 

3.1 BANCADA DE TESTES 

 

 Nesta seção, serão apresentados os equipamentos que compõem a 

bancada de testes e descritos todos os testes e análises realizadas. 

 

3.1.1 Túnel de vento 

 

 O túnel de vento foi construído e devidamente testado conforme 

especificações da norma ANSI/ASHRAE 51-1999 que determina as condições 

para avaliação dos testes experimentais. Esta normatiza o cálculo da vazão 

mássica de ar através da diferença de pressão em uma placa de bocais.  
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Figura 6. Túnel de vento. 

 

 

 Os equipamentos que compõem o túnel de vento estão listados na 

Tabela (1). 

 

Tabela 1. Equipamentos do túnel de vento. 

1.Conjunto Ventilador/Motor elétrico (2,20 kW-220/380V/3F/60Hz) 

2.Resistência elétrica de aquecimento de 2.500 W 

3.Malhas homogeneizadoras de ar na entrada e saída do túnel 

4. Coletores de ar para medição de temperatura na entrada e saída do 

túnel 

5. Placa de bocais para medição de pressão diferencial e vazão do ar  

6. Trocador de calor tubo aletado 

 

 O ventilador é instalado na saída do túnel de vento para que não tenha 

influência na temperatura do ar na entrada e saída do trocador de calor. É 

acionado por um inversor de frequência para que seja possível controlar a 

vazão mássica do ar no interior do túnel de vento. 

 A resistência de aquecimento é instalada na entrada do túnel de vento 

para que seja possível aumentar e estabilizar a temperatura do ar de entrada 
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no trocador de calor. Esta resistência tem sua potência variável através de um 

PID. 

 Os homogeneizadores de ar se encontram na entrada e na saída do 

túnel de vento e são formados por duas telas tipo malha de aço e uma chapa 

perfurada, que permitem homogeneizar o escoamento do ar.  

 Para a realização das medidas das temperaturas de entrada e saída 

do ar, a norma ANSI/ASHRAE 51-1999 recomenda que sejam feitas através de 

coletores de ar. Os coletores são formados por dutos, conforme mostrados na 

Figura (7), que recebem uma vazão de ar passando pelos sensores de 

temperaturas de bulbo seco (TBS) e bulbo úmido (TBU) e retorna para o túnel 

de vento por auxílio de um ventilador auxiliar. 

 O ventilador auxiliar é responsável por fazer o ar passar pelos 

sensores de temperatura de entrada e saída. O túnel de vento tem acoplado 

em cada coletor de medição um ventilador do tipo Falcon com 67 W de 

potência que serve para gerar um fluxo de ar que passa nos sensores de 

temperatura, com uma velocidade de 3 a 5 m/s conforme recomendado pela 

norma. 

 

Figura 7. Coletor de ar para medidas de temperatura. 
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 Os sensores utilizados para a instrumentação do túnel de vento são do 

tipo PT100 e garantem uma resolução de ±0,1°C. 

 Para medir a vazão de ar no interior do túnel de vento é utilizada uma 

placa de bocais. Esta placa possui bocais com diâmetros variados, conforme a 

norma ANSI/ASHRAE 51-1999, para que seja possível realizar a medida em 

uma ampla faixa de vazões mássicas. Os bocais são localizados na face da 

placa e tem os diâmetros de 25,73 mm; 37,89 mm; 50,61 mm; 73,22 mm; 73,35 

mm; 98,69 mm e 99,05 mm. 

 A placa de bocais é mostrada na Figura (8) e está localizada a 

425 mm à montante da seção onde é fixado o trocador de calor.  

 

Figura 8. Placa de bocais no túnel de vento. 

 
 

3.1.2 Chiller scroll inverter 

 

 O Chiller é um equipamento de refrigeração utilizado para resfriar 

água. É composto por compressor, condensador, evaporador, válvula de 

expansão, ventilador e demais equipamentos. É usado em sistemas industriais 
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e utiliza um ciclo de expansão de um refrigerante para possibilitar a troca de 

calor com o fluido a ser resfriado. As características do chiller disponíveis pelo 

fabricante estão no Anexo A. 

 O chiller instalado no laboratório da UNISINOS é uma unidade de 15 

TR e utiliza R-410(HFC) como refrigerante. O ajuste da temperatura de entrada 

da água do chiller é feito através da IHM do sistema de automação do chiller e 

está programada para ligá-lo quando estiver em 7 °C e tem uma diferença de 

temperatura de 2 °C para que entre em repouso. 

 

3.1.3 Instrumentação e aquisição de dados 

 

 Os dados são coletados nos períodos de testes por sensores do tipo 

PT100 e transdutores de pressão. Estes dados são processados e registrados 

por um processador multifuncional de modelo multifunction switch/Measure Unit 

da marca Agilent (modelo 34980A) conectado a um computador. Este 

equipamento recebe os sinais de todos os sensores e os organiza em uma 

tabela. 

 A instrumentação de medida das temperaturas é composta por 

sensores do tipo PT100 que são instalados nos coletores de entrada do ar e 

saída do ar no túnel de vento, conforme Figura (7). Neste sensor, a leitura de 

temperatura é feita através da variação da resistência elétrica resultante da 

dilatação/contração do material do mesmo. 

 As temperaturas de entrada e saída da água também são feitas com  

PT100 localizados próximos dos terminais de entrada e saída do trocador de 

calor com finalidade de diminuir a influência da temperatura do ambiente 

externo na temperatura medida pelo sensor, mostrados na Figura (9). 

 Os sensores PT100 utilizados para medir a temperatura de entrada e 

saída do ar no túnel de vento e da água gelada são de 4 fios e têm uma faixa 

operacional de - 200°C até 650°C e tem resolução de 0,1°C com uma incerteza 

de 0,2°C.  
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Figura 9. Instalação dos sensores de temperatura na entrada e saída da água. 

 

 

 Para medir o diferencial de pressão é colocado um transdutor de 

pressão na placa de bocais (Dwyer 603A-11) e outro no trocador de calor (GE 

Druck LPM1010) para medir a diferença de pressão nestes equipamentos. A 

partir do diferencial de pressão na placa de bocais é possível obter a vazão de 

ar no túnel de vento. 

 O transdutor utilizado para medir a diferença de pressão no trocador 

de calor tem uma faixa de operação de 0 a 1,24 kPa e o da placa de bocais de 

0 até 170 kPa. As medidas são realizadas através da variação da corrente de 

saída do sensor. 

 Para controle de vazão da água do chiller é utilizado um medidor de 

vazão eletromagnético (Endress+Hauser Promag 10), que mede na faixa de 

vazão de 0 até 200 ml/min. A variação da vazão da água é possibilitada por um 

inversor de frequência ligado à bomba que alimenta o circuito. 

 O manômetro utilizado para realizar a medida de pressão da água 

gelada na tubulação é analógico do tipo Bourdon (Genebra) e tem uma faixa de 

medição de 0 a 400 kPa.  
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 Para melhor entendimento da instrumentação, a Figura (10) ilustra a 

localização dos componentes do túnel de vento. 

 

Figura 10. Localização dos instrumentos de aquisição de dados no túnel de vento. 

 
Fonte: Adaptado de Martins (2018). 

 

 Conforme a indicação por números na Figura (10) a Tabela (2) 

descreve os instrumentos utilizados. 

 

Tabela 2. Descrição dos instrumentos da bancada de testes. 

N° Descrição 

1 Sensor de temperatura PT100 de bulbo seco (TBS) e bulbo úmido (TBU) do ar na entrada do 

túnel 

2 Transdutor de pressão diferencial na placa de bocais do túnel 

3 Sensor de temperatura PT100 de bulbo seco (TBS) e bulbo úmido (TBU) do ar na saída do túnel 

4 Sensor de temperatura PT100 para entrada de água gelada no trocador de calor 

5 Sensor de temperatura PT100 para saída de água gelada no trocador de calor 

6 Manômetro para medição de pressão na entrada do trocador de calor 

7 Manômetro para medição de pressão na saída do trocador de calor 

8 Medidor de vazão de água gelada 

9 Transdutor de pressão diferencial do trocador de calor 

  

  

9 
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3.1.4 Trocador de calor 

 

 O trocador de calor utilizado nos experimentos é do tipo tubo-aleta e 

conta com aletas planas corrugadas que influenciam no coeficiente de troca de 

calor por convecção pelo fato de proporcionar maior turbulência para o fluido 

que escoa em seu exterior. O tipo de aleta é mostrado na Figura (11). 

 

Figura 11. Tipo de aletas do trocador utilizado. 

 
 

 O trocador de calor possui um banco de tubos com arranjo do tipo 

escalonado com 4 fileiras de tubos e com 14 tubos no sentido vertical. O 

trocador conta com 56 tubos de ½” (12.7 mm) e com 7 circuitos por onde a 

água passa. Tem passo longitudinal, Pl, de 27,5 mm e um passo transversal, 

Pt, de 31,75 mm. Os circuitos servem para reduzir a perda de pressão da água 

no interior do trocador de calor por causa da diminuição da velocidade na qual 

a água circula no interior do trocador de calor. A Figura (12) mostra a 

distribuição dos tubos no trocador de calor utilizado. 

 Do lado do escoamento do ar, através das aletas, os principais 

parâmetros são diâmetro hidráulico de 5,46 mm, espessura das aletas de 

0,13 mm, espaçamento entre aletas de 2,11 mm,  = 0,56 e  = 413 m²/m³.  
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Figura 12. Trocador de calor utilizado. 

 
 

 Os coletores de entrada e saída são feitos de tubos de cobre com bitola 

de 1” e ¼ e são brasados nos tubos dos circuitos internos do trocador de calor. 

A Figura  (13) mostra as dimensões do trocador de calor utilizado para os 

testes no túnel de vento. Os dados fornecidos pelo fabricante estão disponíveis 

no Anexo B. 

 

Figura 13. Dimensões do trocador de calor. 

 

Fonte: Martins (2018). 
 

 Foi adicionado abaixo do trocador de calor um dispositivo para coletar o 

condensado gerado durante os testes. A Figura (14) mostra as dimensões do 

acessório coletor de condensado. 
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Figura 14. Dimensões do coletor de condensado. 

 

Fonte: Elaborado pelo autor. 

 

 A Figura (15) mostra o trocador de calor, com a moldura modificada, 

instalado no túnel de vento. 

 

Figura 15. Instalação do trocador de calor no túnel de vento. 

 

 

 O coletor de condensado foi construído em chapa galvanizada de 

0,5 mm de espessura e a sua fixação no trocador foi feita através de rebites. 
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Após a fixação foi colocado uma mangueira, em sua parte mais baixa, para a 

coleta do condensado em um recipiente de fácil acesso. 

 O coletor de condensado foi construído e instalado, na moldura do 

trocador, no laboratório de usinagem da UNISINOS. 

  

3.1.5 Umidificador 

 

 Para tornar possível a análise da desumidificação do ar foi instalado um 

tanque de aço inoxidável com aproximadamente 70 L de água, com a 

finalidade de gerar vapor de água, localizado ao lado da entrada do túnel de 

vento. Para aquecer a água até a temperatura de ebulição, 100 °C, foram 

utilizadas duas resistências de 1500 W cada. A Figura (16) mostra o tanque e 

as resistências utilizadas. 

 

Figura 16. Tanque e resistências utilizados no umidificador. 
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3.2 TESTES EXPERIMENTAIS  

 

  Os testes realizados consideraram o efeito da velocidade do ar no 

processo de resfriamento e desumidificação. Na Tabela (3) se apresentam os 

parâmetros considerados e seus respectivos valores ou faixas.  

 

Tabela 3. Parâmetros dos testes. 

Parâmetros Faixa 

Vazão de ar 738,5 a 2886 m³/h 

Velocidade de ar 1,11 a 4,33 m/s 

Temperatura de entrada do ar (TBS) 30 ºC 

Umidade relativa  70 % 

Vazão de água gelada 4.2 m³/h (70 l/min) 

Temperatura de entrada de água 7 ºC 

 

Em todos os testes a temperatura de bulbo seco, (TBS), foi mantida a 30 

°C e a umidade relativa do ar apresentou algumas variações durante os testes, 

pelo fato de ter um túnel de vento de circuito aberto, e isto levou a uma 

variação na temperatura de bulbo úmido, TBU, na entrada de 1 a 1,5 °C, 

aproximadamente. 

Os testes realizados tiveram uma variação na vazão de ar, conforme a 

Tabela (3), que foram realizadas através do aumento da rotação do ventilador. 

Nos sete primeiros testes esta variação se deu pelo aumento de 50 Pa na 

diferença de pressão nos bocais a cada teste realizado, e nos últimos cinco 

testes realizados foram acrescidos 20 Pa de diferença de pressão na placa de 

bocais. Em todos os testes a vazão e a temperatura de entrada da água foram 

mantidas respectivamente em 70 L/min e 7 °C, assim como o bocal 6 da placa 

de bocais foi fechado para realizar as medidas com uma menor rotação no 

ventilador. 

 Os testes realizados no laboratório foram executados da seguinte forma: 
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 Foi ligado o ventilador e ajustada sua rotação através da medida de 

diferença de pressão dos bocais; 

 Ligam-se as bombas de água para ter a vazão de água no Chiller e no 

trocador de calor; 

 Após as bombas estarem com a vazão estável é então ligado o Chiller 

para resfriar a água; 

 Após ligam-se as resistências e a temperatura desejada é ajustada; 

 Foi esperado o tempo de 10 minutos para a estabilização dos 

parâmetros ajustados; 

 Após os 10 minutos de estabilização, é iniciada a coleta de dados;  

 Foram utilizados 20 minutos de coleta de dados, sendo que as medidas 

foram gravadas a cada 5 segundos; 

 Após o tempo de coleta de dados foi desligada a vazão de ar por 5 

minutos para extrair, o máximo possível, o condensado gerado no teste. 

Este passo foi adicionado para que seja reduzida a influência de um 

teste no teste posterior. 

 

3.3 TRATAMENTO DOS DADOS 

 

 Após a coleta dos dados, os mesmos foram tratados para utilização da 

metodologia de transferência de calor e massa utilizando o método da 

efetividade-NTU baseado na entalpia, de modo a encontrar a capacidade de 

resfriamento e as condições de saída do ar, permitindo a comparação 

experimental e teórico.  

Para a realização dos cálculos foram adotadas as condições a seguir: 

 A vazão de ar foi obtida através de cálculos conforme a norma 

ANSI/ASHRAE 51-1999; 

 Não ocorre transferência de calor com as paredes do túnel; 

 As propriedades dos fluidos foram obtidas a partir do software EES 

(Engineering Equation Solver). Para o ar úmido o EES considera os 

modelos da ASHRAE (mistura ideal do ar e vapor dágua); 
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 Foram utilizadas as correlações para o cálculo do coeficiente convectivo 

do lado ar considerando a fração de superfície seca e a fração de 

superfície molhada. 

Para a análise teórica dos parâmetros de saída do ar foi desenvolvido 

um programa no software EES, que é composto pelo método da efetividade-

NTU baseado na entalpia do ar, conforme apresentado na revisão bibliográfica, 

e a correção no coeficiente convectivo do lado do ar através de correlações 

para ajustar o coeficiente relacionado à superfície nos modos seca e molhado. 

Este programa foi utilizado para calcular a transferência de calor e massa e o 

cálculo das condições de saída do ar através dos dados coletados nos 

experimentos. 

Todos os dados coletados nos testes foram analisados e utilizados para 

os cálculos, do método teórico, nos softwares EES e Excel. Os resultados 

obtidos serão apresentados por gráficos. 
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4 RESULTADOS 

 

 Através dos experimentos realizados foi gerado um conjunto de dados 

que possibilitou avaliar, através do método utilizado, a transferência de calor, a 

perda de carga do ar no trocador e a taxa de massa de condensado gerado em 

cada teste, todos os testes foram tratados como regime permanente. 

 Foram realizados 12 testes ao total, com variação da vazão de ar no 

interior do túnel de vento. Para a variação de vazão efetuada nos testes foram 

calculadas, através da perda de pressão nos bocais, as velocidades de face 

correspondentes obtidas em cada teste. A Tabela (4) mostra os resultados 

obtidos.  

 

Tabela 4. Velocidades de face do ar. 

Teste 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 

𝑉௔௥ (m/s) 1,1 1,6 2 2,3 2,6 2,8 3 3,8 3,9 4,1 4,2 4,3 

 

Os dados medidos e os dados calculados apresentam-se no 

Apêndice A. 

 A Figura (17) mostra os valores medidos de temperatura de bulbo seco 

na entrada e saída do túnel de vento em função da velocidade do ar. 

Juntamente com os valores medidos são apresentados os valores da 

temperatura de saída do ar calculados pelo método da análise da efetividade 

pela entalpia para condições de superfície seca e molhada.  

 Como pode ser visto na Figura (17), conforme a velocidade de face do ar 

aumenta a temperatura de saída do ar também aumenta, e consequentemente, 

menor será a variação de temperatura do ar. A variação da diferença de 

temperatura do ar em função da velocidade de face do ar é apresentada na 

Figura (18). 

 Os resultados de temperatura de bulbo seco de saída medido e 

calculado apresentaram comportamento semelhante, porém o erro médio 



58 
 

 

relativo do teórico em relação ao experimental foi de 11,9 % e isto acarreta em 

uma capacidade de resfriamento sensível calculada menor do que os 

resultados medidos. 

 

Figura 17. Efeito da velocidade do ar na temperatura de bulbo seco. 

 

 

Figura 18. Variação da temperatura do ar em relação à velocidade de face. 

 

 A variação de temperatura calculada apresentou valores menores do 

que o resultado oriundo dos dados medidos, o erro relativo apresentado pelo 

método foi de 17,1% subestimado, porém a tendência dos resultados 
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apresentados se assemelha e mostra a diminuição da variação com o aumento 

da velocidade de face do ar. A curva dos dados medidos teve uma mudança de 

comportamento devido á modificação na programação do chiller, pois o mesmo 

estava desligando durante os primeiros testes gerando diferenças na 

temperatura de saída do ar. Os testes foram realizados da maior velocidade 

para a menor. 

A Figura (19) apresenta os resultados da capacidade de resfriamento do 

trocador de calor em relação à velocidade de face do ar, medidos e calculados. 

As curvas da capacidade total medida (pelo balanço na corrente de água 

gelada) e calculada tiveram valores muito próximos e apresentaram a mesma 

tendência. O método utilizado apresentou uma aproximação dos resultados 

medidos com um erro médio relativo de 1,2%. 

A capacidade de resfriamento com a superfície molhada leva em 

consideração o calor latente da condensação e se mostrou de magnitude maior 

do que a transferência de calor pela superfície seca (troca de calor sensível) do 

trocador, mostrando que a capacidade latente tem uma influência relevante na 

transferência de calor. Como pode ser visto na Figura (23) entre as velocidades 

do ar de 3 a 4,33 m/s a fração de superfície seca do trocador de calor aumenta 

de aproximadamente 42% para quase 70%, assim a troca de calor latente 

reduz em 42% e a troca de calor sensível continua a subir. Isto explica a 

tendência da curva de capacidade total de resfriamento. 

A Figura (20) mostra que os resultados da vazão mássica de 

condensado obtidos a partir das umidades específicas com as temperaturas de 

saída calculada e medida, apresentam a mesma tendência, mas com um erro 

relativo médio subestimado de 40,36%. A vazão de condensado medida 

aumenta até uma certa velocidade e depois tende à diminuir. Verificou-se que 

quanto maior a velocidade de face do ar, menor é a fração molhada do trocador 

ocorrendo uma menor taxa de transferência de calor latente e reduzindo a 

vazão mássica de condensado. 
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. 

Figura 19. Capacidade de resfriamento do trocador de calor 

 

 

Figura 20. Vazão mássica de condensado em relação à velocidade do ar 

 

 Os resultados obtidos da umidade específica na saída do ar em relação 

à variação da velocidade do ar são apresentados na Figura (21). O erro médio 

relativo é subestimado em 21,2% e esta variação teve influencia nos resultados 

de vazão de condensado, pois esta é calculada através do produto da vazão 
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mássica de ar e a diferença entre as umidades de entrada e saída. É possível 

visualizar uma discrepância nas velocidades maiores que 3 m/s e esta 

discordância aconteceu, pois a temperatura de entrada da água teve variações 

por problemas no chiller. Da figura se verifica que a umidade específica de 

saída do ar aumenta com o aumento da velocidade e os valores calculados têm 

um aumento na diferença relativa com os valores medidos. O resultado desta 

variação crescente, com a velocidade, resulta em uma distorção nos resultados 

da vazão de condensado apresentada na Figura (20). 

 

Figura 21. Umidade específica na saída com relação a velocidade do ar 

 

A Figura (22) mostra os resultados da umidade relativa do ar na entrada 

medido e os resultados na saída do trocador de calor medidos e calculados, os 

qual têm mesma tendência e valores muito próximos. Os resultados medidos 

para a umidade de saída do ar estão próximos a 100% de umidade relativa, o 

que resulta na saturação do ar e, consequentemente, na condensação do 

vapor de água contido no mesmo. O resultado calculado mostra um valor fixo 

de 100% que mostra que o ar sai do trocador de calor em estado saturado. A 

diferença entre os resultados medidos e calculados tem influencia pela medida 
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ser efetuada na saída do túnel de vento, que não é isolado e distante do 

trocador de calor. O erro médio relativo entre medido e calculado é sobre 

estimado de 6,63%. 

 

Figura 22. Umidade relativa de saída do ar em relação a velocidade de face do ar. 

 

A Figura (23) apresenta a fração de superfície seca e molhada do 

trocador calculada pelo método utilizado, em função da velocidade de face do 

ar. As curvas obtidas mostram uma tendência de aumento da fração de 

superfície seca juntamente com o aumento da velocidade do ar e, 

consequentemente, uma redução na fração de superfície molhada do trocador. 

Esta redução da superfície molhada tem influência direta com a redução da 

capacidade de resfriamento mostrado na Figura (19). 

A Figura (24) mostra os resultados da perda de pressão do ar no 

trocador de calor em relação à velocidade de face do ar. Pode-se ver que o 

aumento da velocidade do ar ocasiona aumento da perda de pressão do ar no 

trocador de calor, isto ocorre por conta do aumento na tensão de cisalhamento 

do ar na superfície do mesmo. 
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 O modelo utilizado para cálculo do fator de atrito, expresso pela 

Equação (68), não calcula o aumento da queda de pressão devido ao 

condensado na superfície do trocador de calor e o erro médio relativo em 

relação ao medido é subestimado, 4,85%. 

Figura 23. Fração seco/molhado do trocador de calor 

 

 

Figura 24. Perda de pressão do ar no trocador de calor em relação à velocidade de face do ar. 
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A Figura (25) apresenta os resultados obtidos para o coeficiente de 

transferência de calor convectivo, h, considerando a correlação para o fator de 

Colburn, j, (Equações (56) e (58), para superfície seca e para a superfície 

molhada.  

 Os resultados obtidos para o coeficiente h foram apresentados em 

relação ao número de Reynolds, Re, pelo fato de que as correlações são 

válidas para uma faixa de valores de Reynolds. Os valores de Re são 

dependentes da velocidade de face do ar, então, conforme a velocidade 

aumenta, Re aumenta. Os valores obtidos têm uma mesma tendência para 

ambas as correlações, porém o trocador de calor utilizado tem algumas 

dimensões fora da faixa a que as correlações foram validadas, principalmente a 

correlação para superfície molhada. 

 

Figura 25. Coeficiente de transferência de calor em relação ao Re. 

 

 A Figura (26) apresenta os resultados obtidos pelo método para os 

fatores de Colburn, j, para as superfícies seca e molhada, e o fator de atrito, f. 

O comportamento das curvas corresponde aos encontrados na bibliografia e 

com o aumento da velocidade de face do ar e, portanto, do Re, os fatores 

diminuem, com aumento do h e da perda de pressão.  
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Figura 26. Fator de Colburn e de atrito em relação ao número de Reynolds. 
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5  CONCLUSÃO  

 

 O trabalho apresentado foi resultado da comparação entre o estudo 

teórico, realizado através do método da efetividade-NUT baseado na entalpia 

do ar, considerando as condições de superfície seca e molhada, e os dados 

medidos em bancada experimental (túnel de vento), em laboratório, no 

processo de resfriamento e desumidificação do ar em um trocador de calor do 

tipo tubo e aletas. 

 Os experimentos foram realizados com o equipamento em regime 

permanente, e a temperatura de entrada do ar no túnel de vento se manteve a 

30 °C durante todos os testes realizados e a temperatura de saída foi em 

média de 20,43 °C. A temperatura da água na entrada do trocador foi fixada em 

7°C e a média da temperatura de saída dos testes realizados foi de 10,22 °C. 

 Para a realização dos testes não foi possível controlar as condições do 

ambiente onde o túnel de vento se encontra, mas foi possível verificar a 

capacidade térmica exigida com a variação da vazão de ar na entrada do 

trocador de calor. O aumento da vazão também aumenta a capacidade de 

resfriamento do ar, porém também eleva a sua perda de pressão, exigindo 

maior potência no ventilador. Também foi possível observar que, com 

velocidades superiores a 2,5 m/s, condensado é arrastado juntamente com o 

ar. 

 Com base nos resultados analisados neste estudo verificou-se que os 

valores obtidos através do uso do método da efetividade-NUT com base na 

entalpia do ar úmido, que estabelece as frações seca e molhada, conforme a 

vazão de ar varia, apresentam boa concordância na maioria das comparações 

feitas com os dados experimentais, com erros médios menores que 12% para 

os parâmetros analisados como temperaturas, capacidade de resfriamento, 

perda de pressão e umidade.  
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5.1 RECOMEDAÇÕE PARA FUTUROS TRABALHOS 

 

 Algumas recomendações para os trabalhos acadêmicos voltados a área 

de resfriamento e trocador de calor do tipo tubo aletado: 

 Analisar outros métodos para calculo da transferência de calor e 

massa; 

 Analisar a influência do tipo de aletas utilizadas para o 

resfriamento de desumidificação do ar; 

 Analisar a influência da troca térmica com as paredes do túnel de 

vento; 

 Analisar a influência do condensado no fator de atrito; 

 Analisar a influência do condensado na eficiência das aletas. 
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ANEXO A - DADOS TÉCNICOS DO CHILLER SCROLL INVERTER 

 



72 
 

 

ANEXO B - DADOS TÉCNICOS DO TROCADOR DE CALOR 
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APENDICE A - RESULTADOS OBTIDOS. 

 

 

Patm_me
dido

TBU_con
d_ent

TBS_cond
_ent

TBU_con
d_sai

TBS_cond
_sai

Te_agua Ts_agua
Dp_ar_m

edido
Q_dot_ag

ua
Dp_bocai

s
UR_e UR_s URs_calc

[kPa] [C] [C] [C] [C] [C] [C] [Pa] [l/min] [Pa] [-]
Run 1 100,7 25,82 30,56 19,72 20,69 9,262 11,53 58,41 68,88 509,1 0,6891 0,9166 0,9964
Run 2 100,7 25,85 30,73 18,26 19,26 9,487 11,89 57,16 69,24 480 0,6816 0,9101 0,9964
Run 3 100 25,41 30,52 17,3 18,09 7,665 10,41 56,12 69,78 445,7 0,6675 0,9269 0,9965
Run 4 100 25,46 30,54 16,52 17,31 6,934 9,72 53,72 69,73 417,5 0,669 0,9253 0,9965
Run 5 100 25,71 30,78 16,52 17,29 7,017 9,817 51,2 69,74 391,3 0,6715 0,9273 0,9965
Run 6 100,2 26,46 30,7 17,92 18,39 7,724 10,73 40,51 69,74 350,2 0,7202 0,9565 0,9966
Run 7 100,2 26,46 30,55 17,62 18,08 7,232 10,34 36,67 70,11 305,1 0,7285 0,9568 0,9967
Run 8 100,3 26,5 30,81 17,54 18,11 7,636 10,55 30,78 70,14 256 0,7164 0,9473 0,9967
Run 9 100,3 25,66 30,04 17 17,55 7,298 10,1 23,54 69,93 199,1 0,7086 0,9483 0,9968

Run 10 100,7 25,62 30,71 16,13 16,7 6,835 9,392 15,08 69,83 150,1 0,669 0,9445 0,9969
Run 11 100,7 25,31 30,7 15,47 16,06 6,67 8,944 12,31 69,68 101,3 0,6513 0,9417 0,9971
Run 12 100,7 24,32 30,29 14,18 14,99 6,993 8,701 9,194 69,32 47,67 0,6151 0,9187 0,9973

Tsagua_c
alc

Tar_sai Var_h m_dot_ar Re_ar he_ar j
DELTAp_

ar
he_ar_m j_m f_ar

m_dot_a
gua

Re_agua

[C] [C] [m³/h] [kg/s] [-] [W/m²-K] [-] [Pa] [W/m²-K] [-] [-] [kg/s] [-]
Run 1 11,89 22,36 2886 0,9156 6354 68,66 0,006206 61,91 58 0,005242 0,0196 1,148 12831
Run 2 12,02 22,4 2803 0,8887 6164 67,82 0,006315 58,56 57,07 0,005314 0,01981 1,154 13006
Run 3 10,39 21,42 2709 0,8537 5924 66,62 0,006461 54,93 55,79 0,00541 0,02009 1,163 12500
Run 4 9,82 21,07 2621 0,826 5732 65,71 0,006584 51,86 54,8 0,005491 0,02033 1,162 12232
Run 5 9,953 21,14 2538 0,7991 5542 64,83 0,006713 49,13 53,85 0,005576 0,02057 1,162 12266
Run 6 10,71 20,7 2030 0,6401 4441 59,05 0,007627 34,4 47,72 0,006163 0,02233 1,162 12562
Run 7 10,24 20,17 1893 0,5973 4145 57,33 0,007935 30,74 45,94 0,006358 0,02292 1,168 12466
Run 8 10,46 20,02 1733 0,5468 3793 55,25 0,008352 26,67 43,78 0,006619 0,02373 1,169 12585
Run 9 9,828 18,82 1525 0,4826 3353 52,28 0,008965 21,81 40,81 0,006998 0,02493 1,165 12402

Run 10 9,2 18,11 1321 0,4188 2905 49,27 0,009737 17,32 37,78 0,007466 0,02645 1,164 12173
Run 11 8,764 16,99 1083 0,3436 2383 45,28 0,01091 12,69 33,88 0,008166 0,02881 1,161 12037
Run 12 8,509 15,02 738,5 0,2348 1630 38,46 0,01358 7,077 27,45 0,009694 0,03439 1,155 11988

hi_agua f_agua
DELTAP_

agua

m_dot_c
ondensa

do

m_dot_c
ondensa
do_med

omega_e omega_s
omega_s
_medido

q q_mol q_ssec q_agua UAmol

[W/m²-K] [-] [Pa] [kg/s] [kg/s] [kg/kgas] [kg/kgas] [-] [W] [W] [W] [m³/h] [W/k]
Run 1 5558 0,02939 21441 0,001913 0,004674 0,01923 0,01714 0,01413 12631 6571 6061 10905 508,5
Run 2 5607 0,02928 21637 0,001806 0,005685 0,01921 0,01718 0,01281 12259 6200 6059 11634 485,6
Run 3 5504 0,0296 22059 0,002073 0,005549 0,0187 0,01628 0,01221 13303 7191 6112 13416 524,8
Run 4 5440 0,02977 22074 0,002355 0,005939 0,01877 0,01592 0,01158 14081 8195 5886 13591 578,8
Run 5 5448 0,02975 22074 0,002495 0,006005 0,01911 0,01599 0,0116 14321 8666 5655 13657 610,6
Run 6 5517 0,02956 22023 0,003123 0,004851 0,0204 0,01552 0,01282 14575 10819 3756 14679 796,6
Run 7 5504 0,02962 22274 0,003262 0,004715 0,02047 0,01501 0,01257 14727 11345 3382 15242 823,4
Run 8 5532 0,02955 22274 0,003034 0,004347 0,0204 0,01486 0,01245 13828 10566 3262 14316 788,8
Run 9 5485 0,02966 22170 0,002664 0,0035 0,01928 0,01376 0,01202 12372 9424 2948 13706 735,1

Run 10 5429 0,02981 22151 0,0024 0,003155 0,01883 0,0131 0,01129 11555 8567 2988 12497 665,4
Run 11 5393 0,02991 22080 0,002103 0,002579 0,01831 0,0108 0,01218 10210 7603 2607 11088 615,9
Run 12 5373 0,02994 21857 0,00144 0,00165 0,01685 0,01072 0,009821 7350 5349 2001 8283 506,2

vel_face
Vel_agua
_trecho

Fmol Fsec epsilon NUT T_o
DELTA_T_
medido

DELTA_T_
calculado

[m/s] [m/s] *100[%] *100[%] [-] [-] [C] [C] [C]
Run 1 4,335 1,315 0,3197 0,6803 0,2987 0,3712 24,2 9,87 8,2
Run 2 4,21 1,322 0,308 0,692 0,3084 0,3858 24,18 11,47 8,33
Run 3 4,068 1,332 0,3464 0,6536 0,3013 0,374 23,63 12,43 9,1
Run 4 3,937 1,331 0,39 0,61 0,2902 0,3565 23,69 13,23 9,47
Run 5 3,812 1,332 0,4144 0,5856 0,2862 0,35 23,98 13,49 9,64
Run 6 3,049 1,332 0,5844 0,4156 0,2449 0,2883 25,07 12,31 10
Run 7 2,844 1,339 0,6267 0,3733 0,2328 0,2711 25,12 12,47 10,38
Run 8 2,603 1,339 0,6242 0,3758 0,2468 0,2898 25,09 12,7 10,79
Run 9 2,29 1,335 0,6362 0,3638 0,2581 0,3047 24,17 12,49 11,22

Run 10 1,984 1,333 0,6249 0,3751 0,2873 0,3453 23,85 14,01 12,6
Run 11 1,627 1,331 0,6488 0,3512 0,3039 0,3684 23,4 14,64 13,71
Run 12 1,109 1,324 0,672 0,328 0,3529 0,4411 22,07 15,3 15,27


