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RESUMO

O projeto de trocadores de calor esta dividido em trés partes: analise térmica, projeto
mecéanico preliminar e projeto de fabricacdo. O foco deste trabalho € a analise
térmica, que consiste na determinacao da area de troca de calor requerida, dadas as
condicbes de escoamento e temperaturas dos fluidos. Com base no exposto,
buscou-se realizar uma analise de trocadores de calor de correntes cruzadas
utilizados para refrigeracdo e controle da temperatura de fluido hidraulico,
considerando superficies aletadas e ndo aletadas, determinando o coeficiente global
de transferéncia térmica das superficies para cada caso. O dimensionamento esta
estruturado em um conjunto de equacdes utilizando o método DTML (Diferenca da
Temperatura Média Logaritmica). Os dados utilizados como parametros de entrada e
saida dos fluidos quente e frio foram fornecidos por uma empresa fabricante de
maquinas agricolas, através de registros e acompanhamento de campo. Também foi
utiizada uma simulacdo computacional através do pacote Flow Simulation do
software Solidworks 2013, sendo que com tal recurso foi possivel comprovar as
caracteristicas de transferéncia de calor e escoamento dos fluidos no trocador de
calor, possibilitando complementar e validar as analises efetuadas por meio dos
calculos numéricos. Os resultados obtidos comparando os trocadores de calor a
partir da superficie de troca térmica mostram que apesar dos niveis de incertezas
envolvidos, trocadores de calor com tubos aletados apresentam o coeficiente global

de transferéncia de calor, 408 W/mzk’ comparado a tubos nédo aletados,

125,56 W/mzk’ resultando em taxas mais elevadas de transferéncia de calor e
tamanhos mais compactos.

Palavras-chave: Trocador de calor. Andlise térmica. Resfriamento do fluido.



ABSTRACT

The heat exchanger project is divided in three parts: thermic analyze, preliminary
mechanical project and manufacture project. The focus of this work is the thermic
analyze, that consists in determining the area of heat exchanger required, given the
conditions to flow the temperature from fluids. Based on the exposed up side were
researched and analyzed the heat exchanger of crossed flow used to refrigerate and
temperature control from hydraulic fluid, considering surfaces with and without wings,
determining, the global coefficient of thermic transference of the surfaces to each
case. The dimensioning is structured in a set of equations using the method DTML
(Difference of the average temperature logarithmic). The data used as input and
output parameter of hot and cold fluids were supplied from a company that builds
agriculture machines throw field tests and registers. Also it was used a computer
simulation using the package software Solidworks Flow Simulation 2013, and with
such a feature could prove the characteristics of heat transfer and fluid flow in the
heat exchanger, allowing complement and validate the analyzes performed by
numerical calculations. The obtained results comparing the heat exchanger from
thermic exchange surface show that although uncertainty level involved the heat

exchanger the tubes with wings show a better global heat transference408 W/mzk’

comparing the tubes without wings, 125,56 W/mzkresulting in higher rates of heat
transference and smaller sizes.

Keywords: Heat exchanger. Thermic analyze. Fluid cooling.
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1 INTRODUCAO

O processo de troca de calor entre dois fluidos que estdo em diferentes
temperaturas e se encontram separados por uma parede solida ocorre em muitas
aplicagbes em engenharia. Os trocadores de calor utilizados para implementar essa
troca de calor, podem ser encontrados na aplicagcdo para aquecimento ou
resfriamento de fluidos, na produgdo de energia, na recuperagdo de calor em
processos e no processamento quimico (INCROPERA; DEWITT, 1998).

Um sistema de agricultura de precisdo consiste de varios componentes
eletrénicos e hidraulicos. Para os componentes hidraulicos o acionamento dos
mecanismos se dé pelo fluxo do fluido por bomba, valvulas, atuadores rotativos e
lineares, filtros, linhas e conexdes. Estes elementos por possuirem atrito, restricées
de passagem e variacbes de pressdao, com certo periodo em funcionamento,
acabam gerando o aquecimento do fluido a temperaturas superiores as
especificadas pelo fabricante, reduzindo assim a sua viscosidade e ocasionando
com isso a reducédo da vida atil dos componentes hidraulicos.

Em testes de campo ja realizados em um determinado sistema de agricultura
de precisdo de uma plantadeira de gréos, demonstraram a necessidade de reduzir a
temperatura do fluido mostrando que o sistema de refrigeragcdo atual atende
parcialmente a necessidade, ndo efetuando a troca de calor necessaria para manter
o fluido em temperaturas ideais de trabalho.

Atualmente a temperatura do fluido quente encontra-se acima da
recomendada, 85 a 90 °C. A temperatura de entrada do fluido no sistema hidraulico
é de 65 a 70 °C e de saida entre 95 a 100°C.

1.1 OBJETIVO GERAL

O objetivo principal deste trabalho € projetar e simular computacionalmente
um trocador de calor com aplicacdo em circuitos hidraulicos referente a um sistema
de agricultura de precisdo, para resfriar o fluido utilizado nos mecanismos

hidraulicos.
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1.2 OBJETIVOS ESPECIFICOS

Quanto aos objetivos especificos, estado definidos como:

e Elaborar o memorial de célculo para dimensionamento de trocadores de

calor;

e Projetar e dimensionar o trocador de calor que atenda as necessidades do

problema e,

e Simular a transferéncia térmica no interior do trocador de calor utilizando

um software especifico.

Este trabalho aborda como ponto principal o resfriamento do fluido hidraulico
e troca térmica através do dimensionamento de um trocador de calor multipasse em
escoamento cruzado em um sistema de agricultura de precisdo. O projeto se justifica
pela necessidade de manter o fluido hidraulico ISO 68 dentro das condi¢cdes normais
de trabalho especificadas pelo fabricante, garantindo assim o bom funcionamento do
equipamento.

A base de dados utilizada para a realizacdo do dimensionamento e simulacéo
do projeto é fornecida por uma empresa fabricante de maquinas agricolas, através
do acompanhamento de campo. O dimensionamento do trocador de calor foi
realizado com base nestes dados, tendo a necessidade de se levar em consideracao
alguns parametros para escolha do material, sendo que este estara exposto a
incidéncia de produtos corrosivos.

Além dos célculos dimensionais, a simulagdo computacional é essencial para
prever possiveis erros de projeto e melhorar a eficiéncia do trocador de calor,
através de uma abordagem do CFD (Computational Fluid Dynamics) que é realizada
utilizando o pacote FlowSimulation do Solidworks, buscando resultados satisfatérios
para reduzir a necessidade de protétipos fisicos, reduzindo gastos e economizando

tempo.



2 REVISAO DA LITERATURA

2.1 TRANSFERENCIA DE CALOR

Em situagcbes em que existir uma diferenca de temperatura no interior de um
sistema, ou que dois sistemas a diferentes temperaturas forem colocados em
contato, ocorrem alteracdes das temperaturas entre os mesmos, tendendo ao
equilibrio, este processo € chamado de transferéncia de calor.

Quando existe um gradiente de temperatura em um meio, que pode ser um
sélido ou um fluido, utiliza-se o termo conducdo para se referir a transferéncia de
calor que ira ocorrer através do meio. Em contraste, o termo conveccéo se refere a
transferéncia de calor que ir4 ocorrer entre uma superficie e um fluido em
movimento, quando estes se encontram em temperaturas diferentes. O terceiro
modo de transferéncia de calor € conhecido por radiacao térmica. Toda a superficie
a uma temperatura absoluta ndo nula emite energia na forma de ondas
eletromagnéticas. Assim, mesmo na auséncia de um meio que as interponha, existe
transferéncia de calor por radiacdo entre duas superficies que se encontram a
diferentes temperaturas (INCROPERA; DEWITT, 1998).

2.2 TROCADOR DE CALOR

Quanto ao conceito de trocador de calor, pode ser definido como sendo um
dispositivo utilizado para a realizacdo da troca térmica entre dois ou mais fluidos de
temperaturas diferentes. Em processos industriais sdo encontradas varias formas
para a transferéncia de calor. O trocador de calor aquece ou esfria um determinado
fluido e isso € de suma importancia para a eficiéncia do processo como um todo.

A utilizacdo de trocadores de calor faz-se necesséario, sempre que houver um
gradiente de temperatura entre dois fluidos, por exemplo, sendo que a transferéncia
de calor faz com que a temperatura destes fluidos seja alterada e, de forma geral,
um dos fluidos é resfriado enquanto o outro € aquecido.

A transferéncia térmica em trocadores de calor pode ocorrer principalmente
das seguintes formas: através da mistura dos fluidos, através do contato entre os

fluidos, com armazenagem intermediaria e também através de uma parede que
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separa o fluido quente e o frio.

Seguindo este mesmo raciocinio, Kreith (1977) cita que existem muitas
formas de trocadores de calor, desde 0 mais simples até os complexos
condensadores e evaporadores de superficie, com milhares de metros quadrados de
superficie de troca de calor. Entre estes extremos ha uma vasta gama de trocadores
comuns do tipo carcaca-e-tubos. Essas unidades sao largamente empregadas
podendo ser construidas com grandes superficies de troca de calor num volume
relativamente pequeno, sendo fabricados de ligas para reduzir a corrosdo, e sao
adequados para aquecimento, resfriamento, evaporacao ou condensacéo de todas
as espécies de fluidos.

Com relacéo ao projeto de um trocador de calor, este mesmo autor expde que
pode ser subdivido em trés fases principais:

e A andlise térmica — essa fase do projeto visa primordialmente a
determinacdo da area de troca de calor requerida para transmitir o calor,
numa determinada quantidade por unidade de tempo, dadas as
velocidades de escoamento e as temperaturas dos fluidos;

e O projeto mecanico preliminar — esta fase envolve consideracfes sobre
as pressoes e temperaturas de operacao, as caracteristicas corrosivas de
um ou ambos os fluidos, as expansdes térmicas relativas e as
consequentes tensdes térmicas, além da relagdo do trocador de calor com
0s demais equipamentos;

e O projeto de fabricacdo — requer a traducdo das caracteristicas e
dimensdes fisicas em uma unidade que possa ser construida a um baixo
custo. A selecdo dos materiais, vedacgdes, involucros e arranjos mecanicos
devem ser feitos, e 0s processos de fabricacdo devem ser especificados.

Para cada aplicacdo em especifico existem regras a serem seguidas para a
otimizacdo do projeto. As andlises de projeto mecéanico e de fabricacdo estdo além
dos objetivos deste projeto.

Para Cengel e Ghajar (2012), a transferéncia de calor em um trocador
geralmente envolve conveccdo em cada fluido e conducédo através da parede que
separa os dois fluidos. Na analise de trocadores de calor, € conveniente trabalhar
com o coeficiente global de transferéncia de calor U, que representa a contribuicao
de todos estes efeitos sobre a transferéncia de calor. A taxa de transferéncia de

calor entre os dois fluidos em um local de um trocador de calor depende da
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magnitude da diferenca de temperatura no local, que varia ao longo do trocador de

calor.

2.3 CLASSIFICACOES DOS TROCADORES DE CALOR

A selecdo por um determinado trocador de calor requer uma analise térmica
para determinar o tamanho e a geometria necessaria para satisfazer os requisitos de
aguecimento ou resfriamento de um dado fluido, enfatizando a necessidade de ter
um conhecimento de alguns tipos de trocadores de calor existentes para definir o
equipamento correto.

Diferentes aplicacdes em transferéncia de calor requerem diversos tipos de
dispositivos e configuracdes de equipamentos, podendo ser citada uma ampla
diversidade diferenciando os mesmos nas configuracdes, caracteristicas e
aplicacdoes (CENGEL; GHAJAR, 2012).

Basicamente os trocadores de calor sdo classificados segundo o processo de
transferéncia de calor, grau de compactacao da superficie, tipo de construcéo e da
disposicéo das correntes dos fluidos (INCROPERA; DEWITT, 1998).

2.3.1 Classificacdo de acordo com os processos de transferéncia de calor

De acordo com o processo de transferéncia de calor, os trocadores de calor
séo classificados em:

e Contato indireto: Nesse tipo de trocador os fluidos permanecem separados
e o calor é transferido continuamente através de uma parede, pela qual se
realiza a transferéncia de calor, além disso, ambos os fluidos devem estar
fluindo simultaneamente;

e Contato direto: nestes trocadores os fluidos imisciveis quentes e frios se
misturam. Aplicagdes comuns de um trocador de contato direto envolvem
transferéncia de massa além de transferéncia de calor, geralmente um dos

fluidos € gas e o outro é vapor ou liquido sob baixa pressao.

2.3.2 Classificacdo de acordo com o grau de compactacéao

Trocadores de calor com area superficial de transferéncia de calor por
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unidade de volume muito grande (maior ou igual a 700 m?/m?3), sdo classificados
como trocadores compactos, empregados para obter um dado desempenho de
transferéncia de calor obedecendo as limitacbes de massa e volume, como na
aplicacado em sistemas de transporte, refrigeragao e ar condicionado.

A especialidade deste tipo de trocador de calor esta em permitir uma grande
superficie de calor por unidade de volume. Esta grande superficie de calor é
adquirida através da utilizacdo de chapas finas ou aletas onduladas estreitamente
espacadas nas paredes que separam os dois fluidos.

Conforme Incropera e DeWitt (1998), este tipo de trocadores de calor sao
equipamentos que possuem densas matrizes de tubos ou placas aletadas e séo
tipicamente usados quando pelo menos um dos fluidos é um gas, sendo, portanto,
caracterizado por um pequeno coeficiente de transferéncia de calor. Os trocadores
de calor com placas paralelas podem possuir aletas ou ser corrugados, e podem ser
utilizadas modalidades de operacdo com Unico passe ou com multiplos passes. As
secbes de escoamento associadas aos trocadores de calor compactos séo

tipicamente pequenas (Dh<=5mm), e 0 escoamento € geralmente laminar.

2.3.3 Classificacdo de acordo com o tipo de construcao

Os trocadores de calor com maior utilizacdo podem ser classificados em:

trocadores tubulares, de placas, de superficie estendida e regenerativo.

2.3.3.1 Trocadores Tubulares

Sao geralmente construidos com tubos circulares, existindo uma variacdo de
acordo com o fabricante. Sdo usados para aplicacdes de transferéncia de calor
liquido/liquido (uma ou duas fases). Eles trabalham de maneira 6tima em aplicacdes
de transferéncia de calor gas/gas, principalmente quando pressées e/ou
temperaturas operacionais sdo muito altas e onde nenhum outro tipo de trocador
pode operar. Estes trocadores podem ser classificados como carcaca e tubo, tubo
duplo e de espiral.

Os trocadores de casco e tubos s&o os mais comuns em aplicacbes

industriais, constituidos de pequenos tubos dispostos “lado a lado” no interior de
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uma carcacga. Um fluido percorre por estes tubos enquanto o outro fluido € forcado a

escoar através da carcaga, conforme figura 1.

Figura 1 — Trocadores casco e tubo com um passe no casco

Saida de Entrada
tubos do casco Chicanas

Caixa de
distribuicao
dianteira

<«
Caixa de
distribuicdo l T
traseira Tubos

Casco

Saida de Entrada
€asco de tubos

Fonte: Cengel e Ghajar (2012)

Os principais componentes deste tipo de trocador de calor sdo os feixes de
tubos, o casco, os cabecotes e as chicanas. As chicanas sustentam os tubos,
direcionam o fluxo do fluido na direcdo normal aos tubos, aumentando a turbuléncia
do fluido no casco, elevando a transferéncia térmica (INCROPERA; DEWITT, 1998).

2.3.3.2 Trocadores de calor tipo placa

Trocadores de calor do tipo placa (figura 2) sdo geralmente construidos de
placas delgadas, lisas ou onduladas. Este trocador, pela geometria da placa, ndo
suporta pressdes e diferencas de temperatura tdo elevadas quanto um tubo
cilindrico, sendo ordinariamente projetados para temperaturas ou pressfes
moderadas.

Para Cengel e Ghajar (2012), neste modelo de trocador de calor, os fluidos
guentes e frios escoam em passagens alternadas e, assim, cada escoamento de
fluido frio € cercado por dois escoamentos de fluido quente, intensificando a
transferéncia de calor, além de poderem crescer com 0 aumento da demando de

transferéncia de calor mediante a simples montagem de mais placas.
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Figura 2 — Trocador de calor de placas
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Fonte: Cengel e Ghajar (2012)

2.3.3.3 Trocadores de calor de superficie estendida - aletas

Subdividem-se em dois grupos: os de placas aletadas e os de tubos aletados
(figura 3). Estes apresentam-se como uma alternativa quando um dos fluidos
envolvidos no processo de transferéncia de calor € um gas, ou apresenta baixo valor
de troca de calor por conveccéo.

Em geral séo trocadores mais leves e compactos, podendo ser utilizados em
um largo dominio de presséo do fluido nos tubos, ndo ultrapassando cerca de 30
atm e temperaturas de aproximadamente 850 °C, porém o0 emprego atual nao
permite a ocorréncia de altos valores de pressédo e temperatura, simultaneamente.
(GODOY, 2008)
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Figura 3 — Trocador de calor de aletas
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Fonte: Incropera e Dewitt (1998)

2.3.3.4 Trocadores de calor regenerativo

Trocadores de calor regenerativo servem como meio de armazenamento
temporario de calor, onde ambos os fluidos, quente e frio, escoam alternativamente
nas mesmas passagens de troca de calor. A superficie de transferéncia de calor
geralmente € de uma estrutura chamada matriz. Em caso de aquecimento, o fluido
guente atravessa a superficie de transferéncia de calor e a energia térmica é
armazenada na matriz. Posteriormente, quando o fluido frio passa pelas mesmas
passagens, a matriz “libera” a energia térmica (CENGEL; GHAJAR, 2012).

2.3.4 Aletas

Uma aleta pode ser definida como uma superficie que se estende a partir de
um determinado objeto, aumentando a éarea de transferéncia de calor e,
consequentemente, a taxa de transmiss&o através do aumento da convecc¢do. E um
método de aumento da eficiéncia da troca de calor tanto na coleta como na
dissipacéo de energia.

A aplicacdo de aletas muitas vezes pode ser uma solucdo econdémica para
casos com dificuldades na transmissao de calor. As mesmas apresentam aplicagbes
na area de engenharia como: transformadores, motores de combustdo interna,
compressores, motores elétricos, trocadores de calor entre outros.

Araujo (1978) propde que na transmisséo de calor por convecgédo, a equacao

fundamental é:



22

Q=RAAT 1)

Onde:
Q = taxa de transferéncia de calor (w);

h = coeficiente global de transferéncia de calor (W/m2°C)

A = area de troca térmica (m?);
A T = diferenca de temperatura (°C).
Com isso 0s recursos para aumentar a taxa de transferéncia de calor ou fluxo
de calor séo:
e Aumentar h, através da conveccdo forcada utilizando, por exemplo,
ventiladores, sopradores, bombas e outros;
e Aumentar a area A, anexando uma superficie estendida chamada de aleta

gue objetive um maior fluxo térmico.
2.3.5 Comprimento adequado de Aletas

A definicdo do tamanho da aleta € uma fase de extrema importancia no
projeto. Pois é facil imaginar que quanto mais extensa for a aleta maior sera a taxa
de transferéncia de calor. Porém, isso ndo é verdadeiro, pois a temperatura vem
gradativamente diminuindo ao longo do comprimento da aleta e em um determinado
ponto atinge a temperatura ambiente. Com isso, a partir desse ponto a aleta nao
influencia em mais nada na transferéncia de calor.

Para Cengel e Ghajar (2012), projetar uma aleta “extra comprida” esta fora de
questdo, pois resulta em desperdicio de material, excesso de peso, aumento de
tamanho e, portanto, aumento dos custos sem nenhum beneficio em troca. Aletas
tdo compridas a ponto de a temperatura aproximar se da temperatura ambiente nao
podem ser recomendadas, pois um pequeno aumento na transferéncia de calor na
regido da ponta nao justifica o aumento desproporcional em relacdo ao peso e ao

custo.
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2.3.6 Eficacia da Aleta

Conforme ja visto anteriormente, 0 uso da aleta proporciona 0 aumento da
transferéncia de calor. A sua utilizacdo é indicada se o aumento da transferéncia de
calor justifica o investimento. Também n&o se tem uma certeza que colocando aletas
na superficie se tem um aumento na transferéncia de calor.

Com base neste raciocinio, Cengel e Ghajar, (2012), expdem que o
desempenho da aleta é avaliado com base no rendimento da transferéncia de calor
em relacdo ao caso sem aleta. O desempenho da aleta € expresso por meio de
€aieta COMO Mostrado na figura 4. Aqui, A, é a area transversal da aleta na base e
Qsem ateta YEPresenta a taxa de transferéncia de calor dessa area se nao houver aleta
fixada na superficie. A efetividade da aleta €,,.;,= 1 indica que a adi¢do de aletas na
superficie ndo afeta a transferéncia de calor. Ou seja, o calor conduzido para a aleta
através da area da base A, € igual ao calor transferido a partir da mesma area 4,
para o ambiente. A efetividade da aleta €,,.,,< 1 indica que a aleta, na verdade,
funciona como um isolante, diminuindo a transferéncia de calor a partir da superficie.
Essa situagcéo pode ocorrer quando séo utilizadas aletas feitas de materiais de baixa
condutividade térmica. Uma eficacia da aleta €,,.;,> 1 indica que as aletas estao
aumentando a transferéncia de calor a partir da superficie como deveriam. No
entanto, a utilizacdo de aletas ndo pode ser justificada a menos que €,,.:, Se€ja
suficientemente maior que 1. As superficies aletadas sédo concebidas para maximizar

a eficacia para determinado custo ou minimizar os custos para a eficacia desejada.
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Figura 4 — Eficacia da aleta
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Fonte: Cengel e Ghajar, 2012, p. 173.

2.3.7 Coeficiente de transferéncia de calor em placas planas

Para Cengel e Ghajar (2012), os coeficientes de atrito local e de transferéncia
de calor sdo mais elevados nos escoamentos turbulentos do que laminares. Além
disso, h, atinge o seu valor mais alto quando o escoamento se torna completamente
turbulento, em seguida, diminui por falta de x~%2 na direcdo do escoamento, como
mostrado nas figuras 5 e 6.

Figura 5 — Variacdo dos coeficientes locais de atrito e da transferéncia de calor para
escoamento ao longo de uma placa plana.
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Fonte: Cengel e Ghajar, 2012, p.424.



25

Figura 6 — Representacéao grafica do coeficiente de transferéncia térmica média para
uma placa plana combinado com escoamento laminar e turbulento.
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Fonte: Cengel e Ghajar, 2012, p.424.

O numero médio de Nusselt ao longo da placa € determinado pelas
equacodes, conforme segue:

Laminar: Nu = % = 0,664Re)*Pr'/® Re, < 5x 10°% Pr > 0.6 (2)

1

Turbulento: Nu = % = 0,037Re"®Pr3 0,6 < Pr <60 5x 10° < Re, < 107 (3)
Onde:

Nu = numero de Nusselt (adimensional);

L = comprimento da placa (m);

k = condutividade térmica (/. ).

Re = nimero de Reynolds.

Conforme Cengel e Ghajar (2012), a primeira relagdo fornece o coeficiente
meédio de transferéncia de calor para a placa inteira quando o escoamento € laminar
ao longo da placa. Nota-se que o numero de Nusselt médio sobre a placa inteira no
caso de escoamento laminar € o dobro do valor do nimero de Nusselt local no final
da placa, Nu, = Nu, =, ou h,= h,= ;. Isso somente é verdadeiro para
escoamento laminar e ndo se estende para escoamento turbulento. A segunda

relacdo fornece o coeficiente médio de transferéncia de calor para a placa inteira,
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apenas quando o escoamento € turbulento ao longo da placa e quando a regido é
escoamento laminar na placa é muito pequena em relacdo a regido de escoamento

turbulento.

2.3.8 Classificagcao de acordo com a disposi¢céo das correntes do fluido

Existem numerosas possibilidades para a disposicdo do escoamento nos
trocadores de calor.

Cengel e Ghajar (2012) citam como principais os modelos com escoamento
paralelo, contracorrente e escoamento cruzado. No escoamento paralelo os fluidos
guente e frio entram no trocador de calor na mesma extremidade e avancam na
mesma direcdo, enquanto que no escoamento em contracorrente os fluidos entram
em extremos opostos e fluem em direcdes opostas.

Os autores ainda citam o0 escoamento cruzado, usado em trocadores
compactos, onde normalmente os dois fluidos circulam perpendiculares um ao outro.
De acordo com a configuracdo do escoamento, o escoamento cruzado € classificado

COomo sem mistura e com mistura.

2.4 FLUXO CRUZADO EM TROCADORES DE CALOR.

Nos trocadores de calor de fluxo cruzado, objeto de andlise na presente
experiéncia, as diregbes do escoamento dos fluidos de trabalho séo perpendiculares
entre si. Um fluido flui internamente em um conjunto (feixe) de tubos e outro fluido
flui externamente, com temperatura diferente, através dos tubos. Ver esquema na

Figura 7.
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Figura 7 — Padrdes de escoamento de bancos de tubos escalonados e em linha.

Fonte: Cengel e Ghajar, 2012, p.439.

Os tubos do trocador de fluxo cruzado sao arranjados de varias formas, todas
elas procurando maximizar a eficiéncia do equipamento através do aumento da taxa
de transferéncia de calor e da reducdo de seu tamanho. O objetivo dos varios
arranjos possiveis dos tubos é estabelecer condi¢cdes do escoamento externo sobre
o feixe de tubos, tais que prevalecam os efeitos de separacdo de camada limite e
interacdo de vortices, tudo visando influenciar (maximizar) o coeficiente de
transferéncia de calor por convecgédo (OZISIK, 1985).

Ainda segundo Ozisik (1985), o coeficiente convectivo externo é s6 um dos
fatores que determina o coeficiente global de troca. Este é composto por trés termos:
primeiro, o coeficiente convectivo interno ao tubo, segundo, a condutancia do tubo,
que depende da condutividade térmica e da espessura da parede do tubo e, terceiro,
do coeficiente convectivo externo. O aumento dos primeiros dois termos € obtido
com aumento de velocidade do escoamento interno (maior vazao do fluido) e com o
uso de tubos mais finos feitos com material de condutividade térmica elevada. O
coeficiente convectivo externo aos tubos pode ser incrementado aumentando-se a
velocidade do escoamento ou com 0 uso de arranjos apropriados dos tubos. Neste
altimo caso, o objetivo é obter um aumento do coeficiente convectivo externo acima
do que seria obtido simplesmente com o aumento do nimero de Reynolds associado
ao aumento da velocidade do escoamento. Se o fluido escoando externamente aos
tubos € um gas, um aumento adicional do coeficiente convectivo seria obtido com o

uso de aletas nos tubos.



28

Assim, para Cengel e Ghajar (2012) as fileiras de tubos que formam um feixe
podem ser alinhadas ou escalonadas em relacdo a direcdo principal do escoamento
do fluido. A configuracdo de um banco de tubos é caracterizada pelo diametro do
tubo e pelo passo transversal e longitudinal entre os centros do tubo. O coeficiente
de transferéncia de calor associado a certo tubo depende de sua posicao no feixe. O
coeficiente convectivo para um tubo colocado na primeira fileira em relagdo ao fluxo
externo assemelha-se a de um tubo simples colocado em uma corrente cruzada. Os
tubos colocados internamente no feixe terdo maiores coeficientes convectivos por

causa das esteiras formadas e da turbuléncia causada pelos tubos a jusante.
2.4.1 Escoamento cruzado em feixes de tubos.

Para o escoamento de ar através de feixe de tubos de um trocador de fluxo
cruzado, geralmente o que se deseja é o valor do coeficiente médio de transferéncia
de calor para o feixe de tubos, e ndo necessariamente para um tubo isolado. Assim,
ha que se considerar, também, a posicdo relativa do tubo no feixe de tubos. O
coeficiente de calor associado a um tubo depende de sua posicédo no feixe. Este
coeficiente para um tubo da primeira linha n&do difere sobremaneira do coeficiente de
um unico tubo colocado no escoamento, mas taxas de transferéncia de calor mais
intensas estao associadas aos tubos das fileiras internas. Assim, a correlacdo para
calculo da transferéncia de calor incorpora um fator que considera a posi¢ao do tubo
no feixe, INCROPERA; DEWITT, 1998).

Para o célculo do coeficiente de transferéncia de calor por conveccao externo

aos tubos foi utilizada a correlacdo proposta pela equacao (4).

‘

Nup = hTD = CReJ'Pr™(Pr/Pr,)%?> (4)

Onde Nup é o numero de Nusselt referenciado ao diametro do tubo, Rep é o
namero de Reynolds do escoamento referenciado ao diametro d do tubo e calculado
com a velocidade maxima do escoamento no feixe de tubos; Pr € o nimero de
Prandtl do fluido externo, e C é o fator que corrige a posi¢ao relativa do tubo no feixe.
Esta correlacédo acima é aplicada quando o 300 < Reg nmq, < 200000 e €é valida para

feixe de tubos nao alinhados.
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O numero de Reynolds deve ser calculado com velocidade local V4. Esta

velocidade méaxima depende, evidentemente, do arranjo dos tubos. No caso do

trocador utilizado no presente trabalho, com arranjo de tubos n&do alinhados, a

velocidade maxima ocorrera no plano transversal ao escoamento.

2.5 EQUACIONAMNETO DE TROCADOR ES DE CALOR

2.5.1 Coeficiente global de transferéncia de calor

A equacéo basica para trocador de calor é:

Q=UAAT,, (5)

Onde:

U = coeficiente global de transferéncia de calor (W/mzoc);

A T, = diferenga média de temperatura entre os fluidos (°C).

Assumindo-se também que a transferéncia de calor dos fluidos do trocador e

a vizinhanga sejam despreziveis e que ocorrem mudancas de fase dos fluidos é

possivel chegar as taxas de transferéncia de calor dos fluidos quente e frio,

respectivamente:

Qrot =Mp Cpn(Th e — Th 5) (6)

Qcota = M¢ Cp,c (Tc,e - Tc,s) (7)

Onde:

Qnot = taxa de transferéncia de calor do fluido quente (W);

Q.01q = taxa de transferéncia de calor do fluido frio (W);

m;, = vazao massica do fluido quente (kg/s);

¢y, = calor especifico a pressao constante do fluido quente (W /°C);
T,.eTys = respectivamente, as temperaturas de entrada e saida,

relativas ao fluido quente (°C);
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e m, =vazao massica do fluido frio (kg/s);
e ¢, = calor especifico a presséo constante do fluido frio (W /°C);
e T..e T.s = respectivamente, as temperaturas de entrada e de saida,

relativas ao fluido frio (°C).

O coeficiente global de transferéncia de calor depende do coeficiente de
transferéncia de calor por conveccao dos fluidos, da resisténcia da parede dos tubos
e também do fator de incrustacdo. Baseando-se U em uma é&rea determinada A

obtem-se:

1

U= 8)

o RuotRao+ Rw+RpitR4i

Sendo:

R, = resisténcia convectiva do fluido interno (mz- k/W);
R, = fator de incrustagéo interno (mz-k/W);
R,, = resisténcia condutiva do tubo(mz- k/W);
Ry,; = resisténcia convectiva do fluido externo (mz- k/W);

R,;; = fator de incrustagéo externo (mz-k/W).

2.5.2 Método de DTML para analise dos trocadores de calor

A busca da solugdo de um problema em um trocador de calor é facilitada
atraves da utilizacdo de um método adequado ao problema, onde 0 mesmo pode ser
classificado como problema de projeto e problema de desempenho.

Uma diferenca de temperatura cria a forga motriz que determina a
transmissao de calor de uma fonte a um receptor. Sua influéncia sobre um sistema
de transmissao de calor, incluindo tanto como receptor, € 0 objeto para o presente

estudo.
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Os tubos concéntricos mostrados na figura 8 conduzem duas correntes e, em
cada uma destas duas, existe um coeficiente de pelicula particular, sendo que suas

respectivas temperaturas, de entrada e saida, variam.

Figura 8 — Diferentes regimes de escoamento e perfis de temperatura associados
em trocador de calor de tubo duplo.

&,
/://( 5 9
€nte
o

Frio o
Frio
sai

entra

. =

Quente Quente Quente Quente

entra —> Sa entra - sal
—

ai
Q D 0TI D

T I

Frio Frio

entra sai

(a) Escoamento paralelo (b) Escoamento contracorrente

Fonte: Cengel e Ghajar, 2012, p 630.

A fim de estabelecer a diferenca de temperatura entre uma dada temperatura
geral T de um fluido quente e uma temperatura t de um fluido frio, € necessario levar
em consideracdo também todas as resisténcias entre as temperaturas. No caso de
dois tubos concéntricos, sendo o tubo interno muito fino, as resisténcias encontradas
sao a resisténcia peculiar do fluido do tubo, a resisténcia da parede do tubo Lm/Km,

e a resisténcia peculiar do fluido na parede anular. Uma vez que Q é igual a At/2R.

9)

Sendo possivel a substituicdo de 1/U por YR, onde o U denomina-se
coeficiente total de transmissao de calor. Levando-se em conta que um tubo real
possui areas diferentes em suas superficies interna e externa, h; e h, , deve-se

referir a mesma area de transmissao de calor, pois se a area externa A do tubo
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interno for usada, entdo h; deveria possuir se ele fosse originalmente calculado com
base na area maior A em vez de A4;, entao:

1 1

=W+— (20)

1
U ho

Considerando um sistema contracorrente, geralmente ambos os fluidos
sofrem variagOes de temperaturas que ndo sao lineares quando as temperaturas sao
plotadas contra o comprimento. Entretanto, existe uma vantagem para deducao
baseada numa curva de T- t contra L, uma vez que ela permita identificacdo da
diferenca de temperatura em qualquer parte ao longo do comprimento do tubo. Para
deducdo da diferenca de temperatura entre dois fluxos, as seguintes hipoteses
devem ser feitas:

e O coeficiente total de transmissdo de calor é constante em todo o

comprimento da trajetoria;

e O calor especifico é constante em todos os pontos da trajetoria;

e Nao existem mudancas de fase parciais no sistema;

e As perdas de calor sdo despreziveis.

Entao,

(T1—t2)—(Ty—t1) At —Aty
AT,,, = DTML = = =
m ln[Tl tZ/Tz—t1] ln(AtZ/At1)

(11)

Onde:
DT M L= diferenca da Temperatura Media Logaritmica (°C);

T, = temperatura de entrada do fluido frio (°C);
T, = temperatura de saida do fluido frio (°C);
t; = temperatura de entrada do fluido quente (°C);

t, = temperatura de saida do fluido quente (°C).

Assim tem-se que a taxa de calor transferido.

Q=U-A-ATp,
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2.5.3 Método E-NUT para anélise dos trocadores de calor

Kays e London (1984) sugerem o método chamado de método de efetividade-

NUT, baseado em um parametro adimensional chamado efetividade de transferéncia

do calor €.

A efetividade (€) é definida como a raz&o entre a taxa real de transferéncia de

calor (q) e a taxa maxima de transferéncia de calor (q;max)-

g=1 (12)
Amax
ou seja:
Cq(Tq,e —Tq,s)
£= 19 13
Cmin(Tq,e _Tq,s) ( )
ou
Cr(Tqe—Tg,s)
g =L 4 14
Cmin(Tq,e _Tq,s) ( )
Onde:

€ = efetividade de transferéncia de calor;

Cmin = taxa que apresentar o menor valor entre Cf e Cq (W /°C);

Cf = calor especifico do fluido frio (W /°C);

Cq = calor especifico do fluido quente (W /°C);

(T q,e - Tq,s) = diferenca de temperatura de entrada do fluido quente e do
fluido frio. (°C).

O conhecimento da efetividade é (til, sendo que a taxa real de transferéncia

de calor em um trocador de calor pode ser determinada de imediato pela equagéo

(15).

q= 8Cmin(Tq,e - Tq,s) (15)
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O numero de unidades de transferéncia (NUT) € um parametro adimensional
utilizado para a analise de trocadores de calor, definida como:

NUT = 24

(16)

min

Onde:
e U A = area de transferéncia de calor do trocador de calor (m?);

e (min = capacidade calorifica minima (kJ/kg.°C).

Para Cengel e Ghajar (2012), o tamanho do trocador de calor pode ser
facilmente determinado utilizando o método DTML. Alternativamente, ele também
pode ser determinado a partir do método da efetividade - NUT, primeiro pela
avaliacao da efetividade € a partir da sua definicdo (12), ap0s pela avaliacdo do
NUT.

2.6 FATOR DE INCRUSTACAO

Pode-se definir incrustacdo como fuligens ou depdsitos de materiais que se
acumulam nas paredes dos trocadores de calor, aumentando a resisténcia e com
iIsso diminuindo a taxa de transferéncia.

O efeito liquido dessas acumulagdes na transferéncia de calor é representado
pelo fator Rf, que é a medida da resisténcia térmica introduzida pelas incrustacées.
O tipo mais comum de incrustacdo € a precipitacdo de depositos soélidos no fluido
nas superficies de transferéncia de calor. O fator de incrustacdo é obviamente zero
para um trocador de calor novo e aumenta com o tempo a medida que os depdsitos
sélidos se formam sobre a superficie do trocador de calor. O fator de incrustacao
depende da temperatura de funcionamento e da velocidade dos fluidos, bem como
do tempo de servi¢o. A incrustagdo aumenta com 0 aumento da temperatura e com
a diminuicdo da velocidade (CENGEL; GHAJAR, 2012).
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2.7 DINAMICA DOS FLUIDOS COMPUTACIONAIS (CFD)

A sigla CFD, do inglés Computational Fluid Dynamics, refere-se a mecéanica
de fluidos computacional. A tecnologia CFD, em sua esséncia, consiste na solucao
computacional por métodos numéricos, das equacdes diferenciais que regem a
mecanica de fluidos. Em fungéo dos processos investigados, o equacionamento e
modelagem dos fenbmenos de transferéncia de calor s&do incorporados as
simulacdes tornando o CFD aplicavel aos equipamentos industriais.

Embora as equagdes diferenciais da mecanica dos fluidos sejam conhecidas
h4 mais de 100 anos, a utilizacdo de métodos numéricos para sua solucéo
computacional apenas tornou-se representativa com o advento dos computadores
digitais de terceira geracdo em 1970, devido a sua capacidade de processamento e
armazenamento de dados. As primeiras aplicacbes se deram na industria
aeroespacial, onde os beneficios foram progressivamente demonstrados e
recebendo devido destaque. Consequentemente, sua utilizacdo vem se estendendo
continuamente no setor de industrias de base. Observou-se que as mesmas
equacOes que sdo aplicadas a estas situacbes se aplicam aos escoamentos em
gerais, sendo que apos tal fato estes estudos rapidamente foram aplicados a varios
campos da engenharia (SOUZA, 2011).

Computational Fluid Dynamics (CFD) é um conjunto de modelos matematicos
e métodos numéricos utilizados para simular o comportamento de sistemas que
envolvem escoamento de fluidos, trocas térmicas e rea¢des quimicas, entre outros
processos. O emprego desta técnica permite a solucdo de diversos problemas
operacionais, sem a necessidade da realizacdo de parada de maquina ou perda de
producao (SOUZA, 2011).

Grande parte das solucbes que eram obtidas somente com o emprego de
exaustivos testes de laboratorio, gerando elevado custo, agora tem seu tempo de
execucao e precisao melhoradas com o emprego da modelagem computacional, que
propde um conjunto de métodos e técnicas para a abordagem dos mais variados
problemas de engenharia (SOUZA, 2011).

Ainda segundo Souza (2011), antes do advento do CFD, além de anos de
experiéncia pratica, o projetista ndo tinha muitas ferramentas ao seu dispor. As
descricbes mateméticas disponiveis para mecénica dos fluidos e transferéncia de

calor apresentavam simplificacbes ainda maiores da realidade. A busca por uma
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melhor metodologia de projeto tornou frequente a utilizacdo de miniaturas, em escala
laboratorial, necessitando tempo maior para conclusdo de um projeto, gerando
elevado custo.

A utilizacdo do CFD proporciona a elaboracdo de modelos virtuais do sistema
ou dispositivo em analise, com a possibilidade de aplicar o maior nimero de
condi¢Bes possiveis. A importancia da aplicagdo do CFD em méaquinas de fluido esté
na possibilidade de prever quantitativamente as caracteristicas de um escoamento,
possibilitando a visualizagcdo de todas e quaisquer alteracbes, aprimorando ao

maximo o desempenho do modelo em anélise.



3 METODOLOGIA

3.1 METODOS E TECNICAS UTILIZADOS

O modelo matematico do trocador de calor com e sem aletas foi obtido a partir
das equagOes de balanco global de energia. Para obtencédo deste modelo foram
adotadas algumas simplificacbes, apresentadas na sequéncia:

e As propriedades de transporte de calor dos fluidos, quente e frio, ndo
variam com a temperatura,;

e Nao ha mudanca de fase nos fluidos considerados;

e As variacdes de energia cinética e de energia potencial sdo despreziveis.

Os processos de transferéncia de calor considerados na representacao
matematica do sistema estudado sdo o0s seguintes: transferéncia de calor por
conveccao entre o fluido quente e os tubos do lado interno; transferéncia de calor
por conducéo nas paredes dos tubos e aletas; e transferéncia de calor entre o fluido
frio e os tubos do lado externo.

O dimensionamento do trocador de calor é efetuado levando em consideracao
dados de projeto fornecido por uma empresa do ramo agricola, fabricante de
equipamentos agricolas, equipados com sistema de agricultura de precisdo. Os
dados fornecidos sdo especificos de uma plantadeira equipada com sistema de taxa
variavel de fertilizante, sistema pneumatico de distribuicdo de semente e sistema de
transmisséo hidraulica, coletados em testes de campo.

O equacionamento do trocador de calor tem como fonte de referéncia os
trabalhos de Incropera e DeWitt (2003) e Cengel e Ghajar (2012), onde destacam-se
dois procedimentos para efetuar o dimensionamento e analise do trocador de calor,
sendo eles:

e O método da DTML (diferenga da temperatura média logaritmica) e;

e O método &-NUT (numero de unidade de transferéncia — NUT e da

efetividade- ¢).

O procedimento aplicado a este TFC (Trabalho de Final de Curso) é o método
DTML por ser mais indicado quando se conhecem as temperaturas de alimentacao e
saida dos fluidos quentes e frios, uma vez que o valor de AT,,; pode ser facilmente
calculado.

Através deste método estabeleceu-se o projeto térmico, capacidades e
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dimensdes do trocador de calor, com e sem tubos aletados, determinando a taxa de
transferéncia global de calor. Para tanto, considerou-se o tipo de trocador de calor,
geometria das superficies, disposicdo das correntes, vazdes, temperaturas de
entrada e dimensoes totais do nucleo.

O memorial de célculo foi elaborado levando em consideragédo estes dados
conforme quadro 1.

Quadro 1 — Dados utilizados para os calculos

Descricao Valor
Vazao de fluido do sistema 0.003m3/s
Temperatura de entrada do fluido hidraulico (quente) 90 °C
Temperatura de saida do fluido hidraulico (quente) 60 °C
Temperatura desejada de entrada do fluido frio (ar) 35°C
Temperatura desejada de saida do fluido frio (ar) 75°C
Presséo do fluido quente 10 bar
Pressao do fluido frio 1 atm
Fluido quente do sistema 1SO 68

Fonte: Autores.

Em qualquer problema ambos os métodos podem ser utilizados e fornecem
valores equivalentes. Contudo, dependendo da natureza do problema, o método ¢-
NUT pode ser mais facil de ser aplicado.

O método DTML é mais facil quando sao conhecidas as temperaturas de
alimentacao e saida dos fluidos quente e frio, uma vez que o valor de AT,,; pode ser
facilmente calculado. Problemas nos quais estas temperaturas sdo conhecidas
podem ser chamados de problemas de trocadores de calor (INCROPERA; DEWITT,
1998).

Quando as temperaturas de saida e entrada dos fluidos ndo sao conhecidas,
o calculo através da DTML se torna tedioso, sendo neste caso o método E-NUT mais
aplicavel. Considerando que as temperaturas de projeto sdo conhecidas o método
aplicado a este trabalho é o método DTML.

Ap6s o dimensionamento completo, passa a ser desenvolvido o desenho
computacional do trocador de calor, empregando o auxilio do software de desenho
Solidworks 2013.
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Para verificagdo da capacidade do trocador de calor, além dos calculos
realizados pelos métodos acima expostos, é utilizada a simulacdo computacional
através de uma abordagem do CFD (Computational Fluid Dynamics), pela aplicacédo
do pacote FlowSimulation do Solidworks, demonstrando a transferéncia térmica

através do trocador de calor.



4 APRESENTACAO E ANALISE DOS RESULTADOS

4.1 ROTEIRO DE CALCULO DE UM TROCADOR DE CALOR

Neste tdpico € apresentado o roteiro de calculos para o dimensionamento do
trocador de calor, considerando tubos aletados e nado aletados. Primeiramente,
através do balanco de energia foi determinada a taxa de transferéncia de calor
necesséria para manter o fluido quente dentro das temperaturas especificadas pelo
projeto. Em seguida, foram realizados os célculos considerando somente o trocador
de calor sem aletas e posteriormente dimensionamento com tubos aletados.

Os processos de transferéncia de calor considerados na representacao
matematica do sistema estudado foram os seguintes: transferéncia de calor por
conveccao entre o fluido quente e os tubos do lado interno, transferéncia de calor
por conducdo nas paredes dos tubos e aletas e transferéncia de calor entre o fluido
frio e os tubos do lado externo.

Os dados iniciais para o desenvolvimento deste projeto foram fornecidos por
uma empresa fabricante de maquinas agricolas, conforme quadro 1, sendo que as
propriedades termofisicas foram obtidas por meio de revisées bibliogréficas, tais
como Incropera e DeWitt (1998) e Cengel e Ghajar (2012). As propriedades
termofisicas e a temperatura média dos fluidos quente e frio sdo apresentados nos
quadros 2 e 3.

Quadro 2 — Propriedades termofisicas do fluido frio (ar)

7 TS Calor especffico |Coeficiente de Condutividade Massa especifica|NGmero de |Viscosidade Viscosidade cinematica
emperatura cp kd/(kg K) expans&o 1073 1/K |térmica W/((m K) |kg/m? Prandt! absoluta 10°° Pa s[107® m%s

—-150|- 8,21 0,0116 2,793 0,76 8,6 3,08

—-100|- 5,82 0,016 1,98 0,74 11,78 5,95

-50 1,006 4,51 0,0204 1,534 0,72 14,64 9,55

0 1,006 3,67 0,0243 1,293 0,71 17,23 13,32

10 1,006 3,53 0,0248 1,247 0,71 17,72 14,21

20 1,006 3,43 0,0257 1,205 0,71 18,2 15,11

30 1,006 3,3 0,0263 1,165 0,71 18,68 16,04

40 1,007 3,2 0,0271 1,127 0,71 19,15 16,97

50 1,007 3,09 0,0278 1,093 0,71 19,61 17,95

60 1,008 3 0,0285 1,059 0,71 20,06 18,93

70 1,009 2,91 0,0292 1,029 0,71 20,51 19,94

80 1,01 2,83 0,0299 1 0,71 20,95 20,94

90 1,01 2,75 0,0306 0,972 0,71 21,38 22

100 1,011 2,68 0,0314 0,946 0,7 21,81 23,06

110 1,012 2,61 0,032 0,921 0,7 22,23 24,14

120 1,013 2,55 0,0328 0,898 0,7 22,65 25,23

Fonte: Cengel e Ghajar (2012).
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Quadro 3 — Propriedades termofisicas do fluido quente (6leo ISO 68)

GRAU ISO 68
Cadigo do produto 7431611
Cadigo da FISPQ 31874
Densidade a 20°C 0,8817
Viscosidade Cinematica
CST a 40°C 69,44
CST a 100°C 10.48
indice de Viscosidade 80 a 85 °C
Ponto de Fulgor, COC, °C 232
Ponto de Fluidez, °C —42
Espuma, Tend./Estab.,ml
Seq | 10/0
Seq 20/0
Neutralizacdo, MG KOH/g 0,4
Corroséao Lamina de cobre 1A
Emulsdo, Tempo de separacao, Minutos 10
Classe de Limpeza

Fonte: Catélogo de produtos Texaco.

Para identificar a condutividade térmica dos materiais, utilizou-se a tabela de
propriedades termofisicas de soélidos a 300K (Cengel e Ghajar, 2012). Conforme

Anexo A.

4.1.1 Balanco global de Energia

As equacdes de balanco global de energia foram utilizadas para a obtencéo
do modelo mateméatico do trocador de calor nas suas duas possibilidades, ou seja,
com e sem aletas. Foram adotadas algumas simplificacdes para a obtencdo do
modelo, as quais séo listadas a seguir:

e As propriedades de transporte de calor dos fluidos, quente e frio, n&o

variam com a temperatura,;

e As perdas de calor para o ambiente sdo despreziveis;

e N&o ha mudanca de fase nos fluidos considerados;

e Os fluidos tem comportamento Newtoniano;

e As variacdes de energia cinética e de energia potencial sdo despreziveis.
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Considerando as simplificacfes adotadas, a taxa de calor trocada Q € igual
as taxas de calor recebido pela corrente fria, Q4. € liberado pela corrente quente,

Qnot, cONforme as equacoes (6) e (7):
Qhot = My, Cp,h(Th e~ Ins)
Qcota = Me Cp,c(Tc,e — T¢)
Realizando o balanco de energia, Q:p;q = Qnot» €quagdo (17), levando em

consideracao os dados de projeto, quadro 1, obtém-se a vazao massica do fluido frio
para manter a temperatura do fluido quente dentro dos padrdes estabelecidos.

Qcota = Qhot
me Cpc (Tc,e - Tc,s) =Mp Cpn (Th e Ty ,s) (17)

me = 4,11 *9/

Utilizando a equagéo (17), considerando a temperatura de entrada fria (T .)
igual a 35 °C, a temperatura fria de saida (T, s) de 75 °C, a temperatura de entrada

do fluido quente (T} ) igual a 90 °C e a temperatura de saida quente (T} ) de 60 °C,

obtém-se a vazao massica do fluido frio.(m,) igual a 4,11 kg/s_

A taxa de transferéncia de calor a ser retirada do fluido quente foi

determinada empregando a equacao (6).

Qrot = Mp Cpn(Th e — Th )

Qhor = 165530 W



43

4.1.2 Coeficiente global de transferéncia de calor sem aletas

A area superficial do trocador de calor sem aletas foi calculada a partir do
coeficiente global de transferéncia de calor (U), desprezando a resisténcia da parede
do tubo. Quando a espessura da parede do tubo € pequena e a condutividade
térmica do material € elevada a relacdo é simplificada, conforme equacgéo (18)
(CENGEL; GHAJAR, 2012).

U=+ (18)

Onde:

h; = coeficiente de calor por conveccao interno (W/mz k);

h. = coeficiente de calor por conveccao externo (W/ m2 k);

Para a determinag&o do coeficiente de transferéncia de calor interno utilizou-

se equacgao (19).
Nu = 0,023Re%8pPr™ (19)

Onde:

Nu = Numero de Nusselt;

Re = Numero de Reynolds;

Pr = NUmero de Prandtl;

n = constante em funcéo da aplicacao.

Onde n = 0,4 para aquecimento e 0,3 para resfriamento.

Os adimensionais Nu (Nusselt), Re (Reynolds) e Pr (Prandtl) sdo definidos

nas equacoes (20), como:
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Onde:
V = velocidade do fluido (m/s);
D = diametro do tubo (m);

k = condutividade térmica do fluido quente (W/m. k);

Cp = calor especifico do fluido quente (j/kg_ k);

U = viscosidade dinadmica (kg/m.s).

Para determinar o coeficiente de convecgéao interna (hi) foram resolvidas as

equacdes (19) e (20).

V.D
Re = —
U
Re = 14635,37
e
Cp.u
Pr = ——
Tk
Pr =122,33
portanto,

Nu = 0,023Re%8pr™
Nu = 338,12

h.D

M=~

hi=1474,19 W/ o
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Para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor por convecgéo externo

aos tubos foi utilizada a equacéao (4).
— hD — mp..n 0,25
Nup = = CRe]'Pr™(Pr/Pry)

Em que:

Vinax-D

Rep = (22)

Onde:

Vmax= velocidade maxima do fluido dentro do banco de tubos (m/s);

v = viscosidade cinematica (m?/s).

A velocidade maxima no interior dos tubos para a configuracdo escalonada

ocorreu no plano transversal a area de escoamento, portanto, a velocidade maxima

é determinada pela equacgéo (22).
Vinax = ST_—DV (22)
Onde:
S = distancia entre centros dos tubos (m);

V = velocidade de escoamento do ar (m/s).

Em que a velocidade foi determinada através da equacao (23), considerando

a vazao massica do ar, equacéo (17), e a area frontal do trocador de calor, figura 9.
Q=AV (23)
V=11,7 m/s

Em que:
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Q = vaz&o volumétrica (m3/s);

A = éarea frontal do trocador de calor (m).

Figura 9 — Desenho do trocador de calor sem aletas

o0 300 o

= ‘SL’

L o |
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Fonte: Autores

Os valores de constantes C, m e n da equacéao (4) dependem do nimero de
Reynolds, sendo apresentadas na tabela 1 as correlacGes para bancos para N>16 e
0,7< Pr <500 e O<Rep< 2 x10°. Sendo que a incerteza nos valores do niimero de
Nusselt obtidos a partir destas correlagdes € de + 15%, (CENGEL; GHAJAR, 2012).

Tabela 1 - Correlagbes para numero de Nusselt em escoamento cruzado sobre
banco de tubos para N > 16 e 0,7 < Pr <500

7Arranjo Faixa de Rep Correlagao

Em linha 0-100 Nup = 0,9 Re 2*Pro3¢(Pr/Pr )2
100-1.000 Nup = 0,52 Rep*°Pro3 (Pr/Pr )2
1.000-2 x 10° Nup = 0,27 Re%3Pro38(Pr/Pry)%%
2 X 10%-2 x 10°¢ Nup = 0,033 Rep>® Pro4(Pr/Pr,)°:2°
Escalonado 0-500 Nup = 1,04 Re,>*Pro38(Pr/Pry)
500-1.000 Nup = 0,71 Rep>°Pro38(Pr/Pr,)2
1.000-2 x 10° Nup = 0,35(S7/5,)°? Re,0Pro38(Pr/Pr )02
2 x 10%-2 x 108 Nup = 0,031(S#S,)%? Re28Pr36(Pr/Pr )25

* Todas as propriedades, exceto Pr, devem ser avaliadas na média aritmética das temperaturas de entra-
da e de saida do fluido (Pr, deve ser avaliada em T,).

Fonte: Cengel e Ghajar, 2012, p. 441

Todas as propriedades, exceto os do Pr;, sdo avaliadas na temperatura média
aritmética do fluido, equacao (24).
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Tm — Ti+T, (24)

Onde:
T, =temperatura média aritmética (°C);
T; =temperatura do fluido na entrada (°C);

T, =temperatura do fluido na saida (°C).

Para a utilizagdo das correlagbes do Nusselt médio no dimensionamento

deste trocador de calor, com banco de tubos com N<16 foi necessaria a utilizacdo da

equacao (25).

hD
NuD,NL<16 - 7 - FNuD (25)

Onde:
F= o fator de correcdo cujos valores sédo apresentados na tabela 2. Para Re>

1000, o fator de correcéo € independente do nimero de Reynolds.

Tabela 2 - Fator de correcao F a ser usado em Nuy y, .. = FNup para N >Rep >

1.000
NL 1 2 3 4 5 7 10 13
Em Linha 0,70 0,80 0,86 0,90 0,93 0,96 0,98 0,99

Escalonado 0,64 0,76 0,84 0,89 0,93 0,96 0,98 0,99
Fonte: Cengel e Ghajar, 2012, p. 441

Para determinar o coeficiente de convecgéo externo (h) foram resolvidas as

equacgodes (21), (22) e (25).

Vmax - ST _ D

Vinax = 23,4 m/s
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Vinax-D

ReD =

Rep = 39023,83

D
NLLD'NL<16 = 7 ES FNuD
h=1373WY/

Como o objetivo do equipamento é facilitar a troca de calor, os tubos usados
no trocador de calor sdo de parede fina (r; = r,). Portanto, as areas das superficies,
interna e externa dos tubos sdo aproximadamente iguais, ou seja, Ai = Ae. Assim,

tem-se que:
q — Ae(AT )total
1
- + -
h. h

i e

(26)

O coeficiente global de transferéncia de calor em um trocador (U) é definido

através da equacdao (18), assim:

uo L
7_'_7
_ w
U=12556 W/ ,,

4.1.3 Determinacédo da area de transferéncia através da DTML
A partir da equagao geral para projeto de trocador de calor, equacéo (5),
obteve-se a area necessaria para resfriar o fluido hidraulico para os parametros de

projeto.

A = qUAT,y,
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Onde:
(ATo—AT})
ATml = OTOL (27)
tn(55?)
Sendo:
ATy = Th,e - Tc,s (28)
ATO - 150k
Onde:
T, . = temperatura de entrada do fluido quente (k);
T, s = temperatura de saida do fluido frio (k).
ATL = Th,s - Tc,e (29)

ATL ES 250k

Onde:
T, s =temperatura de saida do fluido quente (k);

T. . = temperatura de entrada do fluido frio (k).

A solucdo para a diferenca media logaritmica da temperatura € dado pela
equacao (27).

(AT, — AT})
AT = AT,
l (A_TL)
AT,, = 19,6°

Resolvendo a equacéo (5), tem-se que:



50

A = qUAT,y,

A = 4,5m?

Conhecida a area necessaria para a troca de calor, pode-se dimensionar o
didmetro dos tubos e quantidade necessaria para o trocador. O comprimento do tubo
€ conhecido jA4 que é limitado pelo tamanho do trocador (figura 9), assim seu
comprimento € de 0,8 m.

Para dimensionamento do diametro dos tubos, consideram-se padroes
comerciais DIN 2440, com:

* Diametro interno do tubo de 0,029 m;

* Diametro externo do tubo de 0,03 m;

A éarea de transferéncia de cada tubo é dada pela equacéo (30):
Aypo = dmL (30)
Atupo = 0,0753m?
Onde:
Apupo = area do tubo (m?);

L= comprimento do tubo (m)

Conhecida a é&rea total de transferéncia de calor determina-se a quantidade
de tubos pela equacao (31):

(31)

n = 60 tubos

Onde:

n = numero de tubos
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4.1.4 Coeficiente global de transferéncia de calor com aletas

A taxa de transferéncia de calor da superficie do tubo aletado foi determinada

a partir da equacéo (32).

Qeotar = [NB+(1-F)]ahb. = n'ahb- (32)

Onde:

Qtota1 = Taxa de transferéncia total da superficie aletada;
1| = eficiéncia da aleta;

f = Relagéo entre a area aletada / area total;

0. = Variacado da temperatura;

h = Coeficiente de conveccgéo do lado do ar;

a = Area total de transferéncia por tubo = area aletada + area lisa;

n’=pn+1— B = Rendimento da aleta ponderada pela area.

Sendo 1) a eficiéncia da aleta determinada através da figura 10

Figura 10 — Eficiéncia de aletas circulares de espessura constante t
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Fonte: Cengel e Ghajar, 2012, p. 172.

Qtotar = [NB+1-p)]ahf- = nahb-
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Qrorar = 30071,23 w

Coeficiente global de transferéncia de calor € dado pela equacéo (33)

e
11 lnfr—i) 1
U hiA; 2Lk nhe4e

(33)

Onde:

A; = Areainterna;

A, = Area externa;

re = Raio externo do tubo;
ri = Raio interno do tubo;
L = Comprimento do tubo;

k = Condutividade térmica do material;

Para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor por conveccao externo

aos tubos foi utilizada a equacéo (3).
hL
Nu=—-= 0,037Re ) pPr1/3

Onde o adimensional Reinolds foi calculado através da equacéo (21).

Vinax:D
v

Re =

A velocidade foi determinada atravées da equacao (22), considerando a vazao

massica do ar, equacéao (17), e a area frontal do trocador de calor, figura 11.

Q=AV

V =47,88 m/s
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Figura 11 — Desenho do trocador de calor com aletas
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Fonte: Autores

A velocidade maxima no interior dos tubos para a configuracdo adotada
ocorreu no plano transversal a area de escoamento, portanto a velocidade maxima é

determinada pela equagéao (22).

St
max =ST—D

|4

Vinax = 95,76 m/s

A partir do resultado da equacéao (22), determinou-se o nimero de Reynolds.

Vinax:D
vV

Re =

Re = 159688,31

A partir das equacdes (20) e (21), obteve-se o numero de Nusseldt.

hL
Nu=—== 0,037Re)®pPr1/3

Nu = 325,34
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A conveccgéo externa do trocador com tubos aletados foi determinada a partir
da equacao (34).

Nu=— (34)
h=28520W/ ,,

Conhecido o coeficiente de conveccdo externa sobre as aletas e seu
rendimento, foi determinado o coeficiente global de transferéncia de calor através da

equacao (33).

re
1 In() 1
+ +
hiAi 2Lk l’]heAe

S

U = 408 W/mzk

4.1.5 Determinacdo da area de transferéncia em trocadores de calor aletados
através da DTML

A transferéncia de calor entre a parte externa e o ar de um trocador de calor
deste tipo leva em conta varios fatores. As aletas, principalmente, tém grande
importancia na troca de calor, pois aumentam a superficie de troca e fica em contato
direto com o fluido externo, no caso o ar. Sua geometria combinada com o fluxo de
ar provido por ventiladores possibilitam ao trocador um bom desempenho.

A partir da equacao geral para projeto de trocador de calor, equacéo (5),
obteve-se a area necessaria para resfriar o fluido hidraulico, chegando-se a atingir

0s parametros de projeto.
A = qUAT,,

A = 2,4m?
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Conhecida a area necessaria para a troca de calor, pode-se dimensionar o
didmetro dos tubos e quantidade necessaria para o trocador. O comprimento do tubo
€ conhecido, ja que é limitado pelo tamanho do trocador, figura 11, assim seu
comprimento é de 0,5 m.

Para dimensionamento do didmetro dos tubos, consideraram-se o0s tubos
comerciais de aluminio, com:

* Diametro interno do tubo de 0,029 m;

* Diametro externo do tubo de 0,03 m;

A area de transferéncia de cada tubo é dada pela equacéo (35):

Atubo atetado = Atisa + Aaietada (35)

Apupo = 0,33 m?

Onde:

Atubo aletadq = area do tubo com aletas (m?);

Conhecida a area total de transferéncia de calor determina-se a quantidade
de tubos pela equacao (31):
A

n =
Atubo

n = 8 tubos

Onde:

n = numero de tubos

4.2 ANALISES DE TROCADORES DE CALOR A PARTIR DA SIMULACAO
NUMERICA.

Para estudar o comportamento da transferéncia de calor dos fluidos para o
sélido, foram realizadas simulacbes numéricas em um dos trocadores de calor

dimensionados, neste caso o trocador de calor ndo aletado. Com aplicacdo do
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suplemento Flow Simulation do SolidWorks 2013, possibilitou-se gerar informacoes
para as grandezas de interesse, como distribuicdo de velocidades no fluxo do fluido
frio, figura (12) e a transferéncia de calor no solido, figura (14), no modelo analisado.

Na figura (12) verifica-se a simulacdo do escoamento do ar sobre o feixe de
tubos, considerando a velocidade de entrada do fluido frio, a mesma dos calculos. A
velocidade méxima do ar € atingida na primeira fileira de tubos, como constatados
através da elaboracdo dos calculos analiticos. Considerando a velocidade de
deslocamento do fluido frio sobre o banco de tubo verifica-se que a transferéncia de
calor é intensificada nas fileiras iniciais, tornando se praticamente estavel nas fileiras

intermediarias.

Figura 12 — Gréfico de velocidade do fluido frio (ar) em trocador de calor ndo aletado.
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A formacdo de pequenos vortices, detalhe da figura (13), nas fileiras
intermediarias aumentam a turbuléncia do escoamento, intensificando a
transferéncia de calor do sélido para o ar aumentando a eficiéncia da transferéncia
de calor por conveccéao do lado externo do trocador de calor.

A formacdo de vortices € influenciada pelo tipo de escoamento do fluido,
neste caso, escoamento turbulento e também pela forma do arranjo do feixe de

tubos procurando maximizar a eficiéncia do trocador de calor.
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Figura 13 — Formacdao de voértices no fluxo do fluido frio (ar) sobre o banco de tubos
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de vortices

Fonte: Autores

A simulacdo de variacdo de temperatura no sélido, figura (13), demonstra o
gradiente de variacdo da temperatura do trocador de calor, onde na entrada, parte
inferior do trocador, o fluido entra a uma temperatura de 90° reduzindo
gradativamente até a temperatura de 60 °C, influenciado pela alta condutividade

térmica do solido e pelo escoamento de ar forcado sobre o feixe de tubos.

Figura 14 — Gréfico de variagdo de temperatura do trocador de calor ndo aletado
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Nesta analise verifica-se que o gradiente de temperatura do solido é
influenciado pela circulagédo do fluido quente (interno) o qual é resfriado pelo fluxo de
ar cruzado no banco de tubos (externo), nota-se que a variacdo de temperatura do
sélido varia de 390 a 362 k, representando quanto calor esta sendo retirado do fluido
guente para manté-lo nas temperaturas de projeto.

As propriedades e grandezas que definem o estado para o ar e o fluido
hidraulico, tais como presséao, temperaturas de entrada e saida, massas especificas,
viscosidades dinamicas, calor especifico e condutividade térmica, foram mantidas as
mesmas utilizadas para os calculos analiticos As avaliages foram realizadas sob a
condicdo de regime permanente, com ambos os fluidos incompressiveis e

escoamento em ambos os lados considerados turbulentos.



5 CONCLUSOES

O equacionamento de trocadores de calor, enfatizado neste TFC, demonstra
que a taxa de transferéncia de calor é o dado mais importante na selecdo de
trocadores de calor. Ele deve conseguir transferir calor entre dois fluidos em uma
taxa especificada, a fim de atingir a temperatura desejada do fluido para uma vazéo
massica também especificada.

Com o desenvolvimento da simulacdo computacional usando o Flow
Simulation do software SolidWorks, obteve-se as caracteristicas de transferéncia de
calor e escoamento dos fluidos no interior e exterior do trocador de calor,
possibilitando além de complementar as analises anteriores, validar os resultados
obtidos através dos calculos numéricos.

A aplicacdo ao projeto e a andlise de desempenho do trocador de calor
analisado mostrou-se adequada na determinacdo da transferéncia de calor,
possibilitando a visualizacdo do fenbmeno de transferéncia térmica no interior de um
trocador de calor.

Um fator considerado no decorrer da simulacdo foi a necessidade de
obtencdo de conhecimento técnico referente ao software utilizado para simulacéo e
analise dos resultados, além de ser preciso um hardware de grande capacidade,
para que se consiga gerar a malha e realizar todas as interacbes de calculos
necessarias para a simulacédo, motivos estes que levaram a limitar a simulacéo de
apenas um modelo de trocador abordado.

Com os resultados obtidos através de calculos matematicos e com as
direcbes apresentadas com a andlise da simulacdo computacional, foi possivel
verificar a facilidade de integracdo dos métodos computacionais com os demais
meios para obtencéo de resultados.

Conclui-se que a simulacdo computacional € uma ferramenta de apoio as
analises e que ndo excluem totalmente a discussdo técnica e a utilizagcdo de
métodos tradicionais para a obteng&o dos resultados.

Com a realizagcdo desta pesquisa foi possivel perceber na pratica a
dificuldade de abordar o fendmeno da transmissdo de calor, pois a utilizacdo de
férmulas empiricas dificulta a modelagem deste fendmeno, resultando em erros que
podem ser essenciais para a determinacdo do coeficiente global de transferéncia.

Desta forma, varias medidas devem ser tomadas para garantir que tais



60

discrepancias ndo comprometam o resultado final, como as medidas citadas no
decorrer deste trabalho.

Os estudos apontam que os resultados obtidos através do equacionamento
dos modelos de trocadores de calor, foram satisfatorios, onde ambos os modelos
sdo capazes de resfriar o fluido hidraulico atendendo as necessidades de projeto.

Comparadas as areas de troca térmica dos modelos analisados, 4,5 m? para
trocador sem aletas e 2,4 m? para trocador com aletas, percebe-se o quanto mais
compacto se torna um trocador com a adicdo de superficies estendidas. Desta
forma, ambos os modelos poderiam ser utilizados na aplicagdo para a qual foram
dimensionados, sendo que o que limitara o uso do trocador sem aletas sera seu
tamanho relacionado ao trocador aletado. Equipamentos agricolas, em se tratando
de plantadeiras, sdo equipamentos mdveis e, portanto, qguanto mais compacto o
trocador de calor, menor sera o peso deste sobre a estrutura, facilitando também a

montagem em pontos especificos do equipamento.
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ANEXO A

868 Transferéncia de Calor e Massa

TABELA A-3

Propriedades dos metais sdlidos

Propriedades em diversas temperaturas (K),

Propriedades a 300 K KW/m - K/ c (/g - K)
Ponto de c, k ax 10°
Composicao fusdo, K pkg/m® Jkg-K Wm-K ms 100 200 400 600 800 1.000
Aluminio:
Puro 933 2.702 903 237 97,1 302 237 240 231 218
482 798 949 1.033 1.146
Liga 2024-T6 775 2.770 875 177 73,0 65 163 186 186
(4,5% Cu, 1,5% Mg,
0,6% Mn) 473 787 925 1.042
Liga 195, fundido
(4,5% Cu) 2.790 883 168 68,2 174 185
Berilio 1.550 1.850 1.825 200 59,2 990 301 161 126 106 90,8
203 1.114 2.191 2.604 2.823 3.018
Bismuto 545 9.780 122 7,86 6,59 16,5 9,69 7,04
L 112 120 127
Boro 2.573 2.500 1.107 27,0 9,76 190 55,5 16,8 10,6 9,60 9,85
128 600 1.463 1.892 2.160 2.338
Cadmio 594 8.650 231 96,8 48,4 203 99,3 94,7
198 222 242
Cromo 2.118 7.160 449 93,7 29,1 159 111 90,9 80,7 71,3 65,4
192 384 484 542 581 616
Cobalto 1.769 8.862 421 99,2 26,6 167 122 85,4 67,4 58,2 52,1
236 379 450 503 550 628
Cobre:
Puro 1.358 8.933 385 401 117 482 413 393 379 366 352
252 356 397 417 433 451
Bronze comercial 1.293 8.800 420 52 14 42 52 59
(90% Cu, 10% Al) 785 160 545
Bronze de engrenagem 1.104 8.780 355 54 17 41 65 74
(89% Cu, 11% Sn) — — —_
Cartucho de bronze 1.188 8.530 380 110 339 75 95 137 149
(70% Cu, 30% Zn) 360 395 425
Constanta 1.493 8.920 384 23 6,71 17 19
(55% Cu, 45% Ni) 237 362
Germanio 1.211 5.360 322 59,9 34,7 232 96,8 43,2 273 19,8 17,4
190 290 337 348 357 375
Ouro 1.336 19.300 129 317 127 327 323 311 298 284 270
109 124 131 135 140 145
Iridio 2.720 22.500 130 147 50,3 172 153 144 138 132 126
90 122 133 138 144 153
Ferro:
Puro 1.810 7.870 447 80,2 23,1 134 94,0 69,5 54,7 433 328
216 384 490 574 680 975
Armco
(99,75% puro) 7.870 447 72,7 20,7 956 80,6 65,7 53,1 42,2 323
215 384 490 574 680 975
Acos carbono:
Carbono plano (Mn = 1% 7.854 434 60,5 17,7 56,7 48,0 39,2 30,0
Si=0,1%) 487 559 685 1.169
AISI 1010 7.832 434 63,9 18,8 58,7 48,8 39,2 313

487 559 685 1.168

(continua)



