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RESUMO

A produgdo de grdos é um dos principais segmentos do agronegocio no
Brasil e no mundo. Os numeros mostram que o cultivo de grdos no Brasil vem
aumentando seu potencial expressivamente, justificado pelo dominio dos produtores
e o crescimento da tecnologia no processo de plantio e colheita. Mas com o esforgo
no aumento da produtividade, reflete-se uma grande necessidade de investimentos
quanto a qualidade do processo de armazenagem. A secagem consiste na
passagem de ar forgado nas condigbes ideais de secagem pela mona de graos, e
seu objetivo geral é reduzir o teor de umidade até niveis que permitam seu
armazenamento, conservando suas qualidades e vigor. Por fim, este trabalho
buscou calcular um trocador de calor, baseado nas vantagens que o processo de
secagem tera com a substituicdo da fonte de energia por fornalha comumente
utilizada.

Palavra chave: Trocador de calor, Andlise térmica, Aquecimento do fluido.



ABSTRACT

Grain production is one of the main agribusiness segments in Brazil and
worldwide. The numbers show that the cultivation of grains in Brazil has increased its
potential expressively, justified by the dominance of the producers and the growth of
technology in the process of planting and harvesting. But with the effort to increase
productivity, there is a great need to minimize losses and preserve grain quality
during the storage process. Drying consists of the passage of forced air under ideal
conditions of drying through the flow of grains, and its general objective is to reduce
the moisture content to levels that allow its storage, conserving its qualities and vigor.
Finally, this work sought to calculate a heat exchanger, based on the advantages that
the drying process will have with the replacement of the energy source by a furnace

commonly used.
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1 INTRODUGAO

O Agronegdcio tem conquistado niveis tecnoldgicos cada vez mais elevados,
sempre buscando a melhoria na produtividade e na qualidade de seus produtos,
consequentemente aumentando-se a necessidade por equipamentos e sistemas
com maior rendimento e rentabilidade, que atendam os padrbes de exigéncia. Como
o segmento de graos € um dos principais pilares dentro do agronegdcio, tal avango
nao poderia ser diferente neste setor.

Segundo dados publicados pela Companhia Nacional de Abastecimento
Conab (2016), a safra brasileira de milho e soja no periodo de 2015/16 foi de 66,694
milhdes de toneladas para milho e 95,434 milhdes de toneladas para soja, sendo
que cerca de 20 milhdes de toneladas de milho e 54,1 milhdes de toneladas de soja
foram exportadas.

Paralelo a isso, a secagem dos cereais € um dos processos essenciais
dentro de uma unidade de armazenamento, porém € um dos processos que
apresentam maior deficiéncia, ja que no sistema tradicional, a fonte de aquecimento
do secador € por fornalha, no qual existe a contaminagcdo dos grdos pelo contato
direto dos gases de combustdo derivados da queima do combustivel, que né&o
possui meios eficazes de controle de temperatura emitindo fagulhas que em contato
direto podem causar grandes incéndios.

Assim, o estudo buscou a andlise e o dimensionamento de um trocador de
calor que receba energia térmica obtida através de um sistema de caldeira a vapor,
nao havendo contato direto dos gases de combustdo com o grdo, obtendo assim

uma série de vantagens.

1.1 OBJETIVOS

1.1.1 Objetivo Geral

Comparagao de um sistema de secagem utilizando trocador de calor a vapor
ao sistema convencional por fornalha, buscando maior eficiéncia no processo de

secagem.
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1.1.2 Objetivos Especificos

¢ Identificar o modelo de caldeira ideal para atender a demanda;

e Buscar informagbes com o fabricante do secador quanto as
caracteristicas, capacidade e vazao necessaria;

e Calcular a taxa de transferéncia térmica (perda de carga) por
convecgao forcada e condugao através dos difusores do secador;

e Calcular o trocador de calor considerando tubos nao aletados;

e |dentificar a partir dos calculos, a area total de troca térmica, as

dimensoes e caracteristicas do trocador.

1.2 JUSTIFICATIVA

Torna-se relevante a pesquisa, pois a secagem do grdo € o processo
responsavel pela reducédo do teor de umidade do produto até um nivel considerado
seguro para o armazenamento, ou seja, em niveis de umidade a abaixo de 13%
para milho e soja segundo instrugdes normativas do ministério da agricultura, a
atividade respiratéria dos graos € reduzida, possibilitando que os graos sejam
armazenados por periodos mais longos, desfavorecendo o desenvolvimento de
fungos e insetos (praga), tornando-se indispensavel para as empresas do segmento de
graos possuirem um sistema de secagem.

Desta forma, pretendeu-se eliminar totalmente o processo convencional por
fornalha, e implantar o sistema por trocador de calor a vapor, obtendo assim uma
série de ganhos, tanto em relagdo a estrutura como em relagdo aos cereais, sendo
eles, o aumento na qualidade dos gréos por ndo serem contaminados pelos gases
da combustdo, atendendo conceitos de seguranga alimentar e consequentemente
aumentando a aceitagdo da ragao pelos animais, aumentando o rendimento na
producado (por ndo haver gosto e cheiro), mantendo-se nos padrdes de exigéncia de
orgéos internacionais, abrindo novos mercados, e ainda, eliminando os riscos de
incéndio. Outra relevancia segundo Benecke (2013) é o controle de temperatura na
entrada do secador permitindo temperaturas constantes, reduzindo o percentual de

trincas e quebras, fazendo com que a taxa de conversao de amido (milho) seja mais
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alta. Opgado do uso de biomassa na secagem de graos, eliminando o uso de

combustiveis fésseis, podendo-se estudar a possibilidade de cogeragao de energia.

1.3 CARACTERIZACAO DO PROBLEMA

No processo convencional, consegue-se um controle eficiente da
temperatura, sem oscilagbes que excedam a temperatura ideal de secagem? O ar
de entrada do secador esta chegando até os graos de forma limpa, ou seja, sem a
emisséo de gases da combustio? E inexistente o risco de incéndios? S&o muitos os
gastos com manutengcdo? Mantém-se nos padrdes de exigéncia de O6rgaos

internacionais?

1.4 DELIMITACOES DA PESQUISA

O projeto se limita a analise de uma rede de vapor que foi dimensionada para
atender uma unidade de armazenamento padréo, ou seja, contendo um secador de
aproximadamente 150 t/h (toneladas de grao processadas por hora), modelo 9000k,
aonde foi definido o modelo do trocador a partir da capacidade da caldeira,
calculando qual o seu consumo de vapor para atender o secador e a respectiva

perda de carga existente no mesmo.
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2. FUNDAMENTAGAO TEORICA

2.1 PROCESSO DE SECAGEM

Segundo Silva, Afonso e Donzelles (2000) € uma das etapas que tem por
finalidade a retirada de agua contida na semente para que a mesma fique em um
nivel de equilibrio com o ar ambiente, o que preserva a aparéncia, as qualidades
nutritivas e a viabilidade como semente. Em outras palavras, é reduzido o teor de
umidade para evitar o desenvolvimento de fungos, bactérias e a diminuicdo no

processo de respiracao dos graos, o que evita o surgimento de ardidos, micotoxinas

e a perda de peso.

2.1.1 Secador De Cascata Continuo

Conforme Park (2006), o secador de grdos € um equipamento destinado a
secagem de produtos que trabalha com ar aquecido ou ambiente. Atualmente no
mercado s&o disponibilizados diversos modelos de secadores, porem 0 modelo que
sera utilizado na analise em quest&o, sera do modelo continuo que segundo Milman
(2002), séo constituidos por uma estrutura chamada torre de secagem, de no
minimo duas cameras, geralmente possuem uma de secagem e outra destinada a

passagem de ar frio para o resfriamento dos cereais, tudo isso de forma ininterrupta.

Figura 1 — Fluxo de Ar em Secadores Cascata
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Segundo Park (2007) os secadores denominados de fluxo continuo se

subdividem em varios grupos de acordo com o modo de escoamento. Sao eles:

¢ Fluxo Concorrente: Ar e graos fluem na mesma diregéo;

¢ Fluxo Cruzado: Caracterizam-se pela passagem de ar perpendicular a
uma camada de graos, segundo Stevens, Thomson (1968) e Park
(2007) a maior desvantagem € a desuniformidade no processo;

o Cascata.
Dos grupos apresentados, o que sera utilizado para base nas anadlises e
dimensionamentos do trocador de calor, sera do tipo cascata, modelo 9000k

contendo 3 médulos conforme ilustrado na imagem:

Figura 2 — Estrutura Secador 9000K

Amortecedor + Funil de distribuigio

Ventilador da Miq. Aspiragio

Funil de carga

Sistema de
Filtragem de
Particulas

Plataformas internas (Se-

Coifas de de- -- = Ventilador
cantagio "-I I =[5 Secagem

Ventilador de Resfriamento
Funil de descarga

Fonte: Kepler Weber (2013)
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Os secadores de cascata sao constituidos por uma série de calhas
invertidas no formato “V”, posicionadas de forma alternada, fixadas pelos espelhos
laterais formando assim a torre de secagem no centro do secador, por onde escoam

os graos em fungao da forga gravitacional.

Figura 3 — Médulo da Torre de Secagem

Fonte: Kepler Weber (2013)

Figura 4 — Fluxo de Gréos

Fluxo de Grios Fluxo de Ar na Torre
(colunas independentes) (melhor distribuigéo do ar)

Fonte: Kepler Weber (2013)
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2.2 DEFINICOES SOBRE TRANSFERENCIA DE CALOR

Segundo Kern (1987) e Cengel (2011) a transmissao de calor € a ciéncia
que trata das taxas de transferéncia de calor entre um corpo quente denominado
“fonte” e um corpo frio denominado “receptor’, aonde existem trés mecanismos
diferentes de transmisséo de calor de uma fonte para um receptor, embora na maior
parte das aplicagbes da engenharia existe a combinacdo de dois ou trés destes

modos. Estes mecanismos denominam-se como:

e Conducdo: E a transmissdo de calor através de um material fixo tal
como indicado na figura, aonde o calor também pode ser transferido
de um meio para o outro com fluxo de calor ortogonal a parede,

expressa pela lei de Fourier da condugao térmica:

dQ:kA(;,—i’t) (1)

Figura 5 — Transferéncia de Calor por Conducao

—_—
Tl RA T? A T:I . RC T4
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2wk , L 2k g L 2mK, L

Fonte: Holman (1983, p. 46)

e Conveccao: Define-se como a transmissao de calor entre uma porgao
quente e uma quantidade fria de um fluido. A convecgao geralmente
combinada com a conducgdo, trata-se de um processo conjunto, da
conducgao entre as superficies solidas e os fluidos em contato com
estas, conforme ilustra na figura (Pg.12). Existem dois tipos de
transferéncia de calor convectiva, a conveccao natural ou livre e a

conveccgao forgada, aonde o liquido é forgado a fluir sobre a superficie
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por fonte externa de energia que é expressa pela lei de Newton do

resfriamento como:

dQ=hAdt (2)

Figura 6 — Transferéncia de Calor Combinada

Fluido A

Fonte: Holman (1983, p. 48)

e Radiacdo: Também conhecida como irradiacdo, € uma forma de
transferéncia de calor que ocorre por meio de ondas eletromagnéticas
que podem se propagar no vacuo, ndo havendo a necessidade de
contato entre os corpos para haver transferéncia de calor,
transmitindo energia radiante de uma fonte para um receptor aonde o
receptor ira absorver somente uma parte da energia e o restante sera
refletido. Segundo Boltzmann a taxa de produc¢do de calor de uma

fonte radiante € dada por:

dQ=0edAT" (3)

2.2.1 Transferéncia De Calor Em Tubos

Conforme figura 5 e 6, a transferéncia de calor geralmente envolvem
convecgdes em cada um dos fluidos e conducdo através da parede que separa os
dois fluidos, formando uma rede de resisténcia térmica. Na analise de perda de
calor, segundo Cengel (2011) é conveniente trabalhar com a resisténcia térmica total

“‘R”, utilizando a equacao 4.
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D
R= 1-:MDJ+i- (4)
T h'A' 2nkL  h4

2.2.1.1 Diferenca De Temperatura Media Logaritmica (LMTD)

Segundo Kern (1987) considera-se uma diferenca de temperatura real para
dispositivos com escoamento cruzado. Considerando a figura a baixo como t1
sendo vapor saturado e T1 sendo ar em temperatura ambiente, pode-se observar
que no fluxo t1 para t2 a primeira linha de tubos horizontais tem sua maior diferenga
de temperatura em A-1 e reduz até a menor diferenca em A-4. Na segunda linha de
tubos a analise sera feita da mesma forma, porem ja considerando T1 com um
ganho de energia derivado da troca de calor gerada na primeira linha de tubos “A”, e
assim sucessivamente para quantas fileiras forem necessarias. Portanto, conforme
Cengel (2011, pg 643) é conveniente utilizar a equagéo 5 para definir a temperatura
media no trocador, pois quando AT, difere de AT, por ate 40% o erro ao usar a

diferenca de temperatura media logaritmica é inferior a 1%.

AT -AT,
Im™— ATI (5)
|
n(ATz)

AT

Figura 7 — Diferengca de Temperatura em Banco de Tubos
T

Fonte: Kern (1987, p. 424)
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2.2.1.2 Escoamento Cruzado Sobre Banco De Tubos

Segundo Cengel (2011) o escoamento sobre tubos nao pode ser
considerado como o0 escoamento através de um unico tubo, multiplicando o
resultado pelo numero de tubos, uma vez que o escoamento e o nivel de turbuléncia
sao afetados pelo posicionamento dos tubos. Ao analisar a transferéncia de calor em
um banco de tubos em escoamento cruzado devemos considerar o conjunto como
um todo, desta forma, foram baseados os calculos de conveccido for¢cada sobre

tubos, a partir da configuragdo dos mesmos, figura 8.
Figura 8 — Configuracdo do Banco de Tubos

VT [ Vv.T
" —

Primeira Segunda Terceira A =SL ¢
fileira fileira fileira A= (S~ a0k SelEmcaiomele
A,=(S,— DL

() Em linha

Fonte: Cengel (2011, p. 440)
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3 METODOLOGIA

O modelo do trocador de calor com tubos nao aletados foi obtido a partir das
equagdes de balango global de energia, alinhados ao método da diferenca de
temperatura média logaritmica, por meio da transferéncia de calor por convecgao entre
o fluido quente e os tubos do lado interno; transferéncia de calor por condugao nas
paredes dos tubos; e transferéncia de calor entre o fluido frio e o banco de tubos
escalonados do lado externo. Para obtengdo deste modelo, foi necessario estimar a
energia total a ser fornecida ao secador. Para isso foi utilizado do método da rede de
resisténcias térmicas, existentes na parede do secador. Na taxa de transferéncia de
calor, existentes na parede do secador, considerou-se os processos de transferéncia por

convecgao forgada interna, condugao e convecgao forcada externa.

Quanto as informacgdes referentes ao secador, foram necessarias:

e Vaséo de ar do secador;
e Temperatura de secagem;
e Temperatura ambiente externa;

e Densidade especifica do ar.

Com essas informacgdes foram estimadas:

e Energia consumida pelo secador;
e Velocidade do ar de secagem;
e \asao massica de vapor;

e \/asdao massica de ar necessaria.

Apods calcular a energia necessaria a ser fornecida pelo trocador e a vaséao
massica de vapor, com base na tabela fornecida pelo fabricante, foi calculada a troca
térmica da fonte interna ao banco de tubos, para a superficie externa dos tubos nao
aletados, aonde identificou-se as dimensdes e caracteristicas do trocador, levando
em consideragdo a condutividade térmica ideal, porém relacionando ao custo do

material a ser utilizado. Obteve-se assim a area total de troca térmica.
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

4.1 AREA DE TROCA TERMICA DE UM TROCADOR DE CALOR

Neste memorial de calculos apresentou-se um roteiro, determinando as
caracteristicas dimensionais do trocador de calor. Primeiramente, calculou-se a energia
necessaria a ser fornecida pelo trocador, aonde foi necessario considerar os calculos
de taxa de transferéncia de calor, ou seja, a perda de energia existente no secador,
considerando a massa de ar quente passando pelos difusores, até entrar em contato
com a torre de secagem. Em seguida, foram realizados os calculos considerando

banco de tubos nao aletados.

4.1.1 Informacgdes Levantadas

Para inicio, foram realizados alguns levantamentos quanto as informacdes

necessarias para base nos calculos:

z

= Area total de troca térmica pelos difusores: 242m? (figura 6);

= Espessura difusores: 1,95 mm;

A
L
T,, = Temperatura ambiente média anual em Palotina-PR: 20 °C;
T, =Temperatura de secagem interna: 110°C;

v

= Velocidade média anual do vento em Palotina-PR: 10 Km/h.



Tabela 1 - Condutividade Térmica do Ago

Condutividade Térmica

Sifiaiiai Condutividzade Térmica Condutividade Térmica
(cal/s){cm” Cfcm) (W/m K)*
|Dia.ma.ntf: | | 1000
Prata | 1.01 | 406.0
\Cobre | 0.99 | 385.0
\Ouro | | 314
Latiio | | 109.0
\Aluminio | 0.50 | 205.0
Ferro 0.163 79.5
Aco 50,2
Chumbo | 0.083 | 34,7
Mercirio | i 8.3
Gelo | 0.005 | 1.6
Vidro comum | 0.0025 | 0.8
\Concreto | 0.002 | 0.8
|Agua a20°C | 0.0014 | 0.6
Fibra de vidro | 0.00015 i 0.04
Feltro | 0.0001 | 0.04
|Le'1 (novelo) | | 0,04
Poliestireno | | 0,033
Poliuretano | | 0,02
Madeira | 0.0001 | 0.12 - 0.04

Fonte: Yong, (1898, Table 15-5)

Figura 9 — Numero de Nusselt em Escoamento Cruzado sobre Banco de Tubos
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Arranjo

Em linha

Escalonado

Faixa de Re, Correlacao
0-100 Nup = 0,9 Rep>*Pro38(Pr/Pr,)*2
100-1.000 Nup = 0,52 Re,°Pr®3€ (Pr/Pr)%2°
1.000-2 x 10° Nup = 0,27 Rep>5*Pro%(Pr/Pr)%2
Zx 102 % 10° Nup = 0,033 Rep’® Pro4(Pr/Pr, )22
0-500 Nup = 1,04 Re2“Pro=e(Pr/Pr,)2°
500-1.000 Nup = 0,71 Re,>5Pro36(Pr/Pr,)025
1.000-2 x 10° Nup = 0,35(5:/5.)% Rep¢Pr38(Pr/Pr,)°%

25 10R 2 % 10°

NUD = OIO_BEFSIJSL)D? REDO'BPTQ'SB(PHPG)G'ZS

* 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 T7,).

Fonte: Cengel, (2011, pg 441)



Figura 10 - Area total de troca de calor

Modelo| A B1 B2 c1 c2 D E
(mm} (mm) {mm) (mm) (mm) (mm) (mm})
9000K 6454 25628 26845 2276 3492 24000 3503
_ Q400

o

G

Travamento com EA
(item opcional)

1050

E

i

4000

4000

B (ENTRADA DE PRODUTO)
4000

-

4000
-

I
|
7800

D (pode variar de acordo com a medulagio do elevador agricola)

4000

22

iR ?‘
e B oot [ b
- 4150 2270 _ 5420 . b A i
11840
Fonte: Kepler Weber (2013)
Tabela 2 - Vazao de ar existente no secador
Capacidade Poténcia
Poténcia Poténcia
MODELO Secagem Capacidade Total
Vazé Ventilador | Ventilador
FLUXO 18%" 13% (th) | Estatica dzao0 Ventiladores
A Secagem [Resfriamento
R . . (m?) r (CV)
Soja Milho (CV) (V)
(m3h)

6000 85 64 115,0 170.000 2x60 2x15 150 113
8000 110 83 1487 223.000 2x75 2x25 200 152
9000 130 98 1827 255.000 3 x60 Ix15 225 170
10500 150 113 204 8 292000 3x60 Ix25 255 108
12000 175 131 2300 334.000 3x75 Ix25 300 228
14000 200 150 2820 446.000 4x75 4x25 400 304
16000"

Fonte: Kepler Weber (2013)



Tabela 3 — Propriedades do Ar
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Propriedades do ar a 1 atm de pressac

Coolutividiade

Densidade  Calor especitico termica ol e diriims Cinmmits de

Temp. T, °C P oghi® Cp g - K &, Wi - K termbea o, mifs? -, hghm - s -, s Prandul Pr

150 2,866 283 001171 4,158 = 10+ 8,636 x 10 * 3,013 x 10 0,7246
100 2,038 966 0.01582 8,036 x 10" 1,189 = 10" 5.837 x 107% 0, 7263
~60 1.582 999 0,01979 1,252 x 10 1,474 x 10" 9,319 = 107* 0, 7440
—40 1,514 1.002 0,02057 1,356 = 107* 1.527 = 10-* 1,008 x 10°* 0, 7436
-30 1,451 1.004 0,02134 1,465 > 10-* 1.579 x 10-* 1.087 x 10" 0, 7425
20 1,394 1.005 0,02211 1,578 x 10* 1,630 x 10" L.16% x 10°% 0, 7408
10 1,341 1.006 0,02288 1,696 % 10 * 1,680 x 10* 1,252 x 10°* 0,7387
0 1,292 1.006 0,02364 1,818 % 102 1,729 x 10 * 1,338 > 10°* 0,7362
5 1.269 1.006 0,02401 1.880 x 10" 1,754 x 10°* 1.382 x 108 0, 7350
1a 1.246 1.006 0,02439 1,944 x 10® 1,778 = 10°% 1,426 = 10°® 0,7336
156 1.225 1.007 0.02476 2,009 = 10-° 1.802 = 10-* 1,470 = 107" 0.7323
20 1,204 1.007 oO2514 2,074 = 10-* 1.825 = 10~® 1,516 =< 10r * 0.7309
25 1,184 1,007 002551 2,141 x 10-* 1.849 x 10~° 1,562 = 10 * 0,7296
30 1.164 1.007 0.02588 2208 % 10" I.B72 = 10" 1608 < 10 0, 7282
3s 1.145 1.007 0.02625 2277 x 10°* 1,895 x 10" 1.655 »x 10°% 00,7268
a0 1,127 1.007 0,02662 2,346 % 10 1,918 x 10" 1.702 x 10-5 0,7255
45 1.109 1.007 0,02699 2416« 10" 1,941 = 10" 1.750 » 10°F 00,7241
50 1.092 1.007 0.02735 2487 = 107* 1,963 = 10" 1.7098 = 10°% 00,7228
60 1,059 1.007 0,02808 2,632 »x 10— 2,008 x= 107" 1 896 = 10°% 0,7202
70 1,028 1.007 0,02881 2,780 = 10-9 2,052 »x 10-% 1995 x 10 *® 0., 7177
80 0.3994 1.008 0,02953 2,931 x 102 2.096 % 10~ 2,007 % 10 * 0.7154
] 09718 1.008 0,03024 3,086 x 10-% 2,139 x 10°% 2,201 x 10" 0, 7132
100 00,9458 1.005 D, 03095 3,243 = 10°® 2,181 = 10" 2,306 = 10 0. 7111
120 08977 1011 003235 3,565 = 10 = 2264 x 10" 2522 = 10°% 0. 7073
Fonte: Cengel (2011, pg 884)
Tabela 4 — Propriedades da Agua
Tabela B.1.4
Agua liguida comprimida
T v u h 5 v u h 5 v u h 5
°C_ (mkg) (kJ/ka) (kJ/kg) (kJ/kgK) (mifkg) (kJ/ka) (kJ/ka) (kJ/kgK) (mifkg) (kJ/ka) (kJ/kg) (kJikgK)
P =500 kPa (151,86) P=2000kPa (212,42) P =5000 kPa (263,99)

Sat, 0001093 63966 64021 18606 0001177 90642 90877 24473 0001286 114778 mNMs5421 29200
0 - - - - - - - - 0,000998 0,03 502 00001
0,01 0,000999 0,01 051 0,0000 0000999 0,03 203 0,000 - - -

200 0001002 B39 B441 02965 D0,001001 838z 8582 02962 0001000 83,64 88,64 02995

40 0001008 16747 16798 05722 0001007 16729 16930 05716 0001006 16693 171,95 05705

60 00007 251,00 25151 08308 0001006 250,73 25277 O0B300 00005 250,21 25528 08284

80 0001029 33473 33524 10743 0001028 33438 33644 10739 0001027 33369 33883 1079

100 0001043 41880 41932 13065 0001043 41836 42045 1,3053 0001041 41750 422711 173030

120 0001060 503,37 50390 15273 0001059 650284 6H0496 15259 0001058 501,79 507,07 15232

140 0001080 5BBGBE  GB9.20 17383 0001079 G8BO0Z 690,18 17373 0001077  GBE74 59213 17342

160 - - - - 0001101 67474 67634 19410 0001099 67261 67810 19374

180 - - - - 0001127 76146 TE37T 21382 0001124 7RA62  7ER24 213N

200 - - - - 000115 85030 85261 23301 0001153 848,08 85385 23294
220 - - - - - - - - 0001187 93843 W436 25178
240 - - - - - 0001226 103134 103747 26974
260 - - - - - 0001275 112792 113430 28829

Fonte: Wylen (2009, Apéndice B)



Tabela 5 — Modelos de Caldeiras

MODELOD

EIT-1.500H2FD
EIT-2.000H2FD
EIT-2.500H2FD
EIT-3.000H2FD
EIT-3.500H2FD
EIT-4.000H2FD
EIT-5.000H2FD
EIT-2.000H2FD
EIT-6.500H2FD
EIT-7000H2FD
EIT-2.000H2FD
EIT-10.000H2FD
EIT-12.000H2FD
EIT-15.000H2FD
EIT-17.000H2FD
EIT-20.000H2FD

PROD. DE
WAPOR
fKgshora

1.500
2,000
2.500
3.000
3.500
4,000
5000
5,000
5,500
7000
2.000
10,000
12,000
15.000
17.000
20000

CAPACIDADE

TERMICAkral fhora,
com agua a 20°C e
Fressdo 10 Kgffom?

265,850
1287800
1.609.750
1,931,700
2,255,650
2575600
3,212,500
3,863,400
4135350
4507300
5151200
5,432,000
F726.800
3.655.500
10,346,300
12,878,000

Fonte: caldeiraseit.com.br (2017)

Consumo
maximo de
lenha secaFPCl:
3.000
Keal & gCam
Pre-Ar(
Kag/hora )

378
505
631
757
g4
1.000
1262
1.515
1641
1787
2,020
2,525
3,030
3787
4,292
5050

4.1.2 Perda De Energia Do Secador

Consumo
maximo de
lenha
verdePC[:
1.200
kral A gtom
Pré-Ar(
kg/ora )
631

341
1.052
1.262
1.473
1.683
2,104
2525
2735
2946
1367
4,203
5050
5,312
7154
3416

Consumo maximo maximo de

de briquete de

Ar( Kg/hora )

236
315
394
473
552
631
789
947
1025
1.104
1.2&2
1578
1.893
2367
2,683
3156

Consumo

bagago de
madeiraPFCl: 45300 canaPCl 1500
kral M gCom Pré- KralMgClom

Pré-Ar(
kag/ora )

651

341

1.052
1262
1.473
1.683
2,104
2535
2735
2,946
3367
4203
5.050
6312
7154
3416

24

Consumo
maximo de
cavaco de
madeiraPCl:
2,600
KralAgCam
Pre-Arl Kg/hora

457

52

728

874

1019
1185
1.456
1745
1,393
2.039
2331
2,913
3496
4370
4,953
5827

Com base nas informagdes levantadas, iniciou-se os calculos, encontrando a
taxa de transferéncia de calor conforme equacdo 6 e figura 6, que ilustra as
resisténcias térmicas existentes na transferéncia de calor combinada.

Onde:
A = Area (m?);

hi
h
k

T,

ext

= Coeficiente de transferéncia de calor interno (W/m?.K);

= Condutividade térmica (W/m.K);

Q, = Taxa de transferéncia de calor pelos difusores (Watts);

= Temperatura interna (K);

= Coeficiente de transferéncia de calor externa (W/m?.K);
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T,, = Temperatura externa (K).

Para determinar a taxa de transferéncia de calor, foi necessario encontrar os
respectivos coeficientes de transferéncia de calor interno e externo, utilizando-se a
equagao (10), porem, para isso determinou-se primeiramente os adimensionais

Nusselt (equacédo 8 € 9), Re Reynolds (equagdo 7) e Pr Prandtl (tabela 1):

VL
Re=—-— (7)
v
Re= 5,289. 24,%52 Re, = 2,77. 24,2%5
2,45x10 1,516 x10
Re,=5.228.554,28 Re, =4.425.422,16

Onde:
L, = Altura da parede (m);

V' =Velocidade do ar (m/s);

v = Viscosidade cinematica (m?/s).

Segundo Cengel (2011) o numero de nusselt ao longo de placas planas é
determinada a partir das equagdes (8) e (9). A equacgao a ser utilizada é definida a

partir do numero de reinolds e prandlt, que estao diretamente relacionados ao fluxo.

LaminarNu:0,664ReO’5Pr(”3) Re<5X105;Pr>O,6 (8)
Turbulento Nu=0,037 Re™* Pr''®)  5x10°<Re<10";0,6< Pr<60 9)

Portanto, conforme os numeros de reinolds e prandtl obtidos, o fluxo se da

em regime turbulento, utilizando a equagao (9):

1
3)

(3)
Nu,,=0,037.4425422,16*°.0,7309 *
Nu,=7.816,64 Nu,,=6911,7

(
Nu,=0,037.5228554,28"%.0,7085

Finalizando os calculos para os respectivos coeficiente de transferéncia de

calor interno e externo utilizou-se a equagéao (10):
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h:%Nu (10)
. _ 0.03188.7816,64 . 00251469117
: 2422 24,22
h=10,2888 W Im” K b, =71742 W Im* K

Onde:
k = Condutividade térmica do ar interno (W/m.K);
L = Espessura da parede (m);

Nu = Numero de Nusselt.

A taxa de transferéncia de calor em placas planas € definida através da
equagao (6), assim:

0 = 363K
» 1 R 0,00198 m R 1
10,2888 W /mK .242m? ' 50,2 [mK (0,00198m.24,22m) ' 7,1742 W Im’K .242m°

0,=201.657,35W

Com base na primeira lei da termodinamica, considerando o principio da
conservagao de energia (balango de energia) para sistemas de escoamento em
regime permanente, obteve-se a energia a ser oferecida pelo trocador, somando o

resultado da equagéo (6) com o resultado da equacéo (11):

Q. =mc,(T~T,,) (1)
0..=0,ve,(T,-T,,)
0..,=1,204.255000.1,007(110—20)
0.,=27.825.222,6/J | h
0.,=7.729.228,5W

Onde:
¢, = Calor especifico (J/kg.K) (figura 9);
m = Vasao massica (kg/h);

0., = Taxa de transferéncia de calor (W);
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v = Vasao volumétrica (m3/h);

P = Densidade especifica (kg/m?) (figura 9).

Portanto,
Qexttot:Qp+Qexl (12)
0,010 =210.650+7.729.228,5
0. =7939.8785W
Onde:

0, = Taxa de transferéncia de calor do ar (W);
O...x = Taxa de transferéncia de calor do ar (W);

Q, =Perda de calor existente no secador (W).

4.1.3 Balango De Energia

Com base na primeira lei da termodinamica, aonde a taxa de transferéncia
de calor do fluido quente é igual a taxa de transferéncia de calor para o fluido frio, ou
seja, a taxa liquida de energia transferida para um fluido em volume de controle é
igual a taxa de aumento da energia do fluido que escoa por meio do volume de
controle (CENGEL 2011), foi considerado o balango de energia O....=9. ,
(equacao 12), para determinar a entalpia de saida do vapor, utilizando os valores de
vasao massica da tabela 5. Com a entalpia de saida determinada, encontrou-se, por

meio da tabela 4, a temperatura de saida do vapor.

Qexttot:Qi:m(hv/ent_hv/sai) (13)
28583562,6=12000(2777,55—h,,,)
h,..=395,58kJ kg

Onde:
h,.. = Entapia de entrada do vapor (kJ/kg);
h... = Entalpia de saida do vapor (kJ/kg);
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O, = Taxa de transferéncia de calor interna (W).

Portanto,

T, ..=96,34°C

vlsai
Onde:

T, = Temperatura de saida do fluido interno (°C).

4.1.4 Area De Troca Térmica Sem Aletas

O coeficiente global de transferéncia de calor normalmente envolve dois
fluidos separados por uma parede solida, havendo dois coeficientes globais de
transferéncia de calor, porem, conforme Cengel (2011), quando a espessura da
parede € pequena e a condutividade térmica do material é elevada, a resisténcia
térmica da parede dos tubos é desprezivel, considerando a area superficial interna
aos tubos igual a area superficial externa 4,=4,, , portanto para que fosse

encontrada a area de troca térmica, considerou-se a equacgao 14 e 15:

L, 1 (14)

Qexttot:U AS'A Tlm (15)
Para determinar a area de troca térmica foi necessario encontrar os
respectivos coeficientes de transferéncia de calor por convecgao interno e externo

ao banco de tubos, utilizando-se a equacgao (18), porem, para isso determinou-se
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primeiramente os adimensionais Nu Nusselt (equagdo 17), Re Reynolds
(equacao 16) e Pr Prandtl (tabela 1):

eoVnea:D_PD Vg

v u

(16)

4.1.4.1 Calculo do Coeficiente de Transferéncia de Calor Interno

_ 1,905.70.0,0254

Re —
1,36 x10

tli

Re,,=249.050,73

tli

Onde:
W = Viscosidade dindmica do vapor ha temperatura media (kg/m.s);
P = Densidade especifica do vapor ha temperatura media (kg/m3);
D = Diametro do tubo (m);

V.. = Velocidade media do vapor (m/s).

Segundo Cengel (2011) o escoamento interno em tubos lisos normalmente
sdo completamente turbulentos para Re>10.000 . Portanto, relacionado com o
fator de atrito por meio da analogia de Chilton-Colburn, obteve-se, a partir da

equagao (17), o numero de Nusselt:

Nu=0,023 R Pr'?) 0,7< Pr<160 (17)

3)
Nu,=0,037.5228554,28"°.0,7085 °

Nu,,,=480,11

Finalizando os calculos para o coeficiente de transferéncia de calor interno

aos tubos, utilizou-se a equacao (18):

(18)
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_ 0,03
10,0254

=567.06 W Im*K

.480,11

h

Onde:
k = Condutividade térmica do vapor a temperatura media (W/m K);

D = Diametro dos tubos (m).
4.1.4.2 Calculo do Coeficiente de Transferéncia de Calor Externo

Para o célculo do coeficiente de transferéncia de calor por convecgao externo
aos tubos foi determinado primeiramente os adimensionais Nu Nusselt (equagao
20), Re Reynolds (equacdo 16) e Pr Prandtl (tabela 1):

Conforme figura 8, segundo Cengel (2011), se 2A,>4, a velocidade

maxima V,. aindaocorre em A; , portanto a relagdo ideal para a velocidade é:

max ST_D .

__0,0508
"0,0508—0,0307

Vou=11,4Tmls

V V (19)

4,54

Conforme tabela 3, levando em consideracdo a temperatura media para
encontrar as propriedades termodinamicas, encontrou-se o numero de reinolds,
equacao 16:

. _1038.11.47.0,0307
et 2.037x10°

=17.943,54

Re

tlext

Portanto, considerando figura 9, com banco de tubos escalonados e

1000< Re<2x10° , temos:
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02 025
Nu=0,35.(%) R P (LT

L

(20)

Prg

0,0508 " 0,7185 )"’25

Nu=0,35. .17943.54%°.0,7185%%.
u=0.35.( 0,044 ) : : (0,7042

Nu=114,65

Coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo externa aos tubos,

equacao (18):

~0,02861

=200 114
text—0,0307 65 A

=106,84 W /m? K

tlext

Finalizados os calculos, determinou-se o AT,, pela equagdo 5, para
calcular a area de troca térmica em tubos nado aletados, utilizando as equagdes 14 e
15, acrescentando também o fator de corregdo (figura 11) desenvolvido para
trocadores de calor de escoamento cruzado e de casco e tubo com multi passes
(CENGEL 2011):

AT, = (179,4—110)—(96,34—20)
( 179,4—110 )

In- 56 34-20

AT, =72.8°C
AT, =F.AT,, (21)

Figura 11 — Fator de Correcéo para Escoamento Cruzado sem Mistura

1,0
[ ——
w00 L TR IR T s e O
g8 |l h ™ O TS T T
la I —"7_{1 \ N \\ \\ My
£ 08¢ B . ‘l A\ \\ \\ S
S | | R=40_30] 120_1,5_1| 1,0[0,8.0,6_0,4 0,2
5] - T \ \ \ 2 \ \
- 0,7
s | \ b A
£ 06" VI WAV
ANCNAN
- \ \VATR
03 04 05 06 07 08 09 1,0
L e
Ty =h

Fonte: Cengel (2011)
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1 1
7939878,5. +
’ (567,06 106,84 )

((72,84273).0,89)

Ag=

A =286,96m?

Conhecida a area necessaria para a troca de calor, pode-se dimensionar a
quantidade de tubos e o numero de fileiras necessarias para o trocador, utilizando a
equagao 22 e 23. O comprimento do tubo e altura do trocador sdo conhecidos, ja
que sao limitados pela entrada do secador, assim seu comprimento € de 6 m,
conforme comprimento comercial, e altura de 2,6 m.

Para o didmetro e espessura dos tubos, considerou-se padrbes comerciais
ASTM A178:

. Didmetro interno do tubo de 0,0254 m;

. Diametro externo do tubo de 0,0307 m;

Portanto,
A;=N.mt.D.L (22)
N=N,.N, (23)
286,96=N .1.0,0254.6
N=599,35
N =600 Tubos

600
N, . =—-
F50

N =12 Fileiras

Onde:
N = Numero de tubos;
N = Numero de fileiras;

N, =Numero de linhas.
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Figura 12 — Trocador de Calor Entrada de Vapor
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Figura 13 — Trocador de Calor Saida de Condensado
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5 CONSIDERAGOES FINAIS

Levando-se em consideragéo a busca por melhorias e aperfeicoamentos dentro
do agronegocio, pode-se enfatizar a partir do trabalho, a importancia de buscar novos
meétodos de secagem de gréaos. Para isso determinou-se a partir da transferéncia de
calor entre dois fluidos, a area total de troca térmica presente em um trocador de calor,
que tem como fungédo aquecer o ar ambiente para que seja realizada a secagem dos
graos a uma temperatura constante de 110°C, considerando a perda de carga térmica
existente no secador e obedecendo os limites dimensionais do mesmo.

Com o dimensionamento do trocador de calor, obteve-se um total de 286,96
m? de area superficial de troca térmica, com sua configuragdo na forma escalonada,
onde foram necessarios um total de 600 tubos de uma polegada e seis metros de
comprimento. Desta forma, o estudo se mostra satisfatorio, podendo substituir o
sistema a vapor pelo sistema convencional por fornalha, buscando um maior
controle do processo, extinguindo a possibilidade de sinistros e obtendo maior

eficiéncia.
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6 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

Para futuras pesquisas € sugerido o dimensionamento de tubos aletados,
pois 0 uso das aletas proporciona o aumento da transferéncia de calor, diminuindo o
numero de tubos a serem utilizados, podendo abordar questdes de viabilidade,

comparando os dois modelos de trocadores.
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