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RESUMO 

 

O crescimento do setor agropecuário se dá à alta tecnologia presente no 

campo com os processos de plantio e colheita, porém esse aumento reflete em uma 

grande necessidade de secagem dos produtos agrícolas para manter suas 

propriedades durante o armazenamento. A secagem dos grãos tem por finalidade 

retirar a quantidade de água contida nos mesmos até que se atinja um nível ideal para 

seu armazenamento, mantendo uma boa aparência, qualidades nutritivas e 

viabilidade como sementes. Por fim, este trabalho teve como objetivo dimensionar um 

trocador de calor de tubo aletado para realizar o processo de secagem dos grãos e 

em seguida, comparar a outro estudo no qual foi utilizado um trocador de tubos não 

aletados. Com base nos dados obtidos, foi possível chegar à conclusão que o uso de 

tubos aletados permite obter um sistema mais eficiente e com dimensões inferiores 

em relação ao trocador de calor de tubos não aletados. 

Palavras-chaves: Transferência de calor, Análise térmica, Aquecimento do 

fluido. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

ABSTRACT 

 

The agricultural sector has become increasingly important in Brazil and in the 

world. His enormous growth the high-tech present in the field with the processes of 

planting and harvesting, however this increase reflects in a great need of drying of 

agricultural products to maintain their properties during storage. Grain drying is 

intended to remove the amount of water contained in them until an optimal level for 

your storage, keeping a good appearance, nutritional qualities and as seed viability. 

Lastly, this work aimed to scale a finned tube heat exchanger to be performing the 

drying process of the grains and then be compared to another study in which we used 

a non-finned tube exchanger. Based on the data obtained, it was possible to come to 

the conclusion that the use of finned tubes allows for a more efficient system and with 

lower dimensions in relation to pipe heat exchanger finned not. 

 

Keywords: Heat transfer, Thermal Analysis, Fluid heating. 
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1 INTRODUÇÃO  

 

A produção de grãos é um dos principais segmentos do setor agrícola, não só 

no Brasil, mas em todo o mundo. No Brasil essa atividade vem crescendo muito nos 

últimos anos, atingindo altos níveis de produtividade devido ao aumento das áreas de 

plantio e também aos altos investimentos em tecnologias feitos pelos produtores.  

De acordo com a Companhia Nacional de Abastecimento Conab (2017), a 

safra de grãos brasileira de 2016/2017 deve chegar a 227,9 milhões de toneladas, 

com um aumento de 22,1% ou 41,3 milhões de toneladas em relação aos 186,6 

milhões da safra passada. 

Após a colheita, toda a safra de grãos precisa ser direcionada para algum 

lugar, o que sempre envolve locais de armazenamento. O armazenamento é um 

processo de maior importância pois de nada vale produzir bem, com qualidade e 

produtividade elevadas, se a produção se estragar ou ficar comprometida devido a um 

processo inadequado de armazenamento. 

No Brasil, durante décadas, foram construídas unidades armazenadoras, 

tanto particulares quanto pela iniciativa do Governo ou de cooperativas agrícolas. Os 

dois mais importantes fatores, no que diz respeito ao armazenamento da produção de 

grãos são a capacidade de armazenamento (em toneladas) e a qualidade do 

armazenamento, isto é, se os locais disponíveis podem oferecer as condições 

necessárias para o armazenamento adequado, para que não haja perdas, 

contaminações, etc. (REDAÇÃO RURAL NEWS, 2015). 

Um processo a ser realizado antes do armazenamento é a secagem dos 

grãos, que no sistema tradicional, a fonte de aquecimento do secador é por fornalha, 

no qual existe a contaminação dos grãos pelo contato direto dos gases de combustão 

e derivados da queima do combustível, que não possui meios eficazes de controle de 

temperatura emitindo fagulhas que em contato direto podem causar grandes 

incêndios. 

À vista disso, por meio de estudos foi dimensionado um trocador de calor de 

tubo aletado que recebe a energia térmica obtida através de um sistema de caldeira 

vapor, não havendo contato direto dos gases de combustão com o grão, obtendo 

assim uma série de vantagens. 
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1.1 JUSTIFICATIVA 

 

O presente projeto propõe um estudo de caso relacione através de cálculos 

um comparativo entre um sistema de trocador de calor a vapor normal realizado em 

outros estudos, com um sistema de trocador de calor a vapor de tubo aletado. 

 

 

1.2  CARACTERIZAÇÃO DO PROBLEMA 

 

Com a substituição pelos tubos aletados e a redução do comprimento é 

possível obter a mesma área de troca térmica com o uso das aletas? O sistema torna-

se mais viável? Os tubos podem sofrer uma redução maior? O ar de entrada do 

secador está chegando até os grãos de forma limpa, ou seja, sem a emissão dos 

gases de combustão? 

 

1.3  DELIMITAÇÕES DA PESQUISA 

 

O projeto se limita a análise de uma rede de vapor que foi dimensionada para 

atender uma unidade de armazenamento padrão, ou seja, contendo um secador de 

aproximadamente 130 t/h (toneladas de grãos processadas por hora), modelo 9000k, 

onde 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. 

 

 

1.4 OBJETIVOS 

 

 

1.4.1 Objetivo Geral 

 

• Comparação de um sistema de secagem utilizando trocador de calor a 

vapor por um trocador de calor a vapor de tubo aletado. 
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1.4.2 Objetivos Específicos 

 

• Calcular a taxa de transferência de calor (perda de carga) por convecção 

forçada e condução do secador; 

• Calcular o trocador de calor considerando tubos aletados; 

• Identificar a através dos cálculos, a área total de troca térmica, as 

dimensões e características do trocador; 

• Determinar o número de aletas. 
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2 FUNDAMENTAÇÃO TEÓRICA  

 

 

2.1 PROCESSO DE SECAGEM DE GRÃOS 

 

A secagem é uma das etapas do pré-processamento dos produtos agrícolas 

que tem por finalidade retirar parte da água neles contida. É definida como um 

processo simultâneo de transferência de calor e massa (umidade) entre o produto e o 

ar de secagem. A remoção da umidade deve ser feita em um nível tal que o produto 

fique em equilíbrio com o ar do ambiente onde será armazenado e deverá ser feita de 

modo a preservar a aparência, as qualidades nutritivas e, no caso de grãos, a 

viabilidade como semente (SILVA, 2000). 

 

 

2.1.1 Secador de Cascata Contínuo 

 

Conforme Park (2007), o secador de grãos é um equipamento destinado à 

secagem de produtos que trabalha com ar aquecido ou ambiente. Atualmente no 

mercado são disponibilizados diversos modelos de secadores, porém o modelo que 

será utilizado na análise em questão, será do modelo contínuo que segundo Milman 

(2002), são constituídos por uma estrutura chamada torre de secagem, de no mínimo 

duas câmaras, 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 

 

Fonte: Kepler Weber (2013) 
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Segundo Park (2007) os secadores denominados fluxo contínuo se 

subdividem em vários grupos de acordo com o modo de escoamento. São eles: 

• Fluxo Concorrente: Ar e grãos fluem na mesma direção; 

• Fluxo Cruzado: Caracterizam-se pela passagem de ar perpendicular a 

uma camada de grãos, segundo Park (2007) a maior desvantagem é a 

desuniformidade no processo; 

• Cascata: O produto move-se entre as calhas, sob a ação da gravidade. 

 

Dos grupos apresentados, o que será utilizado para base nas análises e 

dimensionamento do trocador de calor, será do tipo cascata, modelo 9000K contendo 

3 módulos conforme ilustrado na imagem: 

 

Figura 2 - Estrutura Secador 9000K 

 

Fonte: Kepler Weber (2013) 
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Os secadores de cascata são constituídos 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 grãos 

em função da força gravitacional. 

 

Figura 3 - Módulo da Torre de Secagem 

 

Fonte: Kepler Weber (2013) 

 

Figura 4 - Fluxo de Grãos 

 

Fonte: Kepler Weber (2013) 
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2.2 TRANSFERÊNCIA DE CALOR 

 

O processo de transferência de calor tem um papel fundamental em diversas 

áreas da engenharia, englobando todos os processos que envolvam variações de 

energia em sua forma térmica. 

De acordo com Incropera (2008), “transferência de calor é a energia térmica 

em trânsito devido a uma diferença de temperatura no espaço.” 

Kern (1987), afirma que a transmissão de calor é descrita como o estudo das 

taxas de troca de calor entre fontes e receptores de calor, sendo que a diferença de 

temperatura entre tais meios é antes de mais nada a força motriz que rege a 

transmissão de calor. 

Kern (1987), explica ainda que a transferência de calor se dá de forma a 

estabilizar o sistema onde a energia cedida por um corpo deve ser a mesma absorvida 

por outro corpo uma vez delimitando o volume de controle do sistema. 

Portanto, em um sistema toda a energia cedida por um corpo é absorvida pelo 

outro corpo obedecendo assim à primeira lei da termodinâmica, a forma com que esta 

energia é trocada recebe o nome de mecanismo de transferência de calor, sendo 

necessário o estudo e detalhamento destes mecanismos. 

 

 

2.3 MECANISMOS DE TRANSFERÊNCIA DE CALOR 

 

A transferência de energia, como calor, ocorre do meio de maior temperatura 

para o de menor temperatura e cessa quando os dois meios atingem a mesma 

temperatura. 

O calor pode ser transferido de três diferentes modos: condução, convecção 

e radiação. Todos estes modos de transferência de calor exigem uma certa diferença 

de temperatura e todos ocorrem da maior para a menor temperatura. 

 

 

2.3.1 Condução 
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“Condução é a transferência de energia das partículas mais energéticas de 

uma substância para partículas vizinhas adjacentes menos energéticas, como 

resultado da interação entre elas.” (ÇENGEL, 2012). 

A taxa de condução de calor por um meio depende da área e da diferença de 

temperatura em que o corpo está exposto, pois quanto maior for a área de contato, 

maior será a taxa de condução de calor. 

Outro fator que interfere na taxa de condução de calor de um corpo é a 

condutividade térmica, que mede a capacidade que um determinado material tem em 

transmitir calor.  

Segundo Çengel (2012), pode-se concluir que a taxa de condução de calor 

através de uma camada plana é proporcional à diferença de temperatura através da 

camada e à área de transferência de calor, mas inversamente proporcional à 

espessura da camada. Ou seja, de acordo com a equação (1) temos: 

Equação 1 – Transferência de calor por condução. 

 𝑄𝑐𝑜𝑛𝑑 = kA 
𝑇1−𝑇2

∆𝑥
  

 

(1) 

onde a constante de proporcionalidade k é a condutividade térmica do material, que é 

medida pela capacidade que o material tem de conduzir calor. Essa equação pode 

reduzir- se a forma diferencial conforme equação (2): 

Equação 2 – Transferência de calor por condução reduzida 

 𝑄𝑐𝑜𝑛𝑑 = −kA 
𝑑𝑇

𝑑𝑥
  (2) 

   

que é denominada lei de Fourier da condução térmica. 

 

 

2.3.2 Convecção 

 

Convecção é o modo de transferência de calor entre a superfície sólida, 

líquida ou gás adjacente, que está em movimento e que envolve os efeitos 

combinados de condução e de movimento de um fluido (ÇENGEL, 2012). 

Existem dois tipos de convecção, a natural e a forçada.  
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• A convecção natural ocorre pela diferença de densidade no fluido ocorrendo 

devido a gradientes de temperatura. 

 

Figura 5 - Convecção natural sobre uma esfera quente estática. 

 

Fonte: Çengel (2012). 

 

Kreith (1977), destaca que as correntes de convecção natural transferem 

energia da mesma forma que as correntes de convecção forçada, porém devido à 

intensidade da corrente natural ser menor e a convecção depender da mistura de 

fluidos, têm-se também uma taxa de transmissão de calor menor. 

 

• Convecção forçada ocorre devido a uma força exercida por um ventilador, 

bomba ou vento, forçando o fluido a fluir sobre determinada superfície. 

 

Figura 6 - Convecção forçada sobre uma esfera quente estática. 

 

Fonte: Çengel (2012) 
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A Figura 6 ilustra uma forma de convecção forçada em que a esfera estática 

aquecida está exposta há uma diferença de pressão, gerada por um sistema externo, 

o que resulta em um escoamento de fluido em seu entorno, aumentando assim sua 

taxa de transferência de calor por convecção. 

Incropera (2008) observa que a taxa de transferência de calor por convecção 

é proporcional a diferença de temperatura sendo está expressa pela lei de Newton 

para o resfriamento, em que a constante de proporcionalidade recebe o nome de 

coeficiente de transferência de calor por convecção h ou coeficiente convectivo. 

A lei de resfriamento de Newton pode ser descrita pela equação (3) conforme 

Incropera (2008). 

Equação 3 – Transferência de calor por convecção 

 𝑄𝑐𝑜𝑛𝑣 = h𝐴𝑠 (𝑇𝑠 - 𝑇∞) (3) 

 

Onde: 

𝑄𝑐𝑜𝑛𝑣 = Fluxo térmico de convecção [W/m²]; 

h = Coeficiente de transferência de calor por convecção [W/(m².K)]; 

𝐴𝑠 = Área da superfície de transferência de calor [m²]; 

𝑇𝑠 = Temperatura na superfície [K]; 

𝑇∞ = Temperatura do fluido a uma distância que não haja interferência 

energética da superfície [K]. 

 

 

2.3.3 Radiação   

 

Radiação é a energia emitida pela matéria sob a forma de ondas 

eletromagnéticas (ou fótons) como resultado das mudanças nas confirmações 

eletrônicas de átomos ou moléculas (ÇENGEL, 2012). 

Diferente das outras duas formas de transferência de calor, a radiação não 

exige a presença de um meio interveniente, sendo a transferência de calor mais 

rápida. Um exemplo de radiação é a maneira em que o Sol transfere energia para a 

Terra. 

Quando uma superfície de emissividade ε e área superficial 𝐴𝑠 a uma 

temperatura termodinâmica 𝑇𝑠 são completamente delimitadas por superfície maior a 
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uma temperatura termodinâmica 𝑇𝑐𝑖𝑟 separadas por um gás (como o ar) que não 

intervém na radiação, a taxa líquida de transferência de calor por radiação entre essas 

duas superfícies é dada pela equação (4): 

Equação 4 – Transferência de calor por radiação 

 𝑄𝑟𝑎𝑑 = 𝜀𝜎𝐴𝑠 (𝑇𝑠
4 -𝑇𝑐𝑖𝑟

4)     (W) (4) 

 

Onde: 

 𝜀 = Emissividade da superfície que depende do material, variando de 0≤𝜀≤ 1; 

𝜎 = é a constante de Stefan-Boltzmann [5.670 x 10−8 W/m².𝐾4]. 

 

 

2.4 PARÂMETROS ADIMENSIONAIS 

 

Kreith (1977), averigua que a utilização de parâmetros adimensionais é uma 

prática frequente no estudo da transferência de calor por convecção, pois esta é uma 

forma de se reduzir o número de variáveis, o que facilita a análise do problema. 

 

 

2.4.1 Número de Reynolds 

 

Incropera (2008), introduz que este parâmetro adimensional é nomeado em 

homenagem a Osborn Reynolds, que por seus experimentos com regimes de 

escoamento relacionou a forma com que o fluido escoa (regime laminar ou turbulento) 

com a razão entre as forças de inércia e viscosas do fluido. Sendo Reynolds 

representado pela equação (5): 

Equação 5 - Reynolds 

 
𝑅𝑒 =

𝜌𝑉𝑚á𝑥𝐷

µ
=

𝑉𝑚á𝑥𝐷

𝑣
 

(5) 

 

Onde: 

ρ = Densidade [kg/m³]; 

𝐷 = Diâmetro dos tubos [m]; 

𝑉𝑚á𝑥 = Velocidade máxima dentro do banco de tubos [m/s]; 

𝑣 = Viscosidade cinemática do fluido [m²/s]; 
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µ = Viscosidade dinâmica [N.s/m²]. 

 

Como fundamenta Çengel (2012), “A transição de escoamento laminar para 

turbulento depende da geometria da superfície, da rugosidade superficial, da 

velocidade do escoamento, da temperatura da superfície e do tipo de fluido, entre 

outros fatores.” 

 

 

2.4.2 Número de Nusselt 

 

Çengel (2012) explica o número de Nusselt como sendo um coeficiente 

adimensional de transferência de calor por convecção, fruto das pesquisas de Wilhelm 

Nusselt, que representa a relação entre a transferência de energia térmica 

proporcionada pelo fenômeno da convecção, através de uma camada de fluido, e a 

condução estabelecida no sistema. 

Kreith (1977) orienta que de maneira prática pode-se obter o valor do 

coeficiente de transmissão de calor por convecção partindo do número de Nusselt 

utilizando a equação (6): 

Equação 6 - Nusselt 

 
ℎ =  

𝑘

𝐿𝑐
 . 𝑁𝑢 =  

𝑘 . 𝑁𝑢

𝐷
 

(6) 

 

Onde: 

Nu = Número de Nusselt; 

h = Coeficiente de transferência de calor por convecção; 

𝐿𝑐 = Comprimento característico [m]; 

k = Condutibilidade térmica do fluido [W/(m.K)]. 

D = Diâmetro dos tubos [m]. 

 

Incropera (2008) afirma que quanto maior for o Nusselt maiores serão as 

trocas térmicas por meio da convecção já que o número de Nusselt é diretamente 

proporcional ao coeficiente de transferência de calor por convecção. 



27 
 

Segundo Çengel (2012) os escoamentos internos em tubos lisos normalmente 

são completamente turbulentos para Re > 10.000. Para este caso utiliza-se a equação 

(7): 

Equação 7 – Nusselt para escoamentos turbulentos 

 𝑇𝑢𝑟𝑏𝑢𝑙𝑒𝑛𝑡𝑜 𝑁𝑢 = 0,023 𝑅𝑒0,8𝑃𝑟(
1

3
)
      0,7}  𝑃𝑟}  160 (7) 

 

Segundo Çengel (2012) o número de Nusselt ao longo de placas planas é 

determinada a partir das equações (8) e (9). A equação a ser utilizada é definida a 

partir do número de Reynolds e Prandtl, que estão diretamente relacionados ao fluxo. 

Equação 8 - Nusselt para placas planas e regime laminar 

 Laminar Nu = 0,664 R𝑒0,5 P𝑟(
1

3
)
             Re < 5x105 ; Pr > 0,6 (8) 

Equação 9 - Nusselt para placas planas e regime turbulento 

 Turbulento Nu = 0,037 R𝑒0,8 P𝑟(
1

3
)
         5x105} Re}  107 ;0,6} Pr} 60 (9) 

 

 

2.5 TROCADORES DE CALOR 

 

O processo de troca de calor entre dois fluidos que se encontram em 

diferentes temperaturas e separados por uma parede sólida ocorre em muitas 

aplicações de engenharia. O dispositivo usado para implementar esta troca é 

considerado um trocador de calor e aplicações específicas pode ser encontrado em 

aquecimento de ambientes, condicionamento de ar, produção de energia, 

recuperação de calor, e processamento químico (INCROPERA, 2008). 

Kreith (1977) afirma que trocador de calor é um dispositivo no qual o calor é 

transferido entre uma substância mais quente e uma substância mais fria, geralmente 

fluidos. 

Os trocadores de calor são classificados em função da configuração do 

escoamento e do tipo de construção. 

Com base na configuração do escoamento, Çengel (2012), classifica os 

trocadores de calor em três grupos, contracorrente, escoamento paralelo e 

escoamento cruzado. Já em função do tipo de construção os trocadores são 

classificados como tubo duplo, casco e tubo e compactos. 
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2.5.1 Trocadores de calor tubo duplo 

 

Segundo Incropera (2008), trocadores de duplo tubo consistem em uma 

associação entre tubos concêntricos nos quais escoam fluidos com diferentes 

temperaturas, gerando um fluxo de calor do fluido com maior temperatura para o de 

menor temperatura. 

Çengel (2012) classifica ainda os trocadores de duplo tubo de acordo com o 

sentido das correntes de fluido, podendo ser classificadas como escoamento paralelo 

em que os fluidos quente e frio entram no trocador de calor na mesma extremidade e 

avançam na mesma direção. Já no escoamento em contracorrente os fluidos entram 

em extremos opostos e escoam em direções opostas. 

 

Figura 7 - Escoamento paralelo e de contracorrente. 

 

Fonte: Çengel (2012). 

 

 

2.5.2 Trocadores de calor casco e tubo 

 

Kern (1987) caracteriza trocadores de calor casco e tubo como um dispositivo 

multitubular, que possui uma carcaça ou casco como invólucro fechado e diversos 
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tubos em seu interior por onde escoam um fluido que deve trocar calor com outro 

fluido ao redor dos tubos contidos na carcaça. 

A figura (8) mostra em forma de corte um trocador de calor tipo casco e tubo, 

demonstrando os tubos que estariam imersos em fluido refrigerante dentro da carcaça 

permitindo assim a transferência de calor, ou seja, o fluido refrigerante ocupa o espaço 

entre os tubos e o fluido a ser refrigerado ocupa o espaço interior dos tubos. 

Kreith (1977) explica que as características comerciais multitubulares dos 

trocadores de calor comerciais, se devem ao aumento da área superficial e 

consequentemente maior troca de calor, que diversos tubos inserem no dispositivo. 

Geralmente são colocadas chicanas no casco para forçar o fluido do lado do 

casco a escoar através dele, aumentando a transferência de calor e mantendo a 

uniformidade do espaçamento entre os tubos (ÇENGEL, 2012). 

 

Figura 8 - Trocador de calor tipo casco e tubo 

 

Fonte: Çengel (2012). 

 

Çengel (2012) classifica trocadores de calor de acordo com o número de 

passes dos tubos e casco. Trocadores de calor nos quais todos os tubos fazem meia-

volta no casco, por exemplo, são chamados trocadores de calor de um passe no casco 

e dois passes nos tubos. Do mesmo modo, um trocador de calor que envolve dois 

passes no casco e quatro passes nos tubos é chamado trocador de calor de dois 

passes no casco e quatro passes nos tubos, conforme a figura (8). 

Geralmente são instalados chicanes para criar uma turbulência no fluxo do 

fluido, assim aumentando o seu coeficiente convectivo, além disso as chicanes 

apoiam fisicamente os tubos reduzindo a vibração (INCROPERA, 2008). 
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2.5.3 Trocadores de calor compactos 

 

Devido a trocadores de calor do tipo casco e tubo possuírem grandes 

dimensões e peso, o que os torna inadequados para utilizações fora de um ambiente 

industrial que necessite mobilidade e altas taxas de transferência de calor, em 

consequência desta necessidade desenvolveu-se um tipo específico de trocadores de 

calor chamados trocadores de calor compactos. 

Çengel (2012) insere o conceito de densidade de área β em trocadores de 

calor, a fim de estabelecer um critério para classificá-los como compactos, de acordo 

com a equação (10): 

Equação 10 - Densidade de área 

 β = 
Á𝑟𝑒𝑎 𝑑𝑒 𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑓𝑒𝑟ê𝑛𝑐𝑖𝑎

𝑉𝑜𝑙𝑢𝑚𝑒 𝑑𝑜 𝑡𝑟𝑜𝑐𝑎𝑑𝑜𝑟 𝑑𝑒 𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟
 (10) 

   

Sendo trocadores de calor compactos aqueles que possuem β > 700 
𝑚²

𝑚³
. Como 

exemplo em radiadores automotivos que possuem β ≅ 1000 
𝑚²

𝑚³
. 

Çengel (2012) afirma ainda que tais trocadores de calor normalmente 

possuem escoamento cruzado que é caracterizado pelo escoamento perpendicular 

entre os dois fluidos. 

Holman (1983) diferencia o escoamento cruzado como misturado e não 

misturado, em que para um escoamento misturado o fluido externo aos tubos do 

trocador tem livre movimentação, podendo mover-se nos sentidos paralelos e 

perpendiculares aos tubos, já que em escoamentos não misturados ocorre a 

imposição de barreiras físicas que direcionam o fluido somente no sentido 

perpendicular aos tubos. 

 

 

2.6 TRANSFERÊNCIA DE CALOR EM TUBOS 

 

 

2.6.1 Coeficiente global de transferência de calor 
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Çengel (2012) afirma que em um trocador normalmente envolve dois 

escoamentos de fluidos separados por uma parede sólida. Onde o calor é transferido 

primeiro do fluido quente para a parede por convecção, através da parede por 

condução e, a partir da parede para o fluido frio novamente por convecção. Qualquer 

efeito da radiação normalmente é incluído no coeficiente de transferência de calor por 

convecção. 

Para um trocador de calor de duplos tubo, a resistência térmica total é 

determinada pela equação (11): (ÇENGEL, 2012) 

Equação 11 - Resistência térmica total 

 
𝑅𝑜= 

1

ℎ𝑖𝐴𝑖
 + 

ln(
𝐷𝑒
𝐷𝑖

)

2𝜋𝑘𝐿
 + 

1

ℎ𝑒𝐴𝑒
 

(11) 

 

Onde: 

𝑅𝑜 = Resistência térmica total [K / W]; 

𝐴𝑒 = Área da superfície externa da parede que separa os fluidos [m²]; 

𝐴𝑖 = Área da superfície interna da parede que separa os fluidos [m²]; 

𝐷𝑒 = Diâmetro externo [m]; 

𝐷𝑖 = Diâmetro interno [m]; 

ℎ𝑖 = Coeficiente de transferência de calor do fluido quente [W/m².K]; 

ℎ𝑒 = Coeficiente de transferência de calor do fluido frio [W/m².K]; 

K = Condutividade térmica do material da parede [W/m.K]; 

L = Comprimento do tubo [m]. 

 

Quando a espessura da parede no tubo é pequena e a condutividade térmica 

do seu material é elevada, como normalmente é o caso, a resistência térmica do tubo 

é desprezível (R = 0), e as superfícies interna e externa do tubo são quase idênticas, 

a equação do coeficiente global de transferência de calor é representada pela 

equação (12): (ÇENGEL, 2012) 

Equação 12 - Coeficiente global de transferência de calor 

 1

𝑈
=

1

ℎ𝑖
+

1

ℎ0
 

(12) 

 

Onde: 

U = Coeficiente global de transferência de calor [W/m². K] 
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Com isso, tem-se a equação que determina a taxa de transferência de calor, 

no qual em sua fórmula final é dada pela equação (13): 

Equação 13 - Taxa de transferência de calor pelos difusores 

 𝑄𝑝=
(𝑇𝑖− 𝑇𝑒)

1

ℎ𝑖𝐴𝑒
+ 

𝐿

𝑘𝐴
+ 

1

ℎ𝑒𝐴𝑒

 (13) 

 

Onde: 

𝐴𝑒 = Área da superfície externa da parede que separa os fluidos [m²]; 

𝐴𝑖 = Área da superfície interna da parede que separa os fluidos [m²]; 

ℎ𝑖 = Coeficiente de transferência de calor do fluido quente [W/m².K]; 

ℎ𝑒 = Coeficiente de transferência de calor do fluido frio [W/m².K]; 

K = Condutividade térmica do material da parede [W/m.K]; 

L = Comprimento do tubo [m]; 

𝑄𝑝 = Taxa de transferência de calor pelos difusores [W]; 

𝑇𝑖 = Temperatura interna [K]; 

𝑇𝑒 = Temperatura externa [K]. 

 

 

2.6.2 Diferença de temperatura média logarítmica (LMTD) 

 

Segundo Kern (1987), considera-se uma diferença de temperatura real para 

dispositivos com escoamento cruzado. Considerando a figura a seguir 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 diferença de 

temperatura em A-1 e reduz até a menor diferença em A-4.  Na segunda linha de 

tubos a análise será feita da mesma forma, porém já 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 necessárias.  
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Figura 9 - Diferença de temperatura em banco de tubos 

 

Fonte: Kern (1987) 

 

Portanto, é conveniente utilizar a equação (14) para definir a temperatura 

média no trocador, pois quando ∆𝑇1 difere de ∆𝑇2 por até 40%, o erro ao usar a 

diferença de temperatura média logarítmica é inferior a 1% (ÇENGEL, 2012). 

Equação 14 - Diferença de temperatura média logarítmica 

 
∆𝑇𝑙𝑚,𝐶𝐹 =

∆𝑇1 − ∆𝑇2

ln (
∆𝑇1

∆𝑇2
)

 
(14) 

 

 

2.6.3 Fator de correção 

 

De acordo com Çengel (2012), para trocadores de calor de escoamento 

cruzado, é conveniente relacionar a diferença de temperatura equivalente com a 

diferença de temperatura média logarítmica, sendo representado pela equação (15): 

Equação 15 - Diferença de temperatura equivalente 

 ΔT𝑙𝑚 = 𝐹 ΔT𝑙𝑚,𝐶𝐹 (15) 

 

Onde 𝐹 é o fator correção que depende da geometria do trocador de calor e 

das temperaturas de entrada e saída dos escoamentos dos fluidos quente e frio. 

 

 

2.6.4 Escoamento cruzado sobre banco de tubos 
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No trocador de calor que envolve banco de tubos, os tubos são geralmente 

colocados em casco (portanto o nome trocador de calor de casco e tubo), 

principalmente quando o fluido é líquido e escoa através do espaço entre os tubos e 

o casco. Nesta seção, consideramos os aspectos gerais do escoamento através de 

banco de tubos e tentamos desenvolver uma melhor e mais intuitiva compreensão do 

desempenho dos trocadores de calor envolvendo banco de tubos (INCROPERA, 

2008). 

Segundo Çengel (2012), o escoamento sobre tubos pode ser considerado 

como o escoamento através de um único tubo, multiplicando o resultado pelo número 

de tubos, uma vez que o escoamento e o nível de turbulência são afetados pelo 

posicionamento dos tubos. Ao analisar a transferência de calor em um banco de tubos 

em escoamento cruzado devemos considerar o conjunto como um todo, desta forma, 

foram baseados os cálculos de convecção forçada sobre tubos, a partir da 

configuração dos mesmos. 

Conforme figura (10), segundo Çengel (2012), se 2𝐴𝐷>𝐴𝑇 a velocidade 

máxima 𝑉𝑚á𝑥 ainda ocorre em 𝐴𝑇, portanto a relação ideal para a velocidade é dada 

pela equação (16): 

Equação 16 – Velocidade máxima do fluido 

 
𝑉𝑚á𝑥 =  

𝑆𝑇

𝑆𝑇 − 𝐷
 . 𝑉 

(16) 

 

Figura 10 - Configuração do banco de tubos 

 

Fonte: Çengel (2012) 
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2.6.5 Transferência de calor em tubos lisos 

 

O coeficiente global de transferência de calor normalmente envolve dois fluidos 

separados por uma parede solida, havendo dois coeficientes globais de transferência 

de calor, porém, conforme Çengel (2012), quando a espessura da parede é pequena 

e a condutividade térmica do material é elevada, a resistência térmica da parede dos 

tubos é desprezível, considerando a área superficial interna aos tubos igual a área 

superficial externa 𝐴𝑖=𝐴𝑒𝑥𝑡. 

Equação 17 - Transferência de calor externa 

 𝑄𝑒𝑥𝑡 𝑡𝑜𝑡 = 𝑈. 𝐴𝑠 . ∆𝑇𝑙𝑚 (17) 

Onde: 

𝐴𝑠= Área superficial do tubo [m²]; 

𝑄𝑒𝑥𝑡 𝑡𝑜𝑡 = Taxa de transferência de calor total [W]; 

𝑈= Coeficiente global de transferência de calor [W/m²K]; 

∆𝑇𝑙𝑚= Diferença média logarítmica de temperatura. 

 

 

2.7 TRANSFÊRENCIA DE CALOR A PARTIR DE SUPERFÍCIES ALETADAS 

 

Quando as temperaturas são fixadas por considerações de projetos como 

ocorre frequentemente, existem duas maneiras de aumentar a taxa de transferência 

de calor: aumentar o coeficiente de transferência de calor por convecção h ou 

aumentar a área da superfície 𝐴𝑠. Aumentar h pode exigir a instalação de uma bomba 

ou um ventilador ou a substituição do equipamento existente por um de maior 

dimensão, mas essa abordagem pode não ser prática ou até mesmo insuficiente. Uma 

alternativa seria aumentar a superfície, anexando superfícies estendidas chamadas 

aletas, feitas de materiais altamente condutores, como alumínio. Aletas são fabricadas 

por extrusão, solda ou uma fixação de folha de metal fina sobre a superfície. As aletas 

aumentam a transferência de calor a partir da superfície, expondo uma superfície 

maior à convecção e à radiação (ÇENGEL, 2012). 

 

 

2.7.1 Tipos de aletas 
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Vários tipos de aletas estão presentes nas mais diversas aplicações 

industriais, podendo ser aletas de seção retangular, de seção não retangular, aletas 

circular e outras. Porém o estudo será com base nas aletas de seção circular. 

 

Figura 11 - Aletas Circulares 

 

Fonte: Çengel (2012) 

 

Considerando que a aleta tem espessura t e largura l (espessura pequena em 

relação à largura), o coeficiente da aleta m pode ser calculado pela equação (18): 

Equação 18 - Coeficiente da aleta 

  

𝑚 = √
2. ℎ

𝑘. 𝑡
 

(18) 

 

Onde: 

ℎ = Coeficiente de transferência de calor [W/m².K]; 

𝑘 = Condutividade térmica do tubo [W/m.K]. 

 

Çengel (2012) afirma que uma forma prática de contabilizar a perda de calor 

a partir da ponta da aleta é substituir o comprimento da aleta L pelo comprimento 

corrigido da aleta 𝐿𝑐, onde a aproximação do comprimento corrigido traz resultados 

muito bons quando a variação de temperatura próxima da ponta da aleta é pequena. 

O comprimento corrigido da aleta circular é determinado pela equação (19): 

Equação 19 - Comprimento corrigido 
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 𝐿𝐶 = 𝑟𝑎 − 𝑟𝑒 (19) 

 

Onde: 

𝑟𝑎 = Raio externo aletado [m]; 

𝑟𝑒 = Raio externo do tubo [m]. 

 

Para considerar o efeito da diminuição da temperatura na transferência de 

calor, definimos a eficiência da aleta conforme equação (20): (ÇENGEL, 2012) 

Equação 20 - Eficiência da aleta 

  𝜂𝑎𝑙𝑒𝑡𝑎 =  
tanh 𝑚 𝐿𝑐

𝑚 𝐿𝑐
  (20) 

 

Com isso podemos determinar a transferência de calor em tubos aletados, 

que é dada pela equação (21): (ÇENGEL, 2012) 

Equação 21 - Transferência de calor em tubos aletados 

 𝑄 = h. 𝑁(𝐴𝑅 + η . 𝐴𝑎). (𝑇𝑠 − 𝑇∞) (21) 

 

Onde: 

𝐴𝑎= Área da superfície da aleta; 

𝐴𝑅= Área não aletada; 

h = Coeficiente de transferência de calor por convecção [W/(m².K)]; 

𝜂= Eficiência da aleta; 

𝑁= Número de tubos; 

𝑇𝑠 = Temperatura na superfície [K]; 

𝑇∞ = Temperatura do fluido a uma distância que não haja interferência 

energética da superfície [K]. 

 

A área da superfície total da aleta, que no caso de aletas circulares é 

representada de acordo com a equação (22): 

Equação 22 - Área da superfície aletada 

 𝐴𝑎 = 2(𝜋. 𝑟𝑎
2 − 𝜋. 𝑟𝑒

2). 𝑛 (22) 

 

Onde: 

𝐴𝑎= Área da superfície total da aleta [m²]; 
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𝑛 = Número de aletas; 

𝑟𝑎 = Raio externo aletado [m]; 

𝑟𝑒 = Raio externo do tubo [m]. 

 

Tem-se também a área não aletada 𝐴𝑅, que é estabelecida pela equação (23): 

Equação 23 - Área não aletada 

 𝐴𝑅 = 𝐴𝑠 − 𝑛. 𝐴𝑇 (23) 

 

Onde: 

𝐴𝑠 = Área superficial do tubo [m²]; 

𝑛 = Número de aletas; 

𝐴𝑇 = Área transversal das aletas [m²]. 

 

No qual 𝐴𝑠 e 𝐴𝑇 são representados respectivamente pelas equações (24) e 

(25): 

Equação 24 - Área superficial do tubo 

 𝐴𝑠 = 2. 𝜋. 𝑟𝑒 . 𝐿 (24) 

Equação 25 - Área transversal da aleta 

 𝐴𝑇 = 2 . 𝜋 . 𝑟𝑒  . 𝑒 (25) 

 

Onde: 

𝐴𝑠 = Área superficial do tubo [m²]; 

𝐴𝑇 = Área transversal das aletas [m²]; 

L = Comprimento do tubo [m]; 

𝑒 = Espessura da aleta [m]; 

𝑟𝑒 = Raio externo do tubo [m]; 

𝜋 = Valor de Pi. 

 

 

2.8 BALANÇO DE ENERGIA 

 

Segundo Incropera (2008), para sistemas com escoamento em regime 

permanente com entrada e saída, a vazão mássica que entra no volume de controle 
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deve ser igual à vazão mássica que sai, ou seja, 𝑚̇𝑒𝑛𝑡 = 𝑚̇𝑠𝑎𝑖 = 𝑚̇. Quando as variações 

na energia cinética e potencial forem desprezíveis, o que normalmente ocorre, e não 

houver incidência de trabalho, o balanço de energia para esse escoamento em regime 

permanente se reduzirá a equação (26): 

Equação 26 - Taxa de calor transferido do ar 

 𝑄𝑒𝑥𝑡 = 𝜌𝑎𝑟  𝑣̇ 𝑐𝑝 (𝑇𝑖 − 𝑇𝑒) (26) 

 

Onde: 

𝐶𝑝 = Calor específico [kJ/kg.K] anexo (5); 

ρ𝑎𝑟 = Densidade específica [kg/m³] anexo (5); 

𝑄𝑒𝑥𝑡 = Taxa de transferência de calor [W]; 

𝑇𝑖 = Temperatura interna [K]; 

𝑇𝑒 = Temperatura externa [K]; 

𝑣̇ = Vazão volumétrica [m³/h]. 

 

Segundo Çengel (2012), a taxa de transferência de calor do fluido quente é 

igual a taxa de transferência de calor para o fluido frio, ou seja, a taxa liquida de 

energia transferida para o um fluido em volume de controle é igual a taxa de amento 

da energia do fluido que escoa por meio do volume de controle. Com isso foi 

considerado o balanço de energia 𝑄𝑒𝑥𝑡 𝑡𝑜𝑡 = 𝑄𝑖, equação (27). 

Equação 27 - Balanço de energia 

 𝑄𝑒𝑥𝑡 𝑡𝑜𝑡= 𝑄𝑖 = 𝑚̇ (ℎ𝑣/𝑒𝑛𝑡 - ℎ𝑣/𝑠𝑎𝑖) (27) 

Onde: 

ℎ𝑣/𝑒𝑛𝑡= Entalpia de entrada do vapor [kJ/kg]; 

ℎ𝑣/𝑠𝑎𝑖= Entalpia de saída do vapor [kJ/kg]; 

𝑚̇ = Vazão mássica [kg/h]; 

𝑄𝑒𝑥𝑡 = Taxa de transferência de calor [W]; 

𝑄𝑖 = Taxa de transferência de calor interna [W]. 
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3 METODOLOGIA 

 

O trabalho proposto visa realizar um estudo de caso para relacionar a 

transferência de calor entre um trocador de calor de tubo sem aletas e um trocador de 

calor de tubo aletado. 

Para realizar o trabalho, foram feitos alguns levantamentos quanto as 

informações bibliográficas necessárias além de uma busca por informações a respeito 

do secador, com o intuito em adquirir maior conhecimento sobre o tema e os 

fenômenos físicos que o descrevem, tais como: 

 

•  Velocidade média anual do vento em Palotina-PR: 10 Km/h; 

• Temperatura ambiente média anual em Palotina-PR: 20°C; 

• Temperatura de secagem interna: 110°C, (COSTA, 2007); 

• Densidade específica do ar: 1,204 Kg/m³; 

• Propriedades térmicas da água; 

• Área total de troca térmica pelos difusores: 242 m²; 

• Espessura dos difusores: 1,95 mm; 

• Vazão de ar do secador: 255.000 m³/h. 

 

Com base nessas informações foi possível obter a energia consumida pelo 

secador e a vasão mássica de vapor necessária. Assim, foi calculado a troca térmica 

total da fonte interna do banco de tubos para a superfície externa dos tubos, onde 

identificou-se as dimensões e características do trocador. 

Para determinar o número de aletas necessárias a serem acrescentadas no 

trocador de calor, foi levado em conta os seguintes aspectos: 

 

• As aletas possuem dimensões baseadas no catalogo do fabricante; 

• A condutividade térmica do material; 

• Não ocorre corrosão da água no material. 

 

De acordo com os dados obtidos nesses levantamentos e através dos 

cálculos de transferência de calor foi possível determinar assim o número de aletas 

necessárias. 
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4 RESULTADOS E DISCUSSÕES 

 

 

4.1 ÁREA DE TROCA TÉRMICA DE UM TROCADOR DE CALOR 

 

O presente projeto propõe dimensionar aletas em um trocador de calor, de 

forma que se possa comparar a um trocador de calor com banco de tubos não 

aletados. Para isso, apresentou-se um guia de cálculos, determinando as 

características dimensionais do trocador de calor de tubos aletados. Primeiramente 

foi calculado a energia necessária a ser provida pelo trocador, onde se fez necessário 

levar em conta os cálculos de taxa de transferência de calor que representa 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. Feito isso foi realizado os 

cálculos considerando banco de tubos aletados. 

 

 

4.1.1 Perda de Energia no Secador 

 

Para determinar a taxa de transferência de calor, foi necessário encontrar os 

respectivos coeficientes de transferência de calor interno e externo, utilizando-se a 

equação (6), porém, para isso determinou-se primeiramente os adimensionais Nu 

Nusselt equação (9), Re Reynolds equação (5) e Pr Prandtl anexo (5): (GIESE, 2017) 

 

R𝑒𝑖 = 
5,289 .  24,22

2,45 𝑥 10−5    R𝑒𝑒𝑥𝑡 = 
2,77 .  24,22

1,516𝑥10−5 

R𝑒𝑖 = 5.228.554,28   R𝑒𝑒𝑥𝑡  = 4.425.422,16 

 

Onde: 

𝐿𝑐 = Comprimento característico [m]; 

V = Velocidade do ar [m/s]; 

𝑣 = Viscosidade cinemática [m²/s]. 

 

Portanto, conforme os números de Reynolds e Prandtl obtidos, o fluxo se dá 

em regime turbulento, utilizando a equação (9): (GIESE, 2017) 
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𝑁𝑢𝑖𝑛𝑡 =  0,037 . 5228554,280,8 . 0,7085(
1

3
)
           𝑁𝑢𝑒𝑥𝑡 =  0,037 . 4425422,160,8 . 0,7309(

1

3
)
 

N𝑢𝑖𝑛𝑡= 7.816,64    𝑁𝑢𝑒𝑥𝑡 =  6.911,7 

 

Em seguida foi necessário determinar através da equação (6) os cálculos para 

os coeficientes de transferência de calor interno e externo da equação (13): (GIESE, 

2017)  

 

ℎ𝑖 =
0,03188 .7816,64

24,22
     ℎ𝑒 =

0,02514 .6911,7

24,22
 

ℎ𝑖 = 10,2888 𝑊/𝑚²𝐾   ℎ𝑒 = 7,1742 𝑊/𝑚²𝐾 

 

Após obtidos os valores dos coeficientes de transferência de calor, foi 

determinado o valor da equação (13), que corresponde à taxa de transferência de 

calor em placas planas: (GIESE, 2017) 

 

𝑄𝑃=
363𝐾

1
10,2888𝑊

𝑚2𝐾
.242𝑚²

+
0,00198

50,2𝑊
𝑚𝐾

(0,00198𝑚 .24,22𝑚)
+

1
7,1742𝑊

𝑚2𝐾
.242𝑚²

 

𝑄𝑝 =  201.657,35 𝑊 

 

Com base na primeira lei da termodinâmica, considerando o princípio da 

conservação de energia (balanço de energia) para sistemas de escoamento em 

regime permanente, obteve-se a energia a ser oferecida pelo trocador, somando o 

resultado da equação (13) com o resultado da equação (26): (GIESE, 2017) 

 

𝑄𝑒𝑥𝑡 = 1,204 . 255000 . 1,007(110 − 20) 

𝑄𝑒𝑥𝑡 = 27.825.222,6 𝑘𝐽/ℎ 

𝑄𝑒𝑥𝑡 =  7.729.228,5 𝑊 

 

Portanto, 

 

 𝑄𝑒𝑥𝑡 𝑡𝑜𝑡 = 𝑄𝑝+𝑄𝑒𝑥𝑡 

𝑄𝑒𝑥𝑡 𝑡𝑜𝑡 = 210.650 +  7.729.228,5 

𝑄𝑒𝑥𝑡 𝑡𝑜𝑡 = 7.939.878,5 𝑊 
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Onde: 

𝑄𝑒𝑥𝑡 𝑡𝑜𝑡 = Taxa de transferência de calor do ar total (W); 

 

Com isso foi considerado o balanço de energia 𝑄𝑒𝑥𝑡 𝑡𝑜𝑡 = 𝑄𝑖, equação (27), 

para determinar a entalpia de saída do vapor, utilizando os valores de vazão mássica 

do anexo (7). Com a entalpia de saída determinada, encontrou-se, por meio do anexo 

(6), a temperatura de saída do vapor: (GIESE, 2017) 

 

28583562,6 = 12000 (2777,55 - ℎ𝑣/𝑠𝑎𝑖) 

ℎ𝑣/𝑠𝑎𝑖= 395,58 kJ/kg 

 

Onde: 

ℎ𝑣/𝑒𝑛𝑡 = Entalpia de entrada do vapor (kJ/kg); 

ℎ𝑣/𝑠𝑎𝑖 = Entalpia de saída do vapor (kJ/kg); 

𝑄𝑖 = Taxa de transferência de calor interna (W). 

 

Portanto, 

 

𝑇𝑣/𝑠𝑎𝑖 = 96,34°C 

 

Onde: 

𝑇𝑣/𝑠𝑎𝑖 = Temperatura de saída do fluido interno (°C). 

 

 

4.1.2 Área de troca térmica sem aletas 

 

Portanto para que fosse encontrada a área de troca térmica, considerou-se as 

equações (12) e (17). 

Para determinar a área de troca térmica foi necessário encontrar os 

respectivos coeficientes de transferência de calor por convecção interno e externo ao 

banco de tubos, utilizando-se a equação (6), porém, para isso determinou-se 

primeiramente os adimensionais Nu equação (9), Re equação (5) e Pr anexo (5): 
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4.1.2.1 Cálculo do Coeficiente de Transferência de Calor Interno 

 

𝑅𝑒𝑡/𝑖 =
1,905 . 70 . 0,0254

1,36𝑥10−5
 

𝑅𝑒𝑡/𝑖 = 249.050,73 

 

Após calcular o número de Reynolds, foi obtido o valor de 249.050,73, sendo 

assim, considerado um regime turbulento. Portanto, para este caso foi determinado o 

número de Nusselt através da equação (9): (GIESE, 2017) 

 

𝑁𝑢𝒕/𝒊 = 0,037 . 5228554,280,8 . 0,7085(
1
3

)
 

𝑁𝑢𝑡/𝑖 = 480,11 

 

Finalizando os cálculos para o coeficiente de transferência de calor interno 

aos tubos, utilizou-se a equação (6): (GIESE, 2017) 

 

ℎ𝑡/𝑖 =  
0,03

0,0254
 . 480,11 

ℎ𝑡/𝑖 = 567,06
𝑊

𝑚2𝐾
 

 

 

4.1.2.2 Cálculo do Coeficiente de Transferência de Calor Externo 

 

Para o cálculo do coeficiente de transferência de calor por convecção externo 

aos tubos foi necessário calcular os adimensionais Nu equação (9), Re equação (5) e 

Pr anexo (5) (GIESE, 2017). 

Primeiramente foi calculado através da equação (16) a velocidade máxima do 

fluido: 

 

𝑉𝑚á𝑥 =  
0,0508

0,0508 − 0,0307
 . 4,54 

𝑉𝑚á𝑥 = 11,47 𝑚/𝑠 
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Conforme anexo (5), levando em consideração a velocidade máxima e a 

temperatura média para encontrar as propriedades, encontrou-se o número de 

Reynolds através da equação (5): (GIESE, 2017) 

 

𝑅𝑒𝑡/𝑒𝑥𝑡 =
1,038 . 11,47 . 0,0307

2,037𝑥10−5
 

𝑅𝑒𝑡/𝑒𝑥𝑡 = 17.943,54 

 

Portanto, considerando anexo (2), com banco de tubos escalonados e 1000 < 

Re < 2𝑥105, obtemos: (GIESE, 2017) 

 

𝑁𝑢 = 0,35 . (
0,0508

0,044
)0,2. 17943,540,6. 0,71850,36. (

0,7185

0,7042
)0,25 

𝑁𝑢 = 114,65 

 

Coeficiente de transferência de calor por convecção externa aos tubos, 

equação (6): (GIESE, 2017) 

 

ℎ𝑡/𝑒𝑥𝑡 =  
0,02861

0,0307
 . 114,65 

ℎ𝑡/𝑒𝑥𝑡 = 106,84 𝑊/𝑚²𝑘 

 

Determinou-se o ∆𝑇𝑙𝑚,𝐶𝐹 pela equação (14), para calcular a área de troca 

térmica em tubos não aletados, utilizando as equações (12) e (17), acrescentando 

também o fator de correção: 

 

∆𝑇𝑙𝑚,𝐶𝐹 =
(179,4 − 110) − (96,34 − 20)

ln(
179,4 − 110)
96,34 − 20)

 

∆𝑇𝑙𝑚,𝐶𝐹 = 72,8° 𝐶 

 

Após determinado o ∆𝑇𝑙𝑚,𝐶𝐹, foi acrescentado o fator de correção equação 

(15), sendo antes necessário determinar as duas razões de temperatura 𝑃 e 𝑅 e o 

fator 𝐹 com base no anexo (9) desenvolvido para trocadores de calor com escoamento 

cruzado e de casco e tubo com multipasses. 



46 
 

𝑃 =
96,34−179,4

20−179,4
                          𝑅 =

20−110

96,34−179,4
  

𝑃 = 0,52      𝑅 = 1,08 

 

∆𝑇𝑙𝑚 = 0,89 . 72,8 

𝛥𝑇𝑙𝑚 = 307,76 

 

𝐴𝑠 =
7939878,5 . (

1
567,06

+
1

106,84)

(307,76)
 

𝐴𝑠 = 286,96 𝑚² 

 

Conhecida a área necessária para a troca de calor, pode-se dimensionar a 

quantidade de tubos e o número de fileiras necessárias para o trocador, utilizando a 

equação (29) e (30). O comprimento do tubo e altura do trocador são conhecidos, já 

que são limitados pela entrada do secador, assim seu comprimento é de 6 m, 

conforme comprimento comercial, e altura de 2,6 m (GIESE, 2017). 

Para o diâmetro e espessura dos tubos, considerou-se padrões comerciais 

ASTM A178: 

• Diâmetro interno do tubo de 0,0254 m;  

• Diâmetro externo do tubo de 0,0307 m. 

 

Portanto, para determinar o número de tubos utilizou-se a equação 𝐴𝑠 que 

representa a área superficial de tubos lisos multiplicado pelo número total de tubos 𝑁 

do trocador (GIESE, 2017). 

 

 𝐴𝑠 = 𝑁 . 𝜋 . 𝐷 . 𝐿  

 

Como já foi determinado o valor da área superficial necessária para troca 

térmica, foi possível encontrar através da equação da área superficial o número de 

tubos para o sistema: (GIESE, 2017)  

 

286,96 = 𝑁 . 𝜋 . 0,0254 . 6 

𝑁 = 599,35 

𝑁 = 600 𝑡𝑢𝑏𝑜𝑠 
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Logo em seguida foi estabelecido o número de fileiras do trocador no qual 

foram considerados 50 linhas de tubos: (GIESE, 2017) 

 

Onde: 

𝑁𝐹 = Número de fileiras; 

𝑁𝐿 = Número de linhas. 

 

𝑁𝐹 =
600

50
 

𝑁𝐹 = 12 𝑓𝑖𝑙𝑒𝑖𝑟𝑎𝑠 

 

 

4.1.3 Número de Tubos com Aletas  

 

Para que seja possível determinar o número de tubos com aletas, é 

necessário levar em conta que a área de troca térmica seja 𝐴𝑠 ≥ 286,96 m², pois esta 

é a área necessária para realizar a troca térmica do sistema utilizando tubos não 

aletados. Portanto para que seja atendido a carga térmica de 7.939.878,5 W, a área 

de tubos aletados também deverá ser de 286,96 m². 

Levando isto em conta, pode-se determinar o número de aletas necessárias 

a serem utilizadas nos tubos aletados por meio da equação (21): 

Para determinar a área aletada 𝐴𝑅, representada pela equação (23), será 

necessário antes encontrar os valores das equações (24) e (25). 

De acordo com o anexo (8), será adotado um tubo comercial com 0,03175 

metros de diâmetro externo e 0,0006 metros de espessura da aleta. 

Como o trocador de calor de tubos lisos possui um comprimento de 6 metros 

e a finalidade deste trabalho é obter viabilidade econômica, o comprimento dos tubos 

será reduzido para 3 metros. Obtidos estes dados é possível calcular as equações 

(24) e (25). 

 

𝐴𝑠 = 2. 𝜋. 𝑟𝑒 . 𝐿 

𝐴𝑠 = 2. 𝜋. 0,01587.3 

𝐴𝑠 = 0,2991 𝑚² 
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𝐴𝑇 = 2 . 𝜋 . 𝑟𝑒 . 𝑒 

𝐴𝑇 = 2 . 𝜋 . 0,01587 . 0,0006 

𝐴𝑇 = 5,9828𝑥10−5 𝑚² 

 

Utilizando a equação (23) e com base nos resultados obtidos através dos 

cálculos de área superficial do tubo e área transversal das aletas, pode-se determinar 

o valor da área não aletada. 

 

𝐴𝑅 = 𝐴𝑠 − 𝑛. 𝐴𝑇 

𝐴𝑅 = 0,2991 − 𝑛 . 5,9828𝑥10−5 

 

Calculando a área de aletas circulares nos tubos conforme equação (22) e 

com base no anexo (8), pode-se obter os seguintes resultados: 

 

𝐴𝑎 = 2(𝜋. 𝑟𝑎
2 − 𝜋. 𝑟𝑒

2). 𝑛 

𝐴𝑎 = 2(𝜋. 0,0322 − 𝜋. 0,015872). 𝑛 

𝐴𝑎 = 4,8515𝑥10−3 𝑚2. 𝑛 

 

Como deseja-se determinar o número de aletas a serem adicionadas aos 

tubos para que estas compensem a área de troca térmica devido a redução dos 

mesmos, o número de aletas 𝑛 será mantido em evidência, sendo determinado mais 

tarde através da equação (21). 

Fazendo uso da equação (18), será determinado o coeficiente de aleta para 

que posteriormente seja possível determinar a eficiência da aleta. 

 

𝑚 = √
2. ℎ

𝑘. 𝑒
 

𝑚 = √
2 . 567,06

50,2 . 0,0006
 

𝑚 = 194 

 

Em seguida foi determinado através da equação (19) o comprimento corrigido 

𝐿𝑐, afim de contabilizar a perda de calor a partir da ponta da aleta: 
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𝐿𝑐 = 𝑟𝑎 − 𝑟𝑒 

𝐿𝑐 = 0,032 − 0,01587 

𝐿𝑐 = 0,01613 𝑚 

 

Após obtido os valores do comprimento corrigido e do coeficiente de aleta, foi 

possível determinar a eficiência da aleta para considerar o efeito da diminuição da 

temperatura na transferência de calor. Para este cálculo, fez-se o uso da equação 

(20): 

 

η =
tgh(m. 𝐿𝑐)

𝑚. 𝐿𝑐
 

η =
tgh(194 . 0,01613)

194 . 0,01613
 

η = 0,3183 

 

Concluindo os cálculos, pode-se determinar o número de aletas necessárias 

através da equação (21) para que se atenda a carga térmica total do sistema, 

considerando que o trocador teve uma redução apenas no comprimento dos tubos, 

mantendo a mesma quantidade de tubos. Portanto: 

 

7939878,5 = 567,06 . 600(0,299 − 5,982x10−5. n) + 0,3183 . 4,85x10−3. 𝑛). (369,34 − 293) 

𝑛 = 4,63 

 

𝑛 = 5 𝑎𝑙𝑒𝑡𝑎𝑠 𝑝𝑜𝑟 𝑡𝑢𝑏𝑜 

 

Multiplicando o número de aletas por tubo pelo número total de tubos, é 

possível determinar a quantidade total de aletas do trocador, obtendo então: 

 

𝑛𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 𝑛 . 𝑁 

𝑛𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 5 . 600 

𝑛𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 3000 𝑎𝑙𝑒𝑡𝑎𝑠 
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Figura 12 - Trocador de Calor Entrada de Vapor 

 

Fonte: Giese, (2017) 

 

Figura 13 - Trocador de Calor Saída de Condensado 

 

Fonte: Giese, (2017)  
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5 CONCLUSÃO 

 

Levando-se em consideração a busca por melhorias e aperfeiçoamentos 

dentro do agronegócio, pode-se enfatizar a partir do trabalho, a importância de buscar 

novos métodos de secagem de grãos. Para isso determinaram-se a partir da 

transferência de calor entre dois fluidos, a área total de troca térmica presente em um 

trocador de calor, que tem como função aquecer o ar ambiente para que seja realizada 

a secagem dos grãos 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 

m² de área superficial de troca térmica em tubos lisos, com sua configuração na forma 

escalonada, onde foram necessários um total de 600 tubos de uma polegada e seis 

metros de comprimento.  

Com base na carga térmica total do sistema no qual foi obtido o valor de 

7.939.878,5 W, foi possível determinar o número de aletas em tubos aletados, que por 

sua vez tem como finalidade aumentar a área de troca térmica e consequentemente 

reduzir o comprimento, chegando ao valor de 5 aletas por tubo com 1.1/4” de diâmetro 

e 3 metros de comprimento, totalizando 3000 aletas em todo o trocador. 

Assim, neste estudo a substituição do sistema anterior pelo sistema atual de 

tubos aletados, mostrou que o trocador obteve uma maior eficiência pelo fato de ser 

um trocador de calor menor em relação ao anterior, com uma redução de 6 para 3 

metros e ainda assim capaz de atender a carga térmica necessária, e devido à 

redução tem-se como consequência menor custo de aquisição de trocador, tornando 

assim um sistema economicamente mais viável. Outra vantagem do uso do trocador 

de calor de tubos aletados é que assim como o trocador de calor de tubos lisos tem-

se um sistema limpo, ou seja, não ocorre a contaminação dos grãos devido o contato 

com gases de combustão. 
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5.1 SUGESTÕES PARA TRABALHOS FUTUROS 

 

Para futuras pesquisas, é sugerido o estudo referente à velocidade do fluido 

interno da tubulação (vapor) para determinar se este contribuí ou não na taxa de 

transferência de calor. E qual é a velocidade ideal do ar para realizar uma melhor troca 

térmica. 
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ANEXOS 

 

Anexo 1 - Condutividade Térmica 

 

Fonte: Young, (1898, Tabela 15-5) 

 

Anexo 2 - Número de Nusselt em Escoamento Cruzado sobre Banco de Tubos 

 

Fonte: Çengel e Ghajar, (2012) 
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Anexo 3 - Área total de troca de calor 

 

Fonte: Kepler Weber (2013) 

 

Anexo 4 - Vazão de ar existente no secador 

 

Fonte: Kepler Weber (2013) 



56 
 

Anexo 5 - Propriedades do Ar 

 

Fonte: Çengel e Ghajar (2012, pg 884) 

 

Anexo 6 - Propriedades da Água 

 

Fonte: Wylen (2009, Apêndice B) 



57 
 

Anexo 7 - Modelos de Caldeiras 

 

Fonte: caldeiraseit.com.br (2017) 

 

Anexo 8 - Catálogo de tubos aletados 

 

Fonte: imperiodosmetais.com.br (2017) 
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Anexo 9 - Fator de correção para escoamento cruzado sem mistura 

 

Fonte: Çengel e Ghajar (2012) 


