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RESUMO

O crescimento do setor agropecuario se da a alta tecnologia presente no
campo com 0s processos de plantio e colheita, porém esse aumento reflete em uma
grande necessidade de secagem dos produtos agricolas para manter suas
propriedades durante o armazenamento. A secagem dos graos tem por finalidade
retirar a quantidade de agua contida nos mesmos até que se atinja um nivel ideal para
seu armazenamento, mantendo uma boa aparéncia, qualidades nutritivas e
viabilidade como sementes. Por fim, este trabalho teve como objetivo dimensionar um
trocador de calor de tubo aletado para realizar 0 processo de secagem dos gréos e
em seguida, comparar a outro estudo no qual foi utilizado um trocador de tubos néo
aletados. Com base nos dados obtidos, foi possivel chegar a conclusdo que o uso de
tubos aletados permite obter um sistema mais eficiente e com dimensdes inferiores
em relacdo ao trocador de calor de tubos néo aletados.

Palavras-chaves: Transferéncia de calor, Analise 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 INTRODUCAO

A producao de gréos é um dos principais segmentos do setor agricola, ndo sé
no Brasil, mas em todo o mundo. No Brasil essa atividade vem crescendo muito nos
altimos anos, atingindo altos niveis de produtividade devido ao aumento das areas 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 gréaos brasileira de 2016/2017 deve chegar a 227,9 milhdes de toneladas,
com um aumento de 22,1% ou 41,3 milhdes de toneladas em relacdo aos 186,6
milhdes da safra passada.

Apbs a colheita, toda a safra de graos precisa ser direcionada para algum
lugar, 0 que sempre envolve locais de armazenamento. O armazenamento € um
processo de maior importancia pois de nada vale produzir bem, com qualidade e
produtividade elevadas, se a producao se estragar ou ficar comprometida devido a um
processo inadequado de armazenamento.

No Brasil, durante décadas, foram construidas unidades armazenadoras,
tanto particulares quanto pela iniciativa do Governo ou de cooperativas agricolas. Os
dois mais importantes fatores, no que diz respeito ao armazenamento da producao de
grdos sdo a capacidade de armazenamento (em toneladas) e a qualidade do
armazenamento, isto é, se os locais disponiveis podem oferecer as condi¢cbes
necessarias para o armazenamento adequado, para que ndo haja perdas,
contaminacoes, etc. (REDACAO RURAL NEWS, 2015).

Um processo a ser realizado antes do armazenamento € a secagem dos
graos, que no sistema tradicional, a fonte de aquecimento do secador € por fornalha,
no qual existe a contaminacao dos graos pelo contato direto dos gases de combustao
e derivados da queima do combustivel, que ndo possui meios eficazes de controle de
temperatura emitindo fagulhas que em contato direto podem causar grandes
incéndios.

A 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, ndo havendo contato direto dos gases de combustdo com o grao, obtendo

assim uma série de vantagens.
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1.1JUSTIFICATIVA

O presente projeto propde um estudo de caso relacione através de célculos
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 CARACTERIZACAO DO PROBLEMA

Com a substituicdo pelos tubos aletados e a reducdo do comprimento €
possivel obter a mesma area de troca térmica com o uso das aletas? O sistema torna-
se mais viavel? Os tubos podem sofrer uma reducdo maior? O ar de entrada do
secador esta chegando até os graos de forma limpa, ou seja, sem a emissédo dos

gases de combustéo?

1.3 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 130 t/h (toneladas de graos processadas por hora), modelo 9000k,
onde foi definido o modelo do trocador a partir da capacidade da caldeira, calculando
qgual o seu consumo de vapor para atender o secador e a respectiva perda de carga

existente no mesmo.

1.40BJETIVOS

1.4.1 Objetivo Geral

e Comparacdo 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 Especificos

e Calcular a taxa de transferéncia de calor (perda de carga) por conveccéao
forcada e conducao do secador;

e Calcular o trocador de calor considerando tubos aletados;

e Identificar a através dos calculos, a area total de troca térmica, as
dimensdes e caracteristicas do trocador;

e Determinar o niumero de aletas.
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2 FUNDAMENTACAO TEORICA

2.1 PROCESSO DE SECAGEM DE GRAOS

A secagem é uma das etapas do pré-processamento dos produtos agricolas
que tem por finalidade retirar parte da agua neles contida. E definida como um
processo simultaneo de transferéncia de calor e massa (umidade) entre o produto e o
ar de secagem. A remocao da umidade deve ser feita em um nivel tal que o produto
figue em equilibrio com o ar do ambiente onde serd armazenado e devera ser feita de
modo a preservar a aparéncia, as qualidades nutritivas e, no caso de graos, a
viabilidade como semente (SILVA, 2000).

2.1.1 Secador de Cascata Continuo

Conforme Park (2007), o secador de graos é um equipamento destinado a
secagem de produtos que trabalha com ar aguecido ou ambiente. Atualmente no
mercado séo disponibilizados diversos modelos de secadores, porém o modelo que
serd utilizado na andlise em questdo, serd do modelo continuo que segundo Milman
(2002), sao constituidos por uma estrutura chamada torre de secagem, de no minimo
duas camaras, 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 fluxo continuo se
subdividem em varios grupos de acordo com o modo de escoamento. Sao eles:

e Fluxo Concorrente: Ar e graos fluem na mesma direcao;

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

uma camada de graos, segundo Park (2007) a maior desvantagem é a
desuniformidade no processo;

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

Dos grupos apresentados, o que sera utilizado para base nas analises e
dimensionamento do trocador de calor, sera do tipo cascata, modelo 9000K contendo

3 médulos conforme ilustrado na imagem:

Figura 2 - Estrutura Secador 9000K
dor + Funil de 3 ﬂ

Ventilador da Maq. Aspiragio
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Filtragem de
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1] [ S
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3

3
e

Ventilador de Resfriamento
Funil de descarga

Fonte: Kepler Weber (2013)
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Os secadores de cascata sdo 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 0S graos
em funcao da forga gravitacional.

Figura 3 - Mddulo da Torre de Secagem

Fonte: Kepler Weber (2013)

Figura 4 - Fluxo de Graos

Fluxo de Graos Fluxo de Ar na Torre
(colunas independentes) (melhor distribuigio do ar)

Fonte: Kepler Weber (2013)
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2.2 TRANSFERENCIA DE CALOR

O processo de transferéncia de calor tem um papel fundamental em diversas
areas da engenharia, englobando todos os processos que envolvam variacdes de
energia em sua forma térmica.

De acordo com Incropera (2008), “transferéncia de calor é a energia térmica
em transito devido a uma diferenca de temperatura no espaco.”

Kern (1987), afirma que a transmisséo de calor é descrita como o estudo das
taxas de troca de calor entre fontes e receptores de calor, sendo que a diferenca de
temperatura entre tais meios € antes de mais nada a forca motriz que rege a
transmisséo de calor.

Kern (1987), explica ainda que a transferéncia de calor se da 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 a primeira lei da termodinamica, a forma com que esta
energia é trocada recebe o nome de mecanismo de transferéncia de calor, sendo

necessario o estudo e detalhamento destes mecanismos.

2.3 MECANISMOS DE TRANSFERENCIA DE CALOR

A transferéncia 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 trés diferentes modos: conduc¢éo, conveccéo
e radiacdo. Todos estes modos de transferéncia de calor exigem uma certa diferenca

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

2.3.1 Conducao
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“Conducéo é a transferéncia de energia das particulas mais energéticas de
uma substancia para particulas vizinhas adjacentes menos energéticas, como
resultado da interagéo entre elas.” (CENGEL, 2012).

A taxa de conducao de calor por um meio depende da area e da diferenca de
temperatura em que o corpo esta exposto, pois quanto maior for a area de contato,
maior sera a taxa de conducéo de calor.

Outro fator que interfere na taxa de conducdo de calor de um corpo é a
condutividade térmica, que mede a capacidade que um determinado material tem em
transmitir calor.

Segundo Cengel (2012), pode-se concluir que a taxa de conducao de calor
através de uma camada plana € proporcional a diferenca de temperatura através da
camada e a area de transferéncia de calor, mas inversamente proporcional a

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

Qcond = kA TIA;TZ (1)

X

onde a constante de proporcionalidade k € a condutividade térmica do material, que é
medida pela capacidade que o material tem de conduzir calor. Essa equacéo pode

reduzir- se a forma diferencial conforme equacéo (2):
daT
Qcona = —kA ax ()

que é denominada lei de Fourier da conducéo térmica.

2.3.2 Conveccao

Convecgdo é o modo de transferéncia de calor entre a superficie solida,
liguida ou gas adjacente, que esta em movimento e que envolve os efeitos
combinados de conducéo e de movimento de um fluido (CENGEL, 2012).

Existem dois tipos de conveccdao, a natural e a forcada.
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e A convecgao natural ocorre pela diferenga de densidade no fluido ocorrendo

devido a gradientes de temperatura.

Figura 5 - Conveccdao natural sobre uma esfera quente estatica.
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Fonte: Cengel (2012).

Kreith (1977), destaca que as correntes de conveccao natural transferem
energia da mesma forma que as correntes de conveccao forcada, porém devido a

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

fluidos, tém-se também uma taxa de transmissao de calor menor.

Conveccéo forcada ocorre devido a uma forga exercida por um ventilador,

[ ]
bomba ou vento, forcando o fluido a fluir sobre determinada superficie.

Figura 6 - Conveccdo forcada sobre uma esfera quente estatica.
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A Figura 6 ilustra uma forma de conveccao forcada em que a esfera estatica
aguecida esta exposta ha uma diferenca de presséo, gerada por um sistema externo,
0 que resulta em um escoamento de fluido em seu entorno, aumentando assim sua
taxa de transferéncia de calor por conveccgéo.

Incropera (2008) observa que a taxa de transferéncia de calor por conveccgao
€ proporcional a diferenca de temperatura sendo esta expressa pela lei de Newton
para o resfriamento, em que a constante de proporcionalidade recebe o nome de
coeficiente de transferéncia de calor por conveccgao h ou coeficiente convectivo.

A lei de resfriamento de Newton pode ser descrita pela equacéo (3) conforme
Incropera (2008).

Qconv = hAs (Ts - TOO) (3)

Onde:

Q.onv = Fluxo térmico de conveccéo [W/m?2];

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

A, = Area da superficie de transferéncia de calor [m?];

T, = Temperatura na superficie [K];

T, = Temperatura do fluido a uma distancia que ndo haja interferéncia

energética da superficie [K].

2.3.3 Radiacéo

Radiacdo € a energia emitida pela matéria sob a forma de ondas
eletromagnéticas (ou fétons) como resultado das mudancas nas confirmacdes
eletrbnicas de atomos ou moléculas (CENGEL, 2012).

Diferente das outras duas formas de transferéncia de calor, a radiacdo nao
exige a presenca de um meio interveniente, sendo a transferéncia de calor mais
rapida. Um exemplo de radiagdo € a maneira em que o0 Sol transfere energia para a
Terra.

Quando uma superficie de emissividade ¢ e area superficial A; a uma

temperatura termodinamica T, sdo completamente delimitadas por superficie maior a
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uma temperatura termodindmica T,;,- separadas por um gas (como o ar) que nao
intervém na radiacdo, a taxa liquida de transferéncia de calor por radiacéo entre essas

duas superficies é dada pela equacéo (4):
Qrad = 80—AS (Ts4 'Tcir4) (W) (4)

Onde:
& = Emissividade da superficie que depende do material, variando de 0<e< 1;

o = é a constante de Stefan-Boltzmann [5.670 x 1078 W/m2.K*].

2.4 PARAMETROS ADIMENSIONAIS

Kreith (1977), averigua que a utilizacdo de parametros adimensionais é uma
pratica frequente no estudo da transferéncia de calor por conveccao, pois esta € uma

forma de se reduzir o nimero de variaveis, o que facilita a anélise do problema.

2.4.1 Numero de Reynolds

Incropera (2008), introduz que este parametro adimensional € 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 razdo entre as forcas de inércia e viscosas do fluido. Sendo Reynolds
representado pela equacéao (5):

_ PVmaxD _ VinaxD (5)
m v

Re

Onde:

p = Densidade [kg/m3];

D = Diametro dos tubos [m];

Vmax = Velocidade maxima dentro do banco de tubos [m/s];

v = Viscosidade cinemética do fluido [m#/s];
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M = Viscosidade dinamica [N.s/m?Z].

Como fundamenta Cengel (2012), “A transicdo de escoamento laminar para
turbulento depende da geometria da superficie, da rugosidade superficial, da
velocidade do escoamento, da temperatura da superficie e do tipo de fluido, entre

outros fatores.”

2.4.2 Nimero de Nusselt

Cengel (2012) explica o ndmero de Nusselt como sendo um coeficiente
adimensional de transferéncia de calor por convecg¢ao, fruto das pesquisas de Wilhelm
Nusselt, que representa a relacdo entre a transferéncia de energia térmica
proporcionada pelo fenbmeno da conveccéo, através de uma camada de fluido, e a
conducéo estabelecida no sistema.

Kreith (1977) orienta que de maneira pratica pode-se obter o valor do
coeficiente de transmissédo de calor por conveccao partindo do numero de Nusselt

utilizando a equacéo (6):

k (6)
h— L_CNu =

Onde:

Nu = Numero de Nusselt;

h = Coeficiente de transferéncia de calor por conveccéo;
L. = Comprimento caracteristico [m];

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

D = Diametro dos tubos [m].

Incropera (2008) afirma que quanto maior for o Nusselt maiores serédo as
trocas térmicas por meio da conveccéo ja que o numero de Nusselt é diretamente

proporcional ao coeficiente de transferéncia de calor por conveccéo.
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Segundo Cengel (2012) os escoamentos internos em tubos lisos normalmente

sao completamente turbulentos para Re > 10.000. Para este caso utiliza-se a equacéo

(7):
1
Turbulento Nu = 0,023 Re®8Pr@ 0,7} Pr} 160 (7)

Segundo Cengel (2012) o numero de Nusselt ao longo de placas planas é
determinada a partir das equacdes (8) e (9). A equacao a ser utilizada é definida a

partir do numero de Reynolds e Prandtl, que estédo diretamente relacionados ao fluxo.
- - 05 PG 5 . (8)
Laminar Nu = 0,664 Re®> Pr's Re <5x10” ; Pr>0,6

Turbulento Nu = 0,037 Re® Pr@  5x105} Re} 107 :0,6) P60 ()

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 sélida ocorre em muitas
aplicacbes de engenharia. O dispositivo usado para implementar esta troca é
considerado um trocador de calor e aplicacBes especificas pode ser encontrado em
aguecimento de ambientes, condicionamento de ar, producdo de energia,
recuperacao de calor, e processamento quimico (INCROPERA, 2008).

Kreith (1977) afirma que trocador de calor é um dispositivo no qual o calor é
transferido entre uma substancia mais quente e uma substancia mais fria, geralmente
fluidos.

Os trocadores de calor sdo classificados em funcdo da configuracdo do
escoamento e do tipo de construcgéao.

Com base na configuragcdo do escoamento, Cengel (2012), classifica os
trocadores de calor em trés grupos, contracorrente, escoamento paralelo e
escoamento cruzado. Ja em funcdo do tipo de construgdo os trocadores sao

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
associacdo entre tubos concéntricos nos quais escoam fluidos com diferentes
temperaturas, gerando um fluxo de calor do fluido com maior temperatura para o de
menor temperatura.

Cengel (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
avancam na mesma direcdo. Ja no escoamento em contracorrente os fluidos entram

em extremos opostos e escoam em direcdes opostas.

Figura 7 - Escoamento paralelo e de contracorrente.
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Fonte: Cengel (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 carcaca ou casco como involucro 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 carcaca.

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 carcaca
permitindo assim a transferéncia de calor, ou seja, o fluido refrigerante ocupa o espaco
entre os tubos e o fluido a ser refrigerado ocupa o espaco interior dos tubos.

Kreith (1977) explica que as caracteristicas comerciais multitubulares dos
trocadores de calor comerciais, se devem ao aumento da area superficial e
consequentemente maior troca de calor, que diversos tubos inserem no dispositivo.

Geralmente séo colocadas chicanas no casco para forcar o fluido do lado do
casco a escoar através dele, aumentando a transferéncia de calor e mantendo a

uniformidade do espagcamento entre os tubos (CENGEL, 2012).

Figura 8 - Trocador de calor tipo casco e tubo
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Fonte: Cengel (2012).

Cengel (2012) classifica trocadores de calor de acordo com o numero de
passes dos tubos e casco. Trocadores de calor nos quais todos os tubos fazem meia-
volta no casco, por exemplo, sdo 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 € chamado trocador de calor de dois
passes Nno casco e quatro passes nos tubos, conforme a figura (8).

Geralmente séo instalados chicanes para criar uma turbuléncia no fluxo do
fluido, assim aumentando o seu coeficiente convectivo, além disso as chicanes

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

Devido a trocadores de calor do tipo casco e tubo possuirem grandes
dimensdes e peso, 0 que os torna inadequados para utilizacdes fora de um ambiente
industrial que necessite mobilidade e altas taxas de transferéncia de calor, em
consequéncia desta necessidade desenvolveu-se um tipo especifico de trocadores de
calor chamados trocadores de calor compactos.

Cengel (2012) insere o conceito de densidade de area 3 em trocadores de
calor, a fim de estabelecer um critério para classifica-los como compactos, de acordo

com a equacéo (10):

B _ Areadetransferéncia (]_O)
Volume do trocador de calor

Sendo trocadores de calor compactos aqueles que possuem (3 > 700 % Como

exemplo em radiadores automotivos que possuem (3 = 1000 %

Cengel (2012) afirma ainda que tais trocadores de calor normalmente
possuem escoamento cruzado que € caracterizado pelo escoamento perpendicular
entre os dois fluidos.

Holman (1983) diferencia o escoamento cruzado como misturado e néo
misturado, em que para um escoamento misturado o fluido externo aos tubos do
trocador tem livre movimentacdo, podendo mover-se nos sentidos paralelos e
perpendiculares aos tubos, jA& que em escoamentos ndo misturados ocorre a
imposicdo de barreiras fisicas que direcionam o fluido somente no sentido

perpendicular aos tubos.

2.6 TRANSFERENCIA DE CALOR EM TUBOS

2.6.1 Coeficiente global de transferéncia de calor
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Cengel (2012) afirma que em um trocador normalmente envolve dois
escoamentos de fluidos separados por uma parede solida. Onde o calor € transferido
primeiro do fluido quente para a parede por conveccgdo, através da parede por
conducéo e, a partir da parede para o fluido frio novamente por convecc¢ao. Qualquer
efeito da radiacdo normalmente € incluido no coeficiente de transferéncia de calor por
conveccao.

Para um trocador de calor de duplos tubo, a resisténcia térmica total é
determinada pela equacao (11): (CENGEL, 2012)

D
, o Mm@ (11)
hiAi 2mkL heAe

Onde:

R, = Resisténcia térmica total [K / W],

A, = Area da superficie externa da parede que separa os fluidos [m?];
A; = Area da superficie interna da parede que separa os fluidos [m2];
D, = Diametro externo [m];

D; = Diametro interno [m];

h; = Coeficiente de transferéncia de calor do fluido quente [W/m2.K];
h. = Coeficiente de transferéncia de calor do fluido frio [W/m?2.K];

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

L = Comprimento do tubo [m].

Quando a espessura da parede no tubo € pequena e a condutividade térmica
do seu material é elevada, como normalmente € o caso, a resisténcia térmica do tubo
é desprezivel (R = 0), e as superficies interna e externa do tubo sdo quase idénticas,
a equacdo do coeficiente global de transferéncia de calor é representada pela
equacéao (12): (CENGEL, 2012)

1 (12)

T h kg

Onde:

U = Coeficiente global de transferéncia de calor [W/m?2. K]
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Com isso, tem-se a equacgdo que determina a taxa de transferéncia de calor,

no qual em sua férmula final é dada pela equacéao (13):

Qp_ (Ti—Te) (13)

-1 L 1
hiAe KA hede

Onde:

A, = Area da superficie externa da parede que separa os fluidos [m?];
A; = Area da superficie interna da parede que separa os fluidos [m?];
h; = Coeficiente de transferéncia de calor do fluido quente [W/m2.K];
h. = Coeficiente de transferéncia de calor do fluido frio [W/m2.K];

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

L = Comprimento do tubo [m];

Q, = Taxa de transferéncia de calor pelos difusores [W];

T; = Temperatura interna [K];

T, = Temperatura externa [K].

2.6.2 Diferenca de temperatura média logaritmica (LMTD)

Segundo Kern (1987), considera-se uma diferenca 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 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, porém 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 necessérias.
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Figura 9 - Diferenca de temperatura em banco de tubos
T

+

Fonte: Kern (1987)

Portanto, € conveniente utilizar a equacdo (14) para definir a temperatura
média no trocador, pois quando AT; difere de AT, por até 40%, o erro ao usar a

diferenca de temperatura média logaritmica € inferior a 1% (CENGEL, 2012).

AT,
In(x7h)

ATlm,CF =

2.6.3 Fator de correcao
De acordo com Cengel (2012), para trocadores de calor de escoamento
cruzado, € conveniente relacionar a diferenca de temperatura equivalente com a
diferenca de temperatura média logaritmica, sendo representado pela equacéo (15):
ATy, = F ATlm,CF (15)
Onde F é o fator correcdo que depende da geometria do trocador de calor e

das temperaturas de entrada e saida 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 sédo geralmente
colocados em casco (portanto o nome trocador de calor de casco e tubo),
principalmente quando o fluido € liquido e escoa através do espaco entre os tubos e
0 casco. Nesta secdo, consideramos 0s aspectos gerais do escoamento através de
banco de tubos e tentamos desenvolver uma melhor e mais intuitiva compreenséao do
desempenho dos trocadores de calor envolvendo banco de tubos (INCROPERA,
2008).

Segundo Cengel (2012), o escoamento sobre tubos pode ser considerado
COmMo 0 escoamento através de um unico tubo, multiplicando o resultado pelo nimero
de tubos, uma vez que o escoamento e o nivel de turbuléncia sdo 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 conveccdo forcada sobre tubos, a partir da
configuracdo dos mesmos.

Conforme figura (10), segundo Cengel (2012), se 24,>A; a velocidade
méaxima V,,5, ainda ocorre em Ay, portanto a relacdo ideal para a velocidade é dada

pela equacao (16):

S 16
Vméx=STjD.V (16)

Figura 10 - Configuracdo do banco de tubos
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2.6.5 Transferéncia de calor em tubos lisos

O coeficiente global de transferéncia de calor normalmente envolve dois fluidos
separados por uma parede solida, havendo dois coeficientes globais de transferéncia
de calor, porém, conforme Cengel (2012), quando a espessura da parede é pequena
e a condutividade térmica do material € elevada, a resisténcia térmica da parede dos
tubos é desprezivel, considerando a area superficial interna aos tubos igual a area

superficial externa A;=A ;.

Qext tot = U.As. ATy, (17)
Onde:
A= Area superficial do tubo [m?];
Q.xt tor = Taxa de transferéncia de calor total [W];
U= Coeficiente global de transferéncia de calor [W/m3K];

ATy,,,= Diferenca média logaritmica de temperatura.

2.7 TRANSFERENCIA DE CALOR A PARTIR DE SUPERFICIES ALETADAS

Quando as temperaturas sao fixadas por consideracdes de projetos como
ocorre frequentemente, existem duas maneiras de aumentar a taxa de transferéncia
de calor: aumentar o coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo h ou
aumentar a area da superficie A;. Aumentar h pode exigir a instalacdo de uma bomba
ou um ventilador ou a substituicdo do equipamento existente por um de maior
dimensédo, mas essa abordagem pode nao ser pratica ou até mesmo insuficiente. Uma
alternativa seria aumentar a superficie, anexando superficies estendidas chamadas
aletas, feitas de materiais altamente condutores, como aluminio. Aletas séo fabricadas
por extrusao, solda ou uma fixacédo de folha de metal fina sobre a superficie. As aletas
aumentam a transferéncia de calor a partir da superficie, expondo uma superficie

maior a conveccgao e a radiagdo (CENGEL, 2012).

2.7.1 Tipos de aletas
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Véarios tipos de aletas estdo presentes nas mais diversas aplicacfes
industriais, podendo ser aletas de secédo retangular, de secédo nao retangular, aletas

circular e outras. Porém o estudo serd com base nas aletas de secao circular.

Figura 11 - Aletas Circulares
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Fonte: Cengel (2012)

Considerando que a aleta tem espessurat e largura | (espessura pequena em

relacdo a largura), o coeficiente da aleta m pode ser calculado pela equacéo (18):

(18)

&t
L

Onde:
h = Coeficiente de transferéncia de calor [W/m2.K];
k = Condutividade térmica do tubo [W/m.K].

Cengel (2012) afirma que uma forma prética de contabilizar a perda de calor
a partir da ponta da aleta é substituir o comprimento da aleta L pelo comprimento
corrigido da aleta L., onde a aproximacdo do comprimento corrigido traz resultados
muito bons quando a variacdo de temperatura préxima da ponta da aleta é pequena.

O comprimento corrigido da aleta circular € determinado pela equacao (19):
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Le=1,—1 (19)

Onde:
1, = Raio externo aletado [m];

7, = Raio externo do tubo [m].

Para considerar o efeito da diminuicdo da temperatura na transferéncia de
calor, definimos a eficiéncia da aleta conforme equacéo (20): (CENGEL, 2012)

__ tanhmL, (20)

Naleta = mLe

Com isso podemos determinar a transferéncia de calor em tubos aletados,
que é dada pela equacao (21): (CENGEL, 2012)

Q=hNUAg+n.4,).(Ts — Ty) (21)

Onde:

A,= Area da superficie da aleta;

Ag= Area ndo aletada;

h = Coeficiente de transferéncia de calor por conveccao [W/(mz2.K)];

n= Eficiéncia da aleta;

N= Numero de tubos;

T, = Temperatura na superficie [K];

T, = Temperatura do fluido a uma distancia que nado haja interferéncia

energética da superficie [K].

A éarea da superficie total da aleta, que no caso de aletas circulares é

representada de acordo com a equacéo (22):

A, =2(m.1,2 —mr,?).n (22)

Onde:

A,= Area da superficie total da aleta [m?];
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n = NUmero de aletas;
1, = Raio externo aletado [m];

1, = Raio externo do tubo [m].

Tem-se também a area ndo aletada Ag, que € estabelecida pela equacao (23):

AR = AS - Tl.AT (23)

Onde:
A, = Area superficial do tubo [m?];
n = NUmero de aletas;

Ar = Area transversal das aletas [m?].

No qual A e A; séo representados respectivamente pelas equacdes (24) e

Ag =2.m.1,.L (24)

Ar=2.m.7,.e (25)

Onde:

A, = Area superficial do tubo [m?];

Ar = Area transversal das aletas [m?];
L = Comprimento do tubo [m];

e = Espessura da aleta [m];

1, = Raio externo do tubo [m];

T = Valor de Pi.

2.8 BALANCO DE ENERGIA

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

permanente com entrada e saida, a vazdo massica que entra no volume de controle
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deve serigual a vazdo massica que sai, ou seja, m,,; = mg,; = m. Quando as variacdes
na energia cinética e potencial forem despreziveis, 0 que normalmente ocorre, € nao
houver incidéncia de trabalho, o balanco de energia para esse escoamento em regime

permanente se reduzird a equacao (26):

Qext = Par V Cp (T; —T.) (26)

Onde:

C, = Calor especifico [kJ/kg.K] anexo (5);

par = Densidade especifica [kg/m3] anexo (5);
Q..: = Taxa de transferéncia de calor [W];

T; = Temperatura interna [K];

T, = Temperatura externa [K];

v = Vazao volumétrica [m3/h].

Segundo Cengel (2012), 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 o um fluido em volume de controle € igual a taxa de amento
da energia do fluido que escoa por meio do volume de controle. Com isso foi

considerado o balanc¢o de energia Q.. :o: = Q;, €quacao (27).

Qext tor= Qi =M (hy/ent = hy/sai) (27)
Onde:
hy, /ent= Entalpia de entrada do vapor [kJ/kg];
hy,sai= Entalpia de saida do vapor [kJ/kg];
m = Vazao massica [kg/h];
Q..: = Taxa de transferéncia de calor [W];

Q; = Taxa de transferéncia de calor interna [W].
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3 METODOLOGIA

O trabalho proposto visa realizar um estudo de caso para relacionar a
transferéncia 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
informacdes bibliograficas necessarias além de uma busca por informacdes a respeito
do secador, com o intuito em adquirir maior conhecimento sobre o tema e 0s

fendmenos fisicos que o descrevem, tais como:

Velocidade média anual do vento em Palotina-PR: 10 Km/h;
e Temperatura ambiente média anual em Palotina-PR: 20°C;
e Temperatura de secagem interna: 110°C, (COSTA, 2007);

e Densidade especifica do ar: 1,204 Kg/ms;

e Propriedades térmicas da agua,

e Area total de troca térmica pelos difusores: 242 m2;

e Espessura dos difusores: 1,95 mm,;

e Vazao de ar do secador: 255.000 m3/h.

Com base nessas informag6es foi possivel obter a energia consumida pelo
secador e a vasao massica de vapor necessaria. Assim, foi calculado a troca térmica
total da fonte interna do banco de tubos para a superficie externa dos tubos, onde
identificou-se as dimensdes e caracteristicas do trocador.

Para determinar o nUmero de aletas necessarias a serem acrescentadas no

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

e As aletas possuem dimensdes baseadas no catalogo do fabricante;
e A condutividade térmica do material;

e Na&o ocorre corrosdo da agua no material.

De acordo com os dados obtidos nesses levantamentos e através dos
calculos de transferéncia de calor foi possivel determinar assim o numero de aletas

necessarias.
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

4.1 AREA DE TROCA TERMICA DE UM TROCADOR DE CALOR

O presente projeto propde dimensionar aletas em um trocador de calor, de
forma que se possa comparar a um trocador de calor com banco de tubos néo
aletados. Para isso, apresentou-se um guia de calculos, determinando as
caracteristicas dimensionais do trocador de calor de tubos aletados. Primeiramente
foi calculado a energia necessaria a ser provida pelo trocador, onde se fez necessario
levar em conta os calculos de taxa de transferéncia 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

calculos considerando banco de tubos aletados.

4.1.1 Perda de Energia no Secador

Para determinar a taxa de transferéncia de calor, foi necessario encontrar 0s
respectivos coeficientes de transferéncia de calor interno e externo, utilizando-se a
equacao (6), porém, para isso determinou-se primeiramente os adimensionais Nu
Nusselt equacéao (9), Re Reynolds equacéao (5) e Pr Prandtl anexo (5): (GIESE, 2017)

_5289. 24,22 _2,77. 2422
Re; = 2,45 x 10~5 Reex = 1,516x10~5
Re; = 5.228.554,28 Reyy =4.425.422,16

Onde:
L. = Comprimento caracteristico [m];
V = Velocidade do ar [m/s];

v = Viscosidade cinemética [m?/s].

Portanto, conforme os niumeros de Reynolds e Prandtl obtidos, o fluxo se da
em regime turbulento, utilizando a equagéao (9): (GIESE, 2017)
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1 1
Nu;,, = 0,037.5228554,28%8 .0,7085% Nugye = 0,037 .4425422,16%8 .0,7309%
Nu;,,= 7.816,64 Nugy = 6.911,7

Em seguida foi necessario determinar através da equacéo (6) os calculos para
os coeficientes de transferéncia de calor interno e externo da equacao (13): (GIESE,
2017)

0,03188.7816,64
24,22

he — 0,02514 .6911,7
h; = 10,2888 W /m2K h, = 7,1742 W /m?K

24,22

hi:

Apos obtidos os valores dos coeficientes de transferéncia de calor, foi
determinado o valor da equacao (13), que corresponde a taxa de transferéncia de

calor em placas planas: (GIESE, 2017)

_ 363K
QP_ 1 ] 0,00198 ] 1
10,2888W pa2m? "'50,2W v'7,1742W
m2K mK m2K

Qp = 201.657,35W

.242m?

(0,00198m .24,22m)

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

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

Qext = 1,204.255000.1,007(110 — 20)
Qext = 27.825.222,6 k] /h
Qext = 7.729.2285W

Portanto,

Qext tot = Qp+Qext
Qoxt tor = 210.650 + 7.729.228,5
Qoxt tor = 7.939.878,5 W
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Onde:

Q.xt tor = Taxa de transferéncia de calor do ar total (W);

Com isso foi considerado o balanco de energia Q..::or = Q;, €quacao (27),
para determinar a entalpia de saida do vapor, utilizando os valores de vazdo massica
do anexo (7). Com a entalpia de saida determinada, encontrou-se, por meio do anexo
(6), a temperatura de saida do vapor: (GIESE, 2017)

28583562,6 = 12000 (2777,55 - hy /s41)
hy)sai= 395,58 k/kg

Onde:
hy, /en: = Entalpia de entrada do vapor (kJ/kg);

hy,sqi = Entalpia de saida do vapor (kJ/kg);

Q; = Taxa de transferéncia de calor interna (W).

Portanto,

T,/sai = 96,34°C

Onde:

Ty/sai = Temperatura de saida do fluido interno (°C).

4.1.2 Area de troca térmica sem aletas

Portanto para que fosse encontrada a area de troca térmica, considerou-se as
equacodes (12) e (17).

Para determinar a area de troca térmica foi necessario encontrar 0s
respectivos coeficientes de transferéncia de calor por conveccao interno e externo ao
banco de tubos, utilizando-se a equacao (6), porém, para isso determinou-se

primeiramente os adimensionais Nu equacéao (9), Re equacao (5) e Pr anexo (5):
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4.1.2.1 Calculo do Coeficiente de Transferéncia de Calor Interno

1,905.70.0,0254
1,36x10°>

Re,;; = 249.050,73

Ret/i =

ApGs calcular o numero de Reynolds, foi obtido o valor de 249.050,73, sendo
assim, considerado um regime turbulento. Portanto, para este caso foi determinado o
namero de Nusselt através da equacao (9): (GIESE, 2017)

1
Nu,; = 0,037 .5228554,28%8 .0,70853
Nu,,; = 480,11

Finalizando os calculos para o coeficiente de transferéncia de calor interno
aos tubos, utilizou-se a equacéo (6): (GIESE, 2017)

)

= ——— 480,11
hei 0,0254 80,

ht/i = 567,06

m2K

4.1.2.2 Calculo do Coeficiente de Transferéncia de Calor Externo

Para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor por convecgéo externo
aos tubos foi necessario calcular os adimensionais Nu equacao (9), Re equacéo (5) e
Pr anexo (5) (GIESE, 2017).

Primeiramente foi calculado através da equacéo (16) a velocidade maxima do
fluido:

y 0,0508 ™
max = 00508 — 0,0307

Vinax = 11,47 m/s
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Conforme anexo (5), levando em consideracdo a velocidade maxima e a
temperatura média para encontrar as propriedades, encontrou-se 0 numero de
Reynolds através da equacéo (5): (GIESE, 2017)

1,038.11,47 .0,0307
Retjext = 03751075

Ret/ext = 17.943,54‘

Portanto, considerando anexo (2), com banco de tubos escalonados e 1000 <
Re < 2x10°, obtemos: (GIESE, 2017)

0,7185

u_035( 0,7042

)02 17943,54%6,0,7185%3¢, (--—-)02°

0,044
Nu = 114,65

Coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo externa aos tubos,
equacao (6): (GIESE, 2017)

0,02861
ht/ext = W . 114,65

hejexe = 106,84 W /m?k

Determinou-se o ATy, r pela equagdo (14), para calcular a area de troca
térmica em tubos nédo aletados, utilizando as equacdes (12) e (17), acrescentando

também o fator de correcéo:

(179,4 — 110) — (96,34 — 20)
| A79,4 —110)
(56,32 —20)

ATlm,CF == 72,80 C

ATlm,CF =

Apo6s determinado o ATy, ¢, foi acrescentado o fator de correcéo equacgéo
(15), sendo antes necessario determinar as duas razdes de temperatura P e R € 0
fator F com base no anexo (9) desenvolvido para trocadores de calor com escoamento

cruzado e de casco e tubo com multipasses.
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96,34—179,4 20-110
p =234 R=_2_"1_
20-179,4 96,34—179,4

ATy, = 0,89.72,8
AT, = 307,76

7939878,5 . (srz
A, = '

s (307,76)
A, = 286,96 m?

1
+ 10682

Conhecida a area necesséaria para a troca de calor, pode-se dimensionar a
guantidade de tubos e o numero de fileiras necessarias para o trocador, utilizando a
equacao (29) e (30). O comprimento do tubo e altura do trocador sédo conhecidos, ja
que sao 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 diametro e espessura dos tubos, considerou-se padrbes comerciais
ASTM A178:

. Diametro interno do tubo de 0,0254 m;

. Diametro externo do tubo de 0,0307 m.

Portanto, para determinar o niumero de tubos utilizou-se a equacdo A, que
representa a area superficial de tubos lisos multiplicado pelo numero total de tubos N
do trocador (GIESE, 2017).

A;=N.m.D.L

Como ja foi determinado o valor da area superficial necessaria para troca
térmica, foi possivel encontrar através da equacéo da area superficial 0 nimero de
tubos para o sistema: (GIESE, 2017)

286,96 = N .m.0,0254 .6
N = 599,35
N = 600 tubos
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Logo em seguida foi estabelecido o numero de fileiras do trocador no qual
foram considerados 50 linhas de tubos: (GIESE, 2017)

Onde:
Nr = NUumero de fileiras;

N, = Namero de linhas.

N. = 600
750
Np = 12 fileiras

4.1.3 Numero de Tubos com Aletas

Para que seja possivel determinar o nimero de tubos com aletas, é
necessario levar em conta que a area de troca térmica seja A; = 286,96 m?, pois esta
€ a area necessaria para realizar a troca térmica do sistema utilizando tubos nao
aletados. Portanto para que seja atendido a carga térmica de 7.939.878,5 W, a area
de tubos aletados também devera ser de 286,96 mz2.

Levando isto em conta, pode-se determinar o0 numero de aletas necessarias
a serem utilizadas nos tubos aletados por meio da equacao (21):

Para determinar a area aletada Ag, representada pela equacao (23), sera
necessario antes encontrar os valores das equacoes (24) e (25).

De acordo com o anexo (8), sera adotado um tubo comercial com 0,03175
metros de diametro 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 econémica, o comprimento dos tubos
sera reduzido para 3 metros. Obtidos estes dados € possivel calcular as equacdes
(24) e (25).

Ay =2.m.1,.L
A = 2.7.0,01587.3
A = 0,2991 m?
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Ar=2.m.7,.e
Ar =2.m.0,01587.0,0006
Ar = 5,9828x107° m?

Utilizando a equacéo (23) e com base nos resultados obtidos através dos
calculos de area superficial do tubo e area transversal das aletas, pode-se determinar
o0 valor da area néo aletada.

AR = AS - Tl.AT
Agp = 0,2991 — n.5,9828x107°

Calculando a érea de aletas circulares nos tubos conforme equacao (22) e

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

A, =2(m. 1?2 —mr?).n
A, = 2(.0,032% — 71.0,015872).n
A, = 4,8515x1073 m2.n

Como deseja-se determinar o numero de aletas a serem adicionadas aos
tubos para que estas compensem a area de troca térmica devido a reducdo dos
mesmos, 0 humero de aletas n serd mantido em evidéncia, sendo determinado mais
tarde através da equacéao (21).

Fazendo uso da equacao (18), sera determinado o coeficiente de aleta para

gue posteriormente seja possivel determinar a eficiéncia da aleta.

| 2.567,06
™= 150,2.0,0006

m = 194

Em seguida foi determinado atraves da equacao (19) o comprimento corrigido

L., afim de contabilizar a perda de calor a partir da ponta da aleta:
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Le=1a—1
L. =0,032-0,01587
L. =0,01613m

Apos obtido os valores do comprimento corrigido e do coeficiente de aleta, foi
possivel determinar a eficiéncia da aleta para considerar o efeito da diminuicdo da
temperatura na transferéncia de calor. Para este célculo, fez-se o uso da equacgéo
(20):

_ tgh(m. L)
m.L,
_ tgh(194.0,01613)
194.0,01613
n=0,3183

Concluindo os calculos, pode-se determinar o nimero de aletas necessarias
através da equacdo (21) para que se atenda a carga térmica total do sistema,
considerando que o trocador teve uma redugdo apenas no comprimento dos tubos,
mantendo a mesma quantidade de tubos. Portanto:

7939878,5 = 567,06.600(0,299 — 5,982x107°.n) + 0,3183.4,85x1073.n). (369,34 — 293)
n =4,63

n = 5 aletas por tubo

Multiplicando o numero de aletas por tubo pelo nimero total de tubos, é

possivel determinar a quantidade total de aletas do trocador, obtendo entéo:

Neotar =N - N
ntotal = 5 . 600

Neotar = 3000 aletas



Figura 12 - Trocador de Calor Entrada de Vapor

————

Fonte: Giese, (2017)

Figura 13 - Trocador de Calor Saida de Condensado

Fonte: Giese, (2017)
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5 CONCLUSAO

Levando-se em consideracdo a busca por melhorias e aperfeicoamentos
dentro do agronegdcio, pode-se enfatizar a partir do trabalho, a importancia de buscar
novos métodos de secagem de grdos. Para isso determinaram-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 funcéo 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
m2 de &rea superficial de troca térmica em tubos lisos, com sua configuracdo na forma
escalonada, onde foram necessarios 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 possivel determinar o numero de aletas em tubos aletados, que por
sua vez tem como finalidade aumentar a area de troca térmica e consequentemente
reduzir o comprimento, chegando ao valor de 5 aletas por tubo com 1.1/4” de diametro
e 3 metros de comprimento, totalizando 3000 aletas em todo o trocador.

Assim, neste estudo a substituicdo do sistema anterior pelo sistema atual de
tubos aletados, mostrou que o trocador obteve uma maior eficiéncia pelo fato de ser
um trocador de calor menor em relacdo ao anterior, com uma reducdo de 6 para 3
metros e ainda assim capaz de atender a carga térmica necessaria, e devido a
reducdo tem-se como consequéncia menor custo de aquisi¢cdo de trocador, tornando
assim um sistema economicamente mais viavel. Outra vantagem do uso do trocador
de calor de tubos aletados € que assim como o trocador de calor de tubos lisos tem-
se um sistema limpo, ou seja, hdo ocorre a contaminacéo dos graos devido o contato

com gases de combustao.
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5.1 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

Para futuras pesquisas, é sugerido o estudo referente a velocidade do fluido
interno da tubulacdo (vapor) para determinar se este contribui ou ndo na taxa de
transferéncia 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
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Condutividade Térmica

Material

Condutividade Térmica "COndutividade Térmica”

\(cal/s)/(cm” Cl/cm) (W/m K)*
Diamante ‘ 1000
Prata 1.01 j 406.0
Cobre 0.99 j 385.0
Ouro 314
Latdo 109.0
Aluminio 0.50 B 205.0
Ferro 0.163 79.5
Aco ‘ 50.2
Chumbo 0.083 | 34.7
Merciirio | 33
Gelo 0.005 ' 1.6
'Vidro comum 0.0025 J 0.8
Concreto 0.002 | ‘ 0.8
Aguaa20°C 0.0014 f 0.6
Fibra de viciro 000015 : 0.64
Feltro 0.0001 I 0,04
iLﬁ (novelo) Tl 0.04
'Poliestireno 0.033
Poliuretano = 0,02 =
Madeira 0.0001 )l 0.12-0.04

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

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

Correlacao

Arranjo Faixa de Rep

Em linha 0-100
100-1.000
1.000-2 x 10°

2% 10%-2 x 10°
Escalonado 0-500
500-1.000
1.000-2 x 10°
2x 10%-2x 10°

Nup = 0,9 Rep>*Pro-36(Pr/Pr,)%-25

Nup = 0,52 Re25Pro3 (Pr/Pr,)%25

Nup = 0,27 Re,?52Pro3(Pr/Pr,)0:25

Nup = 0,033 Rey”® Pro4(Pr/Pr,)%2°

Nup = 1,04 Rep2*Pro38(Pr/Pr,)%2°

Nup = 0,71 Rep>°Pro38(Pr/Pr,)%25

Nup = 0,35(5,/S,)%? Re26Pro36(Pr/Pr )05
Nup = 0,031(S7/5,)°? Re,>#Pro2(Pr/Pr,)025

* 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)



Anexo 3 - Area total de troca de calor
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Modelo A B1 B2 Cc1 Cc2 D E
(mm) (mm) (mm) (mm) (mm) (mm) (mm)
9000K 6454 25628 26845 2276 3492 24000 3503
_ . Qa00
[= i i
e o
; < = 1
> = Travamento com EA
N/ e = (item opcional)
¢ TIT, |
o ¢ e — ,
= 1
— —— g |
I |
! e
| ;Y b = ) 1 1
[ — 5 :
{4 [ g o
1 m— 3 5 8
= = 1 4 x H f— 1
i & 3 |
o 3 1 === =
g g ! T
2 L
1 | o o ¥
I H—il £
] g | — j
) § T
| 3
5 S S e
| § % »
— g g B S S
[ o ' i
— . 2100 |
1 i = | — 8 !
’—?‘L:'—: ot ~ M N o
ax B AX H =il 2
I~ 1 N H - [ o i
| 4150 2270 _ 5420 N o5 A =
. 11840 a
Fonte: Kepler Weber (2013)
Anexo 4 - Vazao de ar existente no secador
Capacidade Poténcia
Poténcia Poténcia
MODELO Secagem Capacidade Total
Vazs Ventilador | Ventilador
FLUXO 18% * 13% (t/h) Estatica azdo Ventiladores
A Secagem [Resfriamento
R . . (m?) r (CV)
Soja Milho (CV) (V)
(m3h)
6000 85 64 115,0 170.000 2 x 60 2x15 150 13
8000 110 83 1487 223.000 2x75 2x25 200 152
9000 130 98 1827 255.000 3x60 3x15 225 170
10500 150 113 2048 292.000 3 x60 3x25 255 198
12000 175 131 230,0 334.000 3x75 3x25 300 228
14000 200 150 2820 446.000 4x75 4x25 400 304
16000

Fonte: Kepler Weber (2013)



Anexo 5 - Propriedades do Ar

Transferéncia de Calor & Massa

Propriedades do ar a 1 atm de pressio
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Condutividade Viscosidade Viscosidade

Densidado Calor especifico termica Odusividade dimamica cinamatica Numero de

Temp. I,°C  p, ki’ €, Mg - K A Wi K térmica o, ms kg s v, ms Prandtl Py
150 2,866 983 001171 4,158%x10* B636x10° 3013x10* 0,7246
100 2,038 966 0,01582 8036x10* 1,189x10* 5837x10* 07263

“50 1,582 239 0,01979 1,252%10*  1474x10° 9319x10* 0,7440

-40 1,514 1.002 0,02057 1,356 x10*  1,527x10* 1,008 x 10" 0,7436

“30 1,451 1.004 0,02134 1,465% 10*  1,579x10°* 1,087 x 10" 0,7425

20 1,394 1.005 0,02211 1578 x10°*  1,630x10* 1169x10°" 0,7408

10 1,341 1.006 0,02288 1696x10° 1680x10* 1.252x 10" 0,7387

0 1,292 1.006 0,02364 1818x10°% 1,729x10* 1,338x 10 0,7362

5 1.269 1.006 0,02401 1,880 x 10°* 1,754 x 10°* 1,382 x 107" 0,7350

10 1,246 1.006 0,02439 1,944 x 10  1,77B%10°*  1426x 10 0.7336

15 1,225 1.007 0,02476 2009%x10°  1802%x10* 1,470 x 10 0,7323

20 1,204 1.007 0,02514 2074%10* 1826x10° 1516x10" 0.7309

25 1.184 1.007 0,02551 2141 x10* 1B49x10* 1862x10°* 0,729

30 1,164 1.007 002588 2208x10* 1872x10* 1608x10° 0,7282

35 1,145 1.007 0,02625 2277x10*  1,895x10*  1655x 10" 0,7268

40 1,127 1,007 0,02662 246x10* 1918x10* 1702x10°" 0,7255

45 1,109 1.007 0,02699 2416x10"  1,941x10* 1,750x 107" 0,7241

50 1.092 1.007 0,02735 2487 %10  1,93x10" 1,798x 10 0,7228

60 1,059 1.007 0,02808 2632x10°  2008x10"  1,896x10" 0,7202

70 1,028 1.007 0,02881 2780x 10 2062x10°% 1,995x10* 07177

80 09994 1.008 0,02953 2931 x10°  2096x10°% 2097x10°* 0,7154

90 09718 1.008 0,03024 3.086x 10 2139x10* 2201x10" 07132

100 0.9458 1.009 0,03095 3.243x10%  2181x10% 2306x% 10" 07111
120 0,8977 1.011 003235 3565x10* 2264x10* 2522x10°" 0.7073

Fonte: Cengel e Ghajar (2012, pg 884)
Anexo 6 - Propriedades da Agua
Tabela B.1.4
Agua liguida comprimida
T % u h 5 v u h 5 v u h s
°C_ (m¥kg) (kJ/kg) (kJ/kg) (kJ/kgK) (mPfkg) (kJ/kg) (kJ/kg) (kJ/kgK) (mifkg) (kJ/kg) (kJ/kg) (kJ/kgK)
P =500 kPa (151,86) FP=2000kPa (212,42) F=5000kPa (263,99)

Sat, 0001093 63966 64021 18606 0001177 90642 90877 24473 0001286 114778 15421 29201
0 - - - - - - - - 0000998 0.03 502 0,000
0,01 0,000999 0,m 051 0,0000 D,000999 0,03 203 0,00Mm - - -

20 0001002 B391 8441 02965 000100 8382 8582 02962 0001000 8364 8864 02955

40 00001008 16747 16798 05722 0001007 16729 16930 05716 0001006 166,93 17195 05705

B0 0001017 251,00 251,51 08308 000M006 25073 25277 08300 00015 250,21 25528 08284

80 0001029 33473 33524 10749 000028 33438 33644 10739 0001027 33369 33883 1,019

100 0001043 41880 41932 11,3065 0001043 41836 42045 1,3053 000104 41750 42271 1,3030

120 0001060 503,37 503,90 15273 0001089 50284 50496 15259 0001088 5,79 50707 15232

140 0001080 G5B866 589,20 11,7389 0001079 588,02 590,18 17373 0001077 5874 99213 17342

160 - - - - 0001101 674,14 EB7634 1,940 0001099 67261 67810 19374

180 - - - - 0001127  TE1AE6 763,71 21382 0001124 7R9EZ  T7ESZ4 2134

200 - - - - 0001156 850,30 #5261 23301 0001153 84808 85380 23254

220 - - - - - - - - DOO11B7 93843 94436 25128

240 - - - - - - - - 0001226 1031,34 103747 26978

260 - - - - - - - - 0001275 112792 113430 2,8829

Fonte: Wylen (2009, Apéndice B)
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Anexo 7 - Modelos de Caldeiras

Consumo Consumo
Consumo Consumo
. rmaximo de o . maximo de
 APACIDADE maxirmo de lenh Consumo maximo maximo de p
FROD. DE E RMICAKcaL lenha secaFCl: endapm. de briquete de bagago de cav:cf: I:CI'
MODELO VAPOR i Ea;gfga’ 2.000 ‘;’03 " madeiraPCl: 4.300 canaPCl: 1.300 ;’;Og"a '
(Kg/hara ) o a”gua ? - KralgCom ' KralkgCom Pré- KealMglam )
Fressdo 10 Kgfiom? | KralAKgam ) KralMgCam
Pre-Arf i Arl Kgfhora ) Fré-Arf i
Pré-Arf Pré-Ar( Ko/hora
Kag/hora ) Kag/hora )
Kg/hora) J
EIT-1.500H2FD  1.500 265,850 378 631 236 631 437
EIT-2.000H2FD  2.000 1287800 Lok 241 315 241 582
EIT-2.500H2FD 2,500 1.60%9.750 631 1.052 394 1.052 728
EIT-2.000H2FD  3.000 1,931,700 757 1.262 473 1.262 274
EIT-3.500H2FD  3.500 2,253,650 284 1,473 L52 1.473 1.019
EIT-4.000H2FD  4.000 2,575,600 1.000 1683 631 1683 1.165
EIT-E.000H2FD  5.000 2,219,500 1.262 2104 FA9 2,104 1,456
EIT-6.000H2FD 6000 3,863,400 1515 2525 247 2,525 1,743
EIT-6.500H2FD 6,500 4185350 1.641 2,735 1.025 2735 1.593
EIT-7000H2FD 7000 4507300 1.767 2,946 1.104 2,946 2039
EIT-2.000H2FD  2.000 151,200 2.020 3367 1.262 3367 2331
EIT-10.000H2FD 10,000 6,439,000 2,525 4,208 1.578 4208 2,913
EIT-12.000H2FD 12,000 FFIEE00 3.030 5050 1.593 E.0E0 496
EIT-15.000H2FD 15000 2,658,500 3787 6312 2367 6312 4370
EIT-172000H2FD 17000 10,946,300 4,292 2154 2,683 7154 4,953
EIT-20.000H2FD 20,000 12.878.000 5050 8416 3156 2416 5827

Fonte: caldeiraseit.com.br (2017)

Anexo 8 - Catalogo de tubos aletados

DIAMETRO DIAMETRO : SUPERFICIE DE
Simmovo  pammo  QISTDADE ISR rocicaion
TUBO (mm) ALETADO (mm) - EXTERNA m2/ m
15,87 (5/8”) 32 330 05 0448
15,87 (5/8”) 32 350 05 0472
15,87 (5/8”) 32 360 05 0,484
15,87 (5/8”) 32 400 05 0,533
19,05 (3/47) 39 330 0.5 0.660
19,05 (3/4”) 39 350 0.5 0.695
19,05 (3/4™) 39 360 05 0.710
19,05 (3/4”) 39 400 05 0.780
25,40 (17) 50 330 0.6 1,040
25,40 (17) 50 200 0,6 1,245
25,40 (17) 52 200 0.6 0.720
25,40 (17) 52 300 0.6 1.021
31,75 (1.1/47) 64 200 06 1,066
31,75 (1.1/4™) 64 250 0.6 1307

Fonte: imperiodosmetais.com.br (2017)



Anexo 9 - Fator de correcdo para escoamento cruzado sem mistura
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Fonte: Cengel e Ghajar (2012)

— l
PICTN RO s

R ="'| 5 \ N ’\\\\ PN TN \\

nL—1, \‘ N\ \\ \\ \\

R=40_30 O0_l15s_ 1 10008 06 04 02

b 1, \ \ N\ ¥ \ [\
j ! h WAS
= = \ b § b {
i | \ \\ \\

01 02 03 04 05 06 07 08 09 1.0

Ty -1

58



