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1 INTRODUCAO

No trocador de calor, o fluido quente € aquele que fornece calor, e caso ndo
exista mudanca de fase este se resfriara. O fluido frio € aquele que recebe calor, e
se nao existir a mudanca de fase este se aquecera.

No campo de atuacdo de um engenheiro o projeto de um trocador de calor
refere-se a um dimensionamento termo hidraulico do equipamento. Isso significa que
o trocador de calor dimensionado devera ser capaz de, durante determinado periodo
realizar servico térmico, com determinada perda de carga maxima para cada
corrente. O equipamento deve satisfazer simultaneamente, requisitos de
transferéncia de calor e de perda de carga. Modelos de calculos se fazem
necessarios para que a selecao seja feita de forma correta, bem como, os modelos
indicados para cada situacdo. Este trabalho visa sanar estes tipos de duvidas e dar
um novo ponto de vista em determinados assuntos.

Na transferéncia de calor o aumento da velocidade de escoamento dos
fluidos tende a aumentar os coeficientes de transferéncia de calor por conveccao e,
portanto, o coeficiente global U. Isso implica em menor area de troca necessaria e
equipamento com custo mais acessivel. Por outro lado, o aumento de velocidade
aumenta a perda de carga e consequentemente o gasto com bombeamento dos
fluidos. Portanto, o aumento da velocidade tende a reduzir o equipamento e seu
custo e a aumentar o custo de bombeamento. A pratica do projeto consiste em impor
uma perda de carga maxima admissivel e dimensionar o trocador de calor
procurando sempre utilizar toda a perda de carga permitida. Essas perdas séo
impostas durante a realizacdo do projeto. No projeto deve-se preocupar em utilizar
todas as informacgdes possiveis, para a reducdo da area de troca ou alguma possivel

melhoria no equipamento.

1.1 OBJETIVO GERAL

Devido as muitas aplicacbes existem muitos tipos e variagdes de
evaporadores no mercado, bem como diferentes fluidos de trabalho, dificultando a

selecéo destes equipamentos.
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O objetivo € pesquisar os métodos de solucéo e analisar a eficacia sobre os

mesmos buscando precisar sua efetividade.

1.2 OBJETIVOS ESPECIFICOS

Analisar os métodos de calculos existentes para o dimensionamento
desses equipamentos;

Analisar a precisdo destes métodos;

Compilar os melhores métodos;

Apresentar de forma clara e bem organizada a modelagem das
equacdes para o dimensionamento e explicar os fatores e problemas
gue envolvem esse desenvolvimento, para que 0 processo de
dimensionamento se torne mais rapido e de facil entendimento para
guem venha a executé-lo;

Apresentar nos célculos os diferentes modelos e tipos de
evaporadores e os classificar segundo o método de controle do

refrigerante.

1.3 CARACTERIZACAO DO PROBLEMA

Trocadores de calor sdo equipamentos que realizam a operacdo de troca

térmica entre dois fluidos, possibilitando, por exemplo, o resfriamento ou o

aquecimento destes. Nesta abordagem os fluidos se encontram separados por uma

parede, que na maioria dos casos €é metalica. Assim, estdo excluidos os

eguipamentos que realizam o aquecimento através de fogo direto ou que realizem a

mudanca de temperatura pela mistura de duas correntes.

A préatica do projeto consiste em impor uma perda de carga maxima

admissivel e dimensionar o trocador de calor procurando sempre utilizar toda a

perda de carga permitida. Essas perdas s&o impostas durante a realizacdo do

projeto. No projeto deve-se preocupar em utilizar todas as informacdes possiveis,

para a reducao da area de troca ou alguma possivel melhoria no equipamento.
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1.4 DELIMITACAO DA PESQUISA

Seré& abordado sobre o processo de dimensionamento de todos os tipos de
evaporadores disponiveis no mercado. Estes serdo classificados segundo o método
de controle do refrigerante.

Falar-se-a sobre pontos como consumo energético, capacidade calorifica,

carga hidrostatica até pontos mais especificos como incrustagao, cristalizacédo, etc.
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2 FUNDAMENTACAO TEORICA

Nesta sec¢éo serdo apresentados os fatores principais a serem considerados
no dimensionamento de um trocador de calor bem como o estudo de trés métodos
de dimensionamento e uma breve descricdo dos principais tipos de trocadores de

calor presentes hoje no mercado.

2.1 CONDUCAO

Conducdo € a transferéncia de energia de particulas mais carregada para
particulas vizinhas menos carregadas energeticamente como resultado da interacéo
entre elas. Esta pode ocorrer em sdlidos, liquidos ou gases.

A taxa de transferéncia de calor por conducao esta diretamente relacionada
a caracteristica geométrica, espessura, tipo de material e ao diferencial de

temperatura a que o meio esta submetido.

Figura 1: Conducéo de calor através de uma parede plana.

-

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).
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Na figura 1 estd representada uma parede plana de espessura Ax =L e
area “A” como mostra a Fig. 1. Onde a diferenca de temperatura € AT =T; — Ts,.
Através de andlise se percebe que a taxa de transferéncia de calor dobra quando a
diferenca de temperatura ou a area sao dobradas. Mas diminui pela metade quando
a espessura é dobrada. Assim pode-se perceber que a taxa de transferéncia de
conducdo de calor é proporcional a diferenca de temperatura e a area de
transferéncia de calor, mas inversamente proporcional a espessura. Desta forma

tem-se pela equacéo 1:

. k*Ax(T1—T5) AT
Qcond=%=_k*fl*ﬂ (1)

Onde k é a condutividade térmica do material, que € a capacidade de o material
transferir calor. No caso de AT - 0 a equacdo acima se reduz a sua forma

diferencial, denominada “lei de Fourier da conducgéao térmica”.
. dT
Qcona = —k x A x ax (2)

A relacdo demonstrada acima nos mostra que a taxa de conducéo de calor
em dada direcao é proporcional ao gradiente de temperatura na mesma direcdo. O
calor que é transferido no sentido da temperatura decrescente, e o gradiente de
temperatura se torna negativo quando a temperatura decresce com o aumento de X.
O sinal negativo assegura que quando a transferéncia se da no sentido positivo de x
a quantidade seja positiva. (CENGEL e GHAJAR, 2012).

A é&rea de transferéncia € sempre normal a direcdo da transferéncia de calor,
Ou seja, a espessura da parede ndo tem efeito sobre a area.

A equacao 1 pode também ser tomada como uma equacao que determina a
condutibilidade térmica. Como ja falado anteriormente a condutividade térmica de
um material nada mais é que a sua capacidade de transferir calor, isso significa que
guando o material tem um alto valor de transferéncia de calor ele € um bom condutor

engquanto um valor baixo significa que este € mal condutor ou isolante.
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Tabela 1: Condutividade térmica de alguns materiais a temperatura ambiente.

Material k, (W/m*K)
Diamante 2300
Prata 429
Cobre 401
Ouro 317
Aluminio 237
Ferro 80,2
Mercario (1) 8,54
Vidro 0,78
Tijolo 0,72
Agua (I) 0,607
Pele Humana 0,37
Madeira (carvalho) 0,17
Hélio (g) 0,152
Borracha macia 0,13
Fibra de vidro 0,043
Ar (g) 0,026
Uretano, espuma rigida 0,026

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

Para melhor entendimento pode-se utilizar como exemplo da tabela 1 o
diamante que possui condutividade térmica de k = 2300 W /m = K, que indica que se
tivermos uma parede deste material de um metro de espessura 0 mesmo devera
conduzir calor a taxa de 2300 W por m? de &rea por K de diferenca de temperatura.

Note na tabela 1 que materiais como prata e cobre sdo bons condutores
engquanto materiais como madeira e isopor sdo maus condutores devido ao baixo
coeficiente de condutividade.

Na tabela 2 pode ser observada a condutividade térmica dos gases a
pressdo de uma atmosfera e em diferentes temperaturas. Porém esses valores
podem ser utilizados para diferentes pressdes uma vez que a condutividade térmica
dos gases é independente da pressdo em um intervalor de pressfes grande
(CENGEL e GHAJAR, 2012).



Tabela 2: Condutividade térmica de alguns gases a presséo de latm.

Temp. T Condutividade térmica k
(°C) (W/m*K)
Dioxido de carbono, CO2
-50 0,01051
0 0,01456
50 0,01858
0 0,02257
150 0,02652
200 0,03044
300 0,03814
400 0,04565
500 0,05293
1000 0,08491
1500 0,10688
2000 0,11522
Mondxido de carbono, CO
-50 0,01901
0 0,02278
50 0,02641
0 0,02992
150 0,0333
200 0,03656
300 0,04277
400 0,0486
500 0,05412
1000 0,07894
1500 0,10458
2000 0,13833
Metano CH4

-50 0,02367
0 0,3042
50 0,03766
0 0,04534
150 0,05344
200 0,06194
300 0,07996
400 0,09918
500 0,11933
1000 0,22562
1500 0,31857
2000 0,3675

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).
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Para liqguidos o mecanismo de transferéncia é complicado devido a maior
proximidade das moléculas, que permite um forte campo de forca intermolecular.
Diferente do que encontrado nos gases a condutividade decresce com o aumento da
temperatura, sendo a agua uma excecdo. Da mesma forma que os gases a
condutividade decresce com 0 aumento da massa molar.

A conducdo de calor em sélidos se da devido a dois efeitos, ondas de
vibracdo de rede que sdo motivadas pelos movimentos vibratérios periddicos das
moléculas, e a energia transportada pelo movimento dos elétrons presentes.

A variacdo da condutividade térmica com a temperatura é um fator
complicado por isso € muito comum tratad-la como constante nos calculos.

Na analise de um material tem-se ainda a difusividade térmica, que
representa a velocidade que o calor se difunde por meio de um material. Este é

definido pela equacéo 3:

@$=— 3)

= oy

A difusidade térmica de um material pode ser entendida como a razdo entre
o calor conduzido e o calor armazenado por unidade de volume do material. Quanto
maior a difusidade maior € a propagacao de calor no meio (CENGEL e GHAJAR,
2012).

E sabido que a conducdo de calor é expressa pela equacdo 2 onde a taxa
de transferéncia de calor e a area da parede sdo constantes, o que significa que a
temperatura através da parede varia linearmente com x, ou seja, a distribuicdo da
temperatura na parede sob condicdo permanente € dada em linha reta. Isso pode

ser melhor visualizado na figura 2.



21

Figura 2: Transferéncia em condicdo permanente onde temperatura na parede se da

em linha reta.

Qcond

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

A equacdo 2 pode ser reescrita da seguinte forma:
. T,-T,
Qcona =k * A ITZ (4)

E esta pode ainda ser reescrita como:

0=" )
Onde:

R=— (6)
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Através de uma analogia com a resisténcia elétrica temos a resisténcia
térmica a transferéncia de calor. Nota-se que esta depende da geometria e das
propriedades térmicas do meio.

Feito isso é possivel também usar uma notacdo semelhante a utilizada em
um circuito elétrico quando representamos a resisténcia térmica de uma parede.
Assim uma parede submetida a um fluxo de calor pode ser representada como

mostrado pela figura 3.

Figura 3: Representacdo da resisténcia térmica de uma parede.

q
T —_—

R
|L AT ,1|f

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

Ainda utilizando da mesma analogia pode-se ter a associacao de resisténcia
térmica em série e em paralelo da mesma forma que temos em circuitos elétricos
(CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.1.1 Associacao de paredes planas em série.

O conjunto de paredes planas associadas em série, representadas na figura
4, submetidas a uma fonte de calor de temperatura constante e conhecida, de um
lado e um consumidor de calor do outro, também de temperatura constante e

conhecida.
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Figura 4: Parede plana composta associada em série.

T

T e i

- L L4 L

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

O fluxo de calor que passa por cada parede pode ser obtido da seguinte

forma:

kz*Az

. k%A . .
Q:%*(H—Tz)i Q:L—*(TZ_T3)F Q=
1 2

k3 *A3
L3

* (T3 = Ty) (7)

Se for necessério obter o fluxo total de calor que passa por todas as trés
paredes pode-se utilizar regras matematicas que permitem transformar a equacao 7

para que a mesma fique da seguinte forma:

. Ti=T, . T,—T; . T3—T,
Q= ; Q= ; Q=
Ry R, R3

Assim é possivel dizer que o fluxo total de calor entre as paredes é:

T1—Ty
Ri+R2+R3

(8)

Qtotal =
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Portanto para o caso em que temos uma associacao de n paredes em série

o fluxo de calor total é dado por:

Qtorart = 2%, onde Ry = Sy Ry = Ry + Ry + -+ Ry ©)

2.1.2 Associacao de paredes em paralelo.

Na figura 5 tem-se uma associagdo de paredes em paralelo submetidas a
uma fonte que fornece calor de um lado, de temperatura constante e conhecida, e
de outro uma fonte que consome calor, também de temperatura constante e

conhecida.

Figura 5: Parede plana composta associada em paralelo.

K, A
-,
T T,
L, / .
kZ Az q
-,
T1 T2
L,

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

Neste caso o fluxo de calor que passa através de cada parede plana pode

ser obtido pela equacéao 10.

k2 *Az
Ly

Ql = k%lAl * (T, — Ty); Qz = * (T, —Ty) (10)

E da mesma forma que para a associagdo em seérie o fluxo de calor total é

dado pela soma de todos os fluxos de calor presentes.
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Para associacdo em paralelo tem-se entdo que a resisténcia térmica R &

dada por:

1_K*A
R L

Substituindo a equacéo 11 na equacgao 10:

(11)

1

Qrorar = (5 +7) * (T = ) (12)

Para o caso de uma associagcao de “n” paredes em paralelo é possivel
escrever a equacgao 12 da seguinte maneira:
n 1 _ 1 1

1
i=1R_i_R_1+R_2+m+E (13)

Qtotal = AT;_O:al» onde Rit =

Embora a transferéncia de calor em uma configuracdo em paralelo seja
bidimensional, é razoavel adotar condi¢cdes unidimensionais. Nestas condi¢cbes, se
admite que as superficies paralelas a direcdo “x” sdo isotérmicas. Por outro lado, a
medida que a diferenca entre a condutividade térmica das paredes aumenta, 0s

efeitos bidimensionais passam a ter maior importancia (CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.1.3 Resisténcia térmica de contato.

Ao analisar a conducdo de calor através de paredes de multiplas camadas
considera-se que existe contato perfeito entre as camadas e nenhuma queda de
temperatura na interface. Porém mesmo que uma superficie pareca totalmente lisa
aos olhos ao serem analisadas por um microscopio € possivel ver que estas sao
bastante rugosas, com inameros picos e vales (INCROPERA e DEWITT. 2008).

Quando essas superficies entram em contato os picos tendem a formar um
bom contato com o material, mas os vales formam vazios preenchidos de ar. Esses
vazios funcionam como isolamentos térmicos, em virtude da baixa condutividade
térmica do ar. Dessa forma a interface passa a oferecer resisténcia a transferéncia

de calor, e estd esta denominada de resisténcia térmica de contato, R., o valor
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dessa resisténcia € determinado experimentalmente e existe uma grande disperséo
dos valores por ser muito dificil caracterizar as superficies (CENGEL e GHAJAR,

2012). Determina-se a resisténcia térmica de contato através da equacgao 14:

Rc _ 1 ATinterface

= Q/A (14)
Onde “h,.” é a condutividade térmica de contato.

A resisténcia térmica de contato depende da rugosidade superficial,
propriedades do material, pressédo na interface, tipo de fluido e da temperatura. No
caso de as placas serem apertadas por parafusos ou rebites. Isso faz com que a
pressdo na interface dos materiais ndo seja uniforme, nesse caso a resisténcia
térmica também depende da espessura da chapa, diametro do parafuso e tamanho
da zona de contato.

Os efeitos dessa resisténcia podem ser minimizados com aplicacdo de um
liquido termicamente condutor, chamado de pasta térmica, sobre a superficie antes
de pressionar uma contra a outra.

H& ainda muita incerteza nos dados de condutancia de contato “h.” na
literatura, por isso é importante tomar cuidado ao utiliza-los. Nota-se na tabela 3 que
a condutancia térmica de contato é elevada para metais macios em superficies lisas
a uma alta temperatura (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Tabela 2: Condutancia térmica de algumas superficies metalicas no ar.

Material Condigé,o_da Rugosidade, | Temperatura| Pressao, h,

superficie mm °C Mpa W/m2K

416 Aco inox Polido 2,54 90-200 0,17-2,5 3800

304 Ac¢o inox Polido 1,14 20 42920 1900
Aluminio Polido 2,54 150 1,2-2,5 11400
Cobre Polido 1,27 20 1,2-20 143000
Cobre Fresado 3,81 20 42856 55500
Cobre (vacuo) Fresado 0,24 30 0,17-7 11400

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).
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2.1.4 Conducao de calor em cilindros e esferas.
Segundo Cengel e Ghajar (2012) transferéncia de calor por um cilindro ou

por uma esfera acontece da mesma forma que para uma parede plana e pode ser

expressa pela equacgéo 15.
. daT
Qcond, cilindro = —k * AE (15)

Fazendo a substituicdo da area do cilindro, separando as varidveis e em seguida

aplicando a integracdo chegamos a equacao 16.

. T, —T-
Qcond, cilindro = 2 * T * L * k * (M) (16)
Onde a resisténcia térmica do cilindro é:
Inry /7
Rcilindro = 2 (17)

2*Trx Lk

Da mesma forma para esfera teremos que a resisténcia térmica sera:

Resfera =2 (18)

4x1Txk

2.2 CONVECCAO.

O modo de transferéncia de calor por convecgdo abrange dois mecanismos.
Além de transferéncia de energia devido ao movimento molecular aleatério (difuséo),
a energia também é transferida através de movimento global, ou macroscopico, do
fluido. Esse movimento esta associado ao fato de que, em um instante qualquer, um
grande numero de moléculas esta se movimentando coletivamente ou como
agregado. Tal movimento somado a um gradiente de temperatura contribui para
transferéncia de calor. Como as moléculas mantém seus movimentos aleatorios, a

transferéncia total de calor é, entdo, devida a superposicao do transporte de energia
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pelo movimento aleatério das moléculas com o transporte devido ao movimento
global do fluido. INCROPERA e DEWITT. 2008).

A transferéncia de calor por convecgdo € complicada, devido ao fato de
envolver o movimento do fluido e a conducdo de calor. Este movimento coloca
pontos quentes e frios do fluido em contato o que por sua vez aumenta a
transferéncia do calor. Quanto maior a velocidade de escoamento do fluido maior
sera a taxa de transferéncia de calor. (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Para melhor entender esse processo, é necessario imaginar um ventilador
soprando ar sobre a superficie superior de um bloco quente. Sabemos que mesmo
sem a acao do ventilador o bloco esta transferindo calor para o ar mais frio em torno
dele. Isso pode ser chamado de conveccao natural, ou seja, a transferéncia se da
sem a interferéncia de um meio externo no caso o ventilador. J& se o ventilador
estiver soprando ar sobre a superficie do bloco, o mesmo ira realizar uma maior
troca térmica e por consequéncia ira esfria mais rapido, conforme for aumentada a
velocidade do ventilador mais rapidamente ele esfriara. A esse processo com a
interferéncia de uma forca externa se da o nome de conveccao for¢cada.

Dentro da conveccdo forcada existe ainda duas subcategorias que sao
conveccao forcada externa e interna.

No problema anteriormente proposto € possivel identificar um claro exemplo
de conveccao forcada externa onde tem-se uma for¢ca externa agindo sobre o ar
ambiente para aumentar sua velocidade. Agora imaginando uma bomba de agua
que forca o fluido a passar dentro de uma mangueira para trocar calor com outra
superficie e tem-se um exemplo de conveccéao for¢cada interna.

Através desta andlise ainda pode-se concluir que a transferéncia de calor
por conveccao depende das propriedades do fluido de trabalho, como viscosidade
dindmica, condutividade térmica, densidade, calor especifico e também da
velocidade do fluido. Est4 depende ainda do tipo de escoamento do fluido, se este é
laminar ou turbulento e também da forma geométrica da superficie e de sua
rugosidade (CENGEL e GHAJAR, 2012).

A taxa de transferéncia de calor por conveccdo € bem expressa pela lei de

resfriamento de Newton, onde:

Qconv = hAs(Ts — T,) (19)
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O coeficiente de transferéncia de calor “h” pode facilmente ser determinado
Nnos corpos que tem geometria simples, como uma placa lisa, ou o interior de um
tubo circular, ja para corpos de forma geométrica complexa utiliza-se um método
experimental para determinar este coeficiente. Este ndo é uma propriedade do fluido
e varia de acordo com sua posi¢cdo ao longo da superficie de troca, propriedades
fisicas do fluido e da diferenca de temperatura por este motivo quando se quer fazer
analise de uma superficie completa é conveniente considerar um valor médio.

Algumas pessoas podem n&o considerar a convecgdo um mecanismo
fundamental de transferéncia de calor uma vez que € essencial a conduc¢éo de calor
na presenca do movimento do fluido. Porém, ainda é necessario nomear este
mecanismo combinado, pois € mais facil reconhecer a conveccdo como um
mecanismo separado de transferéncia de calor. (CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.2.1 Nimero de Nusselt.

E uma grandeza adimensional criada pelo cientista Wilhelm Nusselt utilizada
para determinar o coeficiente de transferéncia de calor por convecc¢éao, este € funcéo
de outro nimero adimensional chamado “numero de Reynolds”.

O numero de Nusselt é definido como a razéo entre a transferéncia de calor
por convecc¢ao e conducao. Considerando a espessura “L” de uma camada de fluido

e um diferencial de temperatura. Desta forma ele pode ser definido pela equacéo 20.

__h=L¢
Tk

Nu (20)
Onde “L.” € o comprimento caracteristico.

Para que seja possivel compreender o significado do numero de Nusselt, é
necessario considerar uma camada de fluido de espessura “L” e um diferencial de

temperatura como demonstrado pela figura 6.
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Figura 6: Transferéncia de calor através de uma camada de fluido de espessura “L”
e diferenca de temperatura “AT".

/ Placa quente

r. Transferencm’
- de calor através
' ~ Fluido _ do fluido

Placa fria

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

Considerando um fluxo de calor por convecc¢ao, quando o fluido estd em
movimento e um fluxo por conducdo quando a camada de fluido esta imével. Nesse

caso temos:

Jeonvy = h * AT (21)

k*AT
L

Jcona = k * (22)

Aplicando a raz&o entre a equacgéo 21 e a equacgao 22:

dconv __ h*AT  hxL
dcond N k+AT /L a k B

Nu (23)

Através da equacdo 23 temos definido o nimero de Nusselt. Repare que
quanto maior for este numero mais eficaz serd a transferéncia por conveccdo. Se
Nu=1 nao se tem transferéncia por conveccao (INCROPERA e DEWITT. 2008).
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2.2.2 Escoamento viscoso e ndo Vviscoso.

Quando duas camadas de fluido se movem uma em relagdo a outra, uma
forca de atrito se desenvolve entre ambas, e a camada mais lenta tenta frear a mais
rapida. Essa resisténcia ao escoamento é denominada viscosidade, que € a medida
da aderéncia interna do fluido. N&o existe nem um fluido com viscosidade zero,
dessa forma todo escoamento envolve os efeitos viscosos. Os escoamentos em que
os efeitos do atrito sdo significativos sdo denominados “escoamentos viscosos”.
Porém em escoamentos de interesse pratico, existem regibes em que as forcas
viscosas sao despreziveis se comparadas as forcas de inércia ou de pressao.
Desprezar a forga de atrito simplifica muito a analise de um escoamento, sem perdas
significativas na preciséo dos dados (CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.2.3 Escoamento interno e externo.

Os escoamentos em que o fluido é obrigado a passar por dentro de um tudo
ou duto sdo denominados escoamentos internos. No caso de um escoamento onde
o duto ndo fica completamente cheio, ou seja, existe uma superficie livre, é
denominado escoamento em canal aberto. Ja aqueles que escoam em torno de
corpos imersos em um determinado fluido sdo denominados escoamentos externos
(VILLAR, 2011)

2.2.4 Escoamento compressivel e incompressivel.

O fluido é classificado dessa forma conforme a variacdo da sua densidade
durante o escoamento. O escoamento é dito “incompressivel” se a variacdo de
massa especifica é desprezivel. Ou seja, o volume de cada por¢cdo do fluido
permanece inalterado ao longo do seu movimento quando o escoamento é
incompressivel.

A densidade dos liquidos € essencialmente constante, portanto o
escoamento de liquidos é incompressivel. Os liquidos tém uma variacdo muito

pequena de densidade conforme se aumenta a pressdo e esta pode ser
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desconsiderada para uma grande faixa de pressdes. Ja quando existem variacdes
da massa especifica que ndo podem ser desprezadas 0 escoamento € nomeado
compressivel (VILLAR, 2011).

2.2.5 Escoamento laminar e turbulento.

No escoamento, é dito laminar quando o movimento do fluido € altamente
ordenado, sendo possivel identificar a direcdo em que as particulas fluidas se
movem. O comportamento ordenado continua até que uma zona de transicdo é
atingida, ao longo da qual ocorre uma conversao das condi¢cdes laminares para as
turbulentas. Na zona de transicdo, as condicdes do escoamento mudam com o
tempo, as vezes mostra comportamento laminar e as vezes caracteristicas de
escoamento turbulento.

Neste processo, se a temperatura de uma placa plana for diferente da
temperatura do fluido, a troca de energia se dara somente por condugdo molecular
no interior do fluido, bem como entre fluido e placa plana (CENGEL e GHAJAR,
2012).

Outra forma é denominada escoamento turbulento, sendo caracterizado pela
movimentagdo irregular das moléculas. O escoamento turbulento depende de
mecanismos de gatilho, tais como a interagdo das estruturas transientes do
escoamento ou pequenos disturbios. Como resultado desse movimento irregular
existe um aumento da taxa de transferéncia de calor e também da espessura da
camada limite. Os coeficientes de atrito e de transferéncia de calor atingem valores
maximos quando o escoamento é totalmente turbulento (VILLAR. 2011).

Na tabela 3 pode-se visualizar o numero de Reynolds que caracteriza cada
faixa de escoamento. Na figura 7 estd representado o experimento realizado por
Osborne Reynolds, em 1883, onde um liquido colorido € injetado numa tubulacéo
onde existe 0 escoamento de agua. Se atraveés de um registro se regula a vazao é
possivel observar as mudancas no regime de escoamento. Note que para uma baixa
vazao o escoamento se comportard como uma lamina, para vazoes intermediarias o
fluido colorido apresenta leves mudancas e para grandes vazdes o fluido demonstra

flutuacOes aleatorias muito grandes e constantes (VILLAR. 2011).



33

Figura 7: Representacdo esquematica da experiéncia realizada por Reynolds.

Laminar
Transigdo
Turbulento

O )

Fonte: VILLAR, (2011).

Tabela 3: Numero de Reynolds para cada tipo de escoamento.

Escoamento | NUmero de Reynolds

Laminar < 2100
Transigcéo > 2100 e < 10000
Turbulento > 10000

Fonte: KREITH e BOHN, 2003.

2.2.5.1 Numero de Reynolds.

O numero de Reynolds leva esse nome devido ao cientista Osborne
Reynolds, ele descobriu que o regime de escoamento depende principalmente da

razdo das forcas de inércia para as forcas viscosas do fluido. Essa razdo entéao
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recebeu o nome de numero de Reynolds, que € uma quantidade adimensional

expressa pela equacgao 24.

Forcas de inércia *«V L,
R, = —= = (24)

Forgas viscosas u

Onde “V” é a velocidade do escoamento, “L.” € 0 comprimento caracteristico da
geometria e “p/u = v” é a viscosidade cinematica do fluido.

Para nimero de Reynolds grandes, as forcas de inércia, sdo grandes em
relacdo as forcas viscosas e, assim, as forcas viscosas nao podem impedir as
flutuacdes aleatérias e rapidas do fluido, o que caracteriza um escoamento
turbulento. Ja para nameros pequenos ou moderados, as forcas viscosas Sao 0
suficiente para suprir as flutuagcbes e manter o fluido em escoamento laminar
(CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.2.6 Escoamento natural e forcado.

Essa € uma classificacdo que depende de como o movimento do fluido é
iniciado. No escoamento forcado, o fluido € forcado a escoar devido a acdo de meios
externos, como bombas ou ventiladores. No escoamento natural o0 movimento do
fluido é devido a meios naturais, como o efeito de empuxo (CENGEL e GHAJAR,
2012).

2.2.7 Escoamento uni, bi e tridimensional.

Todos os fluidos escoam de maneira tridimensional, onde suas propriedades
variam em todas as direcbes, porém em muitos casos as mudancas mais
significativas ocorrem em apenas duas dire¢cdes ou até mesmo apenas uma. Mas a
variacdo de velocidade em determinadas direcdes pode ser muito pequena em
relacdo a velocidade em outras direcdes e por isso pode ser desconsiderada sem

grande interferéncia no resultado (VILLAR, 2011).
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2.2.8 Camada limite hidrodinamica.

Um estudo preliminar deve ser feito com relacdo ao escoamento externo.
Ainda analisando o escoamento de um fluido viscoso sobre uma placa plana, pode
se afirmar, pela condicdo de ndo deslizamento, que a velocidade do fluido na parede
€ igual a zero. Antes de atingir a placa, o fluido escoa com uma velocidade igual a
“V.

Foi mostrado por Prandtl que muitos escoamentos viscosos podem ser
analisados dividindo-os em duas regifes, uma perto da camada soélida e outra
cobrindo o restante do escoamento. A regido mais préxima a superficie (regido da
camada limite hidrodinamica) é caracterizada por gradientes de velocidade, tensdes
cisalhantes significativas e uma regido fora da camada limite, na qual gradientes de
velocidade e tensbes cisalhantes sdo despreziveis. Essas duas regides sao
separadas pela camada limite que tem uma espessura d. A espessura da camada
limite hidrodinamica “6” € definida como o valor de "y” para o qual “u= 0,99V *“
(INCROPERA e DEWITT. 2008).

As tensfes cisalhantes atuam em planos perpendiculares a velocidade do
fluido e sdo responséaveis pela frenagem das particulas de fluido de camadas
adjacentes (INCROPERA e DEWITT. 2008).

A camada limite hidrodindmica sempre se desenvolve quando ha movimento
de um fluido sobre uma superficie, ou seja, quando ha diferenca de velocidade entre

o fluido e a superficie. A figura 8 ilustra a formacdo da camada limite hidrodinamica.

Figura 8: Desenvolvimento da camada limite para escoamento ao longo de uma

placa plana e os diferentes regimes de escoamento.

Camada limite Regido de i Camada limite
) —_—e— 7T T —»
laminar transicio turbulenta

; V | < ‘r/—:f: Camada
A < //b AT ‘3 turbulenta
— 7 4w 3 VS < b Camada de sot ica
—v S > — 4 Vst S, A W _— Camada de sobreposic¢ao
0 = — > £ 27 ~—— Camada de amortecimento
x L A Subcamada viscosa
Espessura da camada limite, 8
- \\ »

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).
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Como esta relacionada a velocidade do fluido a camada limite hidrodinamica
pode também ser chamada de camada limite de velocidade. Esta possui relacao

com a tensdo de cisalhamento na superficie “z,” portanto, ela fornece base para

determinacao do coeficiente de atrito local (equacgéao 25).

T

Que é um parametro adimensional a partir do qual o arrasto viscoso na superficie
pode ser determinado. Supondo um fluido newtoniano, a tenséo de cisalhamento na
superficie pode ser determinada a partir do gradiente de velocidade na superficie
(INCROPERA e DEWITT. 2008).

Ty = U * a o (26)

7

Onde “p” é a viscosidade dinamica do fluido.

O coeficiente de atrito € um pardmetro muito importante nos estudos de
transferéncia de calor, uma vez que esta diretamente relacionado ao coeficiente de
transferéncia de calor e os requisitos de poténcia do ventilador ou bomba (CENGEL

e GHAJAR, 2012).

2.2.9 Camada limite térmica.

A camada limite térmica se desenvolve quando ha diferenca de temperatura
entre um fluido sobre uma superficie, esta pode ser melhor visualizada através da
figura 9. A espessura da camada limite térmica “5,” em qualquer local ao longo da
superficie € definida como a distancia da superficie em que a diferenca de
temperatura “T — T, = 0,99 « (T, — T,)”. Com 0 aumento da distancia da aresta
frontal, os efeitos da transferéncia de calor penetram cada vez mais na corrente livre

e a camada limite térmica cresce (INCROPERA e DEWITT. 2008).



37

Figura 9: Desenvolvimento da camada limite térmica sobre uma placa plana.

I Escoamento livre i

Camada
limite
térmica
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Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

A taxa de transferéncia de calor por convec¢do em qualquer lugar ao longo
da superficie esta diretamente relacionada com o gradiente de temperatura nesse
local. Portanto, a forma do perfil de temperatura na camada limite térmica define a
transferéncia de calor por conveccdo entre uma superficie solida e o fluido que
escoa sobre ela. Em escoamentos sobre superficie aquecida ou resfriada, tanto a
camada limite térmica quanto a camada limite hidrodindmica desenvolvem-se
simultaneamente. Observando que a velocidade do fluido influencia o perfil de
temperatura, o desenvolvimento das duas camadas limite tera forte efeito sobre
transferéncia de calor por conveccdo (CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.2.10 Numero de Prandtl.
O numero de Prandtl depende somente das propriedades do fluido. Este é

definido como a razao entre a viscosidade cinematica e a difusidade térmica e é
expresso pela equacgao 29 (KREITH e BOHN, 2003).

=Y _ED
Pr—a— p (27)
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Este valor € adimensional e € capaz de descrever espessura relativa da camada
limite térmica e hidrodinamica da melhor forma. Ele recebe o0 nome em homenagem
a Ludwig Prandtl, responsavel por introduzir o conceito de camada limite em 1904
(CENGEL e GHAJAR, 2012).

Para fluidos este varia de menos de 0,01 para os metais liquidos até mais de
100000 para Oleos pesados. Observe na tabela 5 os valores desse numero para

alguns fluidos.

Tabela 4: Valores tipicos do niumero de Prandtl de alguns fluidos comuns.

Fluido Pr
Metais liquidos 0,004 - 0,03
Gases 0,7-1
Agua 1,7-13,7
Fluidos organicos leves 18384
Oleos 50 - 100000
Glicerina 2000 - 100000

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

Note pela tabela 5 que os metais liquidos possuem numeros de Prandtl
muito baixos. Isso ocorre por causa de sua alta condutividade térmica. Tem-se
desenvolvido interesse em utilizar esses metais liquidos como refrigerantes, para
aplicacbes onde é necessaria uma grande retirada de calor, como em reatores
nucleares (CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.2.11 Equacéao da continuidade.

O principio da conservagdo da massa € simplesmente a declaracéo de que a
massa ndo pode ser criada nem destruida durante um processo e toda massa deve
ser contabilizada durante a analise. Em um escoamento permanente a massa dentro
de um volume de controle permanece constante, e pode ser expressa pela equacéo

pela seguinte relagéo.

Fluxo de massa que entra = Fluxo de massa que sai
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Essa € ainda conhecida como equacdo da continuidade ou balanco de
massa para escoamento permanente bidimensional de fluido com densidade
constante (CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.2.12 Equacbes da quantidade de energia.

O balanco da energia de qualquer sistema pode ser definido como o
diferencial entre a energia que entra e a energia que sai. Durante um processo de
escoamento permanente, a quantidade total de energia permanece constante, ou
seja, a quantidade de energia que entra deve ser igual & quantidade que sai. Com
isso o diferencial de energia se iguala a zero (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Equacionando o que foi dito temos pela equacéo 28 que:

Eent — Esqi = AEsise = 0 (28)

2.2.13 Equacéo da quantidade de movimento.

A segunda lei de Newton é a expressdo da quantidade de movimento,
segundo a qual a forc¢a liquida que age sobre o volume de controle € igual a massa
vezes a aceleragdo do elemento fluido dentro do volume de controle, que também é
igual taxa liquida de quantidade de movimento que sai do volume de controle.

As forcas de corpo atuam em todo corpo do volume de controle (gravidade,
forcas elétricas e magnéticas) e sdo proporcionais ao volume do corpo. As forcas de
superficie (forca de presséo, tensdes de cisalhamento) sdo proporcionais a
superficie. Pode se expressar a segunda lei de Newton para volumes de controle

segundo a equacao 29.

Massa * aceleracao na diregao especifica =

Forga liquida atuando na mesma direcgao (29)
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Ou seja:

mx*a, = Fsuperficie, x + Fcorpo, X (30)

Este € o0 balanco da quantidade de movimento na dire¢cdo x (CENGEL e
GHAJAR, 2012).

2.3 CONVECCAO FORCADA INTERNA.

O escoamento de fluidos de aquecimento ou resfriamento dentro de
tubulacBes esta entre os mais importantes processos de transferéncia de calor da
engenharia. O projeto e a andlise de trocadores de calor requerem o conhecimento
do coeficiente de transferéncia de calor entre a parede da tubulacéo e o escoamento
de fluido em seu interior. Uma vez conhecido o coeficiente de transferéncia de calor
referente a determinada geometria e as condicdes de escoamento especificadas, a
taxa de transferéncia de calor referente a esta diferenca de temperatura pode ser
calculada segundo a equacéao 31 que é:

Qconv = hAs(Ts — Tw) (31)

Esta relacdo pode também ser utilizada para determinar a area requerida
para troca de calor a uma taxa especifica para um dado potencial de temperatura.
Quando calor e transferido para um fluido dentro de uma tubulacédo, a temperatura
do mesmo varia ao longo da superficie da tubulagédo. Ou seja, a temperatura de um
fluido deve ser definida cuidadosamente.

O coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo pode ser calculado
através do numero de Nusselt como demonstrado anteriormente. Para um
escoamento em tubulagdes longas o comprimento importante para o nimero de

Nusselt € o diametro hidraulico, Dy, definido pela equagéo 32.

area de secao trnasversal do fluido
Dy, = - k (32)

perimetro molhado
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Em um tubo circular, por exemplo, onde a area de secédo transversal seria
definida por “m * D?/4” e o perimetro molhado definido por “r = D”, logo o diametro
interno do tubo € igual ao didmetro hidraulico (KREITH e BOHN, 2003).

O numero de Nusselt é calculado através de equacbes empiricas com base
em resultados obtidos experimentalmente. Os dados obtidos por conveccao forcada

em dutos longos podem ser correlacionados pela equacao 33:

Nu = ¢(Re)P(Pr) (33)

Em que “¢p” e “¢” denotam fungdes de Reynolds e Prandtl. Para dutos curtos e
especialmente em escoamento laminar, o lado direito da equacdo 33 deve incluir

relacdo de aspecto. Ficando entdo da forma:
Nu = $(R,) + w(Pr) + f (=) (34)

Onde “f(x/Dy,)” representa a dependéncia referente a relacdo de aspecto. (KREITH
e BOHN, 2003).

2.3.1 Temperatura de referéncia do fluido.

O valor do coeficiente de transferéncia de calor “h” depende da temperatura
de referéncia do fluido escolhida. Para o escoamento sobre uma superficie plana, a
temperatura do fluido em um ponto distante da fonte de calor é em geral uniforme.
Ja na transferéncia de calor para ou de um fluido em movimento ao longo de uma
tubulacdo a temperatura ndo é constante e varia ao longo da direcdo do fluxo. A
temperatura do fluido no centro da tubulagao poderia ser utilizada como temperatura
de referéncia para ser aplicada na equagdo 21. Porém, a medicdo dessa
temperatura € complicada. Além disso, esta n&o é referente a variagdo de energia
interna de todo fluido. Portanto a melhor alternativa € adotar a temperatura média
aparente do fluido.

A utilizacdo dessa temperatura torna possivel o balanco de calor, por que,

no estado estacionario a diferenca de temperatura meédia aparente entre duas
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secbes de uma tubulacdo é uma medida direta a taxa de transferéncia de calor
(KREITH, 2003).

2.3.2 Efeitos do numero de Reynolds na transferéncia de calor e na queda de

pressdo em um fluxo totalmente estabelecido.

O numero de Nusselt depende basicamente das condi¢cdes do escoamento,
que sdo caracterizadas pelo niumero de Reynolds. No caso de escoamento em
tubulacdes longas o comprimento caracteristico em ambos os numeros é definido
pelo didmetro hidraulico, e a velocidade é a média sobre a area de sec¢éo transversal
do fluxo, ou seja, a equacdo 24 apresentada na secédo 2.2.5.1 pode ser reescrita

conforme a equacéao 35.

Vinea*D
Repy, = Lmed:Ch (35)

Em dutos longos é pratica comum desprezar os efeitos na entrada ja que os
mesmos nao sao importantes (KREITH e BOHN, 2003).

No escoamento laminar ao longo de um duto e no escoamento laminar sobre
uma placa, ndo existe mistura entre as particulas do fluido frio com o fluido quente e
a transferéncia de calor se da exclusivamente por conducdo. E caracteristica de
todos os fluidos com excec¢do dos metais liquidos o baixo valor do coeficiente de
condutividade térmica, portanto, o0s coeficientes de transferéncia de calor
relativamente pequeno no escoamento laminar. Ja no escoamento transitivo, existe
uma certa quantidade de mistura nos vértices que transportam o fluido mais quente
para regibes mais frias e assim vice e versa. Note que mesmo um movimento de
mistura de pequena escala € o suficiente para acelerar muito a transferéncia de
calor. E possivel observar um aumento consideravel no coeficiente de transferéncia
de calor quando o numero de Reynolds se encontra acima de 2100, o que
caracteriza um escoamento de transicdo. Essa mudanca pode ser facilmente

visualizada pelo grafico 1.
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Grafico 1: Numero de Nusselt em relacdo ao niumero de Reynolds para escoamento

de ar em um tubo longo e aquecido a uma temperatura de parede uniforme.
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Fonte: KREITH e BOHN (2003).

Esse comportamento pode ser explicado observando o campo de
escoamento do fluido demostrado pela figura 10. Para nUmeros de Reynolds acima
de 8000, o escoamento é dito totalmente turbulento, mas existe uma fina camada de
fluido adjacente a parede. Nessa camada os vortices de turbuléncia séo
enfraquecidos pela forca da viscosidade que € predominante na area proxima a
superficie. A linha tracejada na figura 11 representa a borda da camada, o
escoamento além desta é turbulento e as setas curvas representam os vortices que
varrem a borda da camada, esses vortices penetram a camada e levam consigo o
fluido a temperatura que prevalece ali. Esses vértices misturam os dois fluidos com
tal eficiéncia que o calor é transferido muito rapidamente entre a borda da
subcamada e a massa turbulenta do fluido. Com excecdo dos fluidos de alta
condutividade térmica, a resisténcia térmica da subcamada controla a taxa de

transferéncia de calor, a maior parte da queda de temperatura entre a massa de
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fluido e a superficie da tubulacdo ocorre nessa camada. Aparte turbulenta do campo
de escoamento, por sua vez, oferece pouca resisténcia ao fluxo de calor. Portanto, o
Unico método eficiente de aumentar o coeficiente de transferéncia de calor é diminuir
a resisténcia térmica da subcamada. E possivel fazer isso aumentando a turbuléncia
no escoamento principal fazendo com que os vortices consigam penetrar mais
profundamente na camada. Mas 0 aumento da turbuléncia é acompanhado da
grande perda de energia, que acaba por aumentar a queda de pressdo de atrito na
tubulagdo. O aumento da velocidade de escoamento gera coeficientes de
transferéncia de calor mais altos, que diminuem as dimensdes e o custo inicial dos
equipamentos para uma taxa de transferéncia de calor especificada. Contudo, o
custo de bombeamento aumenta, ou seja, um bom projeto requer a conciliagcao entre
0S custos iniciais e operacionais. As velocidades utilizadas na maioria dos
equipamentos sao relativamente baixas, correspondendo a numeros de Reynolds
nao maiores que 50000. J4 o escoamento laminar € evitado em equipamentos de
troca de calor em funcdo dos baixos coeficientes de transferéncia obtidos.
Entretanto, em alguns casos especificos o escoamento laminar ndo pode ser evitado
sem causar grandes perdas de pressao (KREITH e BOHN, 2003).

Figura 10: Estrutura do escoamento turbulento ao longo de um tubo.
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Fonte: KREITH e BOHN (2003).

2.3.3 Efeito do numero de Prandtl.

O numero de Prandtl como mencionado na se¢éo 2.2.10 é fungdo somente

das propriedades do fluido.
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Este relaciona a distribuicdo de temperatura a distribuicdo de velocidade
para escoamento sobre uma placa plana. Para escoamento em um tubo,
similarmente ao escoamento em placa plana, os perfis de velocidade e temperatura
sdo semelhantes para fluidos com nimero de Prandtl da ordem de unidade. Quanto
melhorou o nimero de Prandtl menor € o gradiente de temperatura em relacdo ao
de velocidade. No grafico 2 esta representado o efeito do numero de Prandtl no
gradiente de temperatura no escoamento turbulento referente a um certo nimero de
Reynolds. Sao mostrados perfis de temperatura referentes a diferentes numeros de

Prandtl s&o mostrados com Re, = 10000.

Grafico 2: Efeito do numero de Prandtl no perfil de temperatura do escoamento
turbulento de um tubo longo.
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Fonte: KREITH e BOHN (2003).
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Onde “y” é a distancia da parede do tubo e “ry” é o raio interno do tubo.

As curvas do grafico 2 indicam que para um numero de Reynolds
especificado, o gradiente de temperatura na parede é maior em um fluido com
namero de Prandtl grande do que em um fluido com numero de “Pr” menor.
Portanto, para um dado “R,”, fluidos com “Pr” maiores dispdem de numeros de “Nu”
maiores (KREITH e BOHN, 2003).

2.3.4 Efeitos na entrada do duto.

Além dos efeitos causados pela variagcdo do numero de Prandtl existem
outros fatores que podem influenciar na transferéncia de calor por conveccao
forcada. Um exemplo claro € quando se tem uma tubulacdo curta onde quando o
fluido entra no duto com velocidade uniforme, a camada de fluido adjacente a
parede se torna estatica. Devido a isso durante uma determinada distancia a partir
da entrada forma-se uma camada limite laminar. Caso a turbuléncia do fluido for
grande essa camada se tornard turbulenta rapidamente. Como resultado é possivel
observar que o coeficiente global de transferéncia de calor varia consideravelmente,
sendo que na entrada este é grande e passa a diminuir ao longo do duto até que os
perfis de velocidade e temperatura tenham sido estabelecidos.

No caso do numero de Reynolds do tubo referente ao escoamento
totalmente desenvolvido ser menor que 2100, os efeitos na entrada do duto sdo
importantes para um comprimento de cem vezes o didmetro hidraulico a partir da
entrada (KREITH e BOHN, 2003).

Para o escoamento laminar o comprimento hidraulico de entrada pode ser

obtido segundo a equacéo 36.

(%) = 0,05 * Repy (36)

h

Esta equacdo € adequada para o caso de um fluido que entra em um tubo
de secao circular onde o perfil de velocidade se aproxima da forma totalmente
desenvolvida. Ja a distancia a partir da qual o perfil de temperatura se aproxima da

forma totalmente desenvolvida pode ser expresso pela equacao 37.



a7

(u) = 0,05 * Rep, * Pr (37)

Dp

Comparando as equacdes 36 e 37 é possivel observar que se “Pr>1" a
camada limite fluidodinamica se forma mais rapidamente que a camada limite
térmica (INCROPERA e DEWITT. 2008).

J4 quando se trata de escoamento turbulento essas condi¢cdes sé&o
praticamente ndo dependem do nimero de Prandtl. No caso de velocidades médias
em tubos onde o niumero de Reynolds corresponde a escoamento turbulento, esses
efeitos na entrada desaparecem a aproximadamente 10 ou 20 diametros da entrada
(KREITH, 2003).

2.3.4 Variacao das propriedades fisicas do fluido.

As propriedades fisicas surtem grande influéncia na transferéncia do calor e
no atrito. Quando um fluido se movimenta e sofre aquecimento ou resfriamento sua
temperatura e suas propriedades fisicas variam. No caso de liquidos € importante
somente a variacado de viscosidade em relacédo a temperatura. JA no caso dos gases
o efeito da variacdo de temperatura é complexo, pois a condutividade térmica, a
densidade e viscosidade tem uma variacdo consideravel conforme a temperatura
varia. Em ambos os casos o numero de Reynolds depende da localizagcdo na qual as
propriedades sdo avaliadas. O numero de Reynolds é paramento significante para
descrever as condi¢Bes de escoamento. Porém, foi obtido um sucesso consideravel
ao se avaliar a viscosidade a uma temperatura de filme média, definida como uma
temperatura aproximadamente meédia entre a temperatura de parede e a
temperatura média aparente. Outro método que pode ser utilizado para considerar
as variacOes fisicas com a temperatura é avaliar essas propriedades com a
temperatura media aparente e entdo realizar as corregdes referentes aos efeitos
térmicos (KREITH e BOHN, 2003).
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2.3.5 Precisdo dos valores de coeficiente de transferéncia de calor por conveccgao

previstos.

E importante se atentar que na aplicacgéo pratica os valores previstos para o
coeficiente de transferéncia de calor ndo sdo exatos. Estes apresentam variacdes
significantes mesmo quando se fala de um experimento rigorosamente controlado.

No escoamento turbulento a precisdo do coeficiente calculado ndo é maior
que 20%. J& no escoamento laminar a precisdo pode chegar a 30%, e para o
escoamento de transicdo a precisdo pode ser até menor devido a escassez dos
dados (KREITH e BOHN, 2003).

2.3.6 Fluxo de calor constante na superficie.

Em um tubo circular onde ocorre um fluxo térmico uniforme na superficie e
as condicbes de escoamento laminar sdo completamente desenvolvidas, o nimero
de Nusselt € independente do numero de Reynolds e Prandtl. Dessa forma o
namero de Nussel é constante (KREITH e BOHN, 2003).

hxDp,

Nupy, = = 4,36, quando, g, = cst (38)

2.3.7 Temperatura uniforme na superficie.

No caso de escoamento laminar totalmente desenvolvido onde a

7 7

temperatura na superficie € constante o namero de Nusselt é definido como

constante e assume o valor de 3,66.

Nupy, = 2% = 3,66 , quando, T, = cst (39)

A condicao limite de temperatura constante requer uma temperatura
diferente para analise da transferéncia de calor para um fluido escoando ao longo de
um duto, exceto na regidao onde se forma a camada limite que é onde o coeficiente

de transferéncia tende a ser menor. Nessa regido a temperatura entre a superficie
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do duto e a massa permanece constante quando o fluxo de calor € uniforme. Ja para
temperatura constante na parede do duto somente a temperatura aparente aumenta
e o potencial de temperatura diminui (KREITH e BOHN, 2003).

Logo para uma temperatura superficial constante o fluxo de calor pode ser

escrito segundo a equacéao 40.

g = h* A, + LMTD (40)
Onde:
_ ATsaida—AT entrada
LMTD = [ln(ATsaida/ATentrada) (41)

Onde LMTD ¢é a diferenca de temperatura média logaritmica expressa pela
equacao 41 (KREITH e BOHN, 2003).

2.3.8 Correlagdes da conveccéo forcada laminar.

O coeficiente de transferéncia de calor para escoamento laminar € sempre
menor se comparado aos valores obtidos para escoamento turbulento, porém
existem casos em que € necessario utilizar fluidos mais viscosos. O escoamento
laminar na conveccdo forcada é utilizado em processos quimicos, industria
alimenticia, refrigeracdo de componentes eletronicos e casos que se utiliza metais
liquidos para realizar a troca térmica, esses sdo materiais que apresentam altos
valores de transferéncia de calor mesmo no escoamento laminar (KREITH e BOHN,

2003).

2.3.9 Dutos circulares e retangulares curtos.

Para dutos e tubos retangulares curtos com distribuicdo de velocidade e

7

temperatura inicialmente uniforme € possivel aproximar os parametros de
escoamento ao longo da parede aos obtidos ao longo de uma placa plana. Quando,

por exemplo, “L/D” € menor que um Reynolds de 0,0048, para tubos, e “L/D;” é

inferior a um Reynolds de 0,0021, para dutos planos de secao retangular. Para
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essas condices o nimero de Nusselt assume a forma da equacdo 42 onde “Nup,”

€ o0 Nusselt médio calculado em relacdo a circunferéncia e ao comprimento do duto.

Y Repp*Pr*Dp, 1
Nup, = ——*In 42
Dh 4xL 1—(2,654/Pro167)«(Repp#Pr*Dp /L) =05 ( )

2.3.10 Dutos de secao néo circular

A transferéncia de calor para dutos de secdo transversal diferente,
considerando escoamento laminar é apresentado pela tabela 5 (CENGEL e
GHAJAR, 2012).

O chamado anel, caracterizada por dois tubos concéntricos, é outra
geometria que pode ser encontrada. A transferéncia de calor através do espaco
formado pode ocorrer na superficie interna, na superficie externa ou
simultaneamente nas duas. Além disso, a superficie pode estar a temperatura ou
fluxo de calor constante (KREITH e BOHN, 2003).

Tabela 5: Numero de Nusselt e coeficiente de atrito para escoamento laminar

completamente desenvolvido em tubos de diferentes secdes transversais.

NUmero de Nusselt

Geometriado a/bou Ts= qs = Fator de
tubo 0° const. const. atrito f
Circulo . 3,66 4,36 64/Re

1 2,98 3,61 56,92/Re

2 3,39 4,12 62,2/Re

3 3,96 4,79 68,36/Re

Retangulo 4 4,44 5,33 72,92/Re
6 5,14 6,05 78,8/Re

8 5,6 6,49 82,32/Re
0 7,54 8,29 96/Re
1 3,66 4,36 64/Re

2 3,74 4,56 67,28/Re

Elipse 4 3,79 4,88 72,96/Re

8 3,72 5,09 76,6/Re

16 3,65 5,18 78,16/Re

Tridangulo 10° 1,61 2,45 50,8/Re
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isOsceles 30° 2,26 2,91 52,28/Re
60° 2,47 3,11 53,32/Re
90° 2,34 2,98 52,6/Re
120° 2 2,68 50,96/Re

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

Em qualquer caso o fluxo térmico pode ser calculado pelas equacdes 43 e 44.

qi =h; * (Ts; — Tp) (43)

Ge = he * (Ts,e - Tb) (44)

Onde “h;" e “Tg;" séo respectivamente o coeficiente de transferéncia da
regido interna e a temperatura da superficie interna e “h,” e “T;,” segue a mesma
metodologia s6 que considerando a regido externa do anel. Nesse caso “T," € a
temperatura do fluido. Note que se os coeficientes de transferéncia de calor estéo
associados as superficies interna e externa o numero de Nusselt correspondente

deve seguir a mesma ideia.

Nu, = ZePn (46)
Nota-se ainda que o diametro hidraulico das equacdes 45 e 46 é dado por “D, =
D, — D;”. Nas tabelas 6 e 7 sdo apresentados alguns valores para o niamero de

Nusselt para regides anulares (KREITH e BOHN, 2003).

Tabela 6: Numero de Nusselt referente ao fluxo laminar totalmente desenvolvido

com uma superficie isolada e outra a temperatura constante.

Di/De Ny; Nu,

0 3,66

0,05 17,46 4,06




0,1
0,25
0,5

1

11,56
7,37
5,74

4,86

4,11
4,23
4,43

4,86

Fonte: KREITH e BOHN (2003).
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Tabela 7: Numero de Nusselt referente ao fluxo laminar totalmente desenvolvido

com fluxo térmico uniforme mantido em ambas as superficies.

Di/De Nu; Nu, 0; 0,

0 4,364 o 0
0,05 17,81 4,792 2,18 0,0294
0,1 11,91 4,834 1,883 0,0562
0,2 8,499 4,833 0,905 0,1041
0,4 6,583 4,979 0,608 0,1823
0,6 5,912 5,099 0,473 0,2455
0,8 5,58 5,24 0,401 0,299

1 5,385 5,385 0,346 0,346

Fonte: INCROPERA e DEWITT (2008).

2.3.11 Escoamento laminar em desenvolvimento na regido de entrada

Até 0 momento a analise feita sobre a transferéncia de calor levou em

consideracao apenas o fluxo totalmente desenvolvido. Porém, na regido de entrada

do duto existe movimento na direcdo radial e o perfil de velocidades sofre mudancas

na dire¢cao do escoamento. O fluxo de calor hidrodinamicamente e termicamente em

desenvolvimento na regido de entrada exige mais atencdo em sua solucéao devido a

alta complexidade e ao fato de a solucédo ter como funcdo o valor do nimero de

Prandtl. Este deve ser especificado para cada caso distinto (CENGEL e GHAJAR,

2012).
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Para um tubo circular de comprimento L sujeito a uma temperatura
constante na superficie, o niumero de Nusselt médio para regido de entrada pode ser

determinado a partir da equagéao 47.

0,065+(D/L)*Re*Pr
140,04*[(D/L)*Re*Pr]2/3

Nu = 3,66 + (47)

Note através da equacdo 47 que o numero de Nusselt médio € maior na
regido de entrada e que este se aproxima do valor de 3,66, para completamente
desenvolvido quando o comprimento “L”tende ao infinito (L — o).

Quando existe uma variacdo consideravel entre a temperatura do fluido e da
superficie € necessario levar em consideracdo a variagdo da viscosidade com a
temperatura (CENGEL e GHAJAR, 2012).

O numero de Nusselt médio, neste caso, pode ser calculado a partir da
equacao 48. E importante frisar que esta equacio é recomendada para “0,6 < Pr <
57 “0,0044 < (up/us) < 9,75

Todas as propriedades presentes nas equacbes 47 e 48 devem ser
avaliadas levando em consideracéo a temperatura média, com excecao de “u;” que
dever ser avaliada na temperatura de superficie.

Para regido de entrada térmica com fluxo isotérmico entre placas paralelas o
namero de Nusselt médio é dado pela equacao 48.

0,03%(Dp/L)*Re*Pr

Nu =754+ 1+0,16*[(Dy/L)*RexPr]2/3

(48)

O diametro hidraulico nesse caso é o dobro do espacamento entre as placas. Essa
relacéo pode ser usada para Re < 2800 (CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.3.12 Escoamento turbulento em tubos

O escoamento turbulento acontece quando Re > 10000. Esse tipo de

escoamento € frequentemente utilizado por que oferece alto coeficiente de

transferéncia de calor. As relacdes entre coeficiente de atrito e de transferéncia de
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calor no escoamento turbulento é ainda baseado em estudos experimentais, devido
a dificuldade de se lidar teoricamente com esse tipo de escoamento (CENGEL e
GHAJAR, 2012).

Através da equacdo de Petukhov é possivel determinar o fator de atrito para

0 escoamento turbulento, sendo esta expressa ha equacao 49.

f = (0,790 *In Re — 1,64) 2 (49)
Onde Reynolds deve estar compreendido no intervalor de “3000 < Re < 5000000”.
O numero de Nusselt para escoamento turbulento esta relacionado com o

fator de atrito através da analogia de Chilton Colburn, expressa pela equacao 50

Nu = 0,125 * f * Re * Pr'/3 (50)

Desde que o fator de atrito seja conhecido essa equacéo pode ser utilizada
para avaliar o niumero de Nusselt tanto para tubos lisos quanto para tubos rugosos.

Para o caso de escoamento completamente desenvolvido em tubos lisos,
basta substituir o fator de atrito da equacdo 50 pela relacdo da lei de poténcia
simples “f = 0,184 x Re™2". Desse modo obtemos o que é expresso pela equacao
51.

Nu = 0,023 * Re®%8 « pr1/3 (51)

Essa expressao é valida quando “Re > 10000” e “0,7 < Pr < 160”.
A equacdo 51 é comumente conhecida como equacdo de Colburn. EstA

pode ter sua exatiddo melhorada realizando a seguinte modificacao:

Nu = 0,023 = Re%8 x pr™ (52)

Onde na equacgéo 52 a variavel “n” assume o valor de 0,4 para aquecimento e 0,3

para resfriamento do fluido. Esta € conhecida como equacéo de Dittus Boelter sendo

ela mais utilizada que a equacéo de Colburn devido sua melhor precisdo (CENGEL
e GHAJAR, 2012).

Quando a variacdo das propriedades é grande devido a grande diferenca de

temperatura deve-se utilizar a seguinte equagéo.
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1 \0l4
Nu = 0,023 * Re®8 % Pr (#—b) (53)

Esta € valida para “Re > 10000” e “0,7 < Pr < 16700”. Na equagdo 53 todas as
propriedades sdo avaliadas a temperatura média com excecédo de “
avaliada a temperatura de superficie (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Essas relacbes apresentadas para o calculo do nimero de Nusselt sé&o

us” que deve ser

bastante simples, mas podem vir a gerar grandes erros que chegam a mais de 25%.
Essa taxa de erro pode ser diminuida para menos de 10% através da utilizacédo de
relacbes mais complexas e consequentemente mais precisas como a segunda

equacdao de Petukhov, representada pela equacédo 54 abaixo.

Nu = (f/8)*Re*Pr

(54)

2
1,07+12,7+(f /8)05%(Pr3—1)

Esta equacao deve ser usada para 10000 < Re < 5000000 e 0,5 < Pr < 2000. Para
nameros de Reynolds menores a precisdo pode ser melhorada modificando-a da

seguinte maneira:

(f/8)*(Re—1000)*Pr

Nu = =
1+12,7*(f/8)0'5*<Pr§—1>

(55)

Para poder ser usada devem ser obedecidos os valores de “30000 < Re <
5000000 " e “0,5 < Pr <2000

As relagbes apresentadas anteriormente devem ser utilizadas para os casos
em que a temperatura superficial e o fluxo de calor superficial sdo constantes.
Apesar da simplicidade dessas equacOes estas nos oferecem resultados precisos
para maioria das aplicacdes na engenharia (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Essas relacdes ndo podem ser aplicadas aos metais liquidos ja que os
mesmos possuem nameros de Prandtl muito baixos. Para metais em que o nimero
de Prandtl fica entre 0,004 e 0,01 sdo recomendadas as seguintes relagdes, sendo a
equacao 56 para o caso de temperatura constante na superficie e a equacao 57

para o caso de fluxo e calor constante na superficie.
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Nu = 4,8 + 0,0156 = Re?85 % pr0%3 56
S

Nu = 6,3 + 0,0167 * Re®85  pr2% (57)

Nota-se que “Pr,” quer dizer que o numero de Prandtl deve ser avaliado levando em
consideracao a temperatura da superficie (CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.3.13 Influéncia de uma superficie rugosa

A rugosidade presente em uma superficie acaba perturbando a subcamada
e em consequéncia afeta o escoamento. Devido a isso o fator de atrito e o
coeficiente de conveccao do escoamento turbulento é forte funcao da rugosidade da
superficie estudada.

No escoamento turbulento completamente desenvolvido o fator de atrito

depende diretamente do numero de Reynolds e da rugosidade relativa. Nao é
possivel obter uma solucdo tedrica dessa dependéncia, devido a isso todos o0s
resultados foram obtidos através de experimentos. Varios desses experimentos
foram desenvolvidos por J. Nikuradse, que era estudante de Prandtl, em 1933.
Os resultados obtidos por ele foram compilados em tabelas e graficos. Cyril F.
Colebrook em 1939 combinou esses dados para escoamento de transicdo e
turbulento em tubos lisos e rugosos na equacdo conhecida como “equacédo de
Colebrook” apresentada abaixo pela equacédo 58 (CENGEL e GHAJAR, 2012).

_ £*/D 2,51
= —2mn (524 25) (58)

1
N

Na equacdo o didmetro se refere ao diametro interno do tubo.
Comercialmente os tubos sé&o especificados de acordo com o diametro nominal,
porém esse nao indica necessariamente o diametro interno do tubo, por isso, é
preciso ter atencao ao realizar o calculo.

Outra forma de se obter o valor do coeficiente é através do diagrama
desenvolvido pelo cientista Lewis F. Moody e comumente conhecido como diagrama
de Moody. Ele foi desenvolvido para tubos circulares, mas também pode ser
utilizado para tubos néo circulares, bastando a substituicdo do diametro “D” pelo

didmetro hidraulico.
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A equacéo de Colebrook é implicita em “f” e devido a isso se faz necessaria
a utilizacao interacdes que podem ser feitas através de calculadoras programaveis
ou planilhas. Como alternativa o cientista S. E. Haaland desenvolveu em 1983 a

equacao 59 que é capaz de obter resultados com variagdes menores que 2%
(CENGEL e GHAJAR, 2012).

1 69 &' /D 1,11)
7 =-18In (Re +( = ) (59)

A equacédo 59 pode ser pode ser usada como uma boa alternativa, mas no
caso da necessidade de se obter resultados mais precisos é recomendado utilizar a

equacao 58.

2.4 CONVECCAO FORCADA EXTERNA.

Ao contrario da secdo anterior agora sera abordado sobre os efeitos da
conveccao forcada agindo sobre a parte externa das superficies, onde sera
apresentado e discutido sobre o coeficiente de arrasto e o nimero de Nusselt para
esta situacdo, sera apresentado sobre o escoamento em bancos de tubos e também
abordado o célculo do nimero de Nusselt para esta situacdo e correlacbes para

gueda de presséao.

2.4.1 Arrasto de atrito e pressao.

A velocidade do fluido em relacdo a um solido imerso fora da camada limite
é comumente conhecida como velocidade livre, geralmente esta é considerada igual
a velocidade de aproximacdo, que é a velocidade com que o fluido esta se
aproximando muito a frente do corpo. Para corpos finos tem-se uma aproximacao
muito boa, porém para corpos mais robustos nem tanto. A velocidade deste fluido

varia de zero na superficie para condicdo de escoamento livre longe da superficie.
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Esta velocidade pode variar de acordo com o tempo e a localizacdo do corpo porem
para métodos de andlise ela é geralmente considerada como constante ou uniforme.

A forca de arrasto nada mais € do que a for¢a que o fluido exerce sobre o
corpo na diregdo do escoamento. Esta pode ser sentida e visualizada quando se
coloca o braco para fora da janela de um carro em movimento (CENGEL e GHAJAR,
2012).

Esta forca é dividida em duas parcelas, onde uma é devida ao atrito e outra
€ devida a pressédo. A contribuicdo relativa de cada parcela pode variar de acordo
com o escoamento ou as condicBes da superficie do corpo. O arrasto devido a
pressdo depende basicamente da forma do corpo, jA o arrasto de atrito ndo tem
dependéncia significativa da forma do corpo, mas ¢€ influenciado pelas
caracteristicas da superficie (mais rugosa ou mais polida) (COUTO, SANTOS,
VIEIRA e SILVA, 2004).

A forca de arrasto “F,” em um corpo imerso em um fluido é dependente da
densidade “p” do fluido e da velocidade de aproximacao “V”, do tamanho, da forma e
da orientacdo do corpo. As caracteristicas do arrasto de um corpo sao

representadas pelo coeficiente adimensional de arrasto definido pela equacéo 60.

Cp=r—2— (60)

1
E*p*VZ*A

Onde a variavel “A” representa a area projetada no plano normal na direcédo do
escoamento (area frontal) para corpos que tendem a bloquear o escoamento. O
coeficiente de arrasto é funcédo da forma do corpo, mas também pode depender do
namero de Reynolds e da rugosidade superficial (COUTO, SANTOS, VIEIRA e
SILVA, 2004).

O coeficiente de arrasto pode ser representado pelo somatério do coeficiente
de arrasto de atrito e de pressdo. O arrastro de atrito € componente da forca de
cisalhamento na direcdo do escoamento, e depende da orientagdo do corpo e da
tensdo de cisalhamento na parede. Este € zero para o caso de uma superficie
normal ao escoamento e maximo para uma paralela ao escoamento. O arrasto de
pressao é proporcional a area frontal e ao diferencial das pressfes que agem na

parte da frente e de trds do corpo imerso. Por esse motivo que este geralmente é
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dominante para corpos grandes, insignificante para perfilados e nulo para finas e
paralelas ao escoamento (CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.4.2 Coeficiente de atrito médio

O coeficiente de atrito médio para o escoamento laminar e também para o

turbulento podem ser expressos pelas equacdes 61 e 62 respectivamente.

1,33

0,074
Cf = ?,}/5 (62)

E importante que estas duas relacdes servem para determinar coeficiente de
atrito médio quando o escoamento € laminar ou turbulento ao longo de toda placa.
Para casos em que a placa é suficientemente longa para que o escoamento se torne
turbulento, mas nado longa o suficiente para se ignorar a regido de escoamento

laminar o coeficiente de atrito é representado pela equacdo 63 (CENGEL e
GHAJAR, 2012).

0,074 1742
1/5
Re; Rey,

No caso do escoamento laminar o coeficiente de atrito depende somente do
nuamero de Reynolds, e a rugosidade superficial ndo tem efeito. Ja para o caso do
escoamento turbulento a rugosidade é um fator que influencia muito no coeficiente
de atrito, ou seja, o coeficiente é funcdo somente da rugosidade superficial e ndo

depende do numero de Reynolds.
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Para uma superficie rugosa exposta ao escoamento turbulento o coeficiente
de atrito médio pode ser determinado pela equacéo de Schilichting do coeficiente de
atrito (equacao 64) (CENGEL e GHAJAR, 2012).

8* —2,5
Cr = (1,89 — 1,6210g5) (64)

Onde “¢” é a rugosidade superficial e “L” o comprimento da placa na diregdo do
escoamento. Esta pode ser utilizada para escoamento em superficie rugosa para
Re > 10°, especialmente para /L > 1074,

2.4.3 Coeficiente de transferéncia de calor

Para o escoamento laminar e turbulento o numero de Nusselt em um
determinado local “x” de uma placa plana é determinado resolvendo a equacao da
energia proposta na secdo 2.2.12, onde através da solucdo chegamos as relacdes

expressas pelas equacgdes 65 e 66 respectivamente.

* 1
Nu, =% = 0,332 * Reg® « Pr3 (65)

Sendo esta para escoamento laminar e valida quando “Pr > 0,6 “ € “Re, < 5 * 10°”.
J& para escoamento turbulento a equacdo 66 somente é valida para “0,6 < Pr < 60”
e “5% 10° < Re, < 107" (CENGEL e GHAJAR, 2012).

_ hyxx

1
Nu, = = 0,0296 * Re2® % Pr3 (66)
O numero médio de Nusselt ao longo de uma placa pode ser determinado
pelas equacdes 65 e 66, onde a primeira se refere ao escoamento laminar ao longo
da placa. Através desta é possivel observar que o Nusselt médio sobre a placa toda
€ 0 dobro maior que o Nusselt local no final da placa. Esta € valida para “Re;, < 5 *

10°" e “Pr > 0,6”. Onde “Re,” significa Reynolds local.

Nu = h;L = 0,664 * Re)> x Pr1/3 (67)
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A equacao 68 se refere ao escoamento turbulento ao longo da placa inteira
ou quando a regidao de escoamento laminar € muito pequena. Estd se torna

verdadeira apenas para “0,6 < Pr < 60" e “5 % 10> < Re;, < 107",

Nu = h;L = 0,037 x Re"® x Pr'/3 (68)

Existe ainda uma expressdo unica sugerida por Churchill e Ozoe (1973),
eles afirmaram que esta tem exatiddo de +1%. Esta € aplicada para escoamento
laminar em uma placa isotérmica, onde o coeficiente de conveccéo pode ser obtido
através da equacéao 69 (INCROPERA e DEWITT. 2008).

0,338+Rel-5+pr1/3
Nu =
[1/(0,0468/Pr)2/3]1/4

(69)

Esta equacédo deve seguir a relagcdo do numero de Peclet, sendo esse maior ou igual

a 100 para que a equacao seja verdadeira. O numero de Peclet é definido por:

Pe = Rep * Pr (70)

As relacdes apresentadas servem para superficies isotérmicas, mas podem

ser utilizadas também com boa precisdo para superficies nédo isotérmicas, desde

que seja utilizado um valor médio da temperatura da superficie.

2.4.4 Nusselt local para placa plana com comprimento inicial ndo aquecido.

Até entdo trabalhava-se com placas em que todas sofrem agédo do calor a

partir do bordo de ataque, porém, existem situacfes onde a fracdo inicial da placa

nao sofre aquecimento, como mostrado na figura 11.
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Figura 11: Escoamento sobre uma placa com comprimento inicial ndo aquecido.
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Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

Na figura 11 é possivel identificar o comprimento inicial que ndo sofre
aquecimento através da variavel “€” que indica uma secdo de comprimento inicial
ndo aquecido. Nota-se também que para o intervalo em que “0 < x < &’ ndo existe
transferéncia de calor e que a camada limite hidrodinAmica comeca a se
desenvolver no bordo de ataque da placa, mas a camada limite térmica s6 comeca a
se desenvolver apés o inicio do aquecimento, ou seja, quando “x = €.

Em uma placa plana em que a se¢do aquecida é mantida a uma temperatura
constante € possivel através de métodos propostos por (KAYS e CRAWFORD,
1994) chegar as equacdes 71 e 72 para o numero de Nusselt local para o

escoamento laminar e turbulento.

_0,322+Re2°«Pr1/3
[1-(g/x)3/4]/°

(71)

X

_0,0296+Reg®xPr1/3 (72)

ux [1—(E/x)9/1°]1/9

Os termos apresentados no denominador servem apenas como fator de correcéo

para o caso das placas com comprimento inicial sem aquecimento.
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Para chegar ao valor do numero médio de Nusselt € necessario integrar
ambas as equacdes anteriores. Os resultados destas integracfes sdo apresentados
abaixo na equacéo 71 para escoamento laminar e na equagao 72 para escoamento
turbulento (CENGEL e GHAJAR, 2012).

_ 3/4
= 2=/

GO N (73)

= S/

-gn (74)

A primeira equagéo se reduz a “h = 2 * h,,_;”, quando, “¢ = 0.

2.4.5 Nusselt local para fluxo de calor uniforme.

Quando se tem um fluxo de calor uniforme passando sobre uma placa plana

o numero de Nusselt local € dado pelas equacbes 75 e 76.

Nu, = 0,0453 * Re® « pr1/3 (75)
Para “Pr > 0,6” € “Re, < 5 * 10°”.

Nu, = 0,0308 * Re® x pr1/3 (76)
Para “0,6 < Pr < 60" e “5 % 10°> < Re,, < 107",

Quando a placa envolver comprimento inicial ndo aquecido as equacdes 71

e 72 ainda podem ser utilizadas desde que “Nuyparaz=0) € @ parcela superior da
divisdo seja substituida pelas equagbes 75 e 76 e que “Nuyparat=o) s

respectivamente.
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Para fluxo de calor “g;” conhecido, a taxa de transferéncia de calor a partir

de ou para uma placa e a temperatura superficial em uma distancia “x” s&o
determinadas pela equacéo 75 e 76 (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Q = (s * Ag (77)

Onde “A,” é a superficie de troca de calor. E:

s = el Ts00) = Tool = To(x) = Top + 12 (78)

2.4.6 Cilindro em escoamento cruzado

O escoamento cruzado sobre cilindros pode ser encontrado em trocadores
de calor jA o escoamento sobre esferas pode ser encontrado no futebol, por
exemplo, onde o ar ambiente escoa sobre a bola.

Para o célculo do nimero de Reynolds apresentado na secdo 2.2.5.1 o
comprimento caracteristico antes representado por “L.” passa agora ser o didametro
externo “D,” do objeto de estudo, seja ele uma esfera ou um cilindro. A camada
limite permanece laminar para “Re < 2 * 10°” e se torna turbulenta a partir de “Re >
2 +x10%”". Note na figura 12 as diferencas no escoamento cruzado para Varios
nameros de Reynolds (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Figura 12: Fluxo cruzado sobre um cilindro para varios numeros de Reynolds.
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Rep< 1,0 Rep=10
(a) (b)
Canal do A A \l ;::kuitl::;l
_\—/\%:/v M turbuléncia
Rep =100 Camada-limite 103 <Rep < 107
laminar
(c) (d)

/\V\,\,‘ !}L'_'quc['lil L",\[L‘n'il dL‘
turbuléncia

Camada- Rep > 103 Camada-limite
limite laminar turbulenta

(e)

Fonte: KREITH e BOHN (2003).

Nota-se que em (a) na figura 12 o cilindro é completamente envolvido pelo
fluido. A forca de arraste é causada somente pela forca da viscosidade e as forcas
inerciais sdo despreziveis. Com isso € possivel observar que se existe transferéncia
de calor por conducéo.

Em (b) na figura existe a formagcdo de dois vortices na parte traseira do
cilindro. Neste caso a forca de arraste de pressdo passa a responder por cerca de
metade do arraste total. J& em (c) onde o niumero de Reynolds é da ordem das
centenas os vortices formados se separam e se estendem a uma distancia

consideravel do escoamento descendente.
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Em (d) na figura a forca de arraste de atrito passa a ser desprezivel se
comparada ao arraste de pressao causado pelos vértices de turbuléncia. O arraste
se mantem praticamente constante, jA& que a camada limite permanece laminar a
partir da borda frontal até o ponto de separacdo onde existem os vértices de
turbuléncia.

Em (e) o escoamento na camada limite torna-se turbulento. As linhas de
escoamento se reduzem ao tamanho da esteira e, devido a isso o arraste de
pressao também se reduz (KREITH e BOHN, 2003).

O coeficiente de arrasto total sofre forte influéncia devido a este tipo de
escoamento. Ainda na figura 12 € possivel notar que existe uma zona de alta
pressao na parte frontal e uma zona de baixa presséo na esteira do lado oposto.
Através disso é possivel demostrar que o escoamento cruzado sobre esferas ou
cilindros é uma funcdo do niumero de Reynolds. Vé-se no grafico 3 que as curvas se
comportam de forma diferente para cada faixa do numero de Reynolds (CENGEL e
GHAJAR, 2012).

Grafico 3: Coeficiente médio de arrasto para um cilindro e uma esfera lisa em

escoamento cruzado.
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Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).
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2.4.7 Coeficiente de transferéncia de calor para escoamento cruzado em cilindros e

esferas.

Este tipo de escoamento € complicado e deve ser estudado
experimentalmente ou analiticamente. Este tem sido alvo varios estudos e existem
diversas variacfes empiricas para determinar o coeficiente de transferéncia de calor.

Dentre as diversas formas de célculo para o nimero de Nusselt médio sobre
escoamento cruzado em cilindros a mais indicada é a proposta por Churchill e

Bernstein que esta apresentada pela equacgéo 77.

4/5

1
0,62%ReZxPrl/3 Re \°®
Nug; = 0,3 + [+ 04/ * [1 + (282000) ] (79)

Esta relaciona bem os dados para “Re * Pr > 0,2”. As propriedades do fluido nesse
caso devem ser analisadas na temperatura de filme, que €& a média das

temperaturas de escoamento e da superficie, expressa pela equacéo a seguir:
Ty = (80)

A equacdo de Nusselt médio pode também ser apresentada de forma

simplificada como a mostrada pela equagéao 79.
Nu,; = C * Re™ % Pr1/3 (81)

Onde “C” e “m” sédo constantes determinadas experimentalmente e expressas pela
tabela 8 para cilindros circulares e néo circulares.
No caso de escoamento sobre uma esfera a relacdo mais indicada €

expressa abaixo pela equacgéo 82.

1 2/3 04, (Heo)*
Nigsy = 2 + [(04  Rez) + (0,06Re?/3)| x Pro# « (#—) (82)

Esta é valida para “3,5 < Re < 8 * 10*”, “0,7 < Pr < 380" e “1,0 < 1 /us". Neste caso

as propriedades do fluido devem ser analisadas na temperatura do escoamento “T,,”,
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com excecao da viscosidade superficial “u;” que deve ser avaliada na temperatura

de superficie “T,". As equagdes 79 e 82 embora consideradas precisas podem

apresentar erros de 30% em seu resultado.

Tabela 8: Correlacdes empiricas do numero de Nusselt médio para cilindros

circulares e ndo circulares em escoamento cruzado.

Secéo transversal Fluido Faixa de Re

MNamero de Nusset

Circulo 04-4

Nu = 0,989 = Re%330 & p;-1/3

4-40

Nu = 0,911 = Re?385 & p;-1/3

Nu = 0,683 = Re?466 & p;-1/3

! Gas ou liquido 40-4000
| 4000-40000

Nu = 0,193 = Re?618 4 p;-1/3

Nu = 0,027 = Re%805 & p;-1/3

40000-400000
Quadrado

. Gas 50000-100000

Nu = 0,102 = Re%875 & py-1/3

Quadrado a 45°

|
0 ! Gas 5000-100000
i

Nu = 0,246 = Re?582 & p;-1/3

Hexagono

T
( > il Gas 5000-100000
|

Nu = 0,153 = Re?638 4 p;-1/3

Hexagono a 45°

5000-19500 Nu = 0,160 = Re?632 & p;-1/3
s ! Gids
L | 19500-100000 | Nu = 0,0385 = Re?782 « py1/3
Placa vertical
H }'} Gas 4000-15000 Nu = 0,228 = Re"731 » prlf3
}
Elipse
s, | Gas 2500-15000 | Nu = 0,248 = Re®512 x pri/?

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).
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2.4.8 Escoamento cruzado em bancos de tubos

Os bancos de tubos podem ser encontrados em equipamentos utilizados
para transferéncia de calor, como por exemplo, condensadores, geladeiras, ar
condicionado e nos evaporadores que sdo o0 objeto de estudo deste trabalho.

Em trocadores de calor que se tem a presenca de bancos de tubos, os tubos
sdo comumente colocados dentro de um casco, isto € mais usual quando se tem um
fluido escoando dentro dos tubos e outro escoando na parte do casco (CENGEL e
GHAJAR, 2012).

E normal analisar o escoamento através de tubos considerando somente um
tubo e depois multiplicando o resultado pelo nimero de tubos. Porém, essa
abordagem nao funciona para o escoamento sobre tubos, j& que o escoamento sofre
mudanca e devido a isso a transferéncia de calor também sofre interferéncia. Sendo
assim ao analisar o escoamento cruzado sobre um banco de tubos é necessério
analisar todo conjunto de tubos (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Costuma-se organizar os tubos em de véarias formas na direcdo do
escoamento buscando sempre melhorar a eficiéncia do equipamento. As formas
mais utilizadas sdo tubos em linha ou escalonados como mostrado na figura 13 que
se segue, nota-se na figura 13 que o primeiro banco de tubos (a) esta disposto em
linha e que o segundo banco de tubos (b) esta disposto de forma escalonada ou
alternada (Ozisik, 1985).

Figura 13: Banco de tubos em linha e escalonado.

AN N A L =S
R0 0=
\ —_— 1 B—’/Obu /
—_— T — " mmede —, —— 0 e
@ ./)Q O/JQ C L st-bes preferidas M
B P ~ A\ ~- 40 escoamento i G
OODu=E=-20=2 0
— A ___________ — "__’—’—/\_—)_ s —
/_Dc,";‘ e /\02\1\ = /\\.—
e —\Jw_g _}9 > c — ——\) ST i
o) _\/’_\_/

Fonte: INCROPERA e DEWITT (2008).
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Como citado por Cengel e Ghajar (2012) o coeficiente de transferéncia de
calor sofre mudancas. Da forma que o coeficiente para um tubo localizado na
primeira coluna é aproximadamente idéntico ao coeficiente para um Unico tubo em
escoamento cruzado, j para os tubos localizados na parte mais interna do banco o
coeficiente de transferéncia é maior. Os tubos que encontram primeiro o fluido
geram turbuléncia que por sua vez aumenta a troca térmica. E normal que a partir da
quarta ou quinta fileira de tubos o coeficiente j& ndo sofra uma mudanca tao
significativa em seu valor (INCROPERA e DEWITT, 2008).

Segundo Ozisik (1985) o objetivo de se ter varios arranjos de tubos €
estabelecer condicbes de escoamento que venham a auxiliar na separacdo da
camada limite e interacdo dos vortices, para que assim possa-se maximizar o
aumento da transferéncia de calor.

Ozisik (1985) também afirma que o coeficiente convectivo externo € penas
um dos fatores fundamentais para determinar o coeficiente global de troca de calor,
sendo este ainda composto por outros dois termos que sao: a condutividade térmica
do tubo e sua espessura. E possivel aumentar o coeficiente global através do
aumento da vazao do fluido, implementacédo de tubos de parede mais fina e feitos de
materiais de alta condutividade térmica, além da possibilidade de se aumentar a
velocidade do escoamento ou com uso da disposicdo mais adequada dos tubos.

Para Cengel e Ghajar (2012) a configuracdo do banco de tubos é
caracterizada pelo diametro dos tubos e pelo passo longitudinal, “S,”, e transversal,

“St”, entre o centro dos tubos.
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Figura 14: Disposicao dos tubos em linha e escalonado em bancos de tubos.
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Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

Na figura 14 é possivel identificar o passo longitudinal e o transversal bem
como, as variaveis (A;, Ay e Ap) que sdo as areas de escoamento nos locais
indicados e também “S,” que é o passo diagonal entre o centro dos tubos. O passo

diagonal é determinado pela equacéo 83 demonstrada abaixo:

Sp =St + (ST/z)Z (83)

Nos bancos de tubos o nimero de Reynolds deve ser analisado segundo a
velocidade méaxima que ocorre dentro do banco de tubos. Sendo assim, a equacao
do numero de Reynolds apresentada na secdo 2.2.5.1 assume a seguinte forma
(CENGEL e GHAJAR, 2012).

_ P*Vmsx*D — Vimax*D (84)

Nota-se que neste caso 0 comprimento caracteristico € o diametro externo do tubo.

A velocidade maxima para escoamento em linha é dada por:
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S
Vinax = S —xV (85)

T—D

Ja para arranjo escalonada a velocidade maxima passa a ser:

St
Voo =
max 2*(5D—D)

* (86)

Para o célculo do coeficiente de transferéncia por conveccao é utilizada a
equacao 87 proposta por Zukauskas. Esta é uma relacdo baseada em dados
experimentais, assim como a maioria das outras que podem ser utilizadas. Esse
fenbmeno de transferéncia de calor € estudado experimentalmente devido a alta

complexidade em fazé-lo de forma analitica.

. 0,25
Nup = hTD = C * Rep' * Pr™ = (ﬂ) (87)

Prg

Onde “Nup” se refere ao Nusselt no didametro do tubo, “Rej'” € o Reynolds
do escoamento referenciado ao diametro do tubo, “C” e “n” sao fatores que
dependem do numero de Reynolds. Para mais facil compreenséo as correlacdes sédo
apresentadas na tabela 9 para bancos de tubos com mais de 16 fileiras e “0,7 <
Pr < 500" e “0 < Rep < 2 * 10°”. A incerteza nos valores do nimero de Nusselt para
essas relacdes sdo de mais ou menos 15%. Todas as propriedades, exceto “Pry”
devem ser avaliadas na temperatura média do fluido, sendo esta dada pela equacao

88 (CENGEL e GHAJAR, 2012).

T = : (88)

Onde “T;” e “T,” se referem a temperatura do fluido na entrada do banco de tubos e

na saida do mesmo respectivamente.

Tabela 9: Correlagbes para numero de Nusselt em escoamento cruzado sobre

banco de tubos com mais de 16 fileiras e 0,7 < Pr < 500.
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Arranjo |Faixa de Reynolds Correlacéo
0-100 Nu, = 0,9 * Rep® = PrO3¢ « (Pr/Pr,)%?5
100-1000 Nug = 0,52 = Rep® » Pr®36 « (Pr/Pr,)%?5
Em linha
1000-200000 | Nug = 0,27 » Rey® = Pro®® « (Pr/Pr,)**
200000-2000000 | Nuy = 0,033  Red® « Pro « (Pr/Pr,)%%
0-500 Nug = 01,04 * Repg* » Pr®3¢ « (Pr/Pr,)%?5
500-1000 Nuy = 0,71  Rep® * Pr%3¢ « (Pr/Pr,)%?°
Esclonado

1000-200000 | Nuy = 0,35 * (Sp/5,)%% « Re)® = Pr36 « (Pr/Pr,)%?

200000-2000000 | Nuy = 0,031 = (S7/5,)%?  Rep® = Pr®36 « (Pr/pr,)%?s

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

As relacdes apresentadas na tabela 9 séo utilizadas para bancos de tubos
com 16 ou mais fileiras. As mesmas podem também ser utilizadas para bancos com

menos de 16 fileiras desde que devidamente alteradas para forma:

Nup n, <16 = F * Nup (89)

Onde “F” é um fator de corregdo cujo os possiveis valores estédo
apresentados na tabela 10. Para numeros de Reynolds maiores que 1000 o fator de
correcdo é independente (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Tabela 10: Fator de correcédo “F” a ser usado na equagao 92 para menos de 16
fileiras e “Rep > 1000”.

Ny 1 2 3 4 5 7 10 13
Em linha 0,7 0,8 0,86 0,9 0,93 0,96 0,98 0,99
Escalonado | 0,64 0,76 0,84 0,89 0,93 0,96 0,98 0,99

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

Apoés o calculo do numero de Nusselt e consequentemente do coeficiente

meédio de transferéncia de calor pode-se determinar a taxa de transferéncia de calor
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por meio da lei de resfriamento proposta por Newton expressa pela equacdo 19 na

secéo 2.2 onde para trocadores de calor a variagdo assume a forma de “AT,,;”.

Qconv = hx*Ag * ATy

Porém nesse caso a expressao “AT =Ts—Tpes, Nao é vélida pois
superestima a transferéncia de calor devido ao fato de o fluido poder sofrer grande
variacdo de temperatura média. Portanto deve-se utilizar a diferenca média
logaritmica de temperatura “AT;,,,” expressa abaixo pela equacédo 90 (INCROPERA e
DEWITT, 2008).

(Ts—Tsqi)—(Ts—T}) __ AT.—AT;
In[(Ts—Tsqi)/(Ts—T;)] o In(AT,—AT;)

AT, = DTML = (90)

Onde “T,,;” que é a temperatura do fluido na saida do banco de tubos pode ser

determinada pela equacao 91.

Ag*xh
Tqi =Ts — (Ts - Ti) * exp( > > (91)

mxcp

Onde “As” é a area superficial e deve ser feito o somatoério da area superficial de
todos os tubos, “m” & a vazdo massica do fluido.

Outra forma mais prética de calculo seria determinar a taxa de transferéncia
de calor através da equacdo 92 que nao requer o calculo de “AT,,;” (CENGEL e
GHAJAR, 2012).

Q=h*AS*ATml=m*cp*(Tsai_Ti) (92)
2.4.9 Numero de Nusselt para regides anulares
Muitos dos problemas envolvendo escoamento interno envolvem a

transferéncia térmica através de régios anulares entre tubos concéntricos. Neste um

fluido passa no espaco formado pelos tubos, logo a transferéncia de calor pode
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ocorrer tanto na superficie do tubo interno como na superficie do tubo externo
(INCROPERA e DEWITT 2008).

Para escoamento laminar plenamente desenvolvido com uma superficie
termicamente isolada e outra a temperatura constante tanto o Nusselt interno como
0 externo podem ser determinados pela tabela 11a. J4 para escoamento plenamente
desenvolvido para regides anulares circulares com fluxo térmico mantido constante
em ambas as superficies o Nusselt interno e externo podem ser determinados pela
tabela 11b.

Para regides onde o escoamento é turbulento o nimero de Nusselt é funcao
do numero de Prandtl e Reynolds e deve ser determinado baseado nas equacdes
para escoamento apresentadas anteriormente (INCROPERA e DEWITT 2008).

Tabela 11: Numero de Nusselt para escoamento laminar completamente

desenvolvido em uma regido anular circular.

a) b)

D‘fne Nu, Nu, D‘fa,_, Nu; Nu,
0,00 _ 3,66 0 _ | 4,364
005 | 17.46 4.06 0.05 1781 | 4792
0.1 11,56 411 0.1 1191 | 4,834
025 | 737 423 02 8499 | 433
05 574 443 04 6,583 | 4.979

1 486 4.86 06 5912 | 5099
08 558 | 524
1 5385 | 5835

Fonte: INCROPERA e DEWITT (2008).

2.4.10 Queda de pressao

Em um trocador de calor ndo € so a transferéncia térmica que interessa, mas
também a queda de pressao existente na passagem do fluido através do banco de

tubos. A poténcia necessaria para deslocar o fluido muitas vezes acaba resultando
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em altos custos operacionais que tornam inviavel a instalacdo do equipamento
(INCROPERA e DEWITT, 2008).

A gueda de pressao é calculada através da perda de carga na entrada e na
saida do banco de tubos. Esta € a resisténcia dos tubos ao escoamento sobre eles,
isso pode ser expresso pela equacdo 93 (CENGEL e GHAJAR, 2012).

*2,
AP:NL*f*x*pV% (93)

Onde “f” é o fator de atrito e “x” é o fator de corregdo. Ambos tém seu valor
expresso através de graficos e podem ser visualizados no grafico 4.

Tendo conhecimento da queda de pressao do fluido é possivel calcular a
poténcia de bombeamento necesséria pode ser calculada pela equacgéo 94.

Wbomba =VxAP = . (94)

E possivel notar que a queda de pressdo e a poténcia necessaria de bombeamento
Sao proporcionais, ou seja, as vantagens da disposicdo dos tubos em determinado
arranjo devem ser muito bem estudadas uma vez que estas podem implicar em
maior necessidade energética que por sua vez aumenta o custo do equipamento
(CENGEL e GHAJAR, 2012).
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Grafico 4: Fator de corregao “x” e fator de atrito “f” para arranjo em linha e

escalonado.
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Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

2.5 TRANSFERENCIA DE CALOR COM MUDANCA DE FASE: EBULICAO E
CONDENSACAO.
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O ponto de ebulicdo ou temperatura de ebulicdo € referente ao periodo de
um processo onde um liquido sofre mudanca de fase reduzindo sua fracdo em
estado liquido e aumentando sua fracdo em estado gasoso, por meio do contato do
liguido com uma superficie sdélida superaquecida, geralmente de forma a observar-
se a formacao rapida de bolhas de gas no interior do liquido que, emergindo a
superficie, dispersam-se na fase gasosa. Usualmente "ponto de ebulicdo" refere-se
também a temperatura (ou temperaturas) na qual esta condicdo ocorre
(INCROPERA e DEWITT. 2008).

A ebulicdo e também a condensacdo apresentam caracteristicas Unicas no
gue se refere a transferéncia de calor, porém ambas sdo consideradas formas de
transferéncia de calor por conveccéo, devido ao fato de envolverem a movimentacao
do fluido (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Para Kreith e Bohn (2003) na ebulicdo os fenbmenos provenientes da troca
térmica sdo mais complexos do que 0s gque ocorre na conveccdo sem mudanca de
fase. Para fase liquida de um processo sem mudanca de fase a geometria do
sistema, viscosidade, densidade, condutividade térmica, coeficiente de expansao e o
calor especifico séo suficientes para descrever o processo. Ja para processos onde
existe a mudanca de fase devem ser considerados outros parametros como, a
superficie, tensado superficial, calor latente de vaporizacéo, pressao, densidade, tem
forte influéncia sobre os resultados. Devido ao grande numero de fatores que
influenciam a transferéncia de calor com mudanca de fase ndo existem equacdes
gerais e nem correlacdes que descrevem o processo de ebulicdo. Porém apesar das
dificuldades encontradas pelo meio cientifico existem consideraveis progressos
sendo feitos sobre este assunto com ajuda da fotografia em alta velocidade. Através
da fotografia foi possivel provar a existéncia de diversos regimes de ebuli¢cdo, logo
para criar correlacdes € melhor analisar separadamente cada regime.

Os coeficientes de transferéncia de calor por conveccdo sdo geralmente
mais elevados do que 0s encontrados em processos que ndo envolvem mudancas
de fase, devido aos efeitos do calor latente e do escoamento induzido ao empuxo
(CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.5.1 Ebulicao

A ebulicdo é um processo de mudanca de fase onde o fluido passa do

estado liquido para o estado gasoso, este processo ocorre numa interface sélido-
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liquido, ou seja, ela ocorre quando um liquido € colocado em contato com uma
superficie com temperatura acima da temperatura de saturacao do liquido.

Como a ebulicdo é uma forma de transferéncia de calor por convecgéo é
natural que a mesma seja também regida pela lei de resfriamento de Newton, ja

citada anteriormente na se¢ao 2.2, nesse caso esta assume a seguinte forma:

eruligéo =hx (Tsuperficial - Tsaturagéo) (95)

Nesta a parcela, “Tsyperficiat — Tsaturacio » € d€NOMinada de excesso de temperatura
e representa 0 quanto a temperatura da superficie é superior a temperatura de
saturacdo (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Uma das caracteristicas da ebulicdo € a formacdo de bolhas, estas se
formam devido a tensado superficial “c” na interface liquido-vapor, que resulta da
forca de atracdo das moléculas na interface em direcdo a fase liquida. A tenséo
diminui conforme aumenta a temperatura tornando-se nula na temperatura critica.

Quando a bolha esta a uma temperatura mais elevada que o liquido o calor
passa da bolha para o liquido, que por sua vez causa a condensacéo de parte do
vapor em seu interior. JA quando ocorre ao contrario, o calor passa do liquido para
bolha, que por sua vez faz a mesma expandir e subir para superficie (KREITH E
BOHN, 2003).

O processo pode ocorrer a partir de um fluido estacionario sobre a superficie
de aquecimento (ebulicdo em piscina) ou a partir do escoamento forcado causado
por um dispositivo externo (ebulicdo em escoamento).

Existe ainda uma subclassificagcdo para ebulicio em piscina e em
escoamento denominada ebulicdo saturada ou sub resfriada. A primeira ocorre
quando a temperatura do liquido é igual a temperatura de saturacdo e a segunda
guando a temperatura do liquido € menor que a temperatura de saturacdo (CENGEL
e GHAJAR, 2012).
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2.5.1.1 Ebulicdo em piscina ou ebulicdo em vaso

Este tipo de ebulicdo ocorre frequentemente na vida da maioria das
pessoas, basta imaginar uma panela aquecida em cima de um fogédo. Quando a
agua comeca a entrar em ebulicdo é possivel observar que as bolhas ainda séo
pequenas e condensam antes mesmo que possam chegar a superficie, mas com o
aumento da temperatura essas se tornam cada vez maiores e mais numerosas e
comecam a chegar a superficie.

Existem varios regimes de ebulicho em piscina e estes podem ser

observados na figura 15:

Figura 15: Representacéo de cada regime de ebulicéo.

7 L DALTIIZT LTI IITSLTTIS S ST SSS
Ebuligao de filme de transi¢io Ebulig¢io de filme estivel

Fonte: KREITH E BOHN (2003).

Esta ainda pode ser reescrita na forma do grafico 5 onde é possivel observar o fluxo

de calor.
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Grafico 5: Curva de ebulicao tipica da agua a 1 atm.
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Fonte: MANETTI (2017).

Na figura ** e no gréfico 5 é possivel observar que no inicio do processo o
fluido transfere calor por conveccao natural, caracterizado pelo movimento do fluido
em consequéncia do empuxo (KIYOMURA, 2017).

No ponto “A” do grafico 5 € onde aparecem bolhas na superficie aquecida
devido a pré-existéncia de gases nas cavidades da mesma. O espaco que
compreende os pontos “A” e “B” é caracterizado pela formacdo de bolhas na
superficie, com o0 aumento do aquecimento da superficie aumenta também a
guantidade de bolhas e a frequéncia que estas se formam (MANETTI, 2016). Do
ponto “B” em diante a ebuligdo passa de bolhas isoladas para nucleacéo totalmente
desenvolvida, onde é possivel obter altos valores de fluxo de calor com o minimo de
acréscimo no superaguecimento da superficie. As bolhas formam colunas de vapor
na vertical, este processo é caracterizado pela formacdo de grandes cogumelos de
vapor e se estende até o ponto “C”, conhecido como fluxo de calor critico, onde o
fluxo de calor atinge seu valor maximo. Neste ponto as bolhas possuem grande

volume, o que dificulta ou até mesmo inibe o contato do liquido com a superficie
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aguecida, isso pode levar a secagem da superficie e a diminuicdo na transferéncia
de calor (KIYOMURA, 2017).

Entre os pontos “C” e “D” ocorre a diminuigdo do fluxo de calor, isso ocorre
devido a superficie do aquecedor ser coberta por uma pelicula de vapor que por sua
vez atua como isolante devido sua baixa condutividade. Durante o periodo que
compreende 0 espaco entre 0os dois pontos ocorre tanto a ebulicdo nucleada como a
ebulicdo de pelicula. No ponto “D” entretanto, a ebuligdo de pelicula substitui a
ebulicdo nucleada completamente. Na pratica costuma-se evitar a ebulicdo de
transicdo (CENGEL e GHAJAR, 2012). Segundo Carey (1992), dependendo de
como a superficie é aquecida, por fluxo de calor imposto ou temperatura imposta,
este regime pode ser estabilizado ou néo.

Com dito a partir do ponto “D” ocorre apenas a ebulicdo em pelicula,
caracterizado por uma pelicula ondulada continua de vapor sobre a superficies,
neste o fluxo de calor atinge seu valor mais baixo devido a baixa condutividade
térmica da pelicula (MANETTI, 2017). No regime de ebulicdo em pelicula existem
estabilidades hidrodinamicas, chamadas de instabilidades de Taylor (CARDOSO,
2010).

Dentre os regimes existentes no processo de ebulicdo que apresenta maior
fluxo térmico com a melhor eficiéncia é o regime de ebulicdo nucleada. Isto por que
nessa regido os elevados fluxos de calor transferidos mantem pequena diferenga
entre a temperatura da superficie aquecida e a temperatura do fluido (MANETTI,
2017).

Os elevados valores do coeficiente de transferéncia de calor podem ser
atribuidos a quatro diferentes modos de transferéncia de calor (figura 16), sendo
eles, microconvecc¢ao, conveccao natural, calor latente e correntes de Maragoni ou
termo capilaridade. A parcela da transferéncia de calor associada ao calor latente se
refere ao calor transferido devido a mudanca de fase. J& a microconvecgédo é
resultante desprendimento das bolhas da superficie aquecida. A conveccéo natural €
o transporte do calor sensivel dissipado das partes da superficie aquecida, que nao
contem bolhas, para o fluido devido ao empuxo. As correntes de Maragoni é
causada devido ao gradiente da tensao superficial na interface liquido-vapor, isso
ocorre devido a reducdo da forca de atracdo entre as moléculas com o aumento da
temperatura da superficie, que por sua vez, induz um fluxo térmico tangencial da

maior para menor temperatura (CARDOSO, 2010).
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A ebulicdo nucleada pode ser homogénea ou heterogénea. A ebulicdo
nucleada homogénea ocorre quando se formam nucleos de vapor no interior do
liquido aquecido.

J& a heterogénea ocorre na presenca de elementos estranhos, como por
exemplo, uma superficie solida, que pode favorecer a formacdo de nucleos de
vapor. A presenca dessas “impurezas” permite que seja necessaria uma menor

energia para que os nucleos se formem.

Figura 16: Mecanismos do fenbmeno de ebulicdo nucleada.

O
O i g g 5
AN 3 DO
Calor Micro- Conveccdo Corretes de
Latente convecgao Natural Marangoni

Fonte: CARDOSO (2010).

A ebulicdo nucleada € fortemente influenciada pelas propriedades
termofisicas do fluido e do material que constitui o superficie aquecedora, dimenséo
e rugosidade. Sendo assim o estudo dessas propriedades é de fundamental
importancia (CAREY, 1992).

Para formacao inicial das bolhas de vapor é necessario que ocorra duas
condicdes simultaneas. A primeira condicdo preconiza que a temperatura da
superficie que esta em contato com o liquido deve exceder a temperatura de
saturacdo, correspondente a pressdo do liquido. A segunda condicdo € a pré-
existéncia de vapor ou gas nas cavidades da superficie que esta em contato com o
liquido (HSU, 1992).

Para ocorréncia da ebulicdo € necessario um minimo superaquecimento do

fluido, e este pode ser obtido segundo a equacéo 96:

AT > 2% Tsat (96)

T*py*hyy



84

Onde “o” é a tenséo superficial, “Ty,;” € a temperatura de saturacao do fluido, “p,” é
a massa especifica do vapor, “h;,,” € o calor latente de vaporizagdo e “r” é o raio
caracteristico da cavidade (CAREY, 1992).

Através da analise da curva de ebulicdo é possivel visualizar o regime de
ebulicdo nucleada. Este permite a transferéncia de grandes parcelas de calor para
baixos valores de superaquecimento, eu por sua vez, resulta em um elevado

coeficiente de transferéncia de calor.

2.5.1.2 Ebulicdo em escoamento

Na ebulicio em escoamento o fluido é forcado por uma fonte externa,
podendo ser uma bomba, a se mover enquanto sofre mudanca de fase. Nesse caso
a ebulicdo exibe os efeitos da conveccdo e da ebulicAo em piscina de forma
combinada (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Esta pode ser classificada ainda em ebulicdo em escoamento interno e
externo, dependendo de onde o fluido é forcado a escoar dentro de um tubo
aquecido ou sobre uma superficie aquecida.

A ebulicBdo em escoamento externo ocorre de maneira semelhante a
ebulicdo em piscina, porém, o movimento do fluido acaba por aumentar
consideravelmente o fluxo de calor em ebulicdo nucleada e o fluxo de calor critico.
Através do grafico 6 € possivel observar que quanto maior a velocidade, maior sera
o fluxo de calor em ebulicdo nucleada e o fluxo de calor critico (CENGEL e
GHAJAR, 2012).
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Grafico 6: Efeitos da conveccao forcada na ebulicho em escoamento eterno para

varias velocidades de escoamento.

qA
Alta
\L‘l“L‘itl.ldL'
o
’ ° Baixa
\L'I(k'ldinik'
|
|
|
| \,\\\i
AR
\C\\\\\
s
A\
W
¥ A0 5
oy <« Regime de ebuligdo
a N
‘ \,\.\\\\* nucleada em piscina
’ \\;
1 A
al
0
1 \\\‘
Co
|
r
i I R >
AT

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

Ja a ebulicdo em escoamento interno € muito mais complexa, uma vez que
nao existe uma superficie livre para o vapor escapar, e dessa forma o liquido e o
vapor sdo forcados a escoar juntos (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Na maioria dos casos um fluido a baixo de seu ponto de ebulicdo entra em
um duto aquecido, onde passa a ocorrer a vaporizacao progressiva. Na entrada do
duto tem-se a conveccao forcada j4 observada anteriormente. Entretanto, conforme
o fluido avanca e a temperatura se aproxima do ponto de saturagdo, comegam a se
formar bolhas e estas serdo transportadas. Esse regime é conhecido como “regime
borbulhento”. O escoamento dessas bolhas ocorre com um titulo muito baixo e é
formado por bolhas individuais de vapor. Nessa faixa de titulo em que esta presente
o regime borbulhento o coeficiente de transferéncia de calor pode ser determinado

através da sobreposicdo das equacdes da conveccao forcada e da ebulicdo
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nucleada em vaso, desde que a temperatura da parede ndo seja grande ao ponto de
causar a ebulicdo em filme (KREITH E BOHN, 2003).

Conforme ocorre 0 aumento da fracdo de vapor presente no liquido, as
bolhas comecam a se aglomerar e passam a formar bols6es de vapor. Este regime é
conhecido como “regime de escoamento com bolsdes ou regime pistonado”. Esses
bolsdes sdo volumes compressiveis e produzem oscilacbes no escoamento dentro
do tubo, mesmo se o escoamento na entrada for estavel. A bolhas continuam a
nuclear nas paredes, € bem provavel que o mecanismo de transferéncia de calor no
escoamento dos bolsdes seja o0 mesmo do regime borbulhento. Conforme a
velocidade do fluido aumenta o coeficiente de transferéncia de calor também

aumenta, conforme pode ser visto na figura 17.

Figura 17: Esquematizacdo dos diferentes escoamentos encontrados na ebulicdo

em escoamento em um duto sob conveccao forcada.

Baixo Alto

ey Convecgao forgada

T

Escoamento disperso

Goticulas
de liquido

Escoamento de transi¢iio

—_—
4

Escoamento anular

Nicleo
de vapor

Qualidade

Escoamento pistonado

Bolhas no
liquido

Escoamento em bolhas

Niicleo de
liquido

—_—

—x =0

Convecc¢ao forcada

—

Coeficiente de transferéncia de calor

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).
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Conforme o fluido continua a avancar e o titulo aumenta, forma-se um
terceiro regime conhecido como “regime de escoamento anular”, neste a parede do
duto é revestida por um filme de liquido e o calor e transferido através deste. O
vapor esta a velocidade maior e € gerado basicamente por vaporizacdo através da
interface liquido-vapor e dentro do duto e ndo mais por meio da formacao de bolhas,
a nao ser que o fluxo de calor seja alto. Pode existir liquido disperso na forma de
gotas. Este regime € bastante afetado pelas propriedades do fluido e geometria do
duto. Neste estdo presentes os maiores coeficientes de transferéncia de calor
(KREITH E BOHN, 2003).

A seguir vem o regime de transicdo onde o coeficiente de transferéncia de
calor sofre diminuicdo acentuada. Para sistemas com fluxo de calor fixo ocorre
aumento consideravel da temperatura de superficie, e no caso de temperatura fixa
ocorre queda acentuada no fluxo de calor (CENGEL e GHAJAR, 2012).

No regime de transicdo comecam a aparecer pontos secos onde antes
estava a pelicula de liquido, o aparecimento dessas regides causa a diminuicao
brusca do coeficiente de transferéncia de calor. Esse regime se estende até o ponto
em que a superficie interna do duto esteja totalmente seca, ou seja, quando a
pelicula de liquido deixa de existir completamente. Qualquer liquido restante esta
agora sobre a forma de goticulas suspensas no nucleo de vapor, que é semelhante
a uma neblina, a partir dai tem-se o regime de escoamento disperso até o ponto em
que todas as goticulas do fluido sejam vaporizadas. Por fim o vapor saturado, ira se
tornar vapor superaquecido com qualquer aumento da transferéncia de calor
(CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.6 TROCADORES DE CALOR

O trocador de calor é um equipamento utilizado para realizar troca térmica
entre dois fluidos em diferentes temperaturas. Este pode ser utilizado no
condicionamento de ar, aquecimento ou resfriamento, na producdo de energia, na
recuperacdo de calor e em processos quimicos (CENGEL e GHAJAR, 2012). Devido
a grande gama de aplicacdo estes sdo alvo de muitos estudos que buscam
aperfeicoar o projeto e desempenho desses equipamentos.

Existem muitos tipos de trocadores de calor, 0s mais comuns S80 0s que um

fluido se encontra separado do outro, esses equipamentos sdo chamados de
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recuperadores. Além dos recuperadores existem também os regeneradores, onde 0s
fluidos ocupam alternadamente o0 mesmo espaco dentro do trocador.

Os equipamentos que variam do mais simples tubo dentro de tubo, até
condensadores e evaporadores de superficie complexa. E no meio termo destes
extremos se encontram os trocadores comuns tubulares.

O projeto desse tipo de equipamento € dividido em trés partes, sendo elas,
andlise térmica, projeto mecéanico preliminar e projeto de fabricagcdo (KREITH e
BOHN, 2003).

Esses equipamentos séo classificados de acordo com os tipos padronizados
pela norma TEMA (Standards of Tubular Exchanger Manufactures Assocition). Esta
atribui uma classificacdo alfabética correspondente as partes e formas construtivas.
Os trocadores de casco e tubo sao identificados por letras da seguinte forma: Tipo
de cabecote (A, B, C, N, D); Tipo de casco (E, F, H, J, K, X); Tipo de cabecote de
retorno (L, M, N, P, S, T, U, W) conforme a figura 18.

Segundo Hewitt (1994) os trocadores de casco tubo representam algo em
torno de 60% de todos os equipamentos empregados nos processos industriais. Isso
devido a possibilidade de se operar em diferentes escalas de pressao e temperatura
nas mais variadas aplicacdes. Apesar de muito usados esses equipamentos ndo sao
recomendados para aplicaces em automdveis ou aeronaves devido a seu tamanho
e peso (CENGEL e GHAJAR, 2012). Na figura 18 é possivel verificar um exemplo de
trocador de calor casco e tubo.
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Figura 18: Classificagéo das formas construtivas de trocadores de calor casco tubo

segundo TEMA.
Tnpos'de'cgabegotes_ Tipos de cascos Tipos c_je cabegotes
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l _’/\_,
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Um passe no casco
Carretel e tampa removivel j
_}_ Espetho fixo como o
cabegote estacionario tipo B
Dois passes no casco I
com chicana longitudinal T
. i) Lot JU
wnirt et U o Espelho fixo comoo
Carretel tipo Lo i _l_ cabecote estacionario tipo N
boné com tampa integral
Fluxo dividido
T Cabecgote flutuante com
c lapenas ||| — 1w}y gaxeta externa
feixe 1 1
removivel
Fluxo duplamente dividido
T Cabegote flutuante com
anel bipartido
J_ _}- .‘-‘...--_:c:’-f:"‘ ---------
Fluxo de entrada ou %ﬁ ;
N de saida dividido
T Espetho flutuante removivel
pelo carretel “pull-through”
Carretel integral com : =
o espetho e tampa removivel : )
= J.. .1_ £
Refervedor tipo “Kettle” bt
Feixe de tubos em U
3 T
Vedamento Espelho flutuante com anel de
especial para altas pressoes Fluxo cruzado vedamento especial (externo)

Fonte: ARAUJO, (2011).
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Figura 19: Trocador de calor casco tubo com um passe no casco e um passe nos

tubos.

Saida de Entrada

tubos do casco Chicanas

Caixa de
distribuicio
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distribuiciao
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Saida de Entrada
de tubos
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Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

2.6.1 Tipos de trocadores de calor

Nesta secdo sera feita uma revisdo sobre os principais tipos de trocadores
de calor procurando falar um pouco sobre cada tipo e demonstrar imagens

representativas para 0S mesmos.

2.6.1.1 Trocador de calor de tubo duplo

Este € um equipamento composto geralmente por dois tubos concéntricos,
compostos por dois trechos retos e com conexdes apropriadas nas extremidades de
cada tubo. Esse conjunto com forma de U é denominado grampo. Na Figura 19 é

possivel visualizar o desenho esquematico de um trocador de tubo duplo.
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Figura 20: Trocador duplo tubo.

Bucha
Curvaderetorno / ™ Buchay ~Bucha
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Fonte: Araujo (2011).

Geralmente esse tipo de trocador de calor € composto por varios grampos
interligados em série, para que seja possivel alcancar uma area de troca razoavel.

Nesse tipo de equipamento um fluido escoa sobre o tubo interno e outro
passa pela area anular formada entre os dois tubos. A transferéncia de calor ocorre
na parede do tubo interno (ARAUJO, 2011).

O tubo interno pode apresentar aletas. Essas sdo recomendadas quando o
fluido que escoa pelo espaco anular apresenta coeficiente de troca térmica por
conveccao muito baixo.

As vantagens desse tipo de equipamento sao: facilidade de construgcéao e
montagem, ampliacdo de area e facilidade de manutencdo. JA como desvantagem
estdo a necessidade de grande espaco fisico requerido para instalacédo e o elevado
custo por area de troca.

Os fluidos podem escoar de forma paralela ou contracorrente. Esse trocador
€ recomendado para areas de troca de até 30 metros quadrados ou quando o

trocador de casco e tubo n&o for recomendado (ARAUJO, 2011).

2.6.1.2 Trocador de calor casco e tubo

Este € composto por um casco cilindrico contendo em seu interior um
conjunto de tubos colocados paralelos ao eixo longitudinal do casco. Os tubos séo
fixados nas extremidades por placas denominadas espelhos. Os tubos que
compdem o feixe atravessam varias placas perfuradas que sdo denominadas

chicanas, que tem o objetivo de direcionar o fluido que escoa no lado do casco e
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também suportar os tubos. Na figura 21 € possivel visualizar uma vista em corte de
um trocador de calor casco e tubo, onde os principais componentes séo sinalizados
(ARAUJO, 2011).

Figura 21: Vista em corte de um trocador de calor casco e tubo.

9 8
1 4 7
/ . A
1 4 WAL
; A At
2 : {
1 i I I L
, -
; :
2
1 - Casco ou carcaga Shell 6 - Tampa do carretel Channel cover
2 - Tubos Tubes 7 - Espagadores de chicanas Baffle spacer
3 - Espelho Tubesheet 8 - Bocal (lado tubo) Nozzle
4 - Chicanas Baffles 9 - Bocal (lado casco) Nozzle
5 - Carretel Channel

Fonte: Araujo (2011).

Esse tipo de equipamento é muito utilizado na area quimica devido a seu
grande faixa de aplicagdo. Pode ser utilizado para amplas faixas de vazao,
temperatura e pressdo. Esse € um equipamento muito versétil e pode ser utilizados
em quase todas as operacdes, possibilita a construcdo em diversos tipos de
materiais além de poder operar com os mais variados tipos de fluidos (ARAUJO,
2011).

2.6.1.3 Trocadores de calor de placas

Este consiste de um suporte onde placas de metal sustentadas por barras,
sao presas por compressao, entre uma extremidade movel e outra fixa. Entre placas

adjacentes formam-se canais por onde escoam os fluidos.
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A troca de calor ocorre através das placas, de um lado da placa esta o fluido
frio e do outro o fluido quente. Na figura 22 é apresentado um conjunto de placas

representando uma das maneiras dos fluidos escoarem nela (ARAUJO, 2011).

Figura 22: Escoamento em um trocador de calor de placas.

- %/5?“

»,

Fonte: Araujo (2011).

Esse tipo de trocador de calor foi inicialmente introduzido na industria
alimenticia devido a grande facilidade em se realizar a limpeza do mesmo.
Atualmente esse tipo de equipamento vem ganhando cada vez mais area no
mercado.

Esse € um trocador que opera a pressdes menos que 30bar, temperaturas
inferiores a 180°C ou 260° se utilizar fibra de amianto, vacuo ndo muito elevado e
volume moderado de gases e vapores, com ou sem mudanca de fase.

Como vantagens desse equipamento pode-se citar: Facilidade de acesso a
area de troca, substituicdo de placas, facilidade de limpeza, flexibilidade alteracdo da
area de troca, bastando adicionar ou remover placas, grandes areas de troca
ocupando pouco espaco, possibilidade de operacdo com mais de dois fluidos,
elevado coeficiente de transferéncia de calor podem ser obtidos em razdo das

corrugagles das placas, baixo indice de incrustacdo, baixo custo inicial, ndo é
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necessario o isolamento, nao ocorre mistura das correntes mesmo com a falha da

vedac&o e pequeno volume de fluido retido no trocador (ARAUJO, 2011).

2.6.2 Coeficiente global de transferéncia de calor

Para chegar ao coeficiente global de transferéncia de calor é necessario ter
em maos o coeficiente convectivo dos fluidos, a resisténcia térmica da parede dos
tubos e também o fator de incrustacdo. Partindo da equacéo basica de um trocador
de calor é dada pela equacédo 97 (MATTJIE e RISTOF, 2013).

Q =UxAxAT,, (97)

Onde “U” é o coeficiente global de transferéncia de calor. Que € determinado pelo
somatorio do coeficiente de transferéncia de calor interno ao tubo e do coeficiente de
transferéncia externo ao tubo como expresso pela equagao 98.

U=U,+U, (98)

Onde “U;” e “U,” representam o coeficiente global de transferéncia de calor do lado
interno do tubo e do lado externo ao tubo e “U” representa o coeficiente global de
todo sistema. Os valores de “U;” e “U,” podem ser determinados através da seguinte
expressao:

1

U= (99)

T Rr*A

Onde “R;” é a resisténcia térmica total e pode ser obtida através do somatério de
todas as resisténcias térmicas do tudo. Para um trocador de calor ndo aletado a

resisténcia térmica total pode ser expressa pela equacéo 100.

1 Ri , In(D¢/Dy) | Re 1

RT T hyxA A 2+1Txk*L Ap hexAg
L L L

(100)
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E importante observar que quando um dos coeficientes convectivos é muito
pequeno, este cria um “estrangulamento” que acaba por impedir a transferéncia de
calor. Isso ocorre quando um dos fluidos é gas e outro liquido. Para solugdo desse
problema é comum utilizar aletas no lado do gas para que a area de troca térmica

aumente e consequentemente a transferéncia de calor (CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.6.3 Incrustacgéo

Na secado anterior citou-se o fator de incrustacdo, por tanto sera abordado
agora sobre o que é este fendbmeno.

Segundo Valle (2012) a incrustacdo é o acumulo de particulas, sejam elas
organicas ou inorganicas, microrganismos, macromoléculas e produtos de corrosao
sobre superficies.

Para Araujo (2012) incrustacao é qualquer depésito que venha a aumentar a
resisténcia a transferéncia de calor e ao escoamento.

O aumento da resisténcia térmica em um trocador de calor prejudica o
desempenho do equipamento e aumenta a perda de carga.

A formacéo de depdsitos de particulados pode acontecer na parte interna ou
externa dos tubos. Estes depoésitos se formam devido a diversas raz6es sendo
algumas delas, sedimentagcdo, corrosdo e cristalizacdo, dependendo do tipo de
escoamento e do fluido.

O depdsito pode ocorrer de forma ndo uniforme devido as caracteristicas do
escoamento, sua composicéo e propriedades fisicas. E dificil prever como ocorrera a
incrustagéo dentro ou fora dos tubos devido a impossibilidade de determinar com
precisdo a velocidade de crescimento, espessura e local de depésito (ARAUJO,
2012).

E possivel remover estes depdsitos através de abrasdo ou tratamentos
quimicos. Porém, em trocadores de calor € dificil realizar esse processo uma vez
gue o0 acesso ao interior dos tubos € complicado. Por esse motivo o fluido é
cuidadosamente tratado e qualquer particula sélida é removida antes mesmo que
possa entrar no banco de tubos (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Fora o processo de deposito de particulados na superficie dos tubos tém-se

também o processo de corrosdo. Este processo tente a afetar muito mais
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rapidamente a integridade do equipamento do que 0s outros mecanismos de
incrustacéo que afetam o desempenho térmico. Existem estudos que mostram que a
corrosdo pode acelerar outros mecanismos de incrustagédo ou ainda iniciar novos.

A incrustacao por corrosdo pode se depositar ha superficie de troca térmica
por meio de precipitacdo ou por meio de particulados, dependendo se os produtos
de corrosdo sdo sollveis ou ndo nas condi¢des no interior do fluido. (ARAUJO,
2012).

Outra forma comum de incrustacdo é a cristalizacdo. Esta ocorre devido a
supersaturacdo de sais na superficie aquecida de trocadores de calor. Em
equipamentos operando com agua a mesma € geralmente colocada na parte interna
dos tubos, devido a dificuldade de controlar a temperatura na parte externa onde
podem existir pontos quentes que favorecem o desenvolvimento da cristalizacéo.

Os sais se cristalizam na superficie dos tubos por meio de dois mecanismos
que sdo solubilidade e vaporizacdo. Os sais podem exibir solubilidade normal
(aumenta com a temperatura) ou inversa (diminui com a temperatura). Sais com
solubilidade inversa sdo os que costumam ser 0s mais problematicos, como exemplo
pode-se citar o carboneto de calcio (ARAUJO, 2012).

O fator de incrustacao citado anteriormente no calculo do coeficiente global
de transferéncia de calor assume que a incrustacdo ocorre de forma uniforme na
superficie de troca.

Para o dimensionamento é imprescindivel considerar o fator de incrustacao,
uma vez que se desconsiderado o equipamento apds algum tempo pode vir a nao
suprir as exigéncias de troca térmica especificadas no projeto (VALLE, 2012).

Considerar o fator de incrustacdo ajuda a aumentar a necessidade de troca
térmica, automaticamente tornando-o mais caro. Outro problema ser levado em
consideracdo é a necessidade de limpeza e o tempo parado para tal tarefa
(CENGEL e GHAJAR, 2012).

Embora a incrustacdo venha reduzir a area de escoamento e por
consequéncia aumente a perda de carga, o fator de incrustacdo leva em
consideracao apenas a parte térmica (VALLE, 2012).

Na tabela 12 é possivel observar os valores do fator de incrustacdo para
alguns fluidos. O TEMA (Standards of the Tubular Exchanger Manufacturers
Association) é responsavel pela publicacdo de tabelas para o fator de incrustacéo

para diversos fluidos. Porém é recomendado que sejam utilizados valores baseados
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em experimentos ou com base na experiéncia. E sabido que o fator de incrustacio
sofre interferéncia devido a temperatura, velocidade do fluido e tipo de superficie
(VALLE, 2012).

Tabela 12: Valores do fator de incrustacéao para alguns fluidos.

Tipo de Fluido Fator de incrustacdo m2K/W
Agua do mar

Abaixo de 325K 0,00009
Acima de 325K 0,0002
Oleo combustivel 0,0009
Oleo de resfriamento 0,0007
Vapores de alcool 0,00009
Ar industrial 0,0004
Liquido refrigerante 0,0002

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

Existem diversas criticas a respeito dos valores do fator de incrustacéo
tabelado (VALLE, 2012):
e Os valores nao indicam o periodo de tempo de operacao continua;
e Inexisténcia da distincao entre os escoamentos;
e Falta de especificacdo segundo o material do tubo e nem do tipo de
arranjo;
e Considerar a temperatura do fluido e ndo da parede do tubo;
¢ Na&o considerar a velocidade e temperatura do fluido;

e Na&o explicar a origem dos dados.

2.6.4 Métodos de analise de trocadores de calor

Existe dois métodos basicos para analise de trocadores de calor, sendo eles,
0s métodos da temperatura média logaritmica e o método efetividade NTU.
Os trocadores de calor funcionam geralmente durante longos periodos de

tempo sem alteracdo em suas condicbes de funcionamento. Devido a isso podem
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ser considerados dispositivos de escoamento permanente. Onde, a vazao massica,
temperatura e velocidade permanecem constantes. A varricdo de energia cinética e
potencial é desprezivel a modelagem desses equipamentos. Considera-se também
que a superficie externa do equipamento € completamente isolada, de modo que
nao existam perdas de calor para o ambiente. Esses apontamentos funcionam muito
bem na pratica sem que existam perdas de precisao significativas.

Para resultados que buscam andlises precisas € necessério estudar os

métodos descritos pelas se¢des 2.5.3.1 e 2.5.3.2.

2.6.4.1 Método da temperatura média logaritmica

As temperaturas dos fluidos em um trocador de calor ndo sdo constantes,
estas variam de ponto a ponto a medida que o calor passa de um fluido para o outro.
E importante observar que a variagdo de temperatura entre os fluidos € grande na
entrada do trocador porem conforme os fluidos avangcam essa variagdo diminui
exponencialmente em direcdo a saida (KREITH e BOHN, 2003).

Sendo um trocador onde a superficie externa estd bem isolada, fazendo com
que a troca térmica ocorra apenas entre os fluidos quente e frio, ignorando
mudancas na energia cinética e potencial um balanco de energia sobre uma

determinada area pode ser expresso pela equacgéo 101.
dq = —my * cpp * dTy, = Mg * cpe *dT = U xdA * (T, — T¢) (101)

Onde “m” é a vaz&o massica, “c,” € o calor especifico a pressdo constante, e “T" é a

temperatura média aparente do fluido. E “h” e “c” na equacao representa o fluido
qguente e frio respectivamente. O sinal positivo do terceiro termo aplica a corrente
paralela e o sinal negativo a corrente oposta (KREITH e BOHN, 2003).

Se o valor do calor especifico de ambos os fluidos ndo varia com a
temperatura € possivel determinar um balango energético entre a entrada e uma

secao transversal arbitraria no trocador da seguinte maneira:

_Ch * (Th - Th, entrada) = Cc * (Tc - Tc, entrada) (102)
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Onde “C” é a capacidade térmica dos fluidos quente e frio respectivamente e é

expressa pela equacao 103 a seguir.
C=m=xc, (103)

Considerando a transferéncia térmica dos fluidos com o ambiente
desprezivel e as mudancas de fase do fluido pode-se chegar a taxa de transferéncia
de calor dos fluidos quente e frio expressas pelas equacbes 104 e 105
respectivamente (MATTJIE e RISTOF, 2013).

Qo =mx*cy* (T, —Ty) (104)
QF =m* Cp * (Te - Ts) (105)

Onde “T,” e “T,” sdo respectivamente a temperatura de entrada e saida do fluido. E
importante se atentar ao fato que em cada equacao deve-se analisar o fluido e suas
propriedades adequadamente.

A partir das equacdes 104 e 105 é possivel chegar através de métodos
matematicos a equacéao do “AT},,” ou “LMTD” mostrada anteriormente na secéo 2.3.7

pela equacédo 41 como sendo:

ATsaida - ATentrada
n(ATsaida /ATentrada)

LMTD = [l

E muito comum usar a média aritmética da temperatura por ser um método
pratico e facil de se resolver, porém existem ressalvas a serem feitas quanto
utilizacao de média aritmética. Quando a temperatura “AT,,,” difere de “AT.,irada”
em até 40% o erro € inferior a 1%, ou seja, caso a variagdo das temperaturas
respeite esse percentual € possivel utilizar a temperatura média aritmética. Quando
estas se diferem em mais de 40% a taxa de erro assume valores indesejaveis e se
faz necessario utilizar a diferenca meédia logaritmica das temperaturas.

Apesar de ser possivel utilizar a média aritmética € recomendado sempre

utilizar o método da média logaritmica para garantir resultados mais precisos e
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diminuir a taxa de erros no célculo de um trocador de calor (CENGEL e GHAJAR,
2012).

E importante frisar que na préatica a diferenca logaritmica da temperatura é
apenas uma aproximacédo ja que o calor do coeficiente global de transferéncia de
calor “U” ndo é constante nem uniforme. Porém, é comum no projeto avaliar o
coeficiente global de troca através de uma secdo média entre as extremidades do
trocador e trata-lo como constante. Caso seja “U” apresente significante variagcéao é
necessario fazer uma andlise numérica ponto a ponto minuciosa através de
programas computacionais (KREITH e BOHN, 2003).

Para trocadores como 0s de casco e tubo que envolvem varios passes nos
tubos e até na carcaca e trocadores de corrente cruzada de escoamento misto e nédo
misto a analise através da diferenca média logaritmica se torna complexa. Para
solucionar esse problema é necessario modificar o LMTD através de fatores de
correcdo “F” publicados pelo TEMA. Abaixo é possivel verificar alguns graficos que

apresentam valores do fator de correcdo apresentado.

Grafico 7: Fator de corre¢cdo do LMTD para trocadores de correntes cruzadas com

uma passagem pelo casco e duas (ou multiplo de dois) passagens pelos tubos.
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Gréfico 8: Fator de corre¢do do LMTD para trocadores de correntes cruzadas com

duas passagens pela carcaca e um numero par de passagens pelos tubos.
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Gréfico 9: Fator de correcdo para trocadores de correntes cruzadas com fluido misto

no lado da carcaca, fluido ndo misto com uma passagem pelos tubos.
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Grafico 10: Fator de correcdo para trocador de corrente cruzada com dois fluidos

nao mistos e uma passagem pelos tubos.
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Fonte: KREITH e BOHN (2003).

O fator de correcdo para trocadores de calor casco tubo de escoamento
cruzado e multipasse é inferior a uma unidade j& para trocadores contracorrente o
fator de correcdo se torna igual a uma unidade (CENGEL e GHAJAR, 2012). Na
aplicacao deste fator ndo importa se o fluido quente se desloca no lado dos tubos ou
da carcaca. Se a temperatura de qualquer um dos fluidos permanecer constante, o
sentido de escoamento também é irrelevante, uma vez que F assumira o valor de
uma unidade (KREITH e BOHN, 2003).

Para chegar ao valor real do LMTD € necessario extrair o valor de “F” e
realizar o produto com o valor calculado de LMTD para correntes opostas. Ou seja, a

temperatura média assumira a seguinte forme:
ATpeqio = LMTD % F (106)

Os valores mostrados no eixo “x” de cada grafico sao referentes a diferenca

de temperatura adimensional expressa na equacéo 107.

pobt (107)

Tt
Onde “T” e “t” se refere as temperaturas no lado do casco e do tubo
respectivamente e os subscritos “1” e “2” representa a temperatura de entrada e

saida.
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O valor expresso pela resolucdo da equacdo 107 é uma indicacdo da
efetividade de aquecimento ou arrefecimento, esta pode variar de zero a uma
unidade. Para o caso de um dos fluidos apresentar temperatura constante a mesma
assume valores menores que um e para a temperatura de entrada do fluido quente
igual a temperatura do fluido frio esta assume o valor de uma unidade (KREITH e
BOHN, 2003).

As curvas representadas em cada grafico sdo expressas pela equacao 108

como sendo

T —T,
R=0"
tr—ty

(108)

O método do LMTD ¢é indicado para sele¢cdo do tamanho do trocador de
calor. A tarefa é selecionar um equipamento que satisfaca a necessidade de troca
térmica.

O procedimento béasico a ser executado nesse método consiste em:
selecionar o tipo de trocador de calor, determinar as temperaturas de entrada e
saida e a taxa de transferéncia de calor, calcular a diferenca média logaritmica e o
fator de corregao “F”, obter o valor do coeficiente global de troca térmica “U” e por
fim calcular a area de troca térmica.

O objetivo é alcancado com a escolha de um trocador de calor que atenda a

uma area de transferéncia de calor maior ou igual a area calculada.

2.6.4.2 Método da efetividade (NTU)

Este método consiste em determinar a taxa de transferéncia de calor e as
temperaturas de entrada e saida dos fluidos para vazbes e temperaturas pré-
determinadas, quando o tipo e o tamanho do trocador de calor ndo sao conhecidos.

Neste o objetivo principal € determinar o desempenho do equipamento ou se
0 equipamento disponivel serd capaz de atender as necessidades (CENGEL e
GHAJAR, 2012).
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O método se baseia em um parametro adimensional proposto por Kays e
London em 1955 que simplificou muito a analise dos trocadores de calor. O mesmo

pode ser expresso segundo a equacéo 109 apresentada a baixo.

€= Q Taxa de transferencia de calor real

Omax Taxa de transferencia de calor maxima possivel

(109)

A taxa real de transferéncia pode ser determinada através de um balanco

energético dos fluidos quente e frio, expressa por:

Q = C * (Tc, saida — I¢, entrada) = Cp * (Th, entrada — In, saida) (110)

Para determinacdo da taxa maxima de transferéncia de calor é preciso
verificar que a diferenca entre as temperaturas de entrada dos fluidos é a maxima
variacdo de temperatura possivel.

SO é possivel atingir a taxa maxima de transferéncia de calor se o fluido frio
€ aguecido até a temperatura de entrada do fluido quente ou o fluido quente ser
resfriado até a temperatura de entrada do fluido frio. Assim a maxima taxa de
transferéncia de calor € dada por: (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Qméx = Cmin * (Th, entrada — Tc, entrada) (111)

Sendo assim a equacao 109 pode ser reescrita da seguinte forma:

e = Q _ Cc * (Tc, saida — Tc, entrada)
Qméx Cmin * (Th, entrada — Tc, entrada)
Ou
e Q _ Ch * (Th, entrada — Th, saida)

Qméx Cmin * (Th, entrada — Tc, entrada)
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A efetividade de um trocador de calor depende da geometria do mesmo e
também do arranjo do escoamento. E devido a isso, cada tipo de trocador de calor
possui sua forma para relacdes de efetividade.

A efetividade normalmente envolve o niumero de unidades de transferéncia

(NTU) expressa como:

U*At

NTU = (112)

min

Onde “A,” é a area de troca térmica. Através da equacdo 107 é possivel
concluir que quanto maior o NTU maior sera o trocador de calor, uma vez que o
valor de NTU é proporcional a &rea de troca (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Para andlise de trocadores é conveniente também definir a razdo entre as
capacidades expressa abaixo pela equacdo 113, uma vez que o0 seu conhecimento &

necessario para posteriormente encontrar o NTU.

¢ = cmin (113)

Cmax

Na tabela 13 que se segue é possivel visualizar algumas relacdes para
efetividade. A efetividade de alguns tipos de trocadores de calor também pode ser
obtida por graficos como os apresentados a seguir. E necessario fazer algumas
observacdes sobre essas relacées (CENGEL e GHAJAR, 2012):

1

O valor da efetividade aumenta consideravelmente com NTU para
valores baixos, mas nao tdo consideravelmente para valores altos. Ou
seja, a utilizagao de trocadores de calor com grande NTU muitas vezes
nao é recomendado devido a grande dimensdo do mesmo.
2- Para um dado valor de NTU e uma razao da capacidade o trocador de
calor contracorrente apresenta melhor desempenho, em seguida vem o
trocador de escoamento cruzado com fluidos sem mistura. Os
equipamentos que apresentam menor efetividade sdo os de escoamento
paralelo.
3- A efetividade € independente da razado de capacidade para NTU menor
que 0,3.
Tabela 13: Algumas relacdes de efetividade para trocadores de calor.



107

Tipo de trocador de calor Relacdo de efetividade
Tubo duplo
Escoamento paralelo e 1 — exp[-NTU * (1 + ¢)]
1 B 1+c
Contracorrente e 1 —exp[—NTU = (1 —c)]
1 —c*exp[—NTU = (1 — )]
Casco e tubo
-1
2 |Um passe no casco 2, e _ o 1+C+m*1+EXP[—NT‘UV1+52]
4 passes nos tubos 1 — exp[-NTUV1 + 2]
Escoamento cruzado
em um unico passe. Ty022
Com ambos os fluidos €=1- EXPHV —— * [exp(=c » NTU7®) — 1]}
sem mistura
Crmax
3 com mistura €=« (1 - exp[—c [1 — exp(~NTU)]])
min C
sem mistura
Cmér
sem mistura £E=1- exp{_—l #= [1 —exp(—c = NTU)]}
sz'n c
com mistura
4 Troca:g;?i:g calor £ — 1 — exp(—NTU)

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

Existem graficos desenvolvidos

para NTU determinar o valor de NTU quando

se possui “€” e “C” e também equagdes que podem ser usadas para determinar

esses valores, esses sao apresentados

Tabela 14: Algumas relagdes para NTU.

a seguir pelos gréficos e tabela 14:
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Aranjo Equacéo Observacéo
NTU = —— 41 £-1 ara € < 1
i = #
c—1 ME0-1 P
Operacéo em contracorrente
£
NTU =—— =
1_¢ para =1
Operacéo em paralelo NTU = _Im[1 €A +0)]
1+C
E—1 2fe—(1+C
Cascoetubo 1-2,46.. NTU = —(1+C?)" "% «In . = M
E+1 (14 CcH)e
F-1 (€+C)—1]"
_ £ C) —
Casco e tubo n-2n S — = ?}

Escoamento cruzado (uma
passagem)

Crnze Misturado e Cin NEO
misturado

NTU =—In

1 1-llEC
+(E_4cn(—*}

Conin Misturado e Cmax NE0
misturado

NTU = — (%) «In[C » In(1 — ) + 1]

Todos os trocadores com nulo

NTU = —In(1 — €)

Fonte: INCROPERA e DEWITT

. 2008).

Grafico 11: Efetividade para trocadores com escoamento em contracorrente e

paralelo respectivamente.
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Gréfico 12: Efetividade para trocadores com um passe no casco e 2, 4, 6... passes

nos tubos e trocador com dois passes no casco e 4, 8, 12... passes nos tubos

respectivamente.
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2.6.4.3 Método de Kern

O método criado pelo pesquisador Donald Q. Kern em 1965 é sabiamente
menos preciso que os demais métodos apresentados, devido sua sistematica para
determinar o coeficiente global de transferéncia de calor no lado do casco ser muito
“rustica”, porém esse ainda pode ser utilizado desde que se substitua esse processo
por outro mais preciso (ARAUJO, 2011).

Para que seja possivel desenvolver os calculos é necesséario que algumas
condicbes sejam conhecidas ou que pelo menos possam ser determinadas
posteriormente, sendo elas, as temperaturas de entrada e saida dos fluidos quente e
frio e também a vaz&o massica dos mesmos (KERN, 1999).

Outras propriedades como o0 espacamento entre o0s tubos, diametros,
disposicdo dos fluidos podem ser especificados pela pratica industrial ou
determinados através da literatura (KERN, 1999).

A aplicacdo deste método consiste primeiramente em realizar o balango
energético dos fluidos quente e frio através das equacfes 104 e 105. Realizado o
balanco energético deve ser determinada a temperatura real, para isso deve-se
aplicar a diferenca média logaritmica de temperatura, como feito anteriormente na
secdo 2.6.4.1 através da equacéo 41 e também determinar o fator de correcao “F”
(KERN, 1999).

E necessario supor um valor para o coeficiente global de transferéncia de
calor com ajuda da tabela 15 para que seja possivel determinar a area da superficie
através da equacédo 114 (KERN, 1999):

¢ (114)

s Ug*ATim

E interessante supor um valor alto visto que isso possibilita chegar a superficie

minima requerida.

Tabela 15: Valores aproximados para coeficiente global.
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Fluido Quente Fluido Frio Uq (W/m?K)

Agua Agua 1420-2840

=oluches aquosas Solucbes aquosas | 1420-2840
Orgénicos leves Orgénicos leves 227-425
Organicos medios Orgénicos médios 113-340
QOrgénicos pesados | Orgénicos pesados al-227
Orgénicos pesados Orgénicos leves 170-340
Orgénicos leves Orgénicos pesados ol-227

Fonte: Adaptado de (KERN, 1999).

Onde na tabela:

e Os organicos leves sao liquidos com viscosidade menor que “0,5 mPa * s”.
Incluindo benzeno, tolueno, acetona, etanol, metil-etil-cetona, gasolina,
guerosene leve e nafta.

e Os organicos médios sao liquidos com viscosidade entre ” 0,5 — 1,0 mPa * s”.
Incluindo querosene, Oleo absorvedor, gasoéleo quente, 6leo absorvedor
guente e alguns 6leos brutos.

e E o0s organicos pesados sdo 0s que possuem viscosidade acima de
“1,0 mPa = s”. Incluindo gasoleo frio, 6leos lubrificantes, 6leos combustiveis,
Oleos brutos reduzidos, alcatréo e asfalto.

Tendo a area determina-se entdo o numero de tubos do trocador. Deve-se

entrar na tabela 16 com o diametro desejado para os tubos.

Tabela 16: Dados sobre tubos utilizados em trocadores de calor.



o, BWG Ezpessura da o Area de ezcoamento
(mm} ) parede (mm}) {mm) por tubo mm?
12 2 763 7,163 40,323
14 2108 8434 56 516
12,7 16 1,651 9,398 69,419
18 1,245 10,211 81,935
20 0,539 10,922 03,543
10 3404 12,243 117 4159
11 3,043 125954 131,613
12 2,769 13,513 143,871
13 2413 14,224 159 355
19,05 14 2108 13,919 172 803
15 1,829 15,392 186 451
16 1,651 15,748 154 8338
17 1,473 16,104 202 580
18 1,245 16,581 215 483
& 4151 17,018 226 032
9 3,759 17,882 250 967
10 3404 18,593 271 612
11 3,043 18,304 2893 548
12 2,769 19,863 309 032
25,4 13 2413 20574 332 257
14 2108 2 134 352 257
15 1,629 21,742 371,612
16 1,651 22 098 383,225
17 1,473 22 454 305 433
18 1,245 22 911 412 257
& 4191 23,368 425 031
9 3,759 24232 460 644
10 3,404 24 043 433 386
11 3,043 25 654 516 128
12 2,769 26,162 539 354
3,75 13 2413 265924 570,321
14 2108 27 432 GOC, 433
15 1,829 28 194 619 354
16 1,651 28 4438 G635 483
17 1,473 28,702 651,612
18 1,245 20210 670 966
2 4191 289718 603 547
9 3,759 30,480 735 482
10 3,404 31,242 TET 740
11 3,043 32,004 a06 4510
12 2 7859 32512 832 258
33,1 13 2413 33274 870 966
14 2108 33,782 503,224
15 1,829 34 544 020, 030
18 1,651 34 788 043 385
17 1,473 35,052 967 7410
18 1,245 35,560 953 546

Fonte: Adaptado de (KERN, 1999).
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E importante que o diametro dos tubos é encontrado comercialmente em
polegadas, porém, para padronizacdo das unidades e maior facilidade serao

utilizados valores em milimetros.

N, = 2= (115)

Supondo entdo um numero plausivel de tubos através da equagéo 115 para
gue se atenda a queda de pressdo permitida € necessario selecionar o trocador de

calor que tenha o numero de tubos aproximado usando a tabela 17 (KERN, 1999).

Tabela 17: Contagem dos tubos para disposi¢cdo em passo quadrado.

D, de 19,05 mm com passo quadrado de 25,4 mm D, de 25,4 mm com passo quadrado de 31.75 mm
D; da carcaca 1-P 2-P 4-P 6-P 8-P D; da carcaca 1-P 2-P 4-p 6-P 8-P
203.2 32 26 20 20 203.2 21 16 14
254 52 52 40 36 254 32 32 26 24
304.8 81 76 68 G5 50 304.8 48 45 40 38 36
336,55 a7 a0 82 76 70 336.595 61 56 52 48 44
387,35 137 124 116 108 108 387.35 81 76 68 68 64
438,15 177 166 158 150 142 438.15 112 112 96 a0 82
486,95 224 220 204 192 166 488,95 138 132 128 122 116
539,75 277 270 246 240 234 539,75 177 166 158 152 148
590,55 341 324 308 302 292 590,595 213 208 192 184 184
B35 413 394 370 356 346 635 260 262 238 226 222
685.8 481 460 432 420 408 685.8 300 288 278 268 260
736.6 553 526 480 468 456 736.6 341 326 300 294 286
7874 657 640 600 580 560 767.4 406 396 360 368 358
§38.2 749 718 688 676 646 §38.2 465 460 432 420 414
589 845 824 780 766 748 889 522 518 468 484 472
939.8 934 914 586 866 838 939.8 596 a74 a62 544 532
990.6 1049 1024 982 968 948 990.6 665 644 624 612 600
D, de 31,75 mm com passo quadrado de 39 69 mm D, de 38,1 mm com passo quadrado de 51,67 mm
D; da carcaga 1-P 2P 4-p 6-P 8-P D; da carcaca 1-P 2-P 4-P 6-F &P
254 16 12 10
304.8 30 24 22 16 16 304.8 16 16 12 12
336,55 32 30 30 22 22 336,95 22 22 16 16
387,35 44 40 37 35 H 387,35 29 29 29 24 22
43815 56 53 51 48 44 438,15 39 39 34 32 29
488,95 78 73 71 64 56 488,95 50 48 45 43 39
539,75 96 a0 86 82 78 539,75 62 60 a7 54 50
590,55 127 112 106 102 96 590.55 78 74 70 66 62
635 140 135 127 123 115 635 94 90 56 54 76
685.8 166 160 151 146 140 665.8 112 106 102 a8 94
736.6 193 188 178 174 166 736.6 131 127 120 116 112
7874 226 220 209 202 193 787.4 151 146 141 138 131
§38.2 258 252 244 238 226 §38.2 176 170 164 160 151
889 293 287 275 268 258 889 202 196 185 1582 176
939.6 334 322 311 304 293 939.8 224 220 217 210 202
990.6 370 362 348 342 336 990,65 252 252 237 230 224

Fonte: Adaptado de (KERN, 1999).
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Encontrado o numero de tubos é necessario entdo realizar a corre¢cdo do
valor suposto para o coeficiente global para isso basta entrar com a quantidade de
tubos e o didmetro externo dos tubos novamente na equacao 115 onde encontra-se
um novo valor para area superficial do trocador. Encontrada a area basta aplicar a
mesma na equacdo 114 e obter o valor do coeficiente global corrigido (KERN, 1999).

Nesse ponto se definido o espacamento entre as chicanas todo trocador
estard definido. Bastando apenas verificar se este é viavel ou ndo. Para isso é
necessario analisar o coeficiente convectivo do lado dos tubos e do casco e verificar
se estes atendem as exigéncias de queda de pressao.

Para o lado dos tubos com fluido operando em regime turbulento pode-se

utilizar a equagao 116.

0,14
Nu = 0,027 % R,%8 % Pr'/3 (“i) (116)

Essa apresentou um erro entre 15% e 10% do real para nimeros de Reynolds acima
de 10000 (KERN, 1999).
Para o caso em que sem tem escoamento laminar no interior dos tubos é

utilizada a equacéo 117.

Nu = 1,86 * [Re * Pr (%)]1/3 * (M%)OI14 (117)

Onde “L” é a trajetdria da do liquido antes deste estrar no estado de escoamento em
transicdo. Esta equacdo apresentou desvio médio de = 12% para numeros de
Reynolds de 100 a 2100 (KERN, 1999).

Ambas as equacdes apresentadas podem ser usadas para liquidos
organicos, solucdes aquosas, gases, poréem nado sao recomendadas para agua
devido ao grande desvio obtido nos resultados.

Para fluido escoando no lado do casco deve-se utlizar a equacao 118
apresentada a seguir que expressa com bastante exatidao valores do coeficiente
convectivo para Reynolds de 2000 a 1000000 (KERN, 1999).

0,14
Nu = 0,36  R,%55 « Pr'/3 « (£)
Us

(118)
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Onde o numero de Reynolds é definido pela equacdo 24 como sendo:

mx* D
R, = h

%
E o diametro hidraulico no lado do casco pode ser conforme as equacdes 119 e 120.

_ 4x(Pf-mxd2/4)

TL'*dO

D, (119)

Onde “P,” é o espagamento dos tubos, essa equacdo é vdlida para arranjo
quadrado. Para tubos em arranjo triangular o didmetro hidraulico € dado pela
equacao 120 (KERN, 1999):

2, «d2

4-*(P 4\/5_11: Bde)

Dy, = ——=
h T*de/2

(120)

As equacbes para 0 coeficiente convectivo apresentadas podem ser

apresentadas de forma gréafica pela equacdo 121 como sendo:

. hi*di -1
jn = (FE2) « (Pr) s (121)
Onde (%) deve ser analisada conforme o escoamento.

Em Kern (1999) é possivel visualizar nas figuras 24 e 28 o coeficiente “j,”
para o lado dos tubos e do casco respectivamente. Aqui a representagdo gréafica
sera descartada devido a imprecisdo dos dados e sera dado foco na resolucdo da
equacao.

Caso a equacao 121 seja utilizada as equacbes 116 e 117 assumirdo a
forma das equagbes 122 e 123 respectivamente. Nelas as variaveis devem ser
obtidas levando em consideracéo as caracteristicas do lado do casco e do lado dos

tubos.
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. k 1 0,14
hi:]h*d_e*Pr /3*(i) (122)

e =g e (22) 0 (2) 129)

0,14 )
Onde para efeitos praticos a corregao da viscosidade (Mﬁ) ” pode ser considerada
S

igual a 1.
Tendo os coeficientes interno e externo definidos é necessario entao realizar
0 calculo da area de escoamento “a,” do lado do casco e dos tubos sendo elas

definidas pelas equacfes 124 e 125 respectivamente.

__ DgxC'+B
T pr144

Qe (124)

Onde deve ser arbitrado um valor para “B” e em seguida ver se esta ir4 respeitar a
gueda de pressao do projeto (KERN, 1999).

Nt*at

Qe = Taam (125)
Onde “D,” é o didametro interno do casco, “C’” é o espaco vazio entre os tubos, “B” é
0 espaco entre os defletores, “P,” é o didametro do tubo mais o espacgo vazio, “N;” é o

namero de tubos, “a,” € a area de escoamento (tabela 16) e “n” numero de passos

nos tubos.

Figura 23: Representagcédo esquematica de como obter os valores de “P,” e “C"”.
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Fonte: Kern, 1999.

Corrigir entdo o “h;” para area externa utilizando a tabela 16 para obter os

valores de “D,” e “D;” para aplica-los na equacédo 126 (KERN, 1999).
De
hiO = hi * D_ (126)

Com isso € possivel realizar o célculo da queda de pressdao em ambos os
lados do trocador de calor para verificar se estes estao dentro do nivel aceitavel de
projeto. Para isso utilizar-se das equacdes 127 e 128 para o lado do casco e do tubo
respectivamente (KERN, 1999).

) 12*L)
f*m *De*( B

5,22*1010*Dh*(P/ps)*(i)o,u

AP = (127)

AP = fehsLon (128)

~ sazaonan(?p) ()

Verificada a validade da queda de pressdo é possivel dar sequéncia ao
dimensionamento do trocador através do calculo do coeficiente global de

transferéncia de calor limpo “U,” através da equacgédo 129 (KERN, 1999):

_ hio*he
U =-——~

B hio—he (129)
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E necessario também calcular o fator de incrustacdo calculado “R;” pela equagéo
130:

Uc—Uqg

R, =
4™ YUy

(130)

E preciso entdo obter o valor do fator de incrustacéo real da instalacio e compara-lo

com o valor calculado. Se “R; > R,..,;” 0 trocador de calor é viavel (KERN, 1999).

Como visto anteriormente na sec¢éo 2.6.3 o TEMA é responsavel pela publicacéo de
tabelas para o fator de incrustacéo para diversos fluidos. Porém é recomendado que
sejam utilizados valores baseados em experimentos ou com base na experiéncia
adquirida (VALLE, 2012).

2.6.5 Consideracdes importantes sobre a selecdo de equipamentos de troca térmica

Como € possivel observar trocadores de calor sdo equipamentos complexos
e tudo que foi estudado até o presente momento deve ser aplicado de forma
cuidadosa para que seja possivel selecionar o melhor equipamento para utilizacéo.
Cengel e Ghajar (2012) afirmam que o valor calculado do coeficiente global de
transferéncia de calor pode exceder em 30% o valor real, e por esse motivo € muito
comum superestimar o dimensionamento desse equipamento com o objetivo de
evitar problemas.

Outro problema a ser levado em consideracdo € o aumento da queda de
pressao que ocorre devido ao aumento da troca térmica e resulta na necessidade de
uma maior poténcia de bombeamento. Com isso é necessario avaliar se 0 aumento
da transferéncia térmica compensa 0 aumento em relacdo ao custo causado pela
gqueda de pressdo (CENGEL e GHAJAR, 2012).

Hoje com os muitos tipos de equipamentos no mercado € necessario ter
muito cuidado na hora de escolher qual equipamento é o mais adequado. Para isso

devem ser analisados varios fatores como 0s que se seguem.

2.6.5.1 Taxa de transferéncia de calor
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A taxa e transferéncia de calor é o fator mais importante ao se selecionar um
trocador de calor. O mesmo deve ser capaz de transferir calor em uma taxa
especificada, com o objetivo de que o fluido alcance a variacdo desejada na

temperatura com uma vazao ja especificada (CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.6.5.2 Custo

E muito comum um cliente que solicita o projeto de um trocador de calor
estipular um limite no orgamento disponivel para desenvolver o projeto. Um trocador
de calor padréo, que seria um modelo que ja € vendido comercialmente € muito mais
barato do que um equipamento feito sobre encomenda.

Custos de manutencao e custos operacionais também devem ser analisados
na escolha (CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.6.5.3 Poténcia de bombeamento

Nesse tipo de equipamento os fluidos sdo forcados a escoar através de
dispositivos que consomem energia elétrica. Com o aumento significativo que de
energia que ocorreu nos ultimos anos esse é um fator que dever estudado
cuidadosamente.

A velocidade dos fluidos pode variar de 0,7 a 7 m/s para liquidos e de 3 a
30m/s para gases. Velocidades baixas sdo recomendadas para evitar problemas

como erosao, vibracgdo, ruidos e perda de pressdo (CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.6.5.4 Dimenséo e peso

O tamanho de um trocador de calor é outro fator a ser analisado uma vez

gque o mesmo pode nao caber no espaco disponivel. Esse € um fator muito

importante para trocadores da industria automotiva e aeronautica que buscam
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aproveitar da melhor forma o espaco disponivel e com o0 menor peso possivel
(CENGEL e GHAJAR, 2012).

2.6.5.5 Tipos de trocadores de calor e materiais de construcéo

O tipo do equipamento depende principalmente do tipo de fluido a ser
utilizado e também da aplicacdo a que este serd submetido.

Os materiais de construcdo devem ser outro fator a ser estudado uma vez
gue a pressdes ou temperaturas altas o material pode néo resistir e sofrer dilatacao.
No caso de utilizar fluidos corrosivos o material construtivo também deve ser
estudado a ndo ser que quisesse investir em equipamentos de baixo custo e
substitui-los com frequéncia (CENGEL e GHAJAR, 2012).
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3 METODOLOGIA

Segundo Cengel e Ghajar (2012), trocadores de calor sdo equipamentos
complicados, e por isso deve-se tomar cuidado com o coeficiente global de
transferéncia que pode exceder 30% do valor previsto. Devido a isso € comum 0s
engenheiros superestimarem o dimensionamento desse tipo de equipamento com a
finalidade de evitar problemas futuros, por esse motivo sera realizada uma revisédo
sobre como obter esse coeficiente de transferéncia de calor e sobre os aspectos
possam a vir influenciar em seu valor. Depois de feita a revisdo sera realizada a
analise de cada elemento que influencia este aumento para que entdo possam ser
desenvolvidos métodos de dimensionamento que sejam capazes de nos indicar com
maior precisdo o equipamento a ser usado.

Este aumento do coeficiente de transferéncia de calor é geralmente
acompanhado por um aumento na queda de presséo e a necessidade de uma maior
poténcia de bombeamento. Devido a isso sera estudado até que ponto esse
aumento da transferéncia de calor € benéfico em relacdo ao custo adicional que o
acompanha.

Serdo feitas consideracdes sobre como os fluidos impactam neste
coeficiente de transferéncia, levando em consideracdo fatores como, incrustacao,
temperaturas de ebulicdo e condenacado, entre outros fatores. Outro fator que
impacta muito séo as limitagcbes orcamentarias e por esse motivo se faz necessario
analisar esses fatores e indicar como melhorar o processo de dimensionamento para

que possa se obter uma maior relacéo de custo beneficio ao final do projeto.
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5 RESULTADOS E DISCUCOES

Nesta secéo séo apresentados os resultados obtidos a partir das simulagdes
geradas através dos métodos de calculo apresentados levando em consideracao
dois tipos de trocador de calor, sendo eles, casco e tubo e tubo duplo.

Para tais simulagdes foram utilizados os dados listados na tabela 18,

considerando os fluidos de trabalho sendo agua e 6leo.

Tabela 18: Condi¢des do sistema para simulacao.

Propriedades Agua Oleo
Temperatura de entrada 15°C 120°C
Temperatura de saida 75°C 46,48°C
Vazao massica 0,5kg/s 0,8kg/s
Calor especifico 4180J/kg°C | 2132J/kg°C

Fonte: Autor.

Como primeira problematica do dimensionamento pelos métodos estudados
tem-se a obtencdo dos dados do ambiente onde esses seréo instalados, se o cliente
tem espaco suficiente disponivel para instalacdo e se os dados de temperatura de
entrada e saida e vazbes massicas foram obtidos de forma valida e confiavel, uma
vez que, dados pouco confiaveis podem vir a acarretar erros de dimensionamento
gue envolve o superdimensionamento ou subdimensionamento do equipamento, que
pode levar a custos muitos elevados ou mesmo ndo atender os parametros pré-
estabelecidos. Outro fator que deve ser levado em consideragdo € se 0

dimensionamento esta sendo feito para posteriormente se obter um equipamento ja



123

disponivel no mercado ou se este fard parte de um novo projeto a ser

comercializado.

5.1 SIMULACAO DE UM TROCADOR DO TIPO DUPLO TUBO

Para dimensionar esse tipo de equipamento primeiro € necessario fazer
algumas consideragdes a respeito do sentido de fluxo dos fluidos, material dos tubos
e propriedades dos fluidos em questdo (agua e Oleo). Na tabela 19 serdo
apresentadas as propriedades dos fluidos estudados nesse dimensionamento, é
importante que esses dados podem ser obtidos através de tabelas apresentadas em
diferentes literaturas e esses valores podem divergir, mesmo que pouco, de autor

para autor.

Tabela 19: Propriedades dos fluidos utilizados na simulagéo.

Propriedades Agua Oleo
p 990,1 kg/m3 852 kg/m 3
Kk 0,637 W/mK 0,138 W/mK
Pr 3,91 499,3
% 0,00000602 m?/s | 0,00003794 m3/s

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

Além das propriedades apresentadas deve-se considerar, tubulacdo de cobre
(k=401W/mK) com didmetro interno de 2cm, didmetro externo de 2,2cm e que nao
existam perdas para o ambiente.

Como primeiro passo para o dimensionamento do coeficiente global de
transferéncia de calor é necessario determinar o coeficiente interno de transferéncia
de calor “h;”. Este pode ser determinado pela equacdo 45 apresentada
anteriormente. Na equacdo é possivel observar que ja se possui o diametro
hidraulico da tubulacdo, uma vez que este é igual ao didmetro da tubulagéo para o
caso de uma secgdo transversal circular, se conhece também o coeficiente de
conducéo de calor do fluido, faltando apenas determinar o numero de Nusselt para
esta situacdo. E importante que este depende essencialmente do nimero de
Reynolds que pode ser obtido pela equagcédo 24 e do nimero de Prandtl que pode
ser determinado pela equacgéo 27 ou por tabelas presentes na literatura.
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Recomenda-se que ao obter as propriedades dos fluidos se tenha um
cuidado muito grande para que nao sejam anotados valores errados e também que
essas sejam obtidas todas de uma mesma literatura para que n&o ocorram
divergéncias nos calculos. Com o que foi estudado é possivel através da equacgéo

24 chegar ao numero de Reynolds abaixo:

R, = 534900
Ao obter o numero de Reynolds é possivel determinar a faixa de
escoamento em que este fluido se encontra, logo ao entrarmos com o valor
calculado na tabela 3 verifica-se que este fluido apresenta escoamento turbulento
completamente desenvolvido. Desta forma basta encontrar a equacdo mais

adequada para o numero de Nusselt que nesse caso serd a equacgao 52:

Nu = 0,023 * Re%8 x pr™
Nesta sabe-se que a variavel “n” pode assumir dois valores, que sao, 0,4 para
aquecimento e 0,3 para resfriamento do fluido. No caso é possivel verificar na tabela
18 que o fluido analisado no momento, a agua, recebe calor do 6leo, logo neste caso
utiliza-se “n=0,4". Sendo assim bastar aplicar os valores a equacao 52 e encontra-se

o valor de Nusselt como sendo:

Nu = 240,55

Bastando entdo voltar a equacdo 45 onde serd obtido o valor do coeficiente

convectivo interno como sendo:
h; = 7661,72 W /m?K
Na sequéncia é necessario entdo determinar o coeficiente convectivo
externo, ou seja, o coeficiente de troca por convec¢édo do 6leo. Seguindo 0 mesmo

procedimento inicial encontra-se o numero de Reynolds como sendo:

R, = 630
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Nesse caso o numero de Nusselt pode ser consultado na tabela 11 considerando um
escoamento laminar completamente desenvolvido com uma superficie isolada e

outra isotérmica. Desta forma atraves de interpolacéo chega-se a:

Nu = 5,45

O coeficiente convectivo externo € também calculado através da equacédo 45 sendo

assim este assume o valor de:

h, = 75,2 W/m?K

Até o momento considerou-se um trocador de calor onde ndo existem meios
que venham a diminuir sua capacidade térmica. Porém, um trocador de calor
sempre ira sofrer com problemas que irdo afetar seu desempenho. Um desses
problema é a incrustacdo que se forma no interior e exterior dos tubos e age como
um isolante térmico, impedindo que o calor seja trocado entre os fluidos.

Para realizar esse célculo é necessario ter conhecimento do didmetro interno
do tubo “D;”, diametro externo do tubo “D,”, comprimento do tubo “L”, a
condutividade térmica do material “k” e fatores de incrustacao interno “R;” e externo
do tubo “R,”. Sendo assim possivel calcular a resisténcia térmica total do trocador
que possibilita posteriormente o calculo do coeficiente global de transferéncia de
calor.

E importante salientar que é possivel desconsiderar o célculo da incrustagéo
no dimensionamento, mas deve-se ter consciéncia de que fazendo isso pode-se no
futuro, quando comecarem a se formar depdsitos nos tubos o trocador ndo ser mais
capaz de trabalhar com a mesma eficiéncia térmica, podendo até ndo conseguir
suprir a demanda de troca de calor. Por isso é importante sempre considerar esse
fator.

O valor da resisténcia térmica da incrustacéo pode ser obtido em diferentes
manuais, porém existe grande incerteza nos valores fornecidos uma vez que esses
manuais ocultam muitas informagdes importantes de como esses dados foram

obtidos. E recomendado entdo que se possivel esses dados sejam determinados
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através de ensaios de laboratério ou atraves da experiéncia obtida com os
dimensionamentos ja feitos. Para efeito de exemplificacdo serdo adotados valores
empiricos para incrustacao, na tabela 20 estdo apresentados os dados necessarios

para o célculo.

Tabela 20: Dados necessarios para calculo da resisténcia térmica total.

R; 0,0004 m2K/W
R, 0,0001 m2K/W
D; 2cm

D, 2,2cm

L Tm

k 401 W/mK

Fonte: Autor.

Como primeiro passo deve-se encontrar a area ocupada pelos depdésitos

dentro e fora do tubo:

Aj=m*D;xL > A; =m=+0,02+1-> A; = 0,0683 m?
A, =m*xD,*xL > A, =m=+0,022%1-> A, =0,06911 m?

Com isso basta utilizar a equacédo 100 para chegar ao valor da resisténcia térmica

total, onde aplicando os valores chega-se a:
Ry = 0,00993 °C/W

Sabe-se que o0 coeficiente global total € dado pelo somatério dos
coeficientes de transferéncia de calor interno e externo aos tubos. Dessa forma

atraves das equacdes 98 e 99 chega-se ao valor de “U” como sendo:

U =3060,11 W/m*K
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Nesse ponto termina o dimensionamento do coeficiente global de
transferéncia de calor para esse trocador de calor. Nas proximas secdes serao
apresentados dois métodos para se determinar a aérea superficial necessaria para
gue o trocador de calor consiga suprir a demanda de energia.

5.1.2 Aplicando o método LMTD para um trocador de calor duplo tubo

Em primeiro lugar recomenda-se analisar a equacgéo basica dos trocadores
de calor (equacao 97) e verificar quais informacdes faltam para que seja possivel
determinar a area superficial necessaria. Verifica-se que sera preciso determinar a
quantidade de energia trocada “Q” e o diferencial logaritmico de temperatura “AT},;,”.
Para determinar esses valores é importante ter conhecimento das temperaturas de
entrada e saida de cada fluido bem como a vazdo de cada um deles. Na tabela 21

sao apresentados os valores utilizados para exemplificar o dimensionamento.

Tabela 21: Informacdes necessarias para calculo de um trocador de calor.

Pripriedades| Agua Oleo
T, 15°C 120°C
T; 75°C ?
m 0.5 kgls 0,8 kals

Fonte: Autor.

Das seis variaveis apresentadas na tabela 21 é necessario conhecer pelo
menos cinco delas para que seja possivel dar continuidade ao dimensionamento.
Nesse caso a temperatura de saida “Ty” do Oleo serd determinada através do
balanco de energia onde a energia trocada entre os dois fluidos deve ser igual, ou
seja, a energia que a agua recebe tem de ser igual a que o Oleo fornecesse,

portanto:

Qégua = Qsteo
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Dessa forma através da equacao 105 determina-se a quantidade de calor recebido

pela agua, onde:
Qégua = 0,5 * 4180 * (75 - 15) - Qégua = 125400W

Com isso basta utilizar a mesma metodologia para o 6leo, levando em consideracéo

igualdade entres o calor trocado entre eles e isolando a variavel “T;” e:
Qsteo = Msteo * CPsieo * ATs1e0
Desta forma:
125400 = 0,8 * 2132 * (120 — T,) » T, = 46,48°C

A partir desse ponto se torna possivel a aplicacdo para encontrar o
diferencial logaritmico de temperatura do sistema (AT, ou LMTD), através da

equacdo 41, onde aplicando os valores chega-se a:

(120 — 75) — (46,48 — 15)
LMTD = — LMTD = 37,84°C

In [(120 - 75)/ (46,48 — 15)]

Com isso é necessario verificar se € preciso aplicar o fator de correcéo “F” ao calculo
do trocador. Para isso é fundamental ter cuidado ao obter dos valores de “R” e “P”
que sdo necessarios para chegar ao valor de “F” através da analise grafica. Ambos

os valores podem ser obtidos através das equacdes 107 e 108 da seguinte forma:

tZ_tl 75_15
= - =
Tl_tl 120_15

- P =10,57

o Ti=T 1204648
= s = =
tz - tl 75 - 15 ’

Agora com os valores € necessario retornar aos graficos 7 a 10 e verificar segundo o

tipo de trocador qual destes devera utilizar. Neste caso foram usados graficos
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retirados de (KREITH, 2003) porém esses dados podem ser obtidos em muitas
outras literaturas bem como em softwares especializados. E importante ter muita
atencao ao realizar a aplicacdo desses dados para retirada do fator de corre¢cdo uma
vez que esta ira impactar diretamente no tamanho do trocador de calor. Nesse caso

0 mais adequado para aplicacédo estudada é o grafico 10 onde se obteve:

F=10,78
Com isso basta realizar a aplicacdo dos valores na equagao 97 isolando a

variavel da area superficial:

125400 = 3060,11 = A, * 37,84 0,78 > A, = 1,13m?

A valor calculado representa a area necesséaria de troca para que estes
fluidos sejam capazes de trocar os 125400 watts de energia calculados para

situacao proposta.

5.1.3 Aplicando o método da efetividade para um trocador duplo tubo.

Anteriormente utilizou-se para analisar um trocador de calor o método do
LMTD, que para situacdes onde se conhece as temperaturas de entrada e saida dos
fluidos ou pode-se determina-las através do balanco energético, é bastante
adequado e de facil aplicacdo. No entanto quando em situacdes em que se conhece
somente as temperaturas de entrada do fluido esse método se torna iterativo.
Nessas situactes a aplicagdo do método da efetividade é mais facilmente aplicavel.

Para iniciar o calculo deve-se levar em consideragdo a equacédo 112 onde é
necessario encontrar os valores das variaveis que faltam para que seja possivel
determinar o valor da area superficial.

Para este caso em especifico sera utilizado o mesmo trocador de calor
apresentado no método do LMTD nao sendo necessario realizar o calculo do
coeficiente global de transferéncia de calor, onde esse como ja visto assume o valor
de:

U =3060,11 W/m*K
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Dessa forma € apenas necessario determinar a minima capacidade térmica entre os
fluidos “C,,;n” € 0 numero de unidades de transferéncia “NTU”.

Para determinar o “C,,;,,” € necessario realizar o balanco energético de cada fluido e
determinar a capacidade térmica de cada um deles para entdo saber qual destes
sera o valor limitante, para isso utiliza-se a equagcdo 110. Nesta é possivel observar
que “C” é funcao da razao entre o calor especifico e a vazdo massica dos fluidos, ou

seja:

C=mxC,

Onde realizando a aplicacéo das propriedades do fluido quente e frio (Agua e 6leo)

encontra-se:

C, =0,5%4180 > C, = 2090 W /°C
Ch = 0,8 %2132 - C, = 1705,6 W /°C

Verifica-se entdo que neste caso o fluido quente serd o fluido com menor
capacidade térmica. Sendo necessario determinar taxa maxima de transferéncia de

calor expressa pela equacao 111 onde se obtém:

Omax = 1705,6 * (120 — 15) = Q,5, = 179088 W

Com isso é através da equacdo 109 determina-se a efetividade da
transferéncia de calor. Onde o valor da taxa de transferéncia de calor que foi

determinado anteriormente no método do LMTD como sendo:

0 = 125400 W

Desta forma ao aplicar os valores a equagao chega-se a:

125400
179088

- E€E=07
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Para que seja possivel chegar ao numero de unidades de transferéncia é

necessario ainda calcular a razao entre as capacidades dos fluidos:

Coin 1705.6
= = = 2
C=t.. =200 7C=08

Desta forma basta entrar com os valores de “€” e “C” no gréafico adequado ou realizar
o célculo com base nas equacdes da tabela 14. E importante ressaltar que a andlise
manual através dos gréficos pode gerar incertezas consideraveis no valor obtido e,
portanto, € recomendado utilizar os mesmos somente quando a verificacéo é feita de
forma computacional.

Nesse caso serd utilizado a equacédo da tabela 14 para um trocador de calor

com operacao em contracorrente com € < 1. Onde ao aplicar os dados chega-se a:

NTU l ( 07-1
= k
082—1 "'\(0,7%0,82) — 1)

) - NTU = 1,948

Feito isso basta voltar a equacgéo 112 e aplicar os valores encontrados:

vy < LA g0 306011 x4,
= e  —————
Covine 1705,6

- A; = 1,085 m?

Da mesma que para o0 método do LMTD a area de troca aqui calculada
representa a area superficial necessaria para que os fluidos consigam realizar a

troca térmica.

5.2 DIMENSIONAMENTO DE UM TROCADOR DE CALOR CASCO E TUBO

Para esse tipo de equipamento primeiro sao necessarias algumas
consideracdes sobre o sentido de fluxo dos fluidos, material dos tubos, a quantidade
de passes nos tubos e no casco, e as propriedades dos fluidos em questdo (agua e
0leo). Existe na literatura muitos meétodos propostos para determinar essas

caracteristicas, uma vez que o objetivo € analisar somente o dimensionamento a
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partir dos métodos da efetividade, LMTD, ndo serda explanado sobre, porém
recomenda-se consultar ARAUJO (2011).

Nesse caso sera dimensionado um trocador de calor casco e tubo de
corrente cruzada com tubos escalonados sendo um passe no casco e um passe nos
tubos. Os tubos séo de cobre com diametro externo de 2,2cm, didmetro interno de
2cm e comprimento de 1m, estes tém passo longitudinal e transversal de 5cm em
ambas as diregcbes com 5 tubos longitudinais e 6 tubos transversais, o fluido. As
caracteristicas apresentadas na tabela 22 devem ser analisadas na temperatura

média aritmética.

Tabela 22: Propriedades dos fluidos utilizados na simulacdo do trocador de calor

casco e tubo

Pripriedades Agua Oleo
T, 15 °C 120 °C
Ts 75°C ?
Tméa 45°C 80°C
p 991 1 kg/m® 852 kg/m?*
k 0,637 WimK 0,138 WimK
Pr 3.91 4993
v 0,00000602 m?/s | 0,00003794 m?/s
m 0,5 kals 0,8 kals

Fonte: CENGEL e GHAJAR (2012).

Sendo assim € possivel da inicio ao processo de dimensionamento, para
este basta seguir a mesma metodologia usada para dimensionar o trocador de duplo
tubo.

A primeira parte consiste em determinar o coeficiente convectivo externo, ou
seja, o coeficiente convectivo do 6leo. Para isso deve-se calcular o namero de
Reynolds com base na equacdo 84 onde a velocidade maxima sera dada pela
equacdao 85. Desta forma realizando os calculos chega-se a:

Vinax = 441 m/s

R, = 2557,7
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Tendo o namero de Reynolds basta com ajuda da tabela 9 encontrar a
equacgao correta para o nimero de Nusselt. E importante observar que a equagéo
para o numero de Nusselt varia conforme varia 0 escoamento, o arranjo dos tubos,
por esse motivo deve-se ter muita atencdo no momento da escolha, uma vez que,
selecionada uma equacdo errada o impacto vai ser sentido no momento do
dimensionamento do equipamento, onde este podera ficar maior ou menor que o

necessario. Desta forma a equacao escolhida na tabela 9 sera:
Nugy = 0,35 * (S7/5,)%% * Re)®  Pr36 « (Pr/Pr,)%?°

Todos os valores na equacdo sdo analisados com base na temperatura média do
fluido, exceto “Pry,” que deve ser analisado a temperatura superficial que neste caso
pela tabela 22 € 120 °C. Logo realizando a aplicacdo dos valores encontrados o

namero de Nussel assume o seguinte valor:
Nuy = 471,21
Aplicando entdo a equacéo 46 encontra-se:
h, = 2955 W /m?K
Na sequéncia como para o trocador de calor duplo tubo é necessério
calcular o coeficiente convectivo interno. Novamente é necessario o calculo do

namero de Reynolds. Seguindo a mesma sequéncia executada para o coeficiente

externo tem-se:

0,5
V= -
990,1 * 3,14 » 10~*

V=16m/s

O Reynolds para esse caso € e funcdo da velocidade média e ndo da velocidade

méaxima como para o coeficiente externo:

R, = 53404,1
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Com a tabela 3 verifica-se que o0 escoamento é turbulento, logo pode-se dar
sequéncia e escolher qual ser4d a equagdo mais adequada para 0 numero de
Nusselt. Nesse caso a equacédo 52 mostra-se a mais adequada a situacéo, nesta
como visto anteriormente o valor de “n” pode varia entre 0,4 para aguecimento e 0,3
para resfriamento. Como no caso anterior o fluido analisado é a agua e esta recebe

calor do 6leo logo o valor utilizado sera 0,4, com isso obtém-se:
Nu = 240,25
Bastando entdo a aplicacdo novamente da equacéo 45, onde:
h; = 7651,87 W /m?K

Agora como no primeiro exemplo € necessario determinar o coeficiente
global de transferéncia de calor, mas para isso primeiro deve-se calcular os efeitos
da incrustacdo sobre o sistema. Na tabela 23 a seguir sdo apresentados os dados
de incrustacao necessarios para o calculo bem como a condutividade do tubo e seus

didmetros interno e externo

Tabela 23: Dados necessérios para célculo da resisténcia térmica total.

R; 0,0004 m2K/W
R, 0,0001 m2K/W
D; 2,0cm

D, 2.2.cm

L 1m

k 401 WimK

Fonte: Autor.

A principio deve-se encontrar a area ocupada pelos depdésitos dentro e fora
do tubo. Vale ressaltar que a area encontrada nesse caso deve ser multiplicada pelo

namero de tubos no arranjo.

Ai=Nx*xmxD;xL > A; =30+m*0,02%1—> A; = 1,8849 m?
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A, =Nxm*D,*L—>A, =30xm*0,022x1 > A, = 2,0734 m?

A partir dai basta aplicar a equagdo 100 para encontrar a resisténcia térmica total,

que seré:

Ry = 5,308« 10~*°C/W
Sabendo que o coeficiente global total é dado pelo somatério dos
coeficientes de transferéncia de calor presentes no ambiente basta utilizar as

equacdes 98 e 99 para realizar o célculo e obter:

U = 1908,05 W/m*K

Tendo terminado o dimensionamento do coeficiente global de transferéncia
de calor é possivel dar seguimento e realizar a aplicacdo dos métodos de

dimensionamento.

5.2.1 Aplicando o método LMTD para um trocador de calor casco e tubo

O processo para aplicacdo deste método para um trocador casco e tubo
segue a mesma metodologia aplicada no dimensionamento do trocador duplo tubo.
Desta forma deve-se primeiramente analisar as variaveis que faltam para o calculo
da equacao 97.

Da mesma forma que anteriormente sdo necessdarias seis caracteristicas
basicas do fluido para poder aplicar o método, estas podem ser consultadas na
tabela 22. Nesse caso como € possivel observar das seis variaveis, cinco séo
conhecidas e sexta que é a temperatura de saida do 6leo sera determinada pelo
balanco de energia do sistema. Nota-se que, como as variaveis para aplicagdo sédo
iguais as utilizadas no primeiro exemplo os valores obtidos para taxa de

transferéncia de calor, temperatura de saida do 6leo e o diferencial logaritmico de
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temperatura serdo iguais, e por isso ndo € necessario seu calculo, esses valores

estdo novamente apresentados abaixo.

Qigua = 125400W
T, = 46,48°C

LMTD = 37,84°C

Logo se esses valores séo iguais os calculados anteriormente os valores de “R” e

“P” utilizados para determinar o fator de corregdo também seréo iguais ao anteriores:

P =0,57

R =1,22

Como o trocador de calor analisado contém apenas um passe no casco e um passe
nos tubos sera utilizado o grafico 10 onde é possivel obter o valor de “F” sendo

como.

F=10,78

Desta forma basta agora aplicar os valores obtidos na equacéo 97 para que

seja possivel obter o valor da area necesséria de troca.

125400 = 1908,05 * A, * 37,84 x 0,78 — Ag = 2,23 m?

5.2.2 Aplicando o método da efetividade para um trocador de calor casco e tubo

Partindo da equacdo 112 é possivel determinar quais as variaveis serao
necessarias para dar seguimento ao processo. Desse modo observa-se que sera
necessario calcular o valor de “NTU” e “C,,;,;” sendo que “U” ja foi determinado.

Como seréo utilizadas as mesmas caracteristicas do trocador de calor de duplo tubo
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alterando somente o tipo de trocador sabe-se que os valores de “NTU” e “Cpin”

serdo iguais aos calculados anteriormente.

NTU = 1,948

Cpuin = 1705,6 W /°C

Sendo necessério entdo aplicar os valores a equacéo 112:

ogg 10080554
-_ =
’ 1705.6 ¢ = LaEm

A area de troca como ja visto representa a area necessaria que a troca de

calor atinja 0s niveis necessarios.

5.2.3 Aplicando o método de Kern para um trocador de calor casco e tubo

Muito se diz sobre o método desenvolvido por Donald Q. Kern ser menos
preciso que os demais métodos estudados. Pensando nisso sera realizado o
dimensionamento de um trocador de calor casco e tubo através deste para que seja
possivel analisar se 0 mesmo consegue se equiparar com 0S demais em sua
precisdo. Para dimensionamento as caracteristicas dos fluidos seréo consideradas
as mesmas utilizadas até o momento, bastando entdo consultar as tabelas 18 e 19.

Como nos demais meétodos o primeiro passo € realizar o balan¢co energético
para que seja possivel determinar a taxa de transferéncia de calor e também a
temperatura de saida do Oleo, para entdo determinar. Como as propriedades

assumidas s&o iguais aos casos estudados anteriormente tem-se que:

Q = 125400W

T, = 46,48°C

Este método assim como o método do LMTD também utiliza a equacdo 97

como base logo € necessério determinar a diferenca media logaritmica e o fator de
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correcdo para 0 mesmo, neste caso ambos 0s valores serdo iguais aos obtidos

anteriormente;:

LMTD = 37,84°C

F=10,78
O segundo passo é necessario com ajuda da tabela 15 supor um valor para
o coeficiente global de transferéncia de calor. Como recomendado por Kern &
interessante supor um valor alto visto que este possibilitara chegar a uma area
minima requerida. O valor suposto para calculo neste caso sera “U; = 2100 W/

m?K”, desta forma basta realizar a aplicagdo na equagéo 114 onde se encontrara:

A = 1,58 m?

Tendo a area superficial deve-se utilizar a tabela 16 para escolha dos
diametros da tubulacdo a ser utilizada no projeto. Neste caso sendo utilizado um
tubo com 38.1mm de diametro externo e 35.56 mm de didmetro interno. Apés feita a
selecdo deve-se entrar com os valores na equacgédo 115 para determinar o nimero

de tubos. Logo:

N, ~ 20

Calculado entdo o numero de tubos € escolhido entdo através da tabela 17
um trocador de calor com numero de tubos igual ou aproximado ao calculado que
atenda a queda de pressdo permitida. No caso o trocador com didametro interno do
casco de 203,2mm, diametro externo de 25,4mm, passo quadrado e 21 tubos. Feito
iISSO € necessario retornar a equacao 115 e aplicar os novos dados obtidos para

chegar a uma nova area superficial de troca, que sera:

A = 1,67 m?

Encontrada a nova area aplica-se a mesma na equacao 114 para corrigir o valor do

coeficiente global que sera:
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Uy = 1977,62 W/m*K

A partir desse ponto termina a aplicacdo do método de Kern sendo
necessario entdo somente definir se o trocador ira respeitar a especificacdes de
queda de pressado e incrustacdo. Nao foram feitas consideragdes sobre o minimo

admissivel desses parametros logo ndo sera feita a verificacdo dos mesmos.
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5 CONSIDERACOES FINAIS

Este estudo visou somente a analise tedrica dos métodos mais conhecidos e
utilizados para o dimensionamento de trocadores de calor, sendo eles, o método da
diferenca media logaritmica de temperatura, método da efetividade e o método de
Kern. E possivel verificar que cada um destes possui suas particularidades em seu
desenvolvimento onde todos os trés analisam equacdes empiricas e por esse motivo
nem um é capaz de demonstrar com 100% de certeza os resultados obtidos. Foi
verificado que grande parte das incertezas obtidas nos valores se encontram no
coeficiente de pelicula adimensional ou como € comumente conhecido, nimero de
Nusselt. E por esse motivo que Cengel e Ghajar (2012) afirmam que a incerteza no
dimensionamento de um trocador de calor pode chegar a 30% do valor obtido.

Todos os trés métodos analisam um grande numero de variaveis que abrem
espaco para erros na obtencédo de valores e por isso deve-se ter muito cuidado ao
buscar os mesmos na literatura. Além disso a andlise de gréaficos sé é recomendada
caso seja realizada de forma computacional uma vez que a verificagdo manual se
torna pouco confiavel. Abaixo na tabela 24 sdo apresentados os resultados obtidos

através de cada um dos métodos.

Tabela 24: Apresentacao dos resultados obtidos através das simulagfes realizadas

Propriedades | LMTD | Efetividade | Kemn
Trocador duplo tubo
U (W/m2K) 3060 11 306011 -
As (m?) 113 1,085 -
Trocador casco e tubo
U (Wim?K) 1908.05 190505 19776
As (m?) 223 1,74 1,58

Fonte: Autor

E possivel visualizar na tabela 24 que no caso do trocador de calor de duplo
tubo o dimensionamento da area superficial de troca apresenta uma diferenca de 4%
entre os valores obtidos para cada método. Ja no caso de um trocador de calor
casco e tubo a diferenca entre o0 método do LMTD e da efetividade chega a 22%
entre um outro. O método de Kern por outro lado apesar de apresentar uma

abordagem mais simples é capaz de se aproximar consideravelmente dos demais
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meétodos e pode ser usado com tranquilidade como meio para uma primeira analise
do equipamento.

Através das simulagfes realizadas foi possivel desenvolver um roteiro de
calculo para cada método demonstrando de forma detalhada e simples os passos a
serem seguidos em cada um. Acompanhando os roteiros esta um comentario breve
sobre cada um onde busca-se verificar os pontos onde deve-se dar atencdo no

momento do calculo.

Figura 24: Fluxograma representativo dos passos para o dimensionamento do

coeficiente global de transferéncia de calor.

Coeficiente Global de
Transferéncia de
Calor
Coeficiente Coeficiente
convectivo convectivo
interno externo
MNimero de Numero de
Reynolds pela Reynolds pela
equacgdo 24 equacgdo 84
Determinar o
tipo de
escoamento
Calcular o nimero de Calcular o ndmero de
MNusselt interno com MNusselt externo com
base nas equages da base nas equacgdes da
sec¢do 2.3 secdo 2.4

Aplicar ambos os valores de Nusselt a equag&o 20 para
determinar o coeficiente convectivo interno e externo

'

Calcular a incrustagéo
em ambos os lados

'

Realizar o célculo da equagdo
100 para resisténcia térmica total

i

Determinar o coeficiente global
interno e externo atravéz da
equacdo 99

'

Apliciar os coeficientes interno e externo a
eguacdo 98 e determinar o coeficiente
global de todo sistema

Fonte: Autor.
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No primeiro roteiro apresentado pela figura 24 abaixo estdo descritos 0s
passos para dimensionamento do coeficiente global de transferéncia de calor. Este
como visto leva em consideracdo 0s processos de transferéncia de calor por
conveccado e conducado, além de também considerar as perdas de transferéncia por
conducdo ocasionadas devido a incrustacdo. Sao dois os fatores que influenciam
significativamente a precisdo do coeficiente global de transferéncia de calor sendo
eles, a incrustacdo, onde seu valor € obtido através de tabelas disponibilizadas pelo
TEMA, ensaios de laboratério ou pela experiéncia pratica em outros
dimensionamentos, outro fator € o nimero de Nusselt que é obtido através de
equacBes empiricas que também ndo expressam com exatiddo seus valores. O
coeficiente adimensional de Nussel também pode levar ao erro devido ao grande
ndamero de equacdes desenvolvidas através dos anos, por isso € recomendado ter
muita atencdo no momento da escolha da equacédo para que ndo sejam cometidos
equivocos que venham a prejudicar todo dimensionamento.

E importante verificar que por mais que esses valores ndo sejam 100%
confidveis estes ainda sao aceitos para fins praticos uma vez que sdo capazes de
prever muito bem o comportamento do sistema.

No segundo roteiro apresentado na figura 25 € possivel visualizar o
procedimento para aplicagcdo do método da diferenca média logaritmica ou como é
comumente conhecido método do LMTD.

Este é de facil utilizacdo em casos que se conhece as temperaturas de
entrada e saida dos fluidos ou estas podem ser determinadas através do balanco
energético do sistema. Por isso este é recomendado para determinar a area de troca

guando se tem as temperaturas e as vazdes especificadas.
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Figura 25: Fluxograma representativo da aplicacdo do método do LMDT para um

trocador de calor.

Método

LMTD
!

Realizar o balango
energético do sistema
atravéz das equacbes 104 e
105

Calcular a diferenga
média logaritimica de
temperatura (equagio
41) e fator de comrecao F

Aplicar o fluxograma da
figura 24 para
dimensionamento do
coeficiente global de
transferéncia de calor.

Fonte: Autor.

Aplicar os valores
calculados a equagao
97 para determinar a

area superficial

O método da efetividade é mais adequado para tentar prever

as

temperaturas de saida do fluido quente e frio para um determinado trocador de calor.

Este apesar de aparentar alta complexidade tem um nivel de dificuldade parecido

com o método do LMTD. Quem esta executando a aplicacdo deste método deve

ficar atendo ao realizar a aplicacdo das equacdes para efetividade e numero de

trocas por unidades presentes nas tabelas 13 e 14. Além das equacdes da tabela

também séo disponibilizados graficos para analise do valor de NTU.

O roteiro desenvolvido para calculo do mesmo é apresentado a seguir pela

figura 26.
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Figura 26: Fluxograma representativo da aplicacdo do método da efetividade para

um trocador de calor.

Método da
Efetividade

Realizar o balango
energético do sistema

atravéz das equagies 104 e

105

!

Determinar a capacidade
termica dos fluidos
guente e frio atravéz da

Aplicar as capacidades

™ calculadas a equagio 113

equagao 110

'

Dentre os valores
calculados separar o
menor para utilizar na

equagdo 111 como Cmin

Realizar o calculo da equagio 109 #

para determinar a efetividade Aplicar a equagio 111 para date_rminar
a taxa maxima de transferéncia de

calor

Entrar com os valores da efetividade e da razdo entre as
capacidades nos graficos 11 e 12 ou na tabela 14 para
determinar o NTU

Entrar com os valores na equagdo 112
para determinar a area de troca

Fonte: Autor.

O método proposto por Kern € recomendado para utilizacdo em
dimensionamentos em que n&o se utilize agua como fluido de trabalho, uma vez que
0 mesmo apresente grande incerteza nos valores. Este método apresenta uma
estrutura inicial simples e facil de se resolver, porém pouco confiavel visto que o
mesmo trabalha com suposictes de valores para o coeficiente de transferéncia de
calor que como ja abordado anteriormente € um dos fatores que mais influéncia no
dimensionamento. Outro ponto importante € que como o préprio Kern avisa as
equacdes utilizadas para célculo do nimero de Nusselt apresentam incertezas que
vao de 10% a 15% do valor real. Além disso deve-se ter cuidado na analise do

coeficiente adimensional “j,” utilizado para determinar os coeficientes convectivos
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interno e externo do sistema. Na figura 27 esta apresentado o roteiro de calculo para
este método, nota-se que apesar de ser de facil aplicacdo caso seja determinado
uma valor errado para o coeficiente de transferéncia de calor o processo pode se

tornar cansativo.

Figura 27: Fluxograma representativo da aplicacdo do método de Kern para um

trocador de calor.

Método de Kern
Realizar o balango energético do
msmmmlﬁziamw vierificagAo da Fator Calcular a drea de
L o incrustacio e escoAmeno do casco
1 gueda de pressio {Supondo um
" " — espacamento entre as
xurmnw & diderenda média logaritemica chicanas) & do wbo
temperatura (equacio 41) e o fator de . .
correcdno F Cadeular o nimera de Reynolds intemo
pela equacio 24 e verificar o tipo de .
esconmente M7 128 parac
Supor um valor para o coeficiente
global de transferencia de calor 1 laco do casca e do
com ajuda da tabela 15 o Calcular o remere de Musselt internas respectivamentea
-l CONBOIME O BSCOAMENID. l
Escoamento turbulento! equacio 116
Aplicar o vakr SUPDSHS & equagin Escoamento laminar: equacio 117 Verificar e 0%
114 para enconirar a Area valar ndem
rficial de troca ! vt o
supe especificacbes do
Jl Aplicar o Nussel projeto
N tabela 16 escother calculndo & equacho 121
o didimetro desejads *‘
dos fudes Determinar o coeficsente inlerno e
4 exdems pelas equagtes 122 e 123
respectivamente
Com o didmetng escolhido utlizas c.a?qru:tﬁ‘::iﬁ:n
a equacio 115 para determinar o — - !
_ Comigir o coelichenie difensonamento
remieno de l.';m aproximado do convectiva intema pela esta concluldo
equagis 126
Com ajuda ento da tabela 17 rr— i I"—
escolher um trocadar com coaflciente m de
e &Ltijbos aproumads 8o Eﬂ transierdcia fimpo paia E.-,.‘:]
- J‘” ada equacho 120
)
Com o trocador definido & necessano werificar pela equagio
retomar as equagbes 114 e 115 para 130 se o lator de
corrigir o vades do coehiciente global ncrustagdo alende as
de transieréncia de calor especibcagbes do
4 progedo

A partic desse ponto basta definir o espacamentro entre as chicanas e
o rocador estard odo definido, Sendo necessdrio entlio apenas
verificar s& o mesmo atende A0S requisilos de gueda de pressio

Fonte: Autor.
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6 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS.

Como possiveis sugestdes trabalhos futuros, pode-se apontar:

Analise dos métodos estudados para um trocador de calor real, onde
serd possivel determinar a precisdo desses métodos tornando
possivel dizer qual é mais recomendado.

Analise do dimensionamento de trocadores de calor com mudanca de
fase, onde entram topicos como ebulicdo e condensacdo que nédo
foram tratados no presente estudo e podem surtir grande influéncia no
projeto;

Verificacdo de trocadores com fluido misto;

Estudo dos métodos de dimensionamento do Tinker e Bell-Delaware.
Esses sdo métodos que abordam o escoamento através do casco,
onde para esse caso o método de Bell-Delaware € o mais preciso e
recomendado;

Analise de trocadores de placa, que sao equipamentos relativamente
novos no mercado e apresentam como principal vantagem a
exposicao dos fluidos a uma maior area superficial o que facilita a
troca térmica,

Verificacdo da queda de pressdo para o lado dos tubos e do casco,
onde esse parametro pode tornar inviavel a execucdo do projeto de
um trocador que ndo atende aos parametros de queda de presséo

aceitavel.
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