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RESUMO

Este trabalho apresenta uma analise te6rica e computacional de solucdes factiveis
de um recuperador de gases de exaustdao de um grupo motor gerador a diesel, que
se configura como um trocador de escoamento cruzado e é constituido de tubos que
contém aletas periféricas inseridos numa estrutura metalica a jusante da tubulacao
de escape dos gases de exaustdao de um equipamento. A analise teérica do trocador
foi realizada através do desenvolvimento de uma rotina implementada no software
EES — Engineering Equation Solver, e os principais resultados dos parametros de
avaliagdo sao demonstrados no trabalho. A otimizagao foi realizada através de uma
distribuicao amostral em Hiper Cubos Latinos — LHS (Latin Hypercube Sampling) e
do algoritmo de otimizagdo multi-objetivo NBI (Normal Boundary Intersection). A
simulacdo computacional foi realizada através de uma ferramenta CAE (Computer
Aided Engineering) de fluidodindmica computacional através do qual foi obtido
graficamente o comportamento do escoamento dos gases sobre a matriz de tubos
selecionada, queda de pressao e direcdo do escoamento. O resultado da otimizacao
permitiu concluir que a solugcao mais adequada deve utilizar tubos de aco inox AlSI
304, com 33,4 mm de diametro externo, configurados em 07 fileiras de tubos
organizados alternadamente com 12 tubos por fileira, com diametro hidraulico de 4
mm, e aletas anulares com espessura de 0,3 mm, passo igual a 400 aletas/m, altura
de 3 mm com érea frontal de 7,68x102 m2, area total de troca de 5,769 m2 e volume
de 4,8x102 m3 capazes de recuperar 66 kW de energia em forma de calor.

Palavras-chave: trocador de calor, tubos aletados, gases de exaustao, recuperacao
de energia.



ABSTRACT

This paper presents a theoretical and computational analysis of feasible solutions of
an exhaust gas heat recovery system of a diesel motor generator, which is
configured as a cross flow heat exchanger consists of tubes containing peripheral
fins inserted a metal frame downstream pipe gas exhaust equipment. Theoretical
analysis of the exchanger was performed by developing a routine implemented in
software EES - Engineering Equation Solver, and the main results of the evaluation
parameters are demonstrated in the work. The optimization was performed by
samples obtained in Latin Hypercube Sampling and an algorithm of multi-objective
optimization that is Normal Boundary Intersection. The computer simulation was
performed using a tool CAE (Computer Aided Engineering) for computational fluid
dynamics by which it was obtained graphically the behavior of the gas flow over the
array of selected pipes, pressure drop and flow direction. The result of optimization
showed that the best solution is using tubes of stainless steel AlSI 304, with 33.4 mm
outside diameter, set in 07 rows of tubes arranged staggered with 12 tubes per row,
with hydraulic diameter of 4 mm and annular fins with a thickness of 0.3 mm, fin pitch
equal to 400 fins/meter, height of 3 mm and frontal area of 7,68x102 m2, total
exchange area of 5,769 m2 and volume of 4,8x102 m3 able to recover 66 kW of heat
energy.

Keywords: heat exchanger, finned tubes, exhaust gases, energy recovery.
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1 INTRODUCAO

A busca por processos que envolvem o aumento de eficiéncia energética e
solugbes que contribuem para a reducdo da emissdo de gases resultantes da
combustdao fazem com que as industrias, universidades e centros de pesquisa
investiguem formas de como obter o melhor aproveitamento energético dos
equipamentos utilizados em seus processos. Uma das saidas para atingir esses
objetivos tem sido a cogeracéo, i.e., a produgdo simultanea de duas ou mais
utilidades de energia, a partir de uma mesma fonte energética, aliando o beneficio
econbmico da diminuicdo de custos de combustiveis em relacdo a producao das
utilidades individualmente aos ganhos ambientais ligados a redu¢do de emissdes de
poluentes decorrentes da queima de combustiveis.

O atual contexto visa o estudo da utilizagao simultdnea da energia mecanica,
energia elétrica e energia térmica advindas de uma unica fonte de energia primaria:
a energia quimica de combustiveis fosseis (6leo Diesel). A ideia central dessa
solugdo € permitir que a energia térmica sob a forma de calor, antes desperdigada,
seja aproveitada como insumo energético em processos, por exemplo: geracao de
vapor a baixa pressao, aquecimento direto e/ou indireto em plantas de processos ou
conforto ambiental, para refrigeracao ou aquecimento de fluidos ou ambientes.

Existe uma grande variedade de sistemas comercialmente disponiveis para
conversao de energia mecanica em energia elétrica, conhecidos como grupo moto-
geradores que sao amplamente utilizados em aplicacdes industriais € comerciais,
porém, apesar destes demonstrarem grande potencial de aplicacdo a cogeracao, 0s
fabricantes ndo apresentam amplamente solugbes que possuam um equipamento
com a func¢ado de aproveitar o calor do fluxo de gases da exaustdo do motor desses

grupos, funcao esta que é realizada através de um trocador de calor.

O trocador de calor € um equipamento utilizado em inimeras aplicacdes de
engenharia seja em equipamentos de ar condicionado, aquecimento de ambientes,
plantas de producédo de poténcia, industria petroquimicas, veiculos, resfriamento de
equipamentos elétricos e, caso que sera estudado nesse trabalho, na recuperacao
de calor em processos.
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Utilizado para realizar o processo de troca de calor entre dois fluidos que
estdo a diferentes temperaturas e separados por uma parede soélida, o trocador de
calor é dimensionado através da avaliacdo de parametros de desempenho que
representam sua eficacia. O entendimento desses parametros e da teoria acerca
dos trocadores de calor é que permite desenvolver uma metodologia capaz de
dimensionar trocadores para uma nova aplicagdo, avaliar o comportamento de um
trocador ja existente ou ainda, prever o desempenho desse trocador operando sob
condicOes diferentes das especificadas no projeto inicial INCROPERA, 2008).

Os trocadores de calor podem ser caracterizados por diferentes critérios,
como por exemplo, em funcdo da configuragdo do escoamento ou do tipo de
construgcdo do trocador. O recuperador de calor dos gases considerado nesse
trabalho se configura como um trocador de escoamento cruzado, onde o fluido
escoa perpedicularmente ao outro, com o fluido interno aos tubos (adgua) néo
misturado e o fluido externo ao feixe de tubos (gases da exaustado) misturado, i. €., 0
escoamento possui variacdo de temperatura ao longo dos eixos perpendicular e

transversal ao escoamento.

Esses equipamentos possuem densas matrizes de tubos, barras e chapas
que sao utilizadas para possibilitar o fluxo de calor entre a fonte e o sumidouro.
Essas formas proveém a absorcdo ou rejeicdo de calor e sdo conhecidas como
superficies primarias. Quando uma superficie primaria é estendida através de
apéndices diretamente ligados a ela, a face adicionada recebe a denominacao de
superficie estendida, também conhecidas como aletas, que sdo geralmente
utilizadas quando pelo menos um dos fluidos € um gas, porque este possui pequeno
coeficiente de transferéncia de calor e necessita, para garantir a troca da quantidade
de calor desejada, de uma elevada area de troca (KRAUS, 2001; INCROPERA,
2008).

Superficies aletadas sdo comumente utilizadas em aplica¢cdes de engenharia
para promover a transferéncia de calor, as quais frequentemente aumentam a taxa
de transferéncia de calor de forma significativa. A utilizacdo de aletas pode ser
encontrada tanto em aplica¢6es industriais como em produtos de uso comum, p. ex.,
radiadores de veiculos, condensadores e evaporadores de sistemas térmicos,

trocadores de calor de diversos tipos, turbinas a gas, ar condicionado, equipamentos
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criogénicos, sistemas aeronauticos e sistemas automotivos (KRAUS, 2001;
CENGEL, 2002).

Uma grande variedade de projetos de tubos aletados esta disponivel
atualmente, e o projeto de aletas admite diversas configuracoes. Os formatos estao
relacionados com a disposicao de recursos econdmicos e tempo para realizacao do
projeto, como também com a tecnologia disponivel para fabricacdo das aletas,
considerando as restricoes dimensionais que cada processo de fabricacdo impde
(HESSELGREAVES, 2001).

Em geral, os gases de exaustdo do motor gerador a diesel sdo tratados
indevidamente como rejeitos térmicos, € ndo € aproveitada a energia disponivel no
fluxo de saida do mesmo, sendo esta a principal oportunidade para ganho na
eficiéncia térmica em equipamentos desta natureza. Estima-se que os gases de
exaustdo carreguem entre 45~65% do calor da explosdo num motor de combustao
interna (PANDIYARAJAN, 2010). A fonte de calor considerada para alimentagéo da
troca térmica desta monografia sera o fluxo de gases de exaustao do motor gerador
a Diesel, com poténcia aparente de 50 kVA existente no NMC-UFS.

No presente trabalho, um trocador de calor de escoamento cruzado serd
desenvolvido com a respectiva configuracao de tubos aletados, a fim de incrementar
a eficiéncia do aletamento e o melhor aproveitamento da energia térmica dos gases
de exaustdo do grupo motor gerador a Diesel para armazenamento de energia em
forma de calor, transferindo-a para a agua aquecida no trocador e armazenada

posteriormente em um reservatério de agua quente, denominado boiler.

Serd apresentada uma abordagem que envolve as diversas teorias de
transferéncia de calor aplicadas a trocadores de calor com matrizes de tubos
aletados, através da utilizacdo de rotina computacional aplicada ao modelo, e
algoritmos de otimizagao a fim de obter a solu¢cdo mais adequada para a aplicacao,
além de simulacdo do escoamento através de software CAE para verificar as
condi¢des de escoamento do trocador sem haver a necessidade da construcao de
um protétipo fisico.
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2 OBJETIVOS

2.1 Objetivo Geral

Este trabalho de conclusdo de curso tem como objetivo geral desenvolver um
recuperador de calor dos gases de exaustao de um grupo motor gerador, utilizando
as teorias e praticas de engenharia sobre superficies estendidas em tubos
cilindricos, com aspectos relacionados as dimensbées e geometria e configuracdo
(disposicdo) dos tubos, otimizar as possiveis solugdes e selecionar a que se

caracteriza como a mais vidvel para a aplicagéao.

2.2 Objetivos Especificos

Os objetivos especificos deste trabalho sao:

- Pesquisar os tipos existentes de aletamento em tubos de trocadores de calor
e a configuracao dos tubos aletados mais adequada para a aplicacao;

- Aplicar o método mais adequado de analise e simulacdo para avaliar o

desempenho térmico do equipamento, através de rotinas computacionais;

- Selecionar a configuragdo do trocador de desempenho 6timo para a
aplicacao do economizador de gases da exaustdao do motor gerador a Diesel;

- Avaliar o escoamento do lado dos gases para a geometria selecionada.
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3 REVISAO DA LITERATURA

O presente capitulo traz em seu conteudo trabalhos cientificos que tiveram
como objetivo o estudo do desenvolvimento de trocadores de calor com tubos
aletados para diversas aplicacdes, e tratam sobre o desenvolvimento analitico,
numeérico, computacional e experimental das configuracoes das aletas nos tubos dos
trocadores de calor.

Dentre os trabalhos considerados existiram diversas abordagens, que séo na
maioria dos casos: pesquisas experimentais com aparatos em laboratério na qual
foram realizados ensaios a fim de determinar a melhor configuracdo de aletas,
trabalhos envolvendo o dimensionamento analitico com base nas teorias pertinentes
a transferéncia de calor e seus principais parametros de avaliagdo para trocadores
de calor, e simulacées computacionais através de softwares de CFD (computational
fluid-dynamics) fluido-dinamica computacional.

Inimeros artigos cientificos foram publicados sobre a melhor configuracédo de
tubos aletados para determinada aplicacdo, tentando solucionar problemas
relacionados principalmente a geometria e configuracdo, e ainda, considerando
problemas relacionados ao material utilizado na fabricacdo dos tubos e nos

processos de fabricacdo dos tubos.

3.1 Grupo Motor Gerador - GMG

O Grupo Motor-Gerador a diesel (GMG), que é a fonte de energia térmica
desse trabalho, é definido como o conjunto de um motor Diesel acoplado a um
gerador de corrente alternada, denominado de alternador (Figura 1). Esse conjunto é
munido de componentes de supervisao e controle necessarios para o funcionamento
destinado ao suprimento de energia elétrica produzida a partir do consumo do 6leo
Diesel. Em funcdo dos consumidores de energia elétrica a que se destinam, os
grupos geradores sao construidos com caracteristicas peculiares, o que 0s tornam

versateis e apropriados para diversas aplicacoes.
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(@) (b)

Figura 1 - (a) GMG Cummins. Poténcia 1450 kW; (b) GMG Cummins. Poténcia: 450 kW

Os parametros importantes para o motor gerador sdo: a rotacdo, carga,
angulo de injecao do Diesel, quantidade de combustivel piloto, relagcdo de
compressao e de combustdo, torque, eficiéncia térmica, pressao, e percentual de
mistura, em uma maquina dual (diesel, GN, GLP e Metano). Assim é possivel
determinar a faixa 6tima de funcionamento da maquina operando com 6leo Diesel,
gas natural ou ainda uma mistura desses combustiveis, que alia maior poténcia e
eficiéncia (SELIN, 2003). Detalhes operacionais do GMG utilizado nesse trabalho
como p. ex. poténcia, rotacdo, cilindrada, dentre outros, podem ser verificados no

Anexo A.

Ao analisar o diagrama Sankey de um grupo motor-gerador pode-se afirmar
que a distribuicdo dos fluxos de energia ocorre de acordo com o apresentado na
Figura 2. A partir da analise desse diagrama, € possivel verificar que existe
possibilidade real de ganho de eficiéncia energética a partir da reutilizacdo do calor
oriundo dos gases de exaustado, haja vista que a quantidade de energia envolvida
supera até mesmo a parcela que é disponibilizada como Uutil para o gerador. De
acordo com a distribuicdo apresentada, para um motor de 50 kVA, foi considerado
gue a energia oriunda da queima do combustivel é de 166 kW e que 66 kW estariam
disponiveis para a recuperacado através do trocador a ser desenvolvido neste
trabalho.
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30% Gerar Energia Elétrica
100%
Energia

Disponivel

Combustivel

5% Atrito e For¢as Parasitas

25% Resfriamento

40% Gases de Exaustao

Figura 2 - Diagrama Sankey de um Grupo Motor Gerador a Diesel.

A configuragdo necessaria para a utilizacdo do recuperador de gases de
exaustao (Figura 3) é dada por um motor de combustao interna, acoplado a um
gerador elétrico e um sistema de recuperagédo de calor. O nucleo do sistema € o
motor de combustdo interna. Ele é responsavel pela transformacédo da fonte de
energia primaria que é o combustivel fossil, em poténcia mecéanica e calor. E o
aproveitamento da energia dos gases sé é possivel através da utilizacdo do trocador
de calor no fluxo de saida dos gases de exaustao.

66 kW

.—-—.’
i
.-__.»

-

va

50 kW n “ S =
-’\ N o~

:Im ‘

Figura 3 - Grupo Motor Gerador em que sera instalado o recuperador de gases.
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Pandiyarajan, et. al. (2011) em estudo realizado sobre motor de combustao
interna afirma que a energia disponivel no fluxo de saida na maioria das vezes é
desperdicada. E indicado que a maior restricdo técnica para o sucesso da
implementacao de sistemas de recuperacao de calor é devido ao uso intermitente, a
demanda irregular e a disponibilidade de energia. Os autores utilizaram um arranjo
com um trocador de calor casco e tubos aletados integrado ao motor de combustao
interna configurado para extrair o calor dos gases de exaustdo e armazenar o
excesso em um tanque cilindrico contendo capsulas com material de mudancga de
fase (PCM — Phase Change Materials) que permitem armazenar calor nas formas
latente e sensivel. Testes do sistema foram realizados com e sem a utilizacdo do
sistema de recuperagédo e foi verificada uma economia de cerca de 10~15% da
poténcia do combustivel com o sistema de recuperacao operando. Tal avaliacao foi
realizada com base na quantidade de calor recuperada, quantidade de calor perdida,
taxa de carregamento, eficiéncia do carregamento e percentual de energia
economizada.

Pesquisas realizadas por Mavridou et. al. (2010), indicaram que sistemas de
exaustdo de gases de motores Diesel de grande porte podem fornecer uma
importante fonte de calor e pode ser utilizada de diferentes modos para prover
poténcia adicional e acréscimo na eficiéncia global do motor. Mavridou et. al. (2010)
afirma que o dimensionamento do trocador de calor deve ser capaz de trocar a
quantidade de calor disponivel e ainda ter tamanho e pesos razoaveis sem excesso
em perda de carga, que € um parametro de extrema importancia para motores

utilizados em caminhoes.

Uma configuracao béasica do sistema que se pretende analisar é apresentada
por Kolanowski (2003) para projetos de cogeracdo e consiste no motor Diesel
acoplado ao gerador elétrico que possui 0 quadro elétrico para ligacao na carga
(Figura 4). O conceito principal € o de adaptar um recuperador de calor na saida do
tubo de escape dos gases da exaustdo e posteriormente aplicar o fluido aquecido
em um reservatorio de agua quente (boiler) e a partir de entdo o fluido pode ser
utilizado em um determinado processo ou ser encaminhado a um chiller para realizar

o resfriamento de outras partes do equipamento.
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Utilidades (processa)

COGERADOR i T
fop Cormbustivel !ﬁ ggtlﬂgg
Nlanifold poler
de agua fria :B Geradar
Motor Bletrico Chiller
Saida
_______ de agua

IE Trocador de calor Ezrl'mcadur de calor Entrada | Trocador de calor

gases de exaustao do oleo o6 Aua de Agua potavel
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Legenda:
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wzzzzz Agua para refrigerac 3o
= [|ciricidade

W A0Ua para processo

Figura 4 — Configuracao basica de um sistema GMG com recuperacao de calor dos fluidos de
trabalho. Fonte: Adaptado de KOLANOWSKI, 2003.

3.2 Trocadores De Calor

Como ja mencionado anteriormente, os trocadores de calor sdo equipamentos
qgue visam propiciar a troca de calor entre dois fluidos a diferentes temperaturas, ndo
permitindo na maioria dos casos o contato direto entre os dois fluidos, existindo
entdo mutuamente os processos de conveccao de cada lado da superficie onde
existe o escoamento dos fluidos e conducao na parede que separa os dois fluidos.
Haja vista que o equipamento envolve as duas formas de transferéncia de calor
supracitadas, se considera em seu dimensionamento um parametro denominado
coeficiente global de transferéncia de calor, U, que sera discutido mais
detalhadamente na secdo 3.6 e considera a contribuicdo de todos os efeitos
envolvidos no processo de troca.

3.2.1 Tipos de Trocadores de Calor

Existem inumeras configuracdes que compdem os diferentes tipos de
trocadores de calor utilizados nas aplicacées de engenharia. Dentre eles os mais
conhecidos sdo os: (a) trocadores de calor de tubos concéntricos, (b) de

escoamento cruzado, (c) casco e tubo e (d) tipo placa (Figura 5).
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Figura 5 — Tipos de trocadores de calor. (a) concéntrico, (b) escoamento cruzado, (c) casco e
tubo e (d) placas. Fonte: Adaptado de INCROPERA, 2008.

O trocador de calor apresentado na Figura 5.a € a configuragdo mais simples
e tem duas variagdes, o fluido quente e frio se movendo no mesmo sentido
(concorrente ou paralelo) ou em sentidos opostos (contracorrente) apresentando
perfis de temperatura dos fluxos de entrada e saida dos fluidos quente e frio

diferentes para cada arranjo.

A configuragdo apresentada na Figura 5.b é o trocador de calor de
escoamento cruzado, ele € o indicado para aplicacao que envolve a troca de calor
gas-liquido onde geralmente o gas flui do lado que possui as superficies estendidas
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(aletas) e o liquido escoa internamente aos tubos. O trocador de escoamento
cruzado pode ser configurado com o fluido externo misturado e ndo misturado, a
condicao para ocorrer a mistura é se a configuragao do lado externo permitir que o
gas se mova também na direcdo y e a temperatura seja funcao das coordenadas x e
y. Outras duas configuragdes de trocadores também utilizados sdo demonstrados
nas figuras 5.c e 5.d, casco e tubos e tipo placa respectivamente, que sédo utilizados
para troca de calor liquido-liquido (CENGEL, 2002; INCROPERA, 2008).

3.2.2 Trocador de Calor de Escoamento Cruzado

A transferéncia de calor em escoamento através de trocadores de
escoamento cruzado é de grande importancia na concepcgao de trocadores de calor.
Nesse tipo de trocador, bancos de tubos sdo normalmente dispostos em forma de
linha ou alternados e sao caracterizados pelos passos: transversal - St, longitudinal -
Sl e diagonal - Sd. Tipicamente, um fluido move-se no interior dos tubos, enquanto
que o outro liquido, a uma temperatura diferente, passa externamente aos tubos
(Figura 6).

Fluido em e=scoamento

cruzado sobre matriz =
W Fluxo do fluido

#,,wr,."" interno aos tubos

Figura 6 - Esquema simplificado de matriz de tubos em escoamento cruzado.
Fonte: INCROPERA, 2008.



25

No escoamento em matrizes de tubos, o escoamento que ocorre
internamente aos tubos pode ser analisado através de um Unico tubo e o seu
resultado multiplicado para o numero de tubos existentes. Ja para o lado externo,
nao se pode proceder dessa maneira, pois 0 escoamento sobre os tubos tem seus
padrbées e niveis de turbuléncia afetados dependendo do arranjo em que os tubos
sao configurados de acordo com o apresentado na Figura 7, sendo os arranjos da
linha superior do tipo alinhado e os da linha inferior do tipo alternado, com os
sentidos do fluxo indicados pelas setas (CENGEL, 2002).

CENGEL (2002) McADAMS (1954) INCROPERA (2008)

— e

Figura 7 - Condicoes de Escoamento em tubos Alinhados e Alternados apresentados.
Fonte: CENGEL, 2002; McADAMS, 1954; INCROPERA, 2008
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Os tubos alinhados a jusante da primeira coluna no arranjo alinhado
encontram-se no interior das esteiras turbulentas dos tubos a montante, os
coeficientes convectivos associados as colunas posteriores sé sao relevantes caso
se tenha passos longitudinais (distancia entre centros de tubos no sentido do
escoamento), elevados, o que acarreta em trocadores de calor com volumes
elevados (CENGEL, 2002). Canais de escoamento preferenciais sdo formados entre
as colunas de tubo, o que atribui ao arranjo alinhado, para mesma velocidade de
escoamento do gas, coeficiente convectivo menor que no arranjo alternado. Para o
arranjo alternado, a trajetéria do escoamento principal € mais tortuosa, € uma maior
parte da area superficial dos tubos a jusante permanece na trajetéria das particulas
do fluido (INCROPERA, 2008).

Experimentos executados por Wang, et. al. (1997) avaliaram a transferéncia
de calor e caracteristicas de queda de pressdao em trocadores de calor de tubos
aletados. Neste estudo, foram utilizadas 18 amostras tubos aletados com diferentes
parametros geométricos, testadas em um tanel de vento, variando o nimero de
linhas de tubos, distancia entre os tubos, e arranjos de fluxo (alternado e alinhado).
Os resultados foram apresentados através de graficos de fator de atrito f de
Fanning' e o j de Colburn? versus o nimero de Reynolds com base no diametro do
tubo no intervalo de 400 a 8000. Verificou-se que a inclinagdo da aleta teve efeito
negligenciavel sobre o fator j de Colburn, e o efeito das linhas de tubos em relagao
ao atrito foi desprezivel.

Wang, et. al. (1999) investigou o desempenho do lado ar de trocadores de
calor com tubos aletados com geometria plana através de experimentos. Um total de
12 configuragdes foram testadas e comparadas. Efeitos na variacdo do passo e no
nuamero de fileiras de tubo foram examinados. Os resultados dos testes indicaram
que o aumento de desempenho de transferéncia de calor ocorreu com reducao de
fileiras para NF = 1. No entanto, para NF = 4, o efeito do passo sobre o desempenho
de transferéncia de calor foi invertido. Além do efeito da variacdo do passo, o
desempenho do coeficiente de transferéncia de calor diminuiu com o aumento do
namero de fileiras de tubos e o fator de atrito nao foi significativamente alterado com

a variacdo do numero de fileira de tubos. Com base nos resultados do teste e

' Parametro adimensional relacionado a tensao de cisalhamento das particulas na parede dos tubos.
2 Parametro adimensional relacionado a teoria da camada-limite para transferéncia de calor.
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aqueles a partir de investigacoes anteriores, foi proposta uma correlagdo geral para
descrever a atuacao das aletas no lado do ar.

Khan, et. al. (2006) investigou analiticamente a transferéncia de calor a partir
de bancos de tubos de fluxo cruzado com condicdo de contorno isotérmica. Para
este proposito, um volume de controle foi determinado a partir da quarta linha de um
tubo uma célula unitaria para estudar a transferéncia de calor a partir dos arranjos
alinhado e alternado. Um método integral de anélise de camada limite foi utilizado
para derivar expressdes de forma fechada para o célculo da média de transferéncia
de calor dos tubos de um banco, que puderam ser utilizados para determinar a
influéncia de alguns parametros, incluindo passo longitudinal, passo transversal,
namero de Reynolds e niumero de Prandtl. O estudo concluiu que os dois arranjos
sdo interessantes para aplicacdo em trocadores de calor, que os coeficientes de
transferéncia de calor dependem dos passos longitudinais e transversais, que para
ambos os arranjos os trocadores mais compactos resultam em taxas de troca de
calor maiores que 0s mais espacados, e que a taxa de transferéncia de calor é maior

no arranjo alternado.

Tang, et. al. (2009) realizou experimentos sobre a transferéncia de calor e
caracteristica de atrito de cinco tipos de trocadores de calor com tubos aletados,
com o numero de linhas de tubos NF = 12, diametro dos tubos D2 = 18 mm. A
transferéncia de calor e as correlacées do fator de atrito para diferentes tipos de
trocadores de calor foram obtidos com os nimeros de Reynolds variando na ordem
de 4.000 a 10.000. O desempenho das cinco configuracoes foi avaliado e mostrou-
se que uma configuracdo de aletas mista (combinando duas das solucdes
consideradas na pesquisa) teve um desempenho melhor do que as demais
isoladamente. Com base nas correlagcbes de dados numéricos, a otimizacdo do
algoritmo foi realizada, e os resultados da otimizacéo indicaram que o aumento do
angulo de ataque ou comprimento da aleta aliada a diminuigdo da altura da aleta
melhorou o desempenho do trocador. Os resultados de transferéncia de calor
obtidos analiticamente foram comparados com o método numérico. O erro médio
para o fator | de Colburn e para o fator f de Fanning foi de 1,5% e 2,2%

respectivamente.

Kundu e Das (2009) analisaram o desempenho das aletas planas para
trocadores de calor tubo-aletado tanto para o arranjo alinhado quanto alternado,
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foram considerados arranjos regulares em forma de quadrado e triangulo. A analise
foi feita por uma técnica semi-analitica e um esquema generalizado de otimizacéo
com base na técnica do multiplicador de Lagrange, o resultado mostrou que
independentemente do volume, da espessura das aletas e da quantidade de aletas,
matrizes de tubos quadradas e triangulares sao os arranjos 6timos para tubos
alinhados e alternados. Segundo o autor, a importancia desse resultado se da

devido ao fato de que tal conclusao sé era realizada intuitivamente até o momento.

Lee, et. al. (2010) realizou estudo no qual as caracteristicas de transferéncia
de calor do lado do ar em trocadores de calor de tubos retangulares aletados foram
medidos e analisados, variando o passo das aletas, numero de fileiras de tubo e
alinhamento do tubo sob condi¢cdes de congelamento. Duas correlagdes empiricas
foram desenvolvidas separadamente para predizer o fator-j de Colburn para os tubos
organizados de modo alinhado e alternado, respectivamente, como uma funcéo do
numero de Reynolds, o numero de Fourier, 0 numero de linhas de tubos, e diametro
hidraulico adimensional normalizado pelo passo das aletas. O autor encontrou para
as previsdes das correlacoes a partir dos dados medidos desvio médio de 1,31%
para o feixe de tubos alinhados e 0,65% para as fileiras de tubos organizados de

modo alternado.

Wang, et. al. (2011) verificou experimentalmente o desempenho do lado ar do
trocador de calor de tubos aletados com um tubo diametro externo D2 = 16,59 mm e
com fileiras de tubos variando de NF = 1 a 16. Constatou-se que o efeito da variacao
do numero de fileiras sobre o desempenho da transferéncia de calor foi muito
significativo, e o desempenho da transferéncia de calor foi prejudicado com o
aumento da linha de tubos. A queda de desempenho foi especialmente verificada na
regiao de baixo numero de Reynolds. Foi encontrado 85% de diminuicdo do
desempenho de transferéncia de calor quando o numero de fileiras foi aumentado de
1 a 16. Em relagcédo ao coeficiente de atrito uma dependéncia inesperada em relacéao
ao numero de fileiras foi encontrada. O efeito da inclinacdo da aleta sobre o
desempenho do lado ar é relativamente pequeno para NF = 1 ou 2. No entanto, uma
diminuicdo notavel do desempenho da transferéncia de calor foi encontrada quando
o numero de fileiras foi aumentado, e o desempenho em relagdo ao atrito esta

associado com a inclinacdo das aletas.
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Portanto, a partir dos estudos apresentados percebe-se que o desempenho
dos trocadores esta diretamente relacionado com o arranjo e a configuracao dos
tubos dentro da matriz do trocador, numero de fileiras, nimero de tubos por fileira,
passos longitudinal e transversal e diametro dos tubos. Esses parametros regem a
transferéncia de calor no equipamento e interferem diretamente na taxa de
transferéncia e nos nimeros adimensionais que caracterizam o equipamento. Tais
resultados sao extremamente Uteis para o desenvolvimento deste trabalho e servem
como base para a selecao das variaveis de interesse utilizadas nesse projeto que
serao apresentadas no Capitulo 4.

3.3 Abordagens no Dimensionamento de Trocadores de Calor

No dimensionamento de trocadores de calor, duas abordagens sao
amplamente utilizadas e discutidas na literatura, e trazem em seu desenvolvimento
limitacbes e vantagens da sua utilizacdo. Essas abordagens sdo a Média
Logaritimica de Diferencas de Temperaturas - MLDT e o Método da efetividade e-
NUT.

O método MLDT é aplicado na analise de trocadores de calor quando as
temperaturas de entrada e saida dos fluidos de trabalho s&o conhecidas,
especificadas, ou podem ser obtidas através da aplicacao direta das equacdes de
balanco de energia. Se apenas as temperaturas de entrada forem conhecidas, o uso
desse método envolve um processo iterativo trabalhoso desinteressante para a
analise do trocador de calor (INCROPERA, 2008). O calculo da taxa de transferéncia
de calor é obtida pelo produto do coeficiente global de troca, da area total de troca e
da verdadeira diferenga de temperatura entre os fluidos do trocador:

dnx = Ui Attaitroca = ATmicorr (3.1)

A variavel ATmicorr € Obtida através da média logaritmica da diferenca de
temperaturas multiplicada por um fator de correcdo 0 < Fcor < 1 para cada
configuragdo de trocador de calor considerado, que para o atual caso através das
Equacdes 3.2 e 3.3.

ATml;corr = ATm - Fecor (3-2)
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AT — ATy

n [ATz } (3.3)

ATm|

ATq

Como em muitas ocasides de projeto as temperaturas de entrada e saida dos
fluxos dos fluidos sdo desconhecidas, utiliza-se 0 Método da Efetividade — e-NUT de
modo que para definir a efetividade de um trocador de calor, se determina a troca de
calor maxima possivel — gmax, considerando um trocador com comprimento infinito, e
calculam-se as capacidades calorificas dos fluidos com apenas dois valores de
temperatura, por exemplo, temperaturas de entrada dos fluidos quente e frio,
obtendo-se a taxa de transferéncia real do trocador - q, € a efetividade -¢ € a razéo
entre a taxa real e a maxima tedrica. A razao entre a capacidade calorifica maxima e
minima é denominada Cr e utilizada para o calculo do NUT. A sigla NUT refere-se a
Numero de Unidades de Transferéncia e é um parametro adimensional amplamente
utilizado na analise de trocadores de calor. Para o trocador de escoamento cruzado
com um fluido misturado e outro ndo misturado é aplicada a Equacdo 3.10
(CENGEL, 2002).

Ct = r;‘agua " Cp;agua (3.4)

Cq = Mgas * Cpgas (3.5)

C, = (é—j (3.6)

d = Gt (Taguasai — Taguasent ) (3.7)
Omax = OCgq * (Tgasient — Taguasent ) (3.8)
¢ q:ax 59
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3.4 Superficies Extendidas (Aletas)

Quando se tém como objetivo o acréscimo de troca de calor entre uma
estrutura e o fluido em sua vizinhanga, uma pratica comum € utilizar uma superficie
estendida anexada a superficie primaria. As superficies estendidas sao utilizadas
para aumentar artificialmente a area de troca de calor, embora, segundo Chapman
(1969) a temperatura média da superficie seja reduzida; se aplicadas corretamente
as aletas proporcionam um acréscimo global na taxa transferéncia de calor entre a

estrutura e o fluido ambiente, ou os fluidos existentes no processo.

As formas mais comuns de utilizacdo em aplicacao na engenharia sdo aletas
planas (retangulares), anulares (cilindricas) e cbnicas, que estao representadas na
Figura 8. Cada geometria de aleta possui parametros de avaliacdo que permitem
calcular a sua eficiéncia, e também area e volume, maiores detalhamentos sobre

esses calculos para o atual trabalho serdo apresentados no capitulo quatro.

(c)

Figura 8 - Formas comuns de aletas. (a) Plana; (b) Plana de secdo nao uniforme; (c) Anular; (d)
Conica. Fonte: INCROPERA, 2008.

As superficies estendidas sdo na maioria dos casos aplicada por uma série de
aletas anexadas a superficie primaria, alguns parametros geomeétricos sdo de suma
importancia para o entendimento do desenvolvimento do estudo e sdo mostradas na

Figura 9. Os parametros a se destacar a seguir sdo: t — espessura da aleta, r1 — raio
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da base da aleta, r2 — raio do topo da aleta, Tp — temperatura da base da aleta, S —
espaco entre aletas, L — altura da aleta e H € o comprimento do tubo.

— T T“-P‘——"
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Figura 9 - Conjuntos de Aletas Anulares em um Tubo. Fonte: Adaptado de INCROPERA (2008).

Existem diversos métodos de fabricacdo e tipos de aletas disponiveis
comercialmente, e eles possuem diferencas no tocante a restricbes dimensionais e
produtividade em relacdo a manufatura das aletas, no presente momento sera
discutido o conceito de resisténcia térmica de contato (Figura 9) e a relagdo com os
métodos de fabricacdo existentes. Alguns dos modos que uma aleta pode ser
anexada a superficie primaria sdo: sob presséo (através de fendas na superficie
primaria), soldadas, coladas com adesivos apropriados ou usinadas diretamente a
parede do material.

No caso em que as aletas sdo usinadas como parte da parede a qual elas se
projetam, ndo ha resisténcia de contato em suas bases, e a troca de calor € feita de
modo mais eficaz através da parede do material que separa os dois fluidos do
processo além de suportar temperaturas mais elevadas. Entretanto, para todos os
outros demais casos, as aletas sdo fabricadas separadamente e depois sao fixadas
a parede através de métodos de soldagem ou adesivos. Nesses casos ha uma
resisténcia térmica de contato que pode prejudicar o desempenho térmico global, e a
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resisténcia efetiva para a configuracdo deve levar a resisténcia de contato em
consideracao (INCROPERA, 2008).
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Figura 10 - Conjunto de Aletas e Circuito térmico. (a) Aletas integradas a base. (b) Aletas
fixadas na base. Fonte: INCROPERA, 2008.

Em relacdo ao método de fabricacdo das aletas, serdo apresentadas as
aletas helicoidais colocadas sob presséo e soldadas, as aletas integradas anulares e
as aletas integradas longitudinais, suas condicdes e indicacées de quais processos
elas se aplicam.

As aletas helicoidais colocadas sob pressio® sdo reconhecidas na maioria
dos casos como dos tipos L, LL, G e KL (Figura 11) e estdo disponiveis para os
materiais: aco carbono, aco inox, aluminio, cobre e latdo (TROCALOR, 2006).

3 Alguns fabricantes podem utilizar denominagdes diferentes.
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As aletas do tipo L sédo enroladas em torno do tubo e fixadas em cada
extremidade da série de aletas, esse tipo propicia alguma protecédo para a superficie
do tubo e séo indicadas para uso em aplicacdes de refrigeracdo com temperatura
limite de 120 °C (TSI, 2013).
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Figura 11 - Aletas helicoidais colocadas sob pressao. Fonte: TSI - Tube Supply International
(2013).

Por sua vez, as aletas do tipo LL sdo também enroladas em torno do tubo,
com uma fita sobreposta aos pés das aletas, isso da boa protecdo a superficie do
tubo e o limite superior de temperatura é de 180 °C. As aletas do tipo G séo
embutidas na parede exterior do tubo através de fendas, e apesar de suportar
temperaturas de até 450 °C ndo dao protecdo a parede do tubo. Finalmente as
aletas do tipo KL sdo enroladas em torno do tubo; o pé é enrolado na superficie
exterior do tubo, pré recartiihada e fixada em cada extremidade, proporciona
protecdo a superficie elevada em comparacdo com o tipo L ou LL e sao utilizadas
para aplicagdes em temperaturas até 250 °C (TSI, 2013).

As aletas helicoidais soldadas sao utilizadas em caldeiras, fornos e
aquecedores. Sao anexadas ao tubo por meio de soldagem de resisténcia elétrica
de alta frequéncia, a fim de promover ligacao eficiente e confidvel termicamente.
Estao disponiveis nas formas continuas ou serrilhadas (segmentadas) e tanto uma
visualizacdo do processo de fabricagcdo quanto os aspectos das aletas podem ser
verificados na Figura 12.
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Continua Segmentada

(a) (b)

Figura 12 - Aletas helicoidais soldadas (a) Processo de Fabricacao; (b) Aleta Continua e
Segmentada. Fonte: TSI - Tube Supply International (2013).

As aletas usinadas diretamente na parede do tubo (Figura 13) visam
aumentar o desempenho de transferéncia de calor de fluidos ao mesmo tempo em
gue minimiza o tamanho e o custo do trocador de calor. As condicdes em que séo
indicadas a utilizacdo dessa solug¢ao sao: (1) quando o fluido interno ao tubo é agua
ou vapor condensando; (2) quando o coeficiente convectivo do fluido externo é trés
ou mais vezes menor que as do fluido interno; (3) quando o fator de incrustracéo
envolvido no processo é severo e; (4) quando o fluido do lado externo dos tubos é
vapor ou gas. Os materiais os quais podem ser fabricados aletas usinadas s&o:
cobre, cobre-niquel, ago carbono e ago inoxidavel. As temperaturas limites variam
de acordo com o material utilizado (TSI, 2013).
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Figura 13 - Aletas anulares integradas a parede dos tubos. Feitas em (a) cobre; (b) aco
inoxidavel. Fonte: TSI - Tube Supply International (2013).
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As aletas longitudinais (Figura 14) sao geralmente utilizadas em aquecedores,
resfriadores de gas e aquecedores de tanques. Na fabricacédo realizada pela TSI
(2013) elas sao formadas a partir de um canal em forma de U, com a base do canal
sendo pressionada por laminacdo e unida ao tubo através de solda a ponto, os
canais sdo soldados ao tubo em pares opostos, porém um método de fabricacdo
que poderia ser também utilizado seria o0 da extrusao de todo o perfil, principalmente
se o material do tubo fosse aluminio. Podem ser fabricadas a partir de materiais
soldaveis ou brazaveis e fornecidos em comprimentos retos ou em siféao (TSI, 2013).

Figura 14 - Aletas Longitudinais. Fonte: TSI - Tube Supply International (2013).

3.4.1 Estudos da Transferéncia de Calor em Tubos Aletados

Kundu e Das (1997) calcularam dimensbdes o6timas de aleta para os
trocadores de calor de tubos aletados para matrizes de tubos triangulares e
retangulares. A dissipacdo maxima de calor foi obtida por um certo valor de passo,
ou espessura da aleta para um volume fixo. Com base na analise matematica,
curvas foram construidas para conceber o projeto com dimensdes étimas para as

aletas.

Kuvannarat, et. al. (2006) investigou o efeito da espessura da aleta no lado do
ar de um trocador de calor sob condi¢cdes de desumidificacdo. Um total de 10
configuracdes foram testadas com a variacdo da espessura da aleta -t = 0,115 mm
e 0,25 mm. Para um trocador de calor com duas fileiras (NF = 2) e espaco entre
aletas — s de 1,41 mm, o efeito da espessura da aleta sobre o coeficiente de
transferéncia de calor é consideravel. Os coeficientes de transferéncia de calor para
t = 0,25 mm foi cerca de 5-50% mais elevado do que aqueles para t = 0,115 mm

enquanto que a queda de pressao para t = 0,25 mm é de cerca de 5-20%
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superiores. A dependéncia do coeficiente de transferéncia de calor relacionada a
espessura da aleta foi atribuida a interacdo mais eficaz entre o fluxo principal e o
fluxo devido ao vértice foi causado pelo efeito da condensacao do fluido utilizando t
= 0,25 mm. A diferenga maxima de coeficientes de transferéncia de calor para N = 2
e espacamento entre aletas de 2,54 milimetros sujeito a influéncia da espessura da
aleta reduziu cerca de 20%, e ndo foi encontrada nenhuma diferenca no coeficiente
de transferéncia de calor quando a velocidade frontal superou 3 m/s. Para NF = 4 e
espacamento entre aletas igual a 2.54 mm, a influéncia da espessura da aleta sobre
os coeficientes de transferéncia de calor diminuiu consideravelmente. Isto foi devido
ao arranjo alinhado dos tubos, e aos vértices formados a jusante do canal ondulado.
Com base nos resultados de teste, uma correlacao foi proposta para descrever o
desempenho para configuracdes de aleta no lado do ar.

Rathod, et. al. (2007) afirma que quando uma superficie estendida é
necessaria somente do lado de um fluido (como num trocador de calor liquido-gas)
ou quando a pressao de operacao precisa ser reduzida no lado de um fluido, um
trocador de tubo aletado pode ser selecionado com os tubos nas formas: circular,
retangular ou eliptica. O autor realizou a avaliagdo do desempenho de tubos
aletados na forma retangular (flat tube fin heat exchangers - FTFHE) com diferentes
configuragcdes. O desempenho térmico de cada configuracao foi avaliado com base
no método e-NUT. Os dados de pesquisas realizadas por Kays e London na forma
de graficos foram traduzidos em relagdes algébricas e aplicados em rotinas
computacionais. Uma correlacdo de transferéncia de calor generalizada com base
em parametros geométricos para a eficacia do permutador de calor foi proposta. A
generalizacdo se aplicou estritamente as diferentes geometrias de aleta e a
combinacao de diferentes fluidos a diferentes temperaturas. A correlacdo encontrada
foi limitada na sua aplicabilidade a gas para trocadores de calor que utilizam apenas
agua, e as diretrizes foram propostas com uma metodologia alternativa para projetar
um FTFHE utilizando parametros geométricos, essa metodologia foi comparada com
o método e-NUT tradicional.

Os estudos experimentais desenvolvidos por Dong, et. al. (2007) sobre a
transferéncia de calor no lado do ar, e caracteristicas de queda de pressao para 16
configuracbes de aletas e tubos para trocadores de calor, avaliaram parametros
incluindo espaco entre aletas - s, altura da aleta - L, a espessura da aleta -t e o
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comprimento do fluxo — Dim3. Uma série de testes foi realizada do lado do ar e
foram obtidos numeros de Reynolds da ordem de 500-7500, a uma taxa de fluxo
constante do tubo do lado da agua de 2,5 m¥h. Os dados de desempenho térmico
do lado do ar foram analisados utilizando o método da efetividade € -NUT. Os
coeficientes de transferéncia de calor e os dados de queda de pressao variando o
espacamento entre aletas - s, altura da aleta - h, e comprimento — |, foram relatados
em termos de velocidade de ar frontal. Correlacdes para o fator j de Colburn e fator f
de Fanning foram obtidas por analise de regressao e teste de significancia. Os
autores concluiram que os coeficientes de transferéncia de calor e a queda de
pressao cairam com o aumento do espacamento entre aletas, com o aumento da

altura e da espessura das aletas.

Li e Wang (2010) realizaram estudo experimental sobre a transferéncia de
calor e caracteristicas de queda de pressao do lado do ar para trocadores de calor
com aletas de aluminio soldadas em varias regides da matriz de tubos lisos. Uma
série de testes foram realizados para trocadores com diferentes nimeros de aletas e
o0 numero de Reynolds do lado do ar variou entre 400-1600. Os dados de
desempenho térmico do lado do ar foram analisados usando o método &-NUT. Os
resultados foram apresentados em termos do fator j de Colburn e fator f de Fanning
em funcdo do numero de Reynolds. Os autores concluiram que os coeficientes de
transferéncia de calor e a queda de pressao para permutadores de calor tendem a
decrescer com o aumento do niumero de Reynolds e tendem a aumentar com o

acréscimo do numero de regides aletadas.

Naess (2010) realizou uma investigacao experimental de transferéncia de
calor e o desempenho da queda de presséo, utilizando feixes de tubos com aletas
serrilhadas. Os feixes foram dispostos no arranjo alternado, e a influéncia na
variacao de parametros da configuracédo do feixe de tubos aletados foi apresentada.
O coeficiente de transferéncia de calor atinge um maximo quando as areas de fluxo
nos planos transversais e diagonal eram iguais. Um aumento no passo das aletas
aumenta o coeficiente de transferéncia de calor, 0 mesmo foi observado com o
aumento da altura da aleta. O coeficiente de queda de pressdo, ndo revelou
influéncia do arranjo do feixe de tubos para configuracbes onde o passo era
pequeno, mas diminuiram significativamente para o0s passos mais elevados.

Aumentando o passo foi reduzida a queda de pressdo, enquanto a variacdo da
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altura da aleta teve efeito insignificante. Segundo Naess (2010) nenhuma das
correlacdes da literatura foi capaz de reproduzir as experiéncias para toda a faixa de

condi¢des testadas.

Martinez, et. al. (2011) estudou aletas helicoidais segmentadas de perfil
uniforme por meio da teoria quasi-unidimensional combinada com o método da
Média Logaritmica da Diferenca de Temperatura - MLDT, para determinar as
dimensdes 6timas da aleta. No desenvolvimento do trabalho o autor concluiu que a
teoria quasi-unidimensional é aplicada para estabelecer o limite inferior da altura da
aleta, que é critico para este tipo de aplicacdo. No entanto, o método MLDT foi
usado para definir o ponto de equilibrio 6timo por meio do coeficiente de
transferéncia total de calor e da queda de pressdo. A metodologia proposta para
estimar as dimensdes 6timas de aletas helicoidais foi aplicada a um tubo simples
com diametro externo de 50,8 mm (2 pol) e outro com didmetro externo de 57,15 mm
(2,25 pol). Os resultados calculados demonstraram que o ponto de equilibrio 6timo
foi afetado pelos limites inferiores da altura da aleta. Assim, dois limites inferiores
altura da aleta foram definidos, a fim de determinar um desvio maximo do ponto de
equilibrio 6timo, enquanto que o limite superior da altura da aleta foi definido por
técnicas fisicas e de fatores limitantes. Deste modo, as previsées do ponto étimo de
equilibrio mostraram um desvio maximo de 8% e um comportamento estavel sob a
influéncia de diferentes condicdes térmicas e de regimes de fluxo associados com
varios tamanhos de hélice segmentados e alturas da aleta helicoidal.

3.5 Coeficiente Global de Transferéncia de calor

Um trocador de calor envolve dois escoamentos de fluidos separados por
uma parede solida. Dentro do seu funcionamento podem ser considerados o0s
fenbmenos de transferéncia de calor por conducdo e conveccdo. O calor é
primeiramente transferido por conveccao do fluido quente até a parede sélida, apds
isso € transmitido por conducdo até a outra face e em seguida é transferida

novamente por conveccao para o fluido frio (CENGEL, 2002).

Portanto para o dimensionamento do equipamento ndo é possivel aplicar
somente os coeficientes de conveccao de cada fluido separadamente, é necessario

entdo agrupa-los em outro parametro, que além desses efeitos leva em conta ainda
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os fatores de incrustracdo dos fluidos envolvidos no processo, a esse parametro se
da o nome de cofieciente global de transferéncia de calor, geralmente denominado
pela letra U (McADAMS, 1954).

Pode-se fazer uma analogia as resisténcias elétricas em série, que no caso
sdo resisténcias térmicas em série, que estdo associadas ao processo de
transferéncia de calor, envolvendo a resisténcia a conducgédo através da parede do
tubo, as resisténcias a conveccao de cada fuido envolvido no processo e aos fatores
de incrustracao dos gases de exaustao e da agua como é apresentado na Figura 15.

O desempenho dos trocadores de calor é deteriorado ao longo do tempo
devido ao acumulo de depdésitos de camadas de particulas na superficie de troca e

essas camadas representam uma resisténcia adicional a transferéncia de calor.
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Figura 15 - Rede de Resisténcia Térmica associada ao trocador de calor

O coeficiente global de troca é diretamente influenciado pelo arranjo da matriz
de tubos no trocador. As condicdes de escoamento no interior da matriz sao
dominadas pelos efeitos de separacdo da camada-limite e interacbes das esteiras, e
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devido a isso, influenciam nos mecanismos de transferéncia de calor por conveccao
(INCROPERA, 2008).

O coeficiente de transferéncia de calor associado a um tubo é determinado
pela sua posigdo na matriz, em um tubo da primeira coluna o coeficiente tem pouca
variacdo em relacdo ao escoamento cruzado sobre um Unico tubo, porém,
coeficientes de calor maiores estao associados aos tubos localizados nas colunas
internas. Os tubos localizados nas primeiras colunas atuam como uma malha
geradora de turbuléncia, que aumenta o coeficiente de transferéncia de calor no lado
dos gases nas colunas seguintes até aproximadamente a quarta ou quinta coluna e

a partir de entdo se estabiliza para a maioria dos casos (INCROPERA, 2008).

Grillot (1997) realizou estudo voltado para a aplicacdo de trocadores em
ambientes industriais e suas limitagbes quanto ao fator de incrustragao. O principal
objetivo deste projeto foi o de definir as condicbes em que trocadores de calor
compactos poderiam ser usados com liquidos. O problema foi tratado por
abordagens fenomenoldgicas em estudos genéricos que foram destinados a isolar
um determinado fenémeno, a fim de modela-lo por experimentos na industria. Os
resultados obtidos possuem grande importancia na area de projeto, mitigacéo e
prevencao, alguns estudos especificos sobre o desenvolvimento e a utilizacdo de
sistemas de monitoramento. Todas estas abordagens foram utilizadas a fim de
facilitar o dimensionamento dos equipamentos e na deteccdo e prevengcao de
formacgao de incrustagdes no interior do trocador de calor compacto no campo.

Chen, et. al. (2012) utilizou métodos experimentais e numéricos para
determinar o coeficiente de transferéncia de calor médio e coeficiente de
transferéncia de calor sob a situacao isotérmica em um trocador de calor com duas
fileiras de tubos aletados, com quatro tubos circulares no arranjo alternado e
variando a velocidade do ar e espacamento entre as aletas. As medicdes
experimentais de temperatura na superficie dos tubos, temperatura do ar e
velocidade do ar foram obtidas a partir dos sensores existentes no tunel de vento
utilizado no estudo. Devido a distribuicdo ndo uniforme do coeficiente de
transferéncia de calor, a regido de estudo foi dividida em varias sub-regides da aleta.
Os resultados mostram que os valores dos coeficientes aumentam com a velocidade

do ar e do espacamento da aleta para o arranjo alternado. A fim de validar a
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confiabilidade dos resultados do estudo, o valor foi comparado com as correlacdes

existentes para o arranjo escalonado.

3.6 Fator f de Fanning e Fator j de Colburn

Um parametro de interesse quando se estuda escoamento em bancos de
tubos é a queda de pressao, conceituada como a perda irreversivel de pressao entre
a entrada e saida dos gases no banco de tubos, ou seja, mede a resisténcia que os
tubos oferecem ao escoamento (CENGEL, 2002).

Para o cbmputo desse parametro € necessario calcular um parametro
adimensional que tem como origem o mecanismo da tensdo de cisalhamento das
particulas na parede dos tubos, e € conhecido como fator de atrito f ou fator de atrito
de Fanning (homenagem ao pesquisador que elaborou a teoria). O fator | de
Colburn diz respeito a teoria da camada-limite para transferéncia de calor e esta

relacionado com o fator de atrito através da analogia de Chilton-Colburn.

Esses fatores sao geralmente obtidos por abacos para cada configuracao de
tubos ou através de estudos experimentais nos quais sao desenvolvidos formulas
semi-empiricas, que serdo utilizadas nesse trabalho devido a facilidade em aplica-

las em rotinas computacionais (CENGEL, 2002).

No experimento conduzido por Shi, et. al. (2011) foi estudada a utilizacdo de
aletas nos tubos de um trocador de calor compacto para recuperar tanto o calor
sensivel quanto o latente de um gerador de vapor (HRSG — heat recovery steam
generator). A transferéncia de calor e caracteristicas de queda de pressdo do
trocador de calor de tubos aletados foi estudada teoricamente. Foi derivada uma
correlacdo da transferéncia de calor por convecgdo-condensacao combinados,
utilizando uma analogia aos modelos de transferéncia de calor e massa. Os
resultados experimentais mostraram que o fator j de Colburn e o coeficiente f de
atrito para o ar umido sdo maiores do que aqueles para o ar seco. Também foi
encontrado que a diferenga do fator f entre 0 ar humido e o ar seco diminui @ medida
que o numero de Reynolds do lado do ar é aumentado e que o fator de atrito f
aumenta com a elevagéao da concentracao do vapor de agua.
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Junqi, et. al. (2007) testou um total de 11 trocadores de calor de escoamento
cruzado com tubos aletados. Uma série de testes foi realizada do lado do ar e foram
obtidos valores para o numero de Reynolds situados no intervalo entre 800-6500,
com diferentes passos de aleta, comprimentos da aleta e alturas de aleta, a uma
vazao volumétrica constante do tubo do lado da agua de 2,5 m%h. Os dados de
desempenho térmico do lado do ar foram analisados usando o método da
efetividade e-NUT. As caracteristicas de transferéncia de calor e a queda de pressao
para os parametros geométricos diferentes foram relatados em termos do fator j de
Colburn e o fator f de Fanning, como uma funcao do niumero de Reynolds. Os efeitos
da diminuicdo da espessura, altura e comprimento da aleta da aleta sobre o
desempenho da transferéncia de calor e a queda de pressao foram examinados. As
correlacdes gerais de fatores j e f e foram derivadas por analise de regressao linear
multipla e teste de significAncia. Os resultados apresentados indicam que os fatores
f e j aumentam com o aumento do espacamento entre as aletas para o mesmo
namero de Reynolds, o fator j aumenta com a altura da aleta e o fator f como fungéo
do nimero de Reynolds ndo possui dependéncia da altura da aleta.

3.7 CFD (Computational Fluid Dynamics) - Fluido Dinamica Computacional
aplicada ao projeto de Trocadores de Calor

A Fluido Dindmica Computacional (CFD) tem se mostrado uma ferramenta de
fundamental importancia em aplicacbes de engenharia que envolvem fenémenos de
escoamento de fluidos, transferéncia de calor e massa. Tal utilizagdo tem sido
atribuida a versatilidade e generalidade dos métodos numericos para a simulacao de
problemas de engenharia e a relativa simplicidade de aplicagdo dessas técnicas,
que estdo incluidas em diversos pacotes comerciais de softwares que podem

inclusive serem executados em computadores pessoais (MALISKA, 2010).

Os métodos tradicionais para solugdo numérica de equacdes diferenciais sdo
trés: MDF — Método das Diferencas Finitas, MEF — Método dos Elementos Finitos e
MVF — Método dos Volumes Finitos. Historicamente o MDF era aplicado a
problemas de escoamento de fluidos e o MEF a problemas de elasticidade, porque
0s problemas de escoamento sdo altamente nao lineares por envolverem as

equacotes de Navier-Stokes enquanto os de elasticidade se comparam a problemas
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puramente difusivos da transferéncia de calor que tém caracteristica linear
(MALISKA, 2010).

Entretanto com o passar do tempo e o desenvolvimento de novas
interpetracdes fisicas motivaram a pesquisa para a utilizacado do MVF em problemas
envolvendo escoamento de fluidos. O grande diferencial do MVF em relacdo ao
MDF é que o primeiro realiza um balango da conservacao da propriedade para cada
volume elementar para obter uma equacdo aproximada equivalente, enquanto o
MDF realiza simplesmente a substituicdo do operador diferencial pelo seu
correspondente numérico. Portanto, nos pacotes comerciais o MVF é o mais
utilizado, haja vista as suas caracteristicas conservativas, que é de extrema
importancia para satisfazer os principios de conservacdao em nivel discreto
(MALISKA, 2010).

Bhutta, et. al. (2012) realizou uma revisdo de literatura concentrada em
aplicacoes de Dinamica dos Fluidos Computacional (CFD — Computational Fluid
Dynamics) no campo de trocadores de calor. Verificou-se que o CFD tem sido
utilizado para as seguintes areas de estudo em varios tipos de trocadores de calor
como, por exemplo: ma distribuicdo do fluxo de fluido, incrustagdes, queda de
pressao e analise térmica na fase de projeto e otimizacao. A qualidade das solu¢des
obtidas a partir destas simulacées é em grande parte dentro do intervalo aceitavel
provando que o CFD é uma ferramenta eficaz para prever o comportamento e o
desempenho de uma grande variedade de trocadores de calor.

Estudos de CFD realizados por Erek, et. al. (2005) verificaram as influéncias
das mudancas na geometria da aleta sobre a transferéncia de calor e a queda de
pressao de uma aleta de tubo de trocador de calor. O segmento de um décimo da
aleta foi usado na modelagem, devido a condicao de simetria. Os resultados da
transferéncia de calor, estatico, e os valores da queda de pressao total para 10
aletas diferentes foram tabulados e os valores normalizados das mesmas foram
obtidos para realizar a comparacdo dos modelos. A distancia entre as aletas foi
encontrada para se ter um efeito consideravel na queda de pressao. Observou-se
que a colocacdo do tubo aletado na regido a jusante afeta positivamente a
transferéncia de calor. Outro resultado importante do estudo é que o aumento da
elipticidade do tubo aletado aumentou a transferéncia de calor e ao mesmo tempo
ocorreu uma reducao importante na queda de pressao.
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4 DESENVOLVIMENTO DO MODELO

Nesse capitulo sera apresentado o modelo que foi elaborado para a analise
do trocador de calor proposto. A partir dos resultados obtidos nos estudos
apresentados no capitulo anterior o modelo do atual trabalho sera elaborado, de
modo que os principais parametros geométricos do equipamento serdo estudados, e
os calculos utilizados no dimensionamento serdo apresentados, a decisdo da
configuragdo do trocador, caracteristicas geométricas, condigdes do escoamento,
taxa de transferéncia de calor, dentre outros.

Nesse trabalho sera considerado um trocador de calor de escoamento
cruzado para servir como conceito para o recuperador dos gases de exaustdo. Além
de ele ser o mais indicado para troca de calor envolvendo gas-liquido, ele se
apresentou como a configuracdo mais viavel em relagao as restricbes dimensionais
para 0 equipamento que recebera o trocador, simplicidade construtiva, sem
demandar custos adicionais com adaptacées ou mudancgas para sua insercao no
sistema aliados a facilidade de manutengao.

A variacao da temperatura dos gases de exaustao de um GMG é funcgéo da
carga do motor. Em um motor Diesel, estima-se que a temperatura dos gases de
exaustdo ira alcancar o estado estacionario apés um periodo de 5 min a uma
determinada carga. Tal fato se atribui a inércia térmica do tubo de gas de exaustao
juntamente com material de isolamento a partir do coletor de escape e conjunto do
catalisador e silenciador. A medida que a carga do motor aumenta a temperatura do
gas de exaustao também aumenta devido a maior liberagdo de calor do motor.
(PANDIYARAJAN, 2011). A operagéo transiente do equipamento foi desconsiderada
nesse trabalho e para o desenvolvimento do modelo foram utilizadas as vazdes
massicas e temperatura de entrada e saida dos fluidos do processo de acordo com
as apresentadas na Tabela 1, considerando uma operacdo do GMG (gases de

exaustao) e bomba centrifuga (agua) em regime estacionario.
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Tabela 1 — Informacgdes sobre fluxos de entrada e saida dos fluidos

Grandeza Agua Gases de Exaustao
Vazao massica (kg/s) 1,329 0,237
Temperatura de Entrada (K) 303,2 623,2
Temperatura de Saida (K) 315,2 357,2
Presséao (kPa) 567,00 101,32

Fonte: Elaborada pelo autor.

Para a realizagcdo do trabalho foram selecionadas seis variaveis de interesse
na geometria do trocador de calor, séo elas: D2 — didametro externo do tubo aletado;
L — altura da aleta; t — espessura da aleta; Fp — nUmero de aletas por metro; Dn —
Diametro Hidraulico e Dimy — Largura da base do trocador de calor. As variaveis
apresentadas foram selecionadas, pois o0 conjunto da alteracdo dos seus valores
influencia diretamente no comportamento do trocador quanto ao seu desempenho,
tamanho e custo, além de serem de facil compreensao dimensional quanto a seus
valores. A avaliacdo dessas variaveis e a relacdo com o desempenho do

equipamento foi objeto de estudo das pesquisas apresentadas no Capitulo 3.

Para matrizes tubulares e leitos recheados, algumas propriedades dos fluidos
devem ser avaliadas na temperatura média do fluido, ou seja, na média aritmética
das temperaturas de entrada e saida, T = [(T.,: + Tsq;)/2], portanto para obtencéo
das propriedades a realizacdo da rotina no EES apresentou grande vantagem pois o
software possui bibliotecas internas com propriedades dos fluidos que podem ser
escritas como funcdo paramétrica dos valores de temperatura fornecidos no
enunciado do problema e a partir de entdo o calculo é atualizado com os novos
valores das propriedades, que sdao de extrema importancia para o calculo dos

grupos adimensionais e correlacdes envolvidas no problema.

Uma excessdo ocorreu em relagdo a viscosidade dinamica dos gases de
exaustao, v, que foi obtida por uma aproximacgao polinomial de 22 ordem (Figura 16)
que melhor se ajustou aos dados de tabelas disponiveis na literatura, e é funcéo
apenas da temperatura de entrada (Equacao 4.1) ajustada a partir dos dados das
propriedades termofisicas dos gases a pressao atmosférica apresentadas por
Incropera (2008).
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Vgas = (9 - 10 Tgasiont - + 0,0408  Tgasom — 3,7534) - 10~ °  (4.1)
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Figura 16 - Curva ajustada para o calculo da viscosidade dindmica. Fonte: Elaborado pelo
autor.

Existem duas configura¢des basicas para o arranjo de matrizes tubulares em
trocadores de escoamento cruzado, o alinhado e o alternado. Para o atual trocador
foi selecionada a configuragdo alternada, visto que essa configuragcdo geralmente
proporciona coeficientes convecctivos elevados em relagdo ao arranjo alinhado. A
configuracdo € caracterizada pelo didmetro externo dos tubos D2, e pelos passos
transversal, longitudinal e diagonal, St, Si e Sd respectivamente (Figura 17).

b b e d ]
658

Figura 17 - Arranjo de tubos nhuma matriz tubular com tubos alternados.
Fonte: Adaptado de CENGEL, 2002.
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O numero de Reynolds baseado nas correlagdes que envolvem o escoamento
cruzado em matrizes de tubos € o denominado Repmax que considera a velocidade
do fluido maxima dentro da matriz tubular. Para o arranjo alternado a velocidade
maxima pode ocorrer tanto no plano At quanto no plano Abp (Figura 16), o que ira
determinar a sua ocorréncia em um plano ou outro € caso as colunas estiverem
configuradas de modo que: 2(Sp — D) < (St — D), sendo essa condi¢do satisfeita a
velocidade maxima ira ocorrer no plano Ap, caso contrario, no Ar, € para cada caso
sera calculada pelas equacoes 4.2 e 4.3 respectivamente (INCROPERA, 2008).

St

Vmax = 2 - (Sd -~ Dy) * Ven:gas (4.2)

St Ven.gas (4.3)

Vmax =
St — Ds

Para caracterizacao do sistema, é de extrema importancia também considerar
0 equacionamento envolvendo o parametro denominado diametro hidraulico. Esse
parametro serve como uma espécie de diametro efetivo, que relaciona o
espacamento entre os tubos (St, Si e Sd) e 0 seu didmetro D2, compensando caso
haja variagdo de um desses com a manutencdo dos demais. A definicao basica do
diametro hidraulico é:

Dp = ———= (4.4)

Onde Ar € éarea da secdo transversal do escoamento e P o perimetro
molhado. Porém, para o modelo desenvolvido nesse trabalho a definicdo que se
apresenta mais conveniente € o calculado pela Equagéo 4.5.

4 - A, - L
D, = —>——— (4.5)
Onde A é a area total de transferéncia de calor, Ao é a area livre de
escoamento e L é o comprimento do trocador longitudinal ao fluxo, representando
neste trabalho por Dim3. Tal definicao é vélida para todos os tipos de trocadores de
calor, e para o atual caso, que é o de trocadores de escoamento cruzado com tubos

aletados, deve ser desdobrada conforme 0 modelo demonstrado a seguir.

A geometria do ndcleo basico de um trocador de calor de escoamento
cruzado de passe Unico com arranjo alternado e tubos aletados € apresentada por
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Kuppan (2000) e pode ser visualizada na Figura 18. A area total de troca é
considerada através do numero de aletas disponiveis no tubo, comprimento dos
tubos, didmetro dos tubos e do numero total de tubos existentes na configuragéo,
através das equacdes: 4.6 - Area da superficie dos tubos menos area bloqueada

pelas aletas, 4.7 - Area da superficie aletada e 4.8 — Area total de troca.

Ap = Tt ) I:)1 ) (H - t- Naletas ) ) Ntotal;tubos (46)

D,% - D42
A = |:2 ) L8 ) (24—1)"' U ) D2 St Naletas ) Ntotal;tubos (47)
A = Ap + A (4.8)
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Figura 18 — Geometria do arranjo alternado utilizando tubos aletados. Fonte: KUPPAN, 2000.

Para o arranjo alternado dos tubos, a area de escoamento livre pode ocorrer
através do plano transversal ou através das diagonais. A area de fluxo minimo Ao
pode ser representada pela area hachurada apresentada na Figura 19 e seu calculo

e realizado através da Equagéo 4.9.
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“H(4.9)

Figura 19 — Area de Livre Escoamento. Fonte: KUPPAN, 2000.

O parametro geométrico z utilizado para o calculo da area de fluxo minimo é
obtido através da seguinte relacdo das dimensdes x e y: z = X se (X<y) ou z = y se
sendo as dimensdes x e y calculadas pelas equacdes 4.10 e 4.11 e apresentadas na
Figura 20.

Figura 20 - Geometria da célula unitaria do trocador de calor. Fonte: KUPPAN, 2000.
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x = 8t - Dy~ (D2~ Dy)-t- FP (4.10)

5 0.5
y=2-“l—] +St2) - Dy — (Dpy— Dy)-t- FP (4.11)

Uma das variaveis mais importantes para o dimensionamento e avaliacdo do
trocador de calor de escoamento cruzado € o coeficiente global de troca, U, que
possibilita o célculo da taxa de transferéncia real, gnx, utilizando a area de troca
térmica total Atotaitroca através da Equacao 3.1. A importancia dessa equacao se da
pelo fato de existir uma associacao entre as caracteristicas geométricas do trocador

ao seu desempenho.

Para obter o coeficiente global de troca é necessario calcular inicialmente a
grandeza o que é a razao entre a area livre minima para o escoamento através das
passagens aletadas (area da secao transversal normal ao escoamento) e a area

frontal do trocador de calor (Equacéao 4.12).

. . Di + D>
Dim1 - Dim2 - — - H - N
- 412
° Dim1 - Dim2 (4.12)

Resultados da transferéncia de calor correlacionados aos termos do fator j de
Colburn, do numero de Reynolds e do numero de Stanton (St = h/G*cp) sao
necessarios para o calculo das correlagdes e estdo relacionados ao fluxo massico
maximo de entrada de gas obtidos através da Equacao 4.13 (INCROPERA, 2008).

I:ngas
o - Dim1 - Dim2 (4.13)

Para o calculo do numero de Reynolds no lado do gas foi utilizada a Equacao
4.14 que relaciona o fluxo masico de entrada de gas e o didmetro hidraulico.
G - Dh
Rep = —— (4.14)
U gas
Através do resultado do numero de Reynolds é possivel calcular o numero de
Nusselt para o lado do gas através da correlagdo de Sieder-Tate apresentada na

Equacédo 4.15 e da correlacdo de Zhukauskas, Equacéao 4.16, aplicando o fator de
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correcao respectivo da Tabela 2, para escoamento em matrizes tubulares, e a partir

de entado os coeficientes convectivos do gas e da dgua sao obtidos.

0,14
Nusp = 0027 - Rep(*/ ) - pro, (17 %) . |Fooe
U tubo

N m 0,36 Pr gas (th4)
NUSD = C3 - C - ReD;maX correcao . Prgas ’ . L
F"’tubo
Mcorrecao = 0,6
St (1 / 5 )
C = 035 - S
Vmax - Dn
I:{eD;max = -
Vgas
NUSD - kgas
I .

Tabela 2 - Fator de correcao Cs para a correlacao de Zhukauskas

Numero de Fator de
Tubos por Fileira correcao Cs
1 0,64
2 0,76
3 0,84
4 0,89
5 0,92
6 0,95
10 0,97
13 0,98
16 0,99
20 1,00

Fonte: Incropera, 2008.

(4.15)

(4.16)

(4.17)

(4.18)

(4.19)

(4.20)

(4.21)

Apoés a obtencao dos valores dos coeficientes convectivos para cada lado do

trocador, considerando ainda os fatores de incrustracdo para os lados interno e

externo dos tubos, o coeficiente de transferéncia global, Ui, utilizado no modelo é

calculado a partir da Equagéao 4.22.
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D>
1 1 n {EW 1 (4.22)

= + R"d;agua + R"d;gas + D1 - ) . -+
Ui hagua

Para o presente projeto, o material considerado para os tubos do trocador de
calor foi 0o aco inoxidavel austenitico ASTM 304, devido a sua grande aplicagcédo em
tubos destinados a equipamentos desta natureza, esse material une boas
propriedades térmicas a excelente soldabilidade, boa resisténcia a corrosdo em
ambiente aquoso, dentre os acos inoxidaveis o 304 possui usinabilidade superior.

O método de fabricacdo das aletas considerado no trabalho foi o das aletas
integrais, que sao as aletas usinadas no proprio tubo, alguns dos motivos que
corroboram essa escolha sdo: (1) suporta altas temperaturas; (2) ndo apresentam
resisténcia térmica de contato; (3) indicada para sistemas que possuem fatores de
incrustacéo consideraveis (caso de gases de exaustdo); (4) indicado para sistemas
onde o fluido externo é vapor ou gases; além das caracteristicas apresentadas no
capitulo anterior.

O calculo dos parametros referentes as dimensdes caracteristicas das aletas,
como altura, espessura sao realizados a partir da Equacao 4.23 que calcula o raio
corrigido da aleta.

Figura 21 — DimensGes caracteristicas de uma aleta

t
oo = Tp 4 — (4.23)

2

A area de troca e o volume da aleta sdo calculados pela Equagéo 4.24 e 4.25
respectivamente.
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Ae = 2+ 1 (rae — r1°) (4.24)
— %) -t (4.25)

Caso a temperatura na base da aleta seja especificada, no modelo a Equacéao
4.26 apresentada por Hesselgreaves (2001) é que calcula essa temperatura.
Admitindo a hip6tese que a extremidade da aleta seja adiabatica, a eficiéncia da
aleta pode ser calculada através da Equacdo 4.27, onde | e K sao funcgdes

modificadas de Bessel de primeira ordem, de primeira e segunda espécie

respectivamente.
1 n
h— + R d;gas
gas
Tgas;ent + ) Tagua;ent
+ R"d‘
_ hagua oo (4.26)
b = 1
-+ R"d;gas
1+ g8
Rll X
hagua + d;agua
K(1;m =)= 01(1;m > rae) = 1(1;m>-ry) - K(1T;m - rag)
e T 2 T m ) K(Tim o) ¢ K(0im 1) T(15m a0 | (427)
Os valores de m e C2 sao calculados a partir das equacodes 4.28 e 4.29.
N Sl (4.28)
k-t
2 Iy
m
Co = —5—— (4.29)
fo.e — I'4

No entanto, ao considerar uma avaliacdo completa do trocador, o interessante
€ avaliar a eficiéncia global da superficie aletada, que é calculada pela Equacéo
4.30.

3 Naletas - Aa . Ntotal;tubos . (1 _ T]a) (4.30)

Atotal;troca

Nogas = 1
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Para o atual modelo foi utilizada uma estratégia de avaliacdo do trocador que
mescla as teorias dos métodos MLDT e e-NUT. Existe uma relagdo entre poténcia
nominal do GMG e sua poténcia inicial, que permite realizar uma estimativa que para
o atual GMG com potencia nominal de 50 kVA exista uma quantidade de calor - q
igual a 66 kW para recuperacao no fluxo de gases da exaustao, portanto, esse valor
foi considerado como o valor de referéncia e determinado através do método -NUT,
que também permite calcular o valor de transferéncia de calor maxima tedrica que
um trocador de calor de comprimento infinito poderia recuperar, gmax, € 0s valores de
vazao massica dos fluidos foram calculados de forma que os 66 kW disponiveis no
fluxo dos gases pudessem ser recuperados pelo fluxo da agua.

Através do método MDLT, de posse dos valores de Ui, da diferenca real de
temperatura entre os dois fluidos, a area de troca, Attaltroca €ra corrigida através do
variacao do valor do numero de tubos por fileira - NTF, que representa o nimero de
tubos por fileira do trocador de escoamento cruzado, e o valor real de troca de calor,
ghx, para a configuracéo testada era calculado. O objetivo do algoritmo era alterar o
valor de NTF (alterando a area de troca) até que a variavel auxiliar Aq = |(gnx-q)| = 0
fosse minimizada com uma tolerancia de 0,5 kW, ou seja, fazer com que o valor de
gnx fosse igual g, o fluxograma simplificado do algoritmo utilizado no modelo é
apresentado na Figura 22. O objetivo desse modelo foi o de fazer com que todas as
solugdes possiveis dentro do intervalo de variagdo das 06 variaveis de interesse
consideradas no atual modelo fossem capazes de competir entre si, ou seja, de

trocar o calor disponivel pelo fluxo de gases de exaustao do GMG.

Essa tarefa foi realizada através de uma ferramenta denominada Min/Max
(interna ao EES) que possui a capacidade de encontrar o valor maximo ou minimo
de uma variavel para graus de liberdade (nUmero de variaveis menos o numero de
equacoes) de 1 até 10. Para problemas com um unico grau de liberdade, o software
pode usar um dos dois algoritmos basicos: Aproximacdes Quadraticas e o Golden
Search Section Method.

O algoritmo recursivo de Aproximacbes Quadraticas foi selecionado por
convergir para valores dentro da faixa aceitavel utilizando um ndmero menor de
iteracoes. Esse algoritmo é iniciado através da determinacao do valor da variavel
que estd sendo otimizada para trés valores diferentes da variavel independente. A
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funcdo quadratica é calculada nestes trés pontos. Em seguida, a funcao quadratica é
diferenciada analiticamente para localizar uma estimativa do ponto extremo. Se a
relacdo entre a variavel que estd a ser otimizada e a variavel independente for
verdadeiramente quadratica, o 6timo é encontrado diretamente, sendo, o algoritmo
vai utilizar a ultima estimativa do ponto 6timo entre dois pontos (dos trés
considerados anteriormente) que estdo mais proximos e ird repetir o ajuste
quadratico até que os critérios de convergéncia definidos para o processo de
minimizacdo/maximizacao sejam satisfeitos. (F-CHART, 2009).

Dados de Entrada
(Variaveis de Interesse)
D2, L, t, Fp, Dh, Dim1 /

A

. ~ e A A A

Dimensdes Caracteristicas A -
Paréametros de n e Coeficiente Global de
dos tubos e do trocador — Aletamento —»  Diametro Hidraulico — Troch Asotaltroca  [¢—
Volumehx
A
Vazéo massica dos
fluidos
h 4

Temperatura dos fluxos de o ATml
agua e gases de exaustdo

Pressé&o de operacéo dos
fluidos

L v

Propriedades dos
Fluidos

Figura 22 - Fluxograma simplificado do algoritmo de anélise do trocador

Na andlise de trocadores de calor de escoamento cruzado, correlagcdes semi-
empiricas sao utilizadas para realizar o céalculo de parametros necessarios para sua
avaliacao, tanto para determinar o coeficiente de transferéncia de calor global como
foi feito anteriormente, quanto para avaliar a queda de pressdo que a configuracao
dos tubos impde ao escoamento.

Portanto, & necessario realizar o calculo dos parametros adimensionais: fator f
de Fanning e fator j de Colburn. Para realizar o calculo do primeiro foi utilizada a
férmula semi-empirica de Gnielinski apresentada por Martinez et. al. (2011, p. 1746)
demonstrada na Equacéao 4.31. O fator j de Colburn é calculado através da Equacéao
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4.32 e é funcdo dos numeros adimensionais de Nusselt, Reynolds e Prantdl e foi
apresentada por Helsegreaves (2001).
1

f = > (4.31)
(1,82 - log (Rep:max) — 1,64)

Nus
i = e (4.32)
Rep;max * Prgas

A queda de pressao relacionada ao escoamento dos gases através da matriz
de tubos aletados pode ser calculada pela Equacéo 4.33 apresentada por Incropera
(2008).

G 2. Vent 2 Vsai f- Atotal;troca " Vmed
ap = ey g%y (e gy (4.33)
2 Vent Ael " Vent

Os valores de vent € vsai S80 0s volumes especificos do fluido na entrada e na
saida do trocador € Vmed = [(Vent + Vsai)/2]. Segundo Incropera (2008) a primeira
parcela da equacéao diz respeito aos efeitos cumulativos da variacdo de pressao dos
fluidos nao viscosos na entrada e na saida do trocador. A segunda parcela
considera as perdas devido ao atrito no fluido do nucleo do trocador, com condi¢des
plenamente desenvolvidas sendo consideradas presente em todo o nucleo. Perdas
irreversiveis devido aos efeitos viscosos na entrada e na saida do duto ndo séo

consideradas na Equacao 4.33.
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5 OTIMIZACAO DO MODELO

Nesse capitulo sera apresentada a otimizacao realizada para obter a melhor
geometria do trocador de calor de escoamento cruzado com tubos aletados que ira
servir como recuperador de calor dos gases de exaustdo do sistema estudado nesse
trabalho. A otimizacdo visa encontrar um conjunto de solucbes 6timas através da
escolha de variaveis dentro de um conjunto viavel que atendam a condicdo de modo
a maximizar ou minimizar um ou mais parametros de avaliacdo, além de auxiliar na
realizacdo de uma anadlise de sensibilidade dos valores das variaveis de interesse
em um determinado intervalo, com base em critérios que representem o

desempenho do equipamento.

O desempenho de trocadores de escoamento cruzado pode ser analisado de
diversas formas, a depender do objetivo desejado e de como o modelo foi
elaborado. O atual modelo coloca em condicdo de igualdade todas as geometrias
testadas, ou seja, todas sdo capazes de trocar a mesma quantidade de calor,
através do acréscimo de tubos em cada fileira, que por sua vez influenciam no
aumento ou diminuicdo da area de troca, e aumentam por sua vez a altura do
trocador (comprimento longitudinal ao fluxo — Dim3), visto que Dim1 é uma das
variaveis de entrada, portanto o objetivo da otimizacao consistiu em: minimizar o
volume do trocador e maximizar a relacao area de troca/volume, representada pelo
simbolo grego a, ou seja, o objetivo € de encontrar o trocador de calor mais
compacto para a aplicacdo, aquele que ira aliar elevada area de troca a um volume
de trocador de calor reduzido.

Para realizar a otimizagdo € necessario entdo criar combinacdes entre as
variaveis de interesse de modo que seja possivel analisar o intervalo em que elas
sao validas, ou seja, o dominio de todas as funcdes e correlacées semi-empiricas
envolvidas no modelo. Para tanto é necessario criar uma grande quantidade de
dados, mantendo cada fator constante por vez e varrendo todas as possibilidades
para os demais fatores. Essa é uma solucdo que rapidamente se torna de extrema
complexidade se realizada manualmente, tendo em vista o nimero de variaveis
envolvidas, como no caso dessa andlise, envolve 06 variaveis. Esse problema pode
ser resolvido através de uma técnica de distribuicdo amostral denominada Hiper
Cubos Latinos (LHS - Latin Hypercube Sampling), quem mantém a confiabilidade
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dentro de valores aceitaveis. Nesse caso, foi escolhido realizar 350 testes, utilizando
o método de preenchimento de espagos LHS e uma rotina de otimizacao pelo
método NBI — Normal Boundary Intersection. Discussdes sobre planejamento fatorial
apresentadas por Riffel (2008) corroboram a utilizacao do método utilizado.

A faixa de variacdo dos diametros dos tubos foi escolhida devido a
disponibilidade comercial de tubos de aco inoxidavel 304, com espessura de parede
capaz de possibilitar a usinagem das aletas no préprio tubo, conforme dimensdes
apresentadas no Anexo B para tubos de Schedule 80. O intervalo de variacdo da
altura da aleta foi determinado para o limite inferior de modo a representar
acréscimo significativo da area de troca em relacao a superficie original dos tubos, e
no maximo para garantir espessura suficientemente capaz de suportar a pressao
dos fluidos na condicdo de operagdo. Tanto a espessura quanto o passo de
aletamento foram escolhidos a partir de valores caracteristicos para tubos aletados
através de consulta a catalogos de fabricantes de aletas dessa natureza.

Em relacdo ao diametro hidraulico, o intervalo proposto é o que atende as
restricdes dimensionais no dominio das correlagdes utilizadas no modelo de modo a
nao permitir que as mesmas resultem em uma restricdo da relacdo entre passos
longitudinal e transversal, r = St/Sl, sendo r = 0,7. Os valores de Dim1 foram
estabelecidos de modo a permitir que a area da secdo transversal do trocador
tivesse dimensodes aceitaveis em relacdo a tubulacdo de saida dos gases de
exaustao (Dsaida,gases = 3 pol.). Os intervalos de variagao sao apresentados na Tabela
3.

Tabela 3 - Intervalos de analise das variaveis de interesse

Variavel Intervalo de Variacao Unidade
D2 33,40 a 42,16 mm
L 2a3 mm
t 0,3a20,8 mm
Fp 290 a 400 m-!
Dh 4a6 mm
Dim1 0,16 a 0,37 m

Fonte: Elaborada pelo autor.

Um método de preenchimento de espacos deve ser utilizado quando nao
existem informacdes suficientes para delinear a sensibilidade de cada variavel. Esse

método ndo considera aspectos relacionados ao fenémeno em si, ele apenas
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distribui 0 maximo possivel os pontos, de forma a cobrir 0 maximo de regides do
espaco amostral com o numero de testes necessarios. Para esse caso, o algoritmo
que se mostrou mais indicado foi o LHS. Esse algoritmo separa o espagco N em n
sub-espacos pré-estabelecidos, e dentro desses sub-espacos distribui as amostras
aleatoriamente, de modo a nao permitir que o0 conjunto de pontos no espaco
amostral fiqguem mal distribuidos. Representacdes da distribuicdo amostral dos pares
de variaveis podem ser verificados no Apéndices B e C.

A avaliagdo do modelo de otimizagdo foi realizada através do RMSE e
PRESS-RMSE. O erro quadratico médio (RMSE — Root Mean Square Error) mede a
incompatibilidade média entre cada ponto de dados e do modelo. Ele deve ser a
primeira ferramenta para inspe¢ao da qualidade do ajuste - valores RMSE elevados
podem indicar problemas no modelo. Quanto menor for o RMSE, mais préximo o
modelo previsto segue os dados, se um modelo é igual em todos aos valores
oriundos de algoritmos ou experimentos, seu respectivo RMSE é zero. Nem sempre
o RMSE deve ser avaliado separadamente, em alguns problemas de engenharia,
um fenébmeno denominado overfitting pode surgir, esse fenbmeno apresenta alguns
valores muito distantes do comportamento do problema, e 0 método do RMSE por si
s6 nesses casos nao sera capaz de avaliar a qualidade do modelo. (MATHWORKS,
2010).

Em geral, este problema é resolvido por combinacdo do RMSE com alguma
outra ferramenta estatistica, que também deve ser reduzida para melhorar o ajuste
do modelo. Devido a tal fato, além do RMSE foram avaliados os valores de PRESS-
RMSE para os modelos de Volumenx € a. O PRESS-RMSE (PREdicted Sum of
Squares - Soma Prevista de Quadrados) € uma medida da qualidade da previsao de
um modelo, e é calculado de forma semelhante ao RMSE, a diferenca € que ele
desconsidera os pontos distantes do comportamento normal do modelo e que por
sua vez reduzem sua precisdo, € a partir de um ajuste, prevé o modelo sem
considerar os dados nessa area. Este processo é repetido para cada ponto no
conjunto de dados e o resultado final é a média dos resultados obtidos. A condicéo
para ocorréncia do overfitting é se o valor de PRESS-RMSE for muito maior do que
o RMSE. (MATHWORKS, 2010).

De posse dos resultados da simulagdo dos 350 conjuntos de valores
aplicados no modelo do trocador apresentado no Capitulo 4, foi realizado um ajuste
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da funcdo que melhor representa os parametros de avalizacdo, a fim de se
estabelecer um modelo estatistico do trocador. A escolha da funcao foi através da
minimizacao da raiz do erro quadratico médio (RMSE — Root Mean Square Error).
Diversas funcbes foram testadas: funcdes polinomiais: lineares e quadraticas, e
funcdes quadraticas hibridas de base radial. A fungéo polinomial quadratica foi a que

melhor representou os parametros, tanto o volume do trocador (Volumenx) quanto a
relacdo area total de troca/volume do trocador (a). Além de apresentar a menor raiz

do erro quadratico médio, ela permite uma melhor visualizagcao/implementacdo do
resultado. O Volumenx apresentou RMSE de 1,981x10° e PRESS RMSE de
2,038x102 e a apresentou PRESS-RMSE de 1,008x10° e RMSE de 0,963x103. As

funcbes que melhor descrevem o Volumenx € a foram as apresentadas nas

Equacbes 5.1 e 5.2.

Volumenx = 0,073367 + 0,0087482*D2 - 0,0069042"L +
0,0018811*t - 0,004121*Fp + 0,0062729 + 0,011498*Dim1 -
0,0010896*D2*"L - 0,00085547*D2*Fp + 0,00032433* D2*Dh
+ 0,00080725* D2*Dim1 + 0,00072436*L% -
0,00056722*L*Dim1 + 0,00065051*t*Dim1 +
0,0013381*Dh*Dim1 + 0,0047415*Dim12

(5.1)

a = 81,587 - 9,19196" D2 + 8,47824*L - 0,731823*t +
6,01946Fp - 2,16987*Dh + 16,1486*Dim1 + 0,959062* D22-
0,818901* D2*L - 0,613164* D2*Fp + 0,249248* D2*Dh -
1,51831*D2*Dim1 - 0,30799*L*t + 0,891701*L*Fp -
0,400151*L*Dh + 1,49834*L*Dim1 - 0,340133"Fp*Dh +
1,46768*Fp*Dim1 - 7,08846*Dim12

Os gréficos de confiabilidade da previsdo do modelo em relacdo aos dados
obtidos pela substituicdo dos valores no modelo implementado no EES séao
apresentados nas Figuras 23 e 24.
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Figura 24 — Ajuste da curva do modelo quadratico para a

A otimizacgéo realizada se trata de uma otimizagcdo multi-objetivo, devido aos
objetivos citados anteriormente: minimizar o volume do trocador e maximizar a (area
de troca/volume do trocador), portanto algoritmos especificos que fazem essa
otimizacdo devem ser aplicados de modo que seja encontrada uma curva,
denominada Fronteira de Pareto (homenagem ao engenheiro italiano Vilfrido Pareto
1848-1923), e todos os valores pertencentes a essa curva sao valores 6timos, ou
seja, atendem satisfatoriamente aos objetivos propostos na otimmizacao. Apds a
obtencdo da fronteira de Pareto, pesos devem ser atribuidos aos parametros que
estdo sendo otimizados de modo que auxilie na decisdo de qual conjunto de valores
considerar para o equipamento. Para o atual modelo os pesos foram igualmente

distribuidos tanto para Volumenx quanto para a.

Considerando as variaveis analisadas, dentro dos intervalos apresentados na
Tabela 3, os pontos da Fronteira de Pareto foram gerados através do algoritmo
Normal Boundary Intersection e é apresentado na Figura 25. Os pontos utilizados
para a obtencdo dessa curva sdo apresentados na Tabela 4. Para esse modelo

foram solicitados 25 pontos com precisdo de 1x10°.
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Figura 25 - Fronteira de Pareto — Normal Boundary Intersection para Volumeny € a

Tabela 4 - Resultados da Otimizagao Multi-Objetivo

D2 L t Fp Dh Dim1 Volumehx Alpha
(m) (m) (m)  (m7) (m) (m) (md) (m?m?)
0,0334 0,008  3,00E-04 400 0,004 0,3500000  0,0601064 124
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,3448645  0,0594648 124
0,0334 0,008  3,00E-04 400 0,004 0,3396870  0,0588324 123
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,3344694  0,0582094 123
0,0334 0,008  3,00E-04 400 0,004 0,3292131 0,0575960 122
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,3239189  0,0569923 121
0,0334 0,008  3,00E-04 400 0,004 0,3185869  0,0563984 121
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,3132162  0,0558146 120
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,3078048  0,0552412 119
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,3023499  0,0546785 119
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,2968469  0,0541268 118
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,2912899  0,0535867 117
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,2856713  0,0530588 116
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,2799815  0,0525438 115
0,0334 0,008  3,00E-04 400 0,004 0,2742083  0,0520428 114
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,2683366  0,0515569 113
0,0334 0,008  3,00E-04 400 0,004 0,2623479  0,0510875 112
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,2562187  0,0506367 111
0,0334 0,008  3,00E-04 400 0,004 0,2499194  0,0502068 110
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,2434121 0,0498010 108
0,0334 0,008  3,00E-04 400 0,004 0,2366464  0,0494235 107
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,2295540  0,0490802 106
0,0334 0,008  3,00E-04 400 0,004 0,2220379  0,0487795 104
0,0334 0,003  3,00E-04 400 0,004 0,2139520  0,0485339 102

Fonte: Elaborada pelo autor.
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A fim de completar a andlise estatistica realizada na otimizacdo do modelo
desenvolvido neste trabalho para o desenvolvimento do trocador de calor, é
interessante realizar uma andlise de sensibilidade da variagdo das variaveis de
interesse do projeto, através da qual é possivel visualizar a influéncia de cada

variavel para o equipamento.

A partir da Figura 26 € possivel verificar a resposta dos parametros de
avaliagdo com base na variacao de D2. Percebe-se tanto para o volume quanto para
a menores valores de didmetro dos tubos para o trocador resultam em melhores
resultados, resultando em um trocador de calor mais compacto, visto que € possivel
distribuir uma maior quantidade de tubos para uma mesma largura de base — Dim1
do trocador de calor, que esta relacionada com a area de secao transversal frontal

ao escoamento e mesmo valor de didmetro hidraulico — Dr.
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Figura 26 - Andlise de Sensibilidade - Diametro dos tubos

Em relacao a sensibilidade da variacao da altura da aleta — L, apresentada na
Figura 27, o resultado obtido foi previsivel, percebe-se que para maiores valores de
L o volume do trocador é reduzido e a relacdo alfa é aumentada, ou seja, séo
obtidas maiores areas de troca por unidade de volume. Segundo Dong, et. al. (2007)
(2007) o aumento da altura da aleta também leva a queda de pressdées menores no
interior do trocador de calor e de acordo com Naess (2010) aumentam o coeficiente

de transferéncia de calor.
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Figura 27 - - Analise de Sensibilidade - Altura das aletas

A andlise em relagcado a espessura da aleta, apresentada na Figura 28, permite

concluir que o menor valor de espessura alia o alcance dos objetivos da otimizacao

do modelo, porém com uma sensibilidade menor do que as demais variaveis.
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Figura 28- Andlise de Sensibilidade - Espessura das aletas

Um resultado esperado foi encontrado em relacdo ao passo de aletamento

Fp, apresentado na Figura 29. Para o maior passo de aletamento proposto no

estudo, foram encontrados os menores volumes e a relagcao a foi incrementada.
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Figura 29 - Analise de Sensibilidade - Passo de aletamento

A variacao do Diametro Hidraulico possui dois comportamentos distintos em
relacdo aos parametros de avaliacdo para o trocador de escoamento cruzado
(Figura 30). Em relacado ao parametro a a variagdo do Dh em todo o seu intervalo
leva a pequenas variagbes de a. No entanto, em relagdo ao volume do trocador de

calor, o acréscimo do diametro hidraulico o eleva consideravelmente.
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Figura 30 - Analise de Sensibilidade - Diametro Hidraulico
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A variavel que apresentou maior relevancia dentro do modelo elaborado para
a avaliacdo do equipamento foi a largura da base do trocador de calor — Dim1,
conforme apresentado no grafico da Figura 31. A variacdo de Dim1 apresenta
grande sensibilidade para os dois parametros de otimizagao. Percebe-se um ponto
de inflexdo para o volume do trocador na proximidade do limite inferior de Dim1. Em
relacdo a a percebe-se que valores préximos ao limite superior do intervalo tendem
a manter a constante, ou seja, acréscimos de Dim1 nao traria acréscimo a area de

troca por unidade de volume do trocador.
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Figura 31 - Andlise de Sensibilidade - Largura da base do trocador de calor

Portanto, analisando a sensibilidade das variaveis a partir dos dados obtidos,
percebe-se que o modelo de otimizacdo fez com que para atender os objetivos
desejados os valores de D2, t e Dh tenderam ao seu valor minimo. Por sua vez os
valores de L e Fp tenderam aos seus maximos. A varidvel Dim1 € a que apresentou
variagao dentro da curva de otimizacao e a partir desse resultado um confronto entre
os dois objetivos deve ser feito, atribuindo pesos iguais para cada variavel, de modo
a avaliar a curva apresentada na Figura 32.



68

2200

2180+

2160

2140+

2120}

alpha/(Volumepyx)

2100+

2080

2060 : : : : : : :
02 022 024 026 028 03 032 034

Dim1 (m)

Figura 32 — Escolha do ponto 6timo (Dim1): &rea maxima

Apés analise da curva apresentada na Figura 32, o valor étimo para Dim1 foi
selecionado através do critério do ponto que representa a “area maxima” sob a
curva, através da atribuicio de pesos iguais. Com o intuito de facilitar a
compreensao, o grafico apresentado na Figura 32 traz a relacdo de alfa sobre o
volume do trocador, ou seja, a/ Volumenx. O ponto onde foi obtida a area maxima de
acordo com a otimizacao considerado para fabricacdo do equipamento foi de 0,28

m.
Finalmente, apos realizada a etapa de otimizacao, foi possivel obter para o

objetivo determinado, o conjunto de valores para cada variavel apresentado na

Tabela 5.

Tabela 5 - Valores escolhidos como étimos para as variaveis independentes

Variavel Valor 6timo  Unidade
D2 33,4 mm
L 3 mm
t 0,3 mm
Fp 400 m-
Dh 4 mm
Dim1 0,28 m

Fonte: Elaborada pelo autor.
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6 SIMULAGAO

Nesse capitulo sera apresentado o cenario da simulagéo realizada através de
software de fluido-dinamica computacional (CFD) para obter resultados do
comportamento do escoamento do lado dos gases para a matriz de tubos aletados
do trocador de escoamento cruzado proposto.

Para simplificacdo da simulacao, foi admitida a hipétese de que o0 escoamento
dos gases na secao de entrada do trocador € uniformemente distribuido. Tal
situacdo na pratica nao ocorre, visto que a tubulacdo de escape dos gases tem
dimensdes inferiores aos lados da base do trocador de calor, porém, ndao foram
encontrados estudos prévios que preveja qual seria a trajetoria dos gases ao deixar

a tubulacéao e ir para uma secao maior.

Tendo em vista que o desenvolvimento do modelo esta considerando que néao
ha perdas de calor para a vizinhanca do trocador, a modelagem da simulagao
considera a condicdo adiabética para as paredes do trocador.

O modelo de turbuléncia utilizado na simulacao foi o TIL (Turbulence Intensity
and Length). O nivel de Turbuléncia é definido de acordo com a Equagéo 6.1.

| = (6.1)

U
Onde u* € a raiz quadrada média das flutuagbes de velocidade turbulenta e U

€ a velocidade média. Sendo a energia cinética representada pela letra k, € possivel

calcular u* através da Equacao 6.2.

U*=\/1/3-(uxz+uy2+u22)= 2/ 3k (6.2)

U é calculado através da soma vetorial das componentes das velocidades nos
eixos X, y e z, Ux, Uy e Uz, respectivamente.

U = X/sz . Uy2 v U,2 (6.3)

Uma estimativa para o valor de turbuléncia a ser aplicado na simulacao é

através da utilizacdo da Equacdo 6.4 que é funcdo do numero de Reynolds
calculado utilizando o didmetro hidraulico do trocador, que para o presente trabalho
foi igual a 4,568%.
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-1
{ ' } (6.4)
| = 0,16 - Redh
Fluxos em altas velocidades escoando em geometrias complexas como
trocadores de calor, turbo-maquinas, possuem valores tipicos de turbuléncia entre

5% e 20%. (CFDOnline, 2012). As condi¢cées de contorno para o escoamento dos

fluidos de trabalho sédo apresentadas nas Tabelas 6 e 7.

Tabela 6 - Condigdes de Contorno da Simulacdo do Escoamento para Agua

Agua

Parametros termodinamicos

Pressao Estatica: 500.0 kPa
Temperatura entrada: 303.20 K
Temperatura saida: 315.20 K

Parametros de velocidade

Velocidade do escoamento: 2 m/s

Modelo de Turbuléncia

Turbulence intensity and length

Intensidade 4.57 %

Comprimento 0.003 m

Tipo do fluxo Laminar e Turbulento
Cavitacao Nao

Estado Liquido

Grandeza Vazao

Eixo de Referéncia X

Parametros do escoamento

Direcdo dos vetores do fluxo: Normais a face
de entrada

Vazéao volumétrica: 5.0 ms/h

Escoamento Plenamente desenvolvido: Nao

Fonte: Elaborada pelo autor.

Tabela 7 - Condi¢des de Contorno da Simulacdo do Escoamento para os Gases de

Exaustao

Gases de Exaustao

Parametros termodinamicos

Presséao Estatica: 101.32 kPa
Temperatura de entrada: 623.20 K
Temperatura de saida: 357,20 K

Parametros de velocidade

Velocidade do escoamento: 15 m/s

Modelo de Turbuléncia

Turbulence intensity and length

Intensidade 4.57 %

Comprimento 0.0083 m

Tipo do fluxo Laminar e Turbulento
Eixo de referéncia Y

Estado Gas

Grandeza Fluxo massico

Parametros do escoamento

Direcdo dos vetores do fluxo: Normais a face
de entrada

Fluxo massico: 0.2374 kg/s

Escoamento Plenamente desenvolvido: Nao

Fonte: Elaborada pelo autor.
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7 RESULTADOS E DISCUSSOES

Nesse capitulo serdao discutidos os principais resultados obtidos através da
realizacdo do presente trabalho.

Os resultados foram encontrados a partir da rotina computacional (ver
Apéndice A) e da otimizagdo desenvolvidas. A partir das condigbes do escoamento
apresentadas na Tabela 1, e dos valores das variaveis de interesse apresentados na
Tabela 5 as dimensdes e caracteristicas de desempenho do trocador de calor foram
obtidas.

Uma visualizacdo geral do nucleo do trocador de calor de escoamento
cruzado com tubos aletados desenvolvido pode ser verificada na Figura 33.
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Figura 33 - Matriz de Tubos Aletados proposta
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A configuracao consiste em uma matriz com numero de fileiras - NF = 7 no
arranjo alternado. Apds realizar iteracbes a partir do fluxograma apresentado na
Figura 22, através do método das Aproximac¢des Quadraticas o valor encontrado
para o numero de tubos por fileira — NTF é igual a 12, totalizando 84 tubos em toda
matriz, que correspondem a uma area total de troca — Atotaltroca igual a 5,769 m2. A
largura da base do trocador — Dim 1, foi uma das variaveis otimizada durante o
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desenvolvimento desse trabalho. A fim de utilizar de maneira mais uniforme o fluxo
dos gases oriundos da tubulacdo de escape do GMG, foi decidido que o
comprimento da base do trocador — Dim2 fosse igual a Dim1. Desse modo, obtendo
um total de 12 fileiras, o ndcleo da matriz de tubos aletados possui uma altura —
Dim3 igual a 0,62 m, e por sua vez o trocador possui um volume — Volumenx igual a
4,8 x 10-2 m3, o que leva a uma relagéo Volumenx/a igual a 118 m?/m3.

A célula basica do sistema é apresentada na Figura 34. A partir da
determinacdo do Diametro Hidraulico — Dh igual a 4,0 mm, de largura da base do
trocador de calor - Dim1 igual a 0,28m, e do diametro externo dos tubos - D2 igual a
33,40 mm, foram obtidos os valores de passo longitudinal — SI = 48 mm, transversal
— St = 35 mm e diagonal — Sd = 51 mm.
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Figura 34 - Célula basica da configuracao dos tubos no trocador de calor

O resultado encontrado através da otimizagao para a altura das aletas — L =
3,00 mm, passo de aletamento — Fp = 400 aletas/m e espessura da aleta —t = 0,3
mm. O dimensionamento resultou em um comprimento util — H de 217 mm, e os
didmetros D1 e D2, apresentados na Figura 35, foram 22,42 mm e 33,40 mm
respectivamente. Cada tubo possui um total de 86 aletas distribuidas ao longo do
seu comprimento Util. Cada aleta possui uma area de troca - Aa igual a 6,05x104 m?2
e volume — Vaigual a 8,601x108 m3,
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Figura 35 - Tubo aletado do trocador de calor

A geometria das aletas é apresentada na Figura 36. O valor do espago entre
aletas — s, encontrado foi de 2,2 mm, esse valor possui elevada importancia, pois
pode se tornar um critério que torna dificil a fabricacdo das aletas na parede do tubo,
porém, o valor encontrado torna possivel a fabricacdo das aletas até por métodos
convencionais de usinagem. A eficiéncia de cada aleta - na, calculada através da
Equacéao 4.24, foi de 92,62%. A eficiéncia total do aletamento do lado dos gases de
exaustao, calculada através da Equacéo 4.27, é de 94,38%.

0,3
2,2 V

™M

Figura 36 - Dimensoées das aletas

Através da utilizacdo do modelo desenvolvido, foi possivel também determinar
os valores de coeficientes de conveccao do lado do gas e da agua. Com base na
utilizacdo das Equagdes 4.15 a 4.21 o coeficiente convectivo dos gases de exaustao
— hgas foi igual a 66,49 W/(m2-K). Yan (2000) encontrou experimentalmente valores
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de coeficiente de conveccado para um trocador de calor de agua e ar, com troca
envolvendo 80 kW térmicos, uma faixa de valores de 45 a 100 W/(m?-K), o que da
confiabilidade ao valor encontrado para o atual trabalho. O valor encontrado para o
coeficiente convectivo da agua — hagua foi de 5814 W/(m?-K). Através da biblioteca
interna do software utilizado para implementacao da rotina computacional, os fatores
de incrustragcdo R’d,agua e R”d,gas encontrados foram de 4,40x104 (m2-K)/W e
1,76x10-4 (m2-K)/W respectivamente. Conhecendo-se os valores de coeficiente
convectivo de cada lado, fatores de incrustracdo e o coeficiente de conducdo do
material do tubo, o coeficiente de transferéncia global encontrado para o trocador de
calor proposto foi de 56,990 W/(m?-K), valor que se encontra proximo a faixa de
valores representativos de coeficientes de transferéncia global apresentados por
Incropera (2008, p. 428) que afirma que coeficientes para trocadores de calor com
tubos aletados (dgua nos tubos, ar em escoamento cruzado) estejam no intervalo
entre 25-50 W/(m2-K).

Um resultado util para trocadores de calor de escoamento cruzado é verificar
a geometria da célula unitaria do trocador versus Reynolds vs Fator de atrito e Fator
j de Colburn. Tais graficos foram apresentados primeiramente por Kays e London
(1984) para diversas geometrias de trocador de escoamento cruzado e sao

reproduzidos por inumeros artigos cientificos e literaturas relacionadas ao tema.
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A partir dos resultados obtidos no grafico apresentado na Figura 37, utilizando
as Equacdes 4.31, 4.32 e 4.33 o valor da queda de pressao encontrado foi de 221,9
Pa, para valores de f igual a 0,025 e j igual a 0,0114. O gradiente de pressao obtido
através da simulacdo CFD (Figura 38) apresentou uma queda de pressao de 1400
Pa, que pode ser considerada como uma pequena variagdo (1 Pa = 9,86x106 atm),
portanto, tanto no modelo desenvolvido quanto na simulacdo a queda de pressao no
ndcleo do trocador de calor obteve valores pequenos, fato que ja era esperado
devido a natureza do equipamento.
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Figura 38 - Gradiente de pressao encontrado através da simulacdo CFD

Também através da simulagdo foi possivel encontrar o gradiente de
velocidade e a trajetéria das particulas no interior da matriz tubular do trocador.
Através do gradiente apresentado na Figura 39 é possivel verificar que a velocidade
maxima do fluido é de 36,72 m/s. O resultado da simulacdo permite afirmar que o
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comportamento do escoamento € semelhante aos demonstrados na literatura
(Figura 6) para o arranjo alternado, e o fluido utiliza a area de troca dos tubos de

forma mais efetiva.
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Figura 39 - Gradiente de velocidade no nucleo do trocador

Outro resultado de exterma importancia é a medida da efetividade do trocador
estudado e o seu Numero de Unidades de Transferéncia. De acordo com os valores
fornecidos, a efetividade - € encontada para o trocador proposto foi de 83,11 %, com
o NUT igual a 1,854. Esses valores estdo de acordo com o grafico proposto por Filho
(2004, p.584), para trocador de calor de escoamento cruzado, com passe Unico, um
fluido misturado e o outro nao-misturado, com um Z’ = Gr = 0,0451 = 0. O valor de C
= Ci/Cq, foi proximo a zero devido ao fato que para a modelagem do trocador foi
assumido que ambos os lados (agua e gases) transportam o calor de 66 kW,
apresentado na Figura 40.
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Figura 40 - Efetividade - Trocador de Correntes Cruzadas, uma unica corrente misturada.

Fonte: FILHO, 2004.
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8 CONSIDERACOES FINAIS

O desenvolvimento do trocador de calor com o objetivo de recuperar gases da
exaustdao de um GMG foi realizado neste trabalho. No desenvolvimento do trabalho,
diversas solucdes foram consideradas e avaliadas, e a solucdo que se apresentou
mais viavel para a concepcao do equipamento foi o trocador de calor de escoamento
cruzado. Além de um trocador desse tipo ter sido selecionado, a matriz de tubos do
trocador foi composta por tubos aletados, que incrementam consideravelmente a
area de troca do equipamento e permitem que ele seja capaz de recuperar a

quantidade de energia a qual se propde.

No desenvolvimento do trabalho foram utilizadas diversas técnicas de
computacgdo, otimizagdo e simulacdo que permitem uma avaliagcdo mais robusta do
equipamento em questao. Vale salientar que o aprendizado dessas ferramentas se
tornou fator de aprendizagem no desenvolvimento do modelo utilizado, e que essas
técnicas utilizadas em conjunto permitiram que a selecdo da geometria fosse
realizada de modo sistematico, com base na analise de sensibilidade e na calibracédo
realizadas para que os valores 6timos das variaveis fossem encontrados em fungao

dos objetivos de otimizacdo: minimizacdo do volume e maximizagao de a.

O resultado foi um trocador de calor de escoamento cruzado utilizando tubos
aletados de Aco inoxidavel 304, SCH 80, com didmetro externo, D2 = 33,40 mm;
altura da aleta, L = 3 mm, espessura da aleta, t = 0,3 mm, passo de aletamento, Fp
= 400 aletas/metro, didmetro hidraulico, Dh = 4 mm e a largura da base do trocador,
Dim1 =0,28 m.

Apesar de uma avaliacdo extensa sobre o equipamento ter sido realizada
através desse trabalho, algumas sugestdes de continuacdo e oportunidades de
estudo podem ser destacadas de modo que seja dada continuidade a investigacao
de um equipamento capaz de recuperar energia de GMGs auxiliando na eficiéncia

energética dos equipamentos, sao elas:

e Avaliar a variacao do material utilizado para a fabricacdo dos tubos, p. ex.,
cobre, aluminio, dentre outros;

¢ Realizar experimentos e pesquisa que determinem qual método de fabricacao
€ 0 mais adequado para a fabricagdo das aletas usinadas na parede do tubo,
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se através de equipamentos destinados exclusivamente para esse fim ou
técnicas de usinagem convencional ou ainda CNC;

¢ Realizar testes experimentais com a bancada desenvolvida mas ainda nao
instalada no laboratério do NMC, de modo a refinar ainda mais o modelo e
obter valores praticos das condi¢des estipuladas nesse trabalho,

e Pesquisar sobre o comportamento do escoamento de gases, no que concerne
a trajetoria das particulas e queda de pressdao com mudancas abruptas de
secado transversal, ao sair de uma secao transversal e adentrar em dutos de

trocadores de calor.
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APENDICES

Apéndice A — Rotina computacional implementada no EES

“UFS - Universidade Federal de Sergipe"

"CCET - Centro de Ciéncias Exatas e Tecnologia"

"NMC - Nucleo de Engenharia Mecanica"

"Trabalho de Concluséo de Curso 2012/2 - Prof. Dr. Douglas B. Riffel"
"Aluno: Danilo Rodrigues Santos"

"Trocador de Calor para GMG a Diesel - Configuracao dos tubos: Alternados”

Function valorz(St;D_1;D_2;t;FP)
X = ((St-D_1)-(D_2-D_1)*t*FP)
y = 2*(((St/2)"2+St*2)"(0,5)-D_2-(D_2-D_1)*t*FP)

If (x>y) Then

valz =y
Else
valz :=x

Endif
valorz = valz
END

Function vmaxima(V_en_gas; D_2; St; Sd)
a=2%Sd-D_2)
al = (St-D_2)
If(a<al) Then
Vmax = (St/(2*(Sd - D_2))) * V_en_gas

Else
Vmax = (St*V_en_gas)/(St-D_2)
Endif
vmaxima = Vmax
END

"Dados de Entrada”

D 2 = 33,42*convert(mm;m) "Diametro externo do tubo aletado”

L = 3*convert(mm;m) "Altura da Aleta"

t = 0,3*convert(mm;m) "Espessura da aleta"

Fp = 400 "# aletas por metro"

D_h = 4*convert(mm;m)"Diametro Hidraulico"

Dim1 =28*convert(cm;m) "Largura da estrutura do trocador de calor"

"Configuracao do trocador e dos tubos"

t_tubo = 1,6/1000 "Espessura da parede abaixo da parte aletada do tubo"

H = Dim1-2*T_h "Comprimento util de cada tubo do trocador"

Dim2 = Dim1 "Base da estrutura do trocador de calor"

N_F = Dim1/(St)-1-10*D_2 "Numero de filas de tubos"

Dim3= (N_TF+1)*SI "Altura da estrutura do trocador de calor"

D_saida_gases = 76,20/1000 "Diametro da tubulagéo de saida dos gases de exaustao”
D_entre_tubos = 0,435*D_2 "Distancia util entre os tubos por cada coluna para realizar soldagem"
N_TF = 12 "Numero de tubos por fila"

Sl = D_entre_tubos+D_2 "Passo longitudinal dos tubos do trocador"

razaoS = St/Sl "Razéo entre passos longitudinal e transversal”

Sd = ((SI"2+(St/2)"2))*(1/2) "Passo diagonal dos tubos do trocador"

T_h =31,75/1000 "Diametro do tubo utilizado na coluna que distribui o fluxo para os tubos"
StDo = St/D_2 "Relacao entre passo longitudinal e Diametro do tubo"

SIDo = SI/D_2 "Relacao entre passo transversal e Diametro do tubo”
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"Condicoes de temperatura e vazao do escoamento”

m_dot_agua = 1,329 "Vazao massica da agua"

m_dot_gas = 0,2374 "Vazdo massica dos gases de exaustao”"

T_agua_ent = 303,15 "Temperatura de entrada da agua”

T_agua_sai = 315,15 "Temperatura de saida da agua"

DELTAT_agua = T_agua_sai - T_agua_ent "Diferenga de temperatura da agua"
T_gas_ent = 623,15 "Temperatura de entrada dos gases de exaustao”
T_gas_sai = T_gas_ent-(q/C_q) "Temperatura de saida dos gases de exaustao"
DELTAT gas = T_gas_ent-T_gas_sai "Diferenca de temperatura para os gases"
T b = (T_gas_ent + ((1/h_gas + R"_d_gas)/(1/h_agua + R"_d_agua))*T_agua_ent)/(1+ ((1/h_gas +
R"_d_gas))/(1/h_agua + R"_d_agua)) "Temperatura na base da aleta"
V_en_gas = 15 "Velocidade do escoamento dos gases de exaustao”

P_gas = 101,325 "Pressao de saida dos gases de exaustao"

P_agua = 567,00 "Pressao da agua no interior dos tubos"

"Dimensdes caracteristicas e corrigidas dos tubos"
D_1=(D_2-2*L) "Diametro externo da parte cilindrica abaixo da aleta"

D _0=D_1-2*_tubo "Diametro interno do tubo"

r 1 =(D_1)/2 "Raio do tubo"

r_2 = (D_2)/2 "Raio considerando a parte aletada”

r_2_c=r_2+ (t/2) "Raio corrigido"

L c =L + (t/2) "Comprimento corrigido"

L _tubos = N_total tubos*H ]

A a=2"pi#*(r_2_c"2-r_1"2) "Area da Aleta"

V_a = pi#*(r_2*2 -r_172) * t "Volume da Aleta"

V_tubo = pi#*(D_17(2)-(D_0)*2)*H "Volume do cilindro do tubo abaixo da aleta"
IIAQO"

k=k_('Stainless_AISI304'; T_gas_ent)"Coeficiente de Conducao do material do tubo - A¢o Inox AISI
304"

"Gases da Exaustao”

nu_gas = (9*107(-5)*T_gas_ent"2 + 0,0408*T_gas_ent - 3,7534)*107(-6) "Viscosidade dinamica dos
gases de exaustao"

c_p_gas = Cp(Air;T=T_gas_ent) "Calor especifico dos gases de exaustao"

mu_gas = Viscosity(Air;T=(T_gas_ent+T_gas_sai)/2) "Viscosidade dos gases de exaustdo”

k_gas = Conductivity(Air;T=(T_gas_ent+T_gas_sai)/2) "Coeficiente de condug¢do dos gases de
exaustdo”

Pr_gas = Prandtl(Air;T=(T_gas_ent+T_gas_sai)/2) "Numero de Prandtl para os gases de exaustao"
rho_gas = Density(Air;T=T_gas_ent;P=P_gas)

mu_tubo = Viscosity(Air;T=T_b) "Viscosidade utilizando Tb para considerar o efeito das propriedades
variaveis na tc por convecgao”

Pr_tubo = Prandtl(Air;T=T_b) "NUmero de Prandtl utilizando Tb para considerar o efeito das
propriedades variaveis na tc por convecgao"

llAguall

mu_agua = Viscosity(Water;T=(T_agua_ent+T_agua_sai)/2;P=P_agua) "Viscosidade da agua"
c_p_agua = Cp(Water;T=(T_agua_ent+T_agua_sai)/2;P=P_agua) "Calor especifico da agua"
k_agua = Conductivity(Water;T=(T_agua_ent+T_agua_sai)/2;P=P_agua) "Coeficiente de conducao
da agua"

Pr_agua = Prandtl(Water;T=(T_agua_ent+T_agua_sai)/2;P=P_agua) "NUmero de Prandtl da Agua"

"Fatores de Incrustracao”
R"_d_agua=FoulingFactor('River water (average)') "Fator de incrustracdo da agua"
R"_d_gas = FoulingFactor('Engine Exhaust Gas') "Fator de incrustragéo dos gases de exaustao"

"Parametros do Aletamento”
m = SQRT((2*h_gas)/(k*t)) "Solugcdo da EDP do balancgo para superficies estendidas”
C_2 = ((2*r_1)/m)/((r_2_c)\(2)-r_17(2)) "Parametro geométrico da aleta"
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eta_a=(C_2)*((BesselK(1;m*r_1)*(Bessell(1;m*r_2_c))Bessell(1;m*r_1)*BesselK(1;m*r_2_c)))/((Besse
1(0;m*r_1)*(BesselK(1;m*r_2_c))+BesselK(0;m*r_1)*Bessell(1;m*r_2_c))) "Eficiéncia da Aleta
Unitaria"

eta_a EES= eta_fin_annular_rect(t; r_1; r_2_c; h_gas; k) "Eficiéncia Aleta Unitéria - Fungao Interna
EES"

N_total tubos =N_F * N_TF "Numero de tubos no trocador”

N_aletas = H*Fp "Numero de aletas por tubo do trocador"

H_aletado = N_aletas*t "Comprimento aletado do tubo"

H_liso = (H - H_aletado) "Comprimento nao aletado do tubo"

S = H_liso/(N_aletas-1) "Passo das aletas"

A_aletada_tubo = N_aletas*A_a "Area aletada do tubo"

A_liso_tubo = 2*pi#*r_1*H_liso "Area n&o aletada do tubo" ]

A _total troca = A_aletada_tubo * N_total tubos + A _liso_tubo * N_total tubos "Area total de troca de
calor no trocador"

eta_o gas = 1 - (N_aletas * A_a*N_total_tubos)/A_total_troca*(1-eta_a) "Eficiéncia total de area de
troca"

volume_hx = Dim1*Dim2*Dim3 )

alpha = (A_total_troca)/(Dim1*Dim2*Dim3) "Area total de transferéncia de calor/Volume total"

"Didmetro Hidraulico” ]

Ap = pi#*D_1*(H-t"N_aletas)*N_total_tubos "Area da superficie dos tubos menos area bloqueada
pelas aletas" ]

Af = (2*pi#*(D_2"2-D_12)/4+pi#*D_2*1)*N_aletas*N_total_tubos "Area total da superficie aletada”

At = Ap + Af "Superficie total de troca de calor"

z = valorz(St;D_1;D_2;t;FP) "Comprimento caracteristico para calculo do Diametro Hidraulico"

Ao = (((Dim3/St)-1)*z+(St-D_1)-(D_2-D_1)*t*FP)*H "Area livre de escoamento minima"

D_h = (4*Ao*H)/At "Diametro Hidraulico"

"Coeficiente Global de Transferéncia de Calor baseado no lado do gas” )

sigma= ((Dim1*Dim2)-((D_1+D_2)/2)*H*N_F)/(Dim1*Dim2) "Area livre de escoamento/Area frontal do
trocador”

G = m_dot_gas/(sigma*Dim1*Dim2) "Fluxo massico de entrada de gas"

V_max = vmaxima(V_en_gas; D_2; St; Sd) "Velocidade maxima do escoamento”

Re_D = (G*D_h)/mu_gas "Numero de Reynolds para o Escoamento Externo"

Re_D_max = (V_max * D_h)/nu_gas "Numero de Reynolds para a matriz de tubos"

C = 0,35%(St/SI)*(1/5) "Constante de Correcdo para o Nusselt em matriz de tubos em escoamento
cruzado"

C_3 = Interpolate('FatorCorrecaoC2';'NTF';’C_2_alt'; NTF=N_TF)

m_correcao = 0,60 "Fator de correcao”

Nus_D = (0,027 * Re_D"(4/5) * Pr_agua”(1/3) * (Mu_agua/Mu_tubo)*(0,14)) "Correlacado de Sieder-
Tate"

Nus_bar_D = C_3*C*(Re_D_max)*(m_correcao)*Pr_gas”(0,36)*(Pr_gas/Pr_tubo)*(1/4) "Numero de
Nusselt de acordo com a correlagdo de Zhukauskas"

h_agua = (Nus_D*k_agua)/D_0"Coeficiente de conveccgao do lado da agua"

h_gas = (Nus_bar_D * k_gas)/D_h "Coeficiente de conveccgao do lado dos gases"

R_p = LN(r_2/r_1)/(2*pi#*N_total_tubos*H*k) "Resisténcia condutiva na parede do tubo"

eta_o_agua = 1 "No interior dos tubos ndo ha aletas"

1/U_i = 1/h_agua + R"_d_agua + R"_d_gas + (D_1*LN(D_2/D_1)/(2*k))+1/h_gas "Coeficiente Global
de Transferéncia de calor"

"Calculo da efetividade e-NUT"

C_f=m_dot_agua * c_p_agua "Quantidade de Calor do fluxo de agua”

C_g=m_dot_gas * c_p_gas "Quantidade de Calor do fluxo de gas"

C_r = C_qg/C_f "Razao entre Cmin/Cmax"

g = C_f* (T_agua_sai-T_agua_ent) "Taxa de calor que o trocador recupera pelo método e-NUT"
g_max = C_q * (T_gas_ent-T_agua_ent) "Taxa de calor maxima teorica envolvida no trocador pelo
método e-NUT"

epsilon = g/q_max "Efetividade do Trocador"

NUT = (-1/C_r)*LN(C_r*LN(1-epsilon)+1) "Numero de Unidades de Transferéncia do Trocador"

C
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"Taxa de transferéncia de calor do trocador"

DELTAT_1 =T_gas_ent- T_agua_ent

DELTAT_2 =T_gas_sai- T_agua_sai

DELTAT_ml = (DELTAT_2-DELTAT_1)/LN(DELTAT_2/DELTAT_1) "Média Logaritmica da Diferenga
de Temperaturas"

P = (T_agua_sai-T_agua_ent)/(T_gas_ent-T_agua_ent) "Parametro P para determinagéo do fator de
correcao”

R = (T_gas_ent-T_gas_sai)/(T_agua_sai-T_agua_ent) "Par&metro R para determinac¢do do fator de
correcao”

F_corr = 1 "Fator de corre¢éo para trocador de escoamento cruzado"

"F_corr= LMTD_CF('crossflow',P, R)" "Fungéo Interna do EES fator de correcdo para trocador de
escoamento cruzado"

DELTAT_ml_corr = DELTAT_ml * F_corr "Média Logaritmica da Diferenca de Temperaturas
Corrigida"

g_hx= U_i * A_total_troca * DELTAT_mlI_corr * convert(w; kW) "Taxa Total de Transferéncia de Calor
do Trocador "

DELTA_q = abs(g_hx-q) "Variavel auxiliar para executar a iteracdo numérica"

"Queda de pressao em matriz de tubos aletados”

j = (Nus_bar_D)/(Re_D_max * Pr_gas”®(1/3)) "Fator j de Colburn, coeficiente de transferéncia de calor
adimensional”

f=1/(1,82*log10(Re_D_max)-1,64)"2 "Fator f de Fanning ou fator de atrito, representa a queda entre
presséo adimensional no escoamento”

nu_ent = Volume(Air;T=T_gas_ent;P=101,325) "Volume especifico do gas na entrada"

nu_sai = Volume(Air;T=T_gas_sai;P=101,325) "Volume especifico do gas na saida"

nu_med = (nu_ent+nu_sai)/2 "Volume especifico médio"
DELTA_P=((G"2*nu_ent)/2)*((1+sigma’2)*((nu_sai/nu_ent)1)+(f*A_total_troca*nu_med)/((Dim1*Dim2
)-(pi#*r_1*H))*nu_ent) "Queda de presséo total do trocador”
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Apéndice C — Distribuigdo Amostral das Variaveis de Interesse em HiperCubos
Latinos
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Figura APC2 — Hipercubo Latino com distribuicdo de Dh, Fp e Dim1 nos eixos x,y e z

respectivamente.

respectivamente.

Figura APC1 - Hipercubo Latino com distribuicdo de L, t e D2 nos eixos x,y e z
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Apéndice D - Desenho Técnico

Trocador de Calor de Escoamento Cruzado
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N° Total de Tubos: 84
N° de aletas por fubo: 86
Tipo da aleta: Anular

ESCALA:1:10

Aluno:
Danilo Rodrigues

1 pol. BSP

Periodo: 2012/2
Professor:

Trocador de Calor de Escoamento

Cruzado

FOLHA 1 DE 1

Obs: Utilizar chapas de Ago inoxiddvel 304 1/8 pol. para
fabricacdo dos espelhos; Utilizar tubos de Aco Inoxiddvel 304
de Schedule 80 - DN 1 pol com aletas usinadas.

Disciplina: TCC UFS/CCET/NMC

Douglas B. Riffel
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Anexo A — Dados Operacionais do Motor Diesel do GMG considerado como fonte de

calor

Caodigo B-N45 SM1A/SM2A Sistemna elétrico 12V

B-N45 TM1A/TMZA Bataria(s)
Familiz de motores F4 - capacidade 100 Ah ou superior

- corrente de descarga i
Ciclo Diesel a 4 tampos 9 850 A ou superior
N° @ disposiglo cilindros | 4, em linha Lol ol
- [STAGE 2) Prime 53,5 kWm @ 1.500 rpm

D!a:rr'etrc.x CUrsc 104 x 132 mm Stand-by 59 kWWm @ 1.500 rpm
Cilindrada total 4.500 cmd (TIER 2) Prima 58 kWm @ 1.800 rpm
Sistema de ar Supercomprimido, pbs-rafrigarado (1) Stand-by 65 kWm @ 1.800 rpm
Tipo de injegio Direta com bomba rotativa
Direc&o rotacdo motor Para a esguerda (visto do volante motor)
Regulador de velocidade | Mecanico
Peso liguido S 480 kg

T 500 kg
1) Excluindo versdes SM

Figura AN1 - Especificac6es basicas do motor FPT modelo N45 SM1A. Fonte: FPT, 2009.

B-N45 SM1A/SM2A
B-N45 TM1A/TMZA

1
1

1. Radiador(es)

2. Tampa do abastecimento do liguido de refrigeragdo do motor
3. Tampa do abastecimento de dleo

4. Coletor de admissdo de ar do motor

5. Drenc do vapor de dleo

6. Olhal de elevacdo

7. Filtro de ar

8 Bomba injetora

9. Tubo de retorno de combustivel

0. Tubo de admissado de combustivel a partir do reservatorio
1. Bomba manual de combustivel de combustivel

12. Vareta de nivel de dleo

13. Bujdo de drenagem do vapor condensado no filiro de combustivel

14. Filtro de combustivel.
(*) Excluindo versdes SM

B-N45 SM1A/SM2A
B-N45 TM1A/TM2A

1
1

1. Coletor de descarga

2. Admiss&o de ar do turbocompressor

2 Saida de ar de turbocompressao

4. Turbocompressor

5 Saida de descarga

6. Olhal de elevacdo

7. Tubo de retorno do liguido de refrigeracdo a partir do motor
8. Localizagdo da valvula termostatica

8. Flange de entrada do liguido de refrigeragdo do motor
0. Ventilador

1. Alternador

12. Dreno de descarga de dleo lubrificante

1

3. Filtro de dleo

14. Motor elétrico de partida
(*) Excluindo versdes SM

Figura AN2 - Vistas frontal e posterior e lista de componentes do motor N45 SM1A. Fonte: FPT,

2009.
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Anexo B — Dimensdes de Tubos de Aco Inoxidavel

TUBOS PADRAO SCHEDULE COM OU SEM COSTURA

Diametro ESPESSURA DE PAREDE - mm
Externo
Polegada mm 5-S 10-S 20-S 40-S 80-S 160-S
Par. Peso Par. Peso Par. Peso Par. Peso Par. Peso Par. | Peso
1/8' 10,20 - - 1,24 |1 0,280 | 1,50 | 0,320 | 1,73 | 0,370 | 2,41 | 0,460 - -
1/4' 13,72 - - 1,65 | 0,500 | 2,00 | 0,580 | 2,24 | 0,630 | 3,02 | 0,810 - -
3/8' 17,15 - - 1,65 | 0,640 | 2,00 | 0,750 | 2,31 | 0,860 | 3,20 | 1,120 - -
1/2' 21,34 | 1,650,813 | 2,11 | 1,020 | 2,50 | 1,160 | 2,77 | 1,290 | 3,73 | 1,640 | 4,75 | 1,94
3/4' 26,67 1,651,030 | 2,11 | 1,300 | 2,50 | 1,490 | 2,87 | 1,710 | 3,91 | 2,220 | 5,54 | 2,88
1' 33,40 1,65 | 1,310 | 2,77 | 2,120 | 3,00 | 2,250 | 3,38 | 2,540 | 4,55 | 3,290 | 6,35 | 4,24
1.1/4' 42,16 1,651,670 | 2,77 | 2,730 | 3,00 | 2,890 | 3,56 | 3,440 | 4,85 | 4,540 | 6,35 | 5,60
1.1/2' 48,26 1,65 (1,930 | 2,77 | 3,160 | 3,00 | 3,350 | 3,68 | 4,110 | 5,08 | 5,480 | 7,14 | 7,24

Fonte: http://www.metalica.com.br/tubo-padrao-schedule-com-ou-sem-costura-de-aco-inox




