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RESUMO
Este trabalho apresenta uma proposta de andlise energética de eficiéncia térmica para um
trocador de calor casco e tubo. As analises basearam-se em um resfriador de 6leo de um
compressor de aménia, utilizado na Industria Gelita do Brasil, situada no noroeste do Parana.
Utilizou-se a metodologia e-NUT para o célculo de efetividade, seguindo os pardmetros de
projeto e condi¢des de contorno. Analisou-se também o comportamento dos fluidos, agua e
oleo, através da fluidodinamica computacional (CFD) empregando o software comercial
ANSYS CFX 14.5 - os resultados foram comparados com correlagdes empiricas apropriadas.
Ainda na analise CFD, foram comparadas as predi¢fes de dois modelos de turbuléncia
classicos (k-¢ e Shear Stress Transport). Na analise e-NUT, apontou para uma baixa
efetividade do trocador de calor casco e tubo (um passe no casco e quatro nos tubos), nao
atendendo os requisitos exigidos para a compra do equipamento. Tais resultados indicaram o
mau dimensionamento do mesmo, como 0 numero de passes nos tubos superior ao
recomendado pela TEMA (Tubular Exchanger Manufacturers Association, Inc) e divergéncia
nos parametros dados em projeto com os reais calculados. Na analise CFD, estimou-se a
queda de pressdo no casco e nos tubos, além dos coeficientes convectivos de transferéncia de
calor e a partir deles, o coeficiente global de troca térmica. Os resultados comparados com
correlagcdes empiricas (Bell-Delaware e Petukhov) foram satisfatérios para o lado dos tubos,
porém para o lado do casco obteve-se um alto desvio. A complexidade da geometria, para o
lado do casco, ndo permitiu maior refinamento da malha pelo recurso computacional utilizado
0 que pode gerar erros em grande escala. Por fim, os modelos de turbuléncia utilizados
representaram adequadamente o escoamento nos tubos e no casco, verificando a melhor
adequacdo do modelo k-g¢ em estimar a queda de pressdo e, do modelo SST, em estimar 0s

coeficientes convectivos de troca térmica.

Palavras-chave: trocador de calor, efetividade-NUT, método analitico, método numérico.



ABSTRACT
This paper presents a proposal for energy analysis of thermal efficiency for a shell and tube
heat exchanger. The analyzes were based on an oil cooler of a compressor ammonia, used in
Gelita Industry of Brazil, located in the northwest of Parana. We are utilizing the e-NUT
effective methodology for the calculation, the following design parameters and boundary
conditions. Was also analyzed the behavior of fluids, water and oil through computational
fluid dynamics (CFD) using commercial software ANSYS CFX 14.5 - The results were
compared with appropriate empirical correlations. Also in CFD analysis, the predictions of
two classical turbulence models (k-¢ and Shear Stress Transport) were compared. The e-NUT
analysis pointed to a low effectiveness of shell and tube heat exchanger (a pass in the shell
and four in the tubes), not meeting the requirements for the purchase of equipment. These
results indicated the bad design of the same, as the number of passes the upper tubes
recommended by the TEMA (Tubular Exchanger Manufacturers Association, Inc.) and
divergence in the data in project parameters with the calculated real. In the CFD analysis
estimated the pressure drop across the shell and the tubes, in addition to convective heat
transfer coefficients and from them, the overall heat transfer coefficient. The results were
compared with empirical correlations (Bell-Delaware and Petukhov) were satisfactory for the
side of the tubes, but for the shell side gave a high deviation. The complexity of the geometry,
to the side of the shell, did not allow further refinement of the mesh the computational
resource used which can cause errors on a large scale. Finally, turbulence models used
properly represented in the flow tubes and the hull, verifying the best fit of the k-¢ model for
estimating the pressure drop and the SST model to estimate the convective thermal exchange

coefficients.

Keywords: heat exchanger effectiveness-NUT, analytical method, numerical method.
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1 INTRODUCAO

A busca pela otimizagédo de processos vem aumentando e, com ela, a necessidade de se
aprimorar técnicas e eficiéncia no desenvolvimento de produtos em todos os segmentos
industriais. Para a area térmica, os trocadores de calor representam uma grande parcela nestes
processos para a qual esforcos tém sido despendidos em termos de pesquisa e de
desenvolvimento.

O campo de aplicacdo dos trocadores de calor € muito amplo, estando presentes desde
0s mais complexos processos industriais até em equipamentos domésticos e de uso no
cotidiano. No segmento industrial, podem ser utilizados de forma direta em processos de
aquecimento e resfriamento de produtos, ou mesmo, de maneira indireta, nas chamadas
utilidades, como condensadores e caldeiras. Outro papel importante da presenca dos
trocadores de calor estd voltado ao conforto térmico de ambientes, em que cada vez mais
trocadores compactos, eficientes e de facil manutencdo sdo necessarios na busca da melhor
condicdo custo/beneficio.

Nesse sentido, é importante lembrar que recentemente foi publicada a norma ISO
50.001 pela Organizacdo Internacional para Padronizacéo (ISO) e, no Brasil, pela Associacao
Brasileira de Normas Técnicas (ABNT). A mesma trata da gestdo de sistemas energéticos e
pode vir a impulsionar o desenvolvimento de boas praticas de consumo de energia pelas
indUstrias, considerando o desenvolvimento das certificagcbes vinculadas a esta norma.
Adicionalmente, também ha a I1SO 14.001, cujos requisitos de desempenho ambiental
contemplam o consumo racional de energia. Esta norma ja possui um grande nimero de
certificacOes concedidas.

As iniciativas nacionais para acfes de eficiéncia energética industrial ainda s&o poucas.
Contudo, a existéncia de metas de eficiéncia energética no Plano Nacional de Energia 2030 e
a iniciativa do Ministério de Minas e Energia em desenvolver uma estratégia nacional de
eficiéncia energética confirmam que esse € o momento para firmar parcerias, reorganizar

esforcos, estabelecendo metas e priorizando recursos para o desenvolvimento do setor.

1.1 Objetivo
Avaliar a eficiéncia de um resfriador de 6leo (trocador de calor casco e tubo), utilizado
na empresa Gelita do Brasil, por meio do método efetividade-NUT. Desenvolver a simulacéo

térmica e fluidodinamica do processo, por meio do software ANSYS CFX 14.5, estimando
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parametros como coeficientes de troca térmica e queda de pressao, além, da comparacgdo entre

dois modelos (k- e SST) que simulam escoamento turbulento.

2 REVISAO BIBLIOGRAFICA
2.1 Analise energética de trocadores de calor

Diversos métodos tém sido aplicados em projetos e analises de trocadores de calor. Os
mais conhecidos e utilizados sdo: efetividade-NUT (e-NUT) e diferenca de temperatura média
logaritmica (DTML). Porém, a aplicacdo desses métodos esta vinculada ao conhecimento de
parametros como coeficiente global de transferéncia de calor e coeficientes convectivos.

Kern (1950) formulou um método para o calculo do coeficiente de transferéncia de
calor e perda de carga para o lado do casco em trocadores de calor casco-tubo. Apesar de néo
considerar os efeitos de correntes de by-pass e vazamentos, que se formavam nas folgas
existentes no equipamento e, além de ndo ser aplicavel para escoamento em regime laminar, o
método permite uma rapida estimativa da queda de pressdo e do coeficiente de transferéncia
térmica.

Na mesma tendéncia, Tinker (1951) desenvolveu uma metodologia referente a perda de
carga e transferéncia de calor das correntes de fluido, em diversos trocadores de calor.
Contudo, devido as dificuldades encontradas, em obter dados para as correntes individuais,
bem como a falta de recursos computacionais, que eram necessarios a solucdo iterativa
exigida, o método tornou-se inviavel até o inicio da década de 80.

Utilizando metodologia similar a de Tinker, Bell (1963) formulou um método a partir
dos estudos da Universidade de Delaware, porém, buscando ndo usar um processo iterativo,
respeitando os efeitos das correntes individuais de fluxo, vazamento e by-pass. Assim,
segundo Bicca (2005), o método de Bell-Delaware ainda é considerado o mais adequado dos
métodos analiticos disponiveis para os calculos de trocadores casco e tubos para o lado do
casco, pois se encontra ampla e claramente descrito na literatura e apresenta resultados dentro
de uma faixa razoavel de precisao.

O método, baseia-se no calculo de fatores que descrevem a transferéncia de calor e a
perda de carga em um feixe de tubos ideal, modificado pela presenca de defletores que
introduzem distor¢es no escoamento, além de vazamentos e caminhos preferenciais (by-
pass) através de folgas.

Mais recentemente, novas metodologias, tais como as realizadas por Taborek (1983) e
Baclic (1990), mostraram a avaliagdo das relacbes de efetividade para trocadores com
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maltiplos passes, com arranjos de fluxo cruzados em paralelo ou em contracorrente. Willis e
Johnson (1984) publicaram uma versdo do método das correntes com algumas simplificacGes
e passivel de solucéo direta.

A possibilidade de comparacdo dessas metodologias é devida a estudos como de
Pignotti e Shah (1992), que desenvolveram o método e-NUT para dezoito trocadores de calor
com arranjos complexos de escoamento. Shah e Pignotti (1993) também analisaram arranjos
complexos, relacionando-os a arranjos simples, que possuem relacdes exatas ou aproximadas
disponiveis.

Li e Kottke (1998) destacam a complexidade do escoamento no casco do trocador, e 0S
numerosos parametros geomeétricos deste equipamento, como as principais razdes para que se
tenha pouco conhecimento Gtil para o projeto do casco do permutador. Ainda, estes métodos
ndo permitem estudar o escoamento de forma localizada, fornecendo somente a perda de
carga e o coeficiente de troca térmica globais. A modelagem numérica das equacbes que
governam o escoamento vem tornando-se uma alternativa vidvel para realizar o estudo
detalhado do fluxo no casco. Experimentos que avaliem condicGes locais do escoamento sdo
custosos, principalmente quando deseja-se estudar a sensibilidade paramétrica do modelo, e
0s métodos de visualizagdo dificilmente sdo eficazes. Por isso, o uso de ferramentas
computacionais para diagnosticar e corrigir problemas em trocadores de calor vém se
tornando recomendado, conforme destacado por Pettigrew et al. (1985).

Kays e London (1998) compararam as duas metodologias e listaram varios argumentos
a favor do método e-NUT. Para os autores, o principal € o método apresentar solucdo mais
direta para o célculo do desempenho de trocadores de calor, enquanto o DTML requer

sucessivas iteragdes, nestas situagoes.

2.2 Anélise fluidodinadmica de trocadores de calor

No estudo das analises térmicas, a necessidade de metodologias mais eficazes propiciou
esforcos no desenvolvimento de recursos apropriados para auxiliar os engenheiros, como 0s
simuladores de processo - ferramentas imprescindiveis nas aplicacdes industriais.

Durante os séculos XVIII e XIX, trabalhos comegaram a ser realizados na tentativa de
descrever a dinamica dos fluidos. Os estudos eram efetuados essencialmente por dois grupos:
hidraulicos e matematicos. Os hidraulicos trabalhavam de forma empirica, enquanto os

matematicos se concentravam em descricdes analiticas.
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Em 1738, o matematico holandés Daniel Bernoulli publicou o principio que levaria o
seu nome no livro “Hydrodynamica”, descrevendo o comportamento de um fluido que se
move ao longo de um tubo. O suico Leonhard Euler desenvolveu as equacBes que descrevem
a conservagao de “momentum” para um fluido inviscido e a equacao da conservagdo de
massa. Dois outros pesquisadores também contribuiram para o entendimento da dindmica dos
fluidos na mesma época, o francés Claude Louis Marie Henry Navier e o irlandés George
Gabriel Stokes, que introduziram o conceito de viscosidade nas equac6es de Euler, resultando,
entdo, nas famosas equacdes de Navier-Stokes. Estas equacdes diferenciais propostas ha mais
de 200 anos séo a base da dindmica dos fluidos ou da moderna fluidodindmica computacional
(CFD).

Porém, esse processo foi evoluindo durante os séculos e, para alguns pesquisadores
iminentes, como Reynolds, Froude, Prandtl e Von Karman, o estudo dos fluidos deveria
consistir em uma combinagdo da teoria e da experiéncia, dando assim inicio a ciéncia da
mecéanica dos fluidos como se conhece hoje.

Mesmo com o estabelecimento das equacdes da dinamica dos fluidos, dentre elas a de
Navier-Stokes, a obtencdo de uma solugdo analitica na maioria dos casos era inviavel pelas
grandes dificuldades matemaéticas envolvidas. Todavia, em 1904, com a teoria da camada
limite, proposta por Prandtl, foi possivel ampliar a gama de casos com solucdo analitica
passivel de obtencdo. Contudo, a maioria dos problemas praticos da Engenharia envolvem
escoamentos turbulentos, impossibilitando sua utilizacdo para estudos reais de escoamento.

A evolucdo dos estudos foi gradual e, a partir do ano de 1946, com a criacdo do
computador digital, iniciou-se o desenvolvimento de métodos numéricos para a solugdo das
equacOes de Navier-Stokes.

Apesar dos enormes esforcos no desenvolvimento de métodos numéricos aplicados a
dindmica dos fluidos, até 1965, os métodos computacionais foram utilizados na industria
aerodindmica somente para analise estrutural. A mesma foi a principal incentivadora dos
estudos e do avanco da fluidodindmica computacional na época.

O computador abriu novas possibilidades para a abordagem de problemas de
escoamento. Atualmente, ja apresentam velocidade e memdria suficientes para o estudo de
escoamentos mais complexos. Tendo em vista 0 avango na capacidade de processamento e
armazenamento de dados, um grande progresso tem sido acumulado nos softwares de CFD
comerciais. Os codigos CFD comerciais tém em seu cerne uma ampla gama de metodologias

numericas para a solucdo de sistemas de equacbes diferenciais parciais relativas a



19

escoamentos, discretizagdo do dominio em malhas, controle e acompanhamento da solucdo ao
longo das iteragdes e disponibilizam uma visualizacio detalhada dos resultados.

Um dos objetivos primordiais da CFD € reduzir o numero de experimentos e explorar
fendmenos que ndo poderiam ser realizados em laboratdrio. Nas andlises de fluidodinamica
computacional, os parametros do escoamento como geometria, temperatura, velocidade e
pressdo, podem ser alterados facilmente até que o modelo construido atenda as exigéncias do
projeto.

Para o desenvolvimento do codigo, existem algumas técnicas utilizadas para a solucao
numérica das equagdes governantes, sendo as mais conhecidas: método das diferencas finitas,
método dos elementos finitos, método dos elementos de contorno e método dos volumes
finitos.

Nestes métodos, as variaveis de escoamento continuas passam a ser descritas em funcéo
de um conjunto de valores discretos e relativos a determinadas posi¢cdes. Estas técnicas
propiciam que equacBes diferenciais sejam substituidas por um conjunto de equacgdes
algébricas que possam ser resolvidas em computadores.

Os métodos numeéricos sao de grande importancia no meio cientifico, porém, por vezes,
ndo é possivel comparar os resultados das simulagdes com resultados experimentais. Assim, a
utilizacdo de correlacbes empiricas para a comparacdo de resultados é essencial para a
validagdo dos mesmos. Ozden e Tari (2010) demonstram isso na determinacgdo do coeficiente
de transferéncia de calor e da perda de carga em um trocador de calor casco e tubo. No
trabalho, desenvolve-se a analise numérica por meio de um software de fluidodinamica
computacional e compara-se com os resultados encontrados a partir de correlacbes empiricas
tradicionais: Bell (1960) e Kern (1950).

Nemati Taher et al. (2012) testaram varias hipoteses de espacamento e inclinacdo das
chicanas, chegando, assim, a uma configuracdo Otima, relacionando o coeficiente de
transferéncia de calor e as perdas de carga. Oliveira (2012) realiza a analise térmica e
hidrodindmica de trés casos simples de trocadores, recorrendo as ferramentas analiticas
convencionais e um software de simulacdo CFD.

2.2.1 Escoamento Turbulento

Para Davidson (2003), ndo existe definicdo para escoamento turbulento, mas sim, um
conjunto de caracteristicas que o definem. A irregularidade do escoamento é uma delas,
dissipando energia cinética turbulenta por meio das forgcas viscosas e a convertendo em

energia interna. Apesar da caracteristica randémica e caotica, o fenbmeno pode ser descrito
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pelas equagdes de Navier-Stokes. Outra caracteristica é a difusividade, que, em escoamentos
turbulentos, aumenta & medida que o escoamento se torna mais turbulento, assim como a taxa
de propagacio da camada limite também. E fato, ainda, que mesmo as estruturas
turbilhonares, que ocorrem na menor escala - conhecida como escala de Kolmogrov - afetam
as estruturas das escalas maiores. Por isso, somente o emprego de métodos de solucéo
numerica para as equacdes de Navier-Stokes pode ndo ser possivel ou vidvel para se chegar
um resultado final. Diversos modelos de turbuléncia foram desenvolvidos buscando facilitar a
solucéo dessas equacgdes a um custo computacional compativel para a industria em geral.

Os softwares comerciais e académicos incorporaram diferentes modelos de turbuléncia
nas suas rotinas, de forma a otimizar o tempo de processamento e aumentar a precisao das
respostas.

Segundo Wesseling (2000), as principais metodologias numéricas para escoamentos

turbulentos sao:

e Simulacdo numérica direta (DNS — Direct Numerical Simulation)
e Simulagdo de grandes escalas (LES — Large Eddy Simulation)

e Equacdes médias de Reynolds (RANS — Reynolds Averaged Navier-Stokes)

A primeira caracteriza o escoamento turbulento a partir da solucdo direta das equacdes
governantes de Navier-Stokes, sem a modelagem dos termos. Este método representa uma
valiosa ferramenta no estudo e entendimento das propriedades fundamentais da turbuléncia.
Entretanto, para resolucdo de todos os parametros, faz-se necessaria uma discretizacdo
suficientemente fina da malha.

Segundo Wesseling (2000), o método LES é considerado uma aproximacdo, pois
resolve diretamente as flutuacbes de grande escala no escoamento, enquanto modela as de
menor escala. O mesmo ndo é pratico para muitas aplicacGes de Engenharia, devido aos finos
requisitos de malha exigidos pelo método.

As equacdes médias de Reynolds (RANS) modificam as equacgdes originais de Navier-
Stokes, introduzindo quantidades médias e flutuantes. De acordo com Wesseling (2000), estas
equacOes resolvem as quantidades médias do escoamento, enquanto modelam os efeitos da
turbuléncia, sem necessariamente resolver suas flutuagGes.

O método RANS néo necessita de uma malha muito refinada, o que reduz drasticamente
0 esforco computacional, quando comparado a simulagdo numerica direta (DNS) e a

simulacdo de grandes escalas (LES), sendo assim, o mais utilizado na maioria dos calculos
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praticos de Engenharia. Contudo, este procedimento introduz termos adicionais
desconhecidos contendo produtos das flutuagcbes de turbuléncia, os quais atuam como
tensores adicionais no fluido. Estes termos, chamados de tensGes turbulentas ou tensGes de
Reynolds, sdo desconhecidos e devem ser modelados por equacdes adicionais, de quantidades
conhecidas, para se obter o “fechamento” do sistema de equagdes. Isto implica na existéncia
de um numero suficiente de equacfes para todos os termos desconhecidos, incluindo o tensor
de tensdes de Reynolds. As equaces utilizadas no processo de fechamento definem o tipo de
modelo de turbuléncia.

Existem diferentes niveis de aproximagdo envolvidos no “fechamento” do sistema,

sendo os principais:

e Modelos algébricos: Este método, também é conhecido como hipdtese de Boussinesq.
No mesmo, uma equacao algébrica é usada para quantificar a viscosidade turbulenta. O
tensor de tensGes de Reynolds é entdo computado utilizando-se uma hipdtese que
correlaciona o tensor de tensdes com os gradientes de velocidade e a viscosidade
turbulenta.

e Modelos a uma equacao: Neste modelo, uma equacdo de transporte é resolvida para
uma varidvel de turbuléncia (normalmente a energia cinética turbulenta, k) e uma

segunda variavel de turbuléncia (em geral a escala de comprimento de turbuléncia, I) é

obtida por uma expressdo algébrica. A viscosidade turbulenta € entdo obtida a partir da
hipotese de Boussinesq, relacionando a energia cinética turbulenta e a escala de
turbuléncia.

e Modelos a duas equacOes: Esse modelo, que pode ser considerado uma classe de
modelo algébrico, utiliza-se de duas equacfes de transporte, as quais descrevem o
transporte de dois escalares, como, por exemplo, a energia cinética turbulenta, k, e sua
dissipacdo, ¢. As equacOes sdo derivadas e o tensor de tensdes de Reynolds é entdo
calculado, utilizando-se uma hipo6tese que relaciona o tensor de tensbes com 0s

gradientes de velocidade e a viscosidade turbulenta.

Nos modelos algébricos, o tensor de Reynolds é associado aos gradientes de velocidade
por meio da viscosidade turbulenta. Esta relacdo, também chamada de hipdtese de
Boussinesq, prevé a substituicdo do tensor de Reynolds nas equacfes médias de Navier-
Stokes pela viscosidade turbulenta multiplicada pelos gradientes de velocidade.
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Com o desenvolvimento dessas metodologias, varios trabalhos vém surgindo no estudo
de escoamento turbulento. O trabalho desenvolvido por Vijiapurapu e Cui (2007), sobre a
performance de modelos de turbuléncia em tubos, € um exemplo disso. Os autores utilizaram
o software comercial ANSYS FLUENT para simular escoamentos em tubos em condicdes
operatdrias distintas com os modelos k-¢ e k-, comparando-o0s com resultados experimentais.
Kumar et al. (2006) efetuaram um estudo de um permutador de tubos concéntricos helicoidal
em contracorrente. O coeficiente global de transferéncia de calor foi determinado para varias
vazOes massicas, experimentalmente e com um software de CFD.

O presente trabalho utilizou-se 0 método RANS e 0 modelo de duas equagbes para o
desenvolvimento das analises. Os mesmos serdo descritos detalhadamente na secéo 3.8.

3 METODOLOGIA DO TRABALHO
3.1 Método da efetividade (s-NUT)

O resfriador de dleo utilizado na empresa consiste em um trocador de calor casco e tubo
com um passe no casco e quatro passes no tubo. Para avaliar sua eficiéncia, utilizou-se o
método da efetividade, amplamente utilizado em situagdes em que o tamanho do trocador de
calor e as temperaturas de entrada sdo conhecidas e a taxa de transferéncia de calor e as
temperaturas de saida dos fluidos sdo pretendidas. Problemas de dimensionamento também
podem ser solucionados por meio deste método.

Segundo Perussi (2010), 0 método e-NUT pode ser definido como a razdo entre a taxa
de transferéncia de calor real do trocador de calor em estudo e a taxa de transferéncia maxima,
obtida de um trocador de calor contracorrente puro com comprimento infinito, o que garante a
maxima diferenca possivel de temperaturas no fluido de menor capacidade térmica. Esta razdo

pode entdo ser escrita da seguinte forma, dada pela Equacéo 1:

g  Cq(Tgent—Tgszai) Cf(Trsai—Tf ent)
Gmax Cmin (Tg.ent—Tf.ent) Cmin(Tg.ent—Tf ont) 1)

£ =

Em que, Cq, e Ct, sd0 a capacidade calorifica do fluido a resfriar (quente) e a aquecer
(frio) respectivamente e, Crin, @ capacidade calorifica minima disponivel. Ja as temperaturas
de entrada e saida dos fluidos quente e frio, sdo representadas por Tqent, Tq,sai, Tfent € Ttsai.

A Equacéo 2 ilustra a efetividade de forma genérica e, pode ser escrita para qualquer

tipo de trocador:
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e = f (WU, Zmi) )

Cmar
Em que Cnin/Cmax € igual a Ci/Cq ou Cy/Cs, dependendo das magnitudes relativas
capacidades calorificas dos fluidos quente e frio. O nimero de unidades de transferéncia
(NUT) é um parametro adimensional amplamente utilizado na anélise de trocadores de calor,

sendo definido pela Equacéo 3:

NUT = 22 (3)

Cmin
Em que U é o coeficiente global de troca térmica e A, a area de troca térmica do

trocador de calor, que é representada pela equagéo 4.

A, =n(nDL) 4)
Em que n representa o numero de tubos no feixe, D, o didmetro externo dos tubos e, Z, 0
comprimento dos mesmos.
Para determinar a forma especifica da relacdo efetividade-NUT em um trocador casco e
tubo com um passe no casco e (2,4, ... passes nos tubos), segundo Incropera (2008), tem-se a
Equacdo 5, que expressa a efetividade real do trocador, &1, considerando a area de troca

térmica e o coeficiente global:

+ - (NUN+G2)

1
g, =2114+C. + (1+C,_,,2)1f’2.1

— e~ (NUT)(1+6,2)/2 )

Em que, a relagdo de C; é dada por:

C = Smin (6)

Crmax
Chama-se a aten¢do para o fato de os métodos conhecidos como DTML e e-NUT
abordarem a analise de trocadores de calor em uma perspectiva global, ndo fornecendo
informacdes sobre as distribui¢es de velocidade, temperatura e pressao no seu interior. Tais
estimativas do campo de escoamento e de temperatura no interior de um trocador de calor
podem ser determinadas usando-se co0digos computacionais comerciais de CFD

(computational fluid dynamic — fluidodinamica computacional), como veremos mais adiante.
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3.2 Coeficiente Global de Troca Térmica
De acordo com Taborek (1979), a determinacdo do coeficiente global de troca térmica
pode ser elucidada a partir da taxa de transferéncia de calor. Assim tem-se a Equacdo 7 e 0

seu desenvolvimento.

dQ = U dA AT )
Uma simplificacdo pratica em projetos de trocadores de calor é considerar o coeficiente
global de transferéncia de calor, U, uma constante. Integrando-se a Equacdo 7 obtém-se a

Equacdo 8. As Equacdes 9, 10 e 11 ilustram a defini¢do de A Tmedio.

Qtata!
A = _——worar

U AT o ®)
AT, — AT 9
ﬂTmédiG = # ©

n_l

AT,
ﬂTl = ﬂ‘Tq,sai - ﬂTf_.Sﬂi'.. (10)
&TE = ﬂ.Tngﬂ_Wﬂ - &Tf,ﬂ‘ﬂt‘]"ﬂ (11)

Em que ATmedio € uma média apropriada das diferencas de temperaturas para todo o
trocador de calor. A taxa de calor total pode ser formulada como a razéo entre a variagdo de
temperaturas e a soma das resisténcias térmicas a transferéncia de calor, Equagéo 12.

AT
Qtotal = TR, (12)
Combinando as Equacdes 8 e 12, se obtém a Equacdo 13.
1 (13)
UA =
LR,

A resisténcia a transferéncia de calor entre dois fluidos separados por uma parede sem

incrustacao é dada pela Equacao 14.

A
Zﬂfhl +ln(“)+ = (14)

A, 2mkL  h,A,
Em que, Ai e Ac sdo as areas das superficies interna e externa da parede dos tubos,

respectivamente, em m?; hi e he sdo os coeficientes convectivos de transferéncia de calor das
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correntes interna e externa, respectivamente, em Wm=2K; k é a condutividade térmica do
material do tubo, em WmK; L é o comprimento efetivo dos tubos, em m; r; e re &0 0s raios
interno e externo dos tubos, respectivamente, em m.

Substituindo a Equacédo 14 na Equacédo 13, obtém-se a Equacéo 15.

. _
T +m(“)+ ! (15)

hA, 2mkL h,A,

O coeficiente global de transferéncia de calor pode ser determinado a partir do calculo
dos coeficientes convectivos de transferéncia de calor interno e externo. Deve-se salientar que
hi e he devem se referir & mesma area de transferéncia de calor, para isso, deve-se tomar uma
area como referéncia, usualmente a area externa, obtendo-se a Equacdo 16 pela divisdo da
Equacdo 15 por Ae:

U:

1
In GT) D
2k

A, (16)

h;A;

& 4 i
hg
3.2.1 Fatores de Incrustacao

Um trocador de calor operando constantemente ira desenvolver, pelos préprios fluidos
de utilizacdo, uma pelicula de incrustagdo sobre a superficie de troca térmica (parte interna e
externa do tubo), que pode ser devida a corrosdo ou dos depositos do proprio fluido. Esta
pelicula atua como uma resisténcia a transferéncia de calor e conduz a um decréscimo no
desempenho do trocador.

Portanto, deve-se considerar no calculo do coeficiente global de transferéncia de calor
as resisténcias de incrustacdo interna e externa. O coeficiente global de transferéncia de calor
calculado a partir da Equacdo 15 é denominado coeficiente global limpo (U)), tendo em vista
gue ndo sdo consideradas as incrustacdes, enquanto que se considerar as incrusta¢oes tem-se o

coeficiente global de transferéncia de calor sujo (Us), ou de projeto, dado pela Equacéo 17:

4 In Gi) D,

& i

A; 2k

i

e

_ A +R,+ = (17)
Us B hiAi © hs

Em que R; é a resisténcia de incrustacdo por unidade de area no interior dos tubos e Re €

+R,

a resisténcia de incrustacdo por unidade de area no exterior. Os valores dessas resisténcias
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foram obtidos experimentalmente e s&o estimados pelas normas TEMA (Tubular Exchanger
Manufacturers Association, Inc) para uma grande variedade de servigos.

3.3 Transferéncia de Calor e Perda de Carga para o Lado dos Tubos

As correlagdes usadas para o célculo dos coeficientes de transferéncia de calor dentro de
tubos dependem do regime de escoamento do fluido no seu interior. Dessa forma, tém-se 0s
principais parametros necessarios para os calculos, de acordo com Kern (1950).
3.3.1 Numero de Reynolds

O regime de escoamento no interior de tubos pode ser caracterizado por meio do

namero de Reynolds, o qual é expresso pela Equacédo 18:

VD p (18)
Jr
Em que V é a velocidade do fluido, Di é o didmetro interno do tubo, p é a massa

Re =

especifica e p a viscosidade dinamica do fluido.

Sob a maior parte das condi¢BGes praticas, 0 escoamento no tubo é laminar para
Re<2300, completamente turbulento para Re>10000, e de transicdo entre esses dois valores.
Por outro lado, no projeto de redes de tubulacGes, para se determinar a poténcia de
bombeamento, deve ser usada uma abordagem conservadora, e escoamentos com Re>4000
sdo considerados turbulentos.

3.3.2 Numero de Prandtl

O namero de Prandtl € um parametro adimensional muito importante na transferéncia de

calor e relaciona as espessuras relativas das camadas limite hidrodindmica e térmica. E

relacionado pela Equacgéo 19:

C, u (19)
k

Em que pu é a viscosidade dindmica, k e C, sdo, respectivamente, a condutividade

Pr =

térmica e o calor especifico. O numero de Prandtl € uma funcdo somente das propriedades
fisicas do fluido e relaciona a distribuicdo de velocidade com a distribuicdo de temperaturas.
3.3.3 Numero de Nusselt

O projeto e a analise de qualquer trocador de calor exigem o conhecimento do

coeficiente convectivo de transferéncia de calor entre a parede do duto e o fluido que escoa no
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seu interior. Este coeficiente esta relacionado com o nimero de Nusselt por meio da expressao

dada pela Equacéo 20.
h. D. (20)
Nu — L L
k

Em que hi é o coeficiente convectivo de transferéncia de calor, Di é o diametro interno
do tubo e k é a condutividade térmica do fluido. A partir da analise dimensional, demonstra-se
que o numero de Nusselt € uma funcdo dos nimeros adimensionais de Reynolds e de Prandtl,
pois 0 processo de troca térmica depende tanto do campo de escoamento dado pelo nimero de
Reynolds, quanto das propriedades fisicas do fluido representadas pelo nimero de Prandtl.
3.3.4 Correcdo para a Transferéncia de Calor em funcéo da viscosidade

As propriedades fisicas dos fluidos sdo avaliadas a uma temperatura média, isto é, a
média entre as temperaturas de entrada e saida do tubo. Se o fluido for muito viscoso ou se as
diferencas de temperatura no escoamento forem muito grandes, pode haver uma variacao
significativa nas propriedades do fluido ao longo do trocador de calor e, consequentemente,
uma simples avaliacdo dessas propriedades a uma temperatura média conduziria a erros bem
significativos.

O procedimento usual em trocadores de calor consiste em avaliar todas as propriedades
a temperatura média de mistura e fazer correcdes nas relacbes de transferéncia de calor e
perda de carga, devido a variacdo das propriedades fisicas com a varia¢do de temperatura.

A viscosidade é a propriedade mais afetada pela variacdo da temperatura sendo sua

correcdo indicada pela Equacdo 21. Onde os valores de n sdo apresentador na Tabela 3.1.

_ (=)
¢—(#p) (21)

Em que pm é a viscosidade do fluido a temperatura média (Tm) e My € a viscosidade do
fluido a temperatura da parede, Tp.

Tabela 3.1 - VValores de n.
Laminar Turbulento
n=014 Tp>Tn (aque(_:endo) n=0,11

’ Tp<Tm (resfriando) n = 0,25
Fonte: (KERN, 1950)

A temperatura da parede pode ser calculada em um processo iterativo de acordo com a

Equacéo 22.
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Tm,c - Tm,t
L=Tnet|\— 5 (22)
1+

=3
Em que Tmt € Tmc S80 as temperaturas médias do fluido do tubo e do casco

respectivamente.

3.4 Coeficiente de Transferéncia de Calor
De acordo com Bejan (2003), o célculo do coeficiente de transferéncia de calor para o
fluido nos tubos é realizado utilizando o nimero de Nusselt, o qual é funcdo do regime de
escoamento. Pode-se escrever a Equacdo 20 com o coeficiente de transferéncia de calor para o
fluido no interior dos tubos na seguinte forma, dada pela Equacéo 23:
ke

h; = Nura (23)

i
Em que Nut € o nimero de Nusselt para o fluido nos tubos, k: é a condutividade térmica
do fluido no tubo e Dj o didmetro interno do tubo.
Para escoamento turbulento plenamente desenvolvido em tubos lisos, a equagdo mais
recomendada € a de Petukhov (1970), que apresenta uma expressdo para 0 numero de Nusselt

dada pela Equacéo 24:

_— (g) Re Pr

= K,(f)+K, (pT)J@(pTZIE —1) (24)

Em que f é o fator de atrito calculado pela Equacéo 25:

f=1(1,82 log,, Re — 1,64)7? (25)
Os parametros Ki(f) e K2(Pr) sdo dependentes do fator de atrito e do nimero de Prandtl,

respectivamente, pelas Equacdes 26 e 27:

K.(f)=1+34f (26)
K,(Pr) =11,7 + 1,8 Pr~1/3 27)
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3.5 Perda de Carga para o Lado dos Tubos

Em Taborek (1979), a perda de carga no lado dos tubos é definida pelos termos: perda
de carga nos bocais, perdas nos canais de distribuicdo, perdas devido ao retorno e perdas ao
longo dos tubos.
3.5.1 Perda de Carga nos Bocais

A perda de carga nos bocais de entrada e saida € baseada na velocidade do fluido. Essas

perdas sdo expressas em termos do adimensional K, Equacéo 28.

P Vbzocal (28)
2
Em que K=1,1 no bocal de entrada e K=0,7 para o bocal de saida.

ﬂpbacais =K

3.5.2 Perda de Carga no Interior dos Tubos
A queda de pressao do fluido percorrendo varios passes nos tubos pode ser calculada

pela Equacdo 29.

4fLNypV? (29)
2D; ¢

Em que @ é o fator de correcdo da viscosidade com a temperatura; D; é o diametro

ﬂptub os

interno do tubo; L é o comprimento do tubo; Nyt € 0 nimero de passes no lado dos tubos; p é a
massa especifica do fluido no interior do tubo; V € a velocidade do fluido nos tubos e f é o
fator de atrito de Fanning.

Para o escoamento turbulento utiliza-se a Equagéo 30:

0,264 (30)
f=0,0035+ P02
3.5.3 Perda de Carga nos Canais de Distribuicéo
A funcdo desses canais é distribuir a corrente fluida uniformemente nos tubos que
compdem o feixe e também de recombinar a mesma no canal de saida. As perdas de carga nos
canais séo devido a uma desaceleracdo do fluido no canal de entrada e a uma aceleracdo na
saida. Logo, similarmente a perda de carga nos bocais, as perdas nos canais podem ser

expressas por um coeficiente adimensional K. Assim tem-se a Equacdo 31.

AP pV? (31)

canais HT N’pt
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Sendo K = 0,9 para um passe nos tubos e K = 1,6 para dois ou mais passes nos tubos.
A perda de carga total para o lado dos tubos é determinada, utilizando a Equacéao 32.

ﬂptatai = ﬂpmbos + ﬂpbacais + ﬂpcanais (32)

3.6 Método de Calculo para o Lado do Casco (Bell-Delaware)

Em contraste com a transferéncia de calor monofasica no interior de tubos, o
escoamento do fluido no lado do casco do trocador de calor é mais complexo de ser analisado
devido aos inimeros fatores geométricos que estdo envolvidos e aos varios caminhos que 0
fluido pode seguir no interior do casco. Devido a essas dificuldades, muitos métodos foram
desenvolvidos ao longo dos anos para a andlise da transferéncia de calor e perda de carga. Os
métodos de Tinker (1958) e o de Bell (1960), sdo os mais importantes no desenvolvimento na
transferéncia de calor e perda de carga para o lado do casco.

O conceito que considera varias correntes através do trocador foi originalmente
proposto por Tinker (1958). Ele sugeriu a diviséo do fluxo global em correntes individuais,
Figura 3.1.

Figura 3.1- Divisdo do fluxo de correntes.

Fonte: (TABOREK, 1983)

e Corrente de vazamento entre tubos e defletor (A): é formada devida a folga entre a
parede do tubo e o orificio do defletor.

e Corrente de fluxo cruzado puro (B): corrente de fluxo cruzado efetiva, a qual pode
ser relacionada ao fluxo ideal sobre o feixe de tubos. Esta corrente age forgando parte
do fluxo através de folgas de vazamento e by-pass.

e Corrente de by-pass (C): formada entre a parede do casco e o feixe de tubos.



31

e Corrente de vazamento entre a parede do casco e a extremidade do defletor (E):
refere-se ao fluxo através da folga entre o defletor e a parede interna do casco.

e Corrente de by-pass formada na particdo dos tubos devido a omissdo de alguns
tubos (F): essa corrente foi adicionada ao modelo original de Tinker (1958) por Palen
e Taborek (1969). O seu comportamento é similar a corrente C, mas estando presente
somente em alguns arranjos de tubos.

Essas propostas foram baseadas em dados disponiveis de pesquisas sobre o escoamento
cruzado em feixes de tubos e em trocadores de calor casco e tubos. O comportamento de
algumas unidades comerciais foi utilizado para corrigir as correlagdes do feixe ideal de tubos.
A queda de pressdo total no trocador de calor € dada pela soma das perdas em fluxo cruzado,
janela dos defletores e nas se¢des de entrada e de saida do casco.

O método pode ser classificado como analitico, pois se resume na solugdo de equacdes
referentes & perda de carga e transferéncia de calor das diversas correntes de fluxo. Contudo,
devido as dificuldades encontradas em obter dados para as correntes individuais bem como a
falta de recursos computacionais na época do desenvolvimento do método, que eram
necessarios a solucdo iterativa exigida sua a utilizacdo era restrita a casos mais simples,
inviabilizando a aplicagdo no meio industrial.

No Departamento de Engenharia Quimica da Universidade de Delaware realizaram-se
extensivas pesquisas sobre o fluxo de fluido no lado do casco e a transferéncia de calor em
trocadores de casco e tubos, levando em consideracdo os estudos de Tinker (1958) para a
distribuicdo de correntes.

Com a necessidade da indUstria em melhorar os métodos de projetos de trocadores de
calor, a Heat Transfer Research Inc. (HTRI) foi estabelecida nos Estados Unidos, em 1962,
com a finalidade de promover pesquisas nas areas de transferéncia de calor e escoamento de
fluidos. Baseados no trabalho pioneiro de Tinker (1958), no banco de dados experimentais da
HTRI e da Universidade de Delaware, Palen e Taborek (1969) desenvolveram um método de
analise das correntes para calcular a transferéncia de calor e a perda de carga em trocadores de
calor casco e tubos. O método de analise das correntes desenvolvido pela HTRI foi uma
aplicagdo dos principios de Tinker (1958) e da sua teoria das correntes individuais. Nesse
método, 0 objetivo da andlise foi determinar as quantidades relativas do fluxo de cada
corrente através do casco, de tal maneira que as correlagbes para um feixe ideal de tubos

pudessem ser modificadas.
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3.6.1 Paréametros Bésicos de Entrada

De acordo com Bell (1963), para o calculo de um trocador de calor, é necessario que 0s
dados de entrada sejam completamente especificados. Assim, alguns dos pardmetros basicos
para a andlise do lado do casco num trocador casco e tubos, considerando a geometria do
trocador conhecida sdo: o diametro interno do casco (Ds); didmetro externo dos tubos (D);
diametro interno dos tubos (Dxi); nimero total de tubos no trocador de calor (Ny); didmetro de
limite externo dos tubos no casco (Dot); numero de passes no tubo (Npt) e do angulo 0 (dngulo
do arranjo dos tubos).

A distancia, centro a centro, de tubos adjacentes (P) é usada na determinacédo do calculo
da area de fluxo cruzado. Quanto menor for essa distancia, mais tubos serdo alocados em um
determinado casco. A Figura 3.2 ilustra a disposicao dos tubos e dos angulos, ja a Tabela 3.2
os valores de Pn e P, em funcéo do passo Pitch (P).

Figura 3.2 - Layouts dos tubos.

90° o BT
30° AN 45° p Ci;’)
NN N
—_— TN N =Py m e
Fluxo Grazesto F N u S 2
NPRNP, SN N
o7 . @

v "
Fonte: (PALEN E TABOREK, 1969).

Tabela 3.2 - Relacdo passo e arranjo.

Arranjo Py Pp
30° 05P 0,866 P
45° 0,707 P 0,707 P
90° P P

Fonte: (BELL, 1963)

Outro parametro basico de entrada é a percentagem de corte do defletor, B, relacéo
existente entre a altura da janela do defletor e o didmetro interno do casco, dado pela Equacao
33.

altura da janela (33)
= 10

c DS.

A mesma ¢€ ilustrada na Figura 3.3, na qual é definida como a altura da janela.
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Figura 3.3 - Corte no defletor.

—
V)

4

Diametro interno do casco

Fonte: (BELL e MUELLER, 2001)

Altura da janela

O corte de 25% é um valor médio que serve aproximadamente para todas as situagdes,
por isso € largamente utilizado. Porém, é preferivel empregar o valor correto do percentual de
corte, dado pela Equacédo 30, fazendo com que a velocidade na janela seja aproximadamente
igual a velocidade na corrente cruzada.

A Tabela 3.3 mostra valores aproximados do nimero maximo de passes nos tubos de
acordo com diferentes valores de diametros do casco.

Tabela 3.3 - NUmero maximo de passes nos tubos.
Ds (mm) 200 400-800 800-1200 >1200
Npt maximo 2 4-6 6-8 8-10
Fonte: (PALEN E TABOREK, 1969).

A folga casco-defletor (Lcq) é dada em funcdo do didmetro do casco, sendo uma
dimensdo sujeita as tolerancias de fabricacdo, assim como o diametro externo do defletor,
como verificado na Figura 3.3.

A norma TEMA especifica uma folga média entre a parede do casco e o defletor dada

pela Equacdo 34.

L.;=1,6+0,004 D, (34)
A folga casco-feixe (Lcf) depende do tipo de feixe empregado e é encontrada a partir do

diametro interno do casco e do diametro do circulo circunscrito aos tubos mais externos do

feixe de tubos, sendo equacionada pela Equacéo 35.

ch = Ds - Dot.! (35)

O diametro do circulo formado por meio do centro dos tubos mais externos, Dcy, € dado

pela Equacdo 36 e a Figura 3.4 ilustra suas posic¢des no design.
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Dct! = Dot! - Dts (36)

Figura 3.4 - Folga casco-feixe e didmetros caracteristicos.

Fonte: (BELL e MUELLER, 2001)

O numero de fileiras de tubos entre dois cortes do defletor, N¢, € um parametro essencial
para o célculo do coeficiente de transferéncia de calor e da perda de carga. O mesmo é funcéo

do arranjo dos tubos e do passo, sendo calculado pela Equacéo 37.

v o= Ds (1 ) Bc) (37)
° P 100

Ja o numero de fileiras reais de fluxo cruzado em cada janela do defletor, New, €

calculado pela Equacéo 38.

08/, B. D.-D., (38)
Ncw = (Ds - )
p,\"*100 2

As areas de fluxo na janela do defletor sdo calculadas pelas Equacgdes 39, 40 e 41, nas
quais a area de escoamento através da janela (Sw) é a diferenca entre a area total da janela

(Swg) € a area ocupada pelos tubos (Swt).

S = Suwg = Suwt (39)
T ;. sen(f;)
s I D?( _ )
wa = 4 75 \360 7 (40)
T
S,.= N,,~ D2 (1)

‘4
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O termo 6gs € 0 angulo central formado pela interseccdo do corte do defletor com a

parede interna do casco, Equacao 42.

1%0) o

Fw é a fracdo de tubos na janela do defletor, dada pela Equacdo 43.

B =2 cas‘l(l -2

E — Hct! . Smﬂgct[j (43)
360 21
O termo 6 é o angulo formado pela interseccdo do corte do defletor com o didametro

Dcu, conforme Equacao 44.

D B (44)
-t [1-2)
ett = £ €08 T 100

O numero de tubos na janela do defletor (Nw) pode ser determinado pela Equacéo 45.

Ntw = Ntt FW (45)

A fracdo total de tubos numa secéo de fluxo cruzado puro (Fc) é dada pela Equacéo 46.

F.=1—-2FE, (46)

A érea de fluxo cruzado na linha central ou proxima dela numa se¢do reta do fluxo
(dentro de um espacamento entre defletores), SM, é a minima area na dire¢do do fluxo no
lado do casco. E dependente do arranjo dos tubos e da folga entre o feixe de tubos e o

diametro do lado do casco. Assim, para arranjos de 30° e 90° é dada pela Equacéo 47.

(47)

D
SM= LS(LG_J‘-+ ;ﬂ (P_Dtc])
Seja o numero de defletores (NB) calculado conforme o0s espacamentos entre 0s
defletores, como na Equacéo 48.
NB=Lt_L51'_LSG+1 (48)
Ls

A fracdo da area da secdo do fluxo disponivel ao fluxo de by-pass (Funp), considerando

apenas o fluxo de by-pass que ocorre entre o feixe de tubos e a parede do casco, é dada pela

Equacdo 49.
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(Ds - DDI.'I] Ls (49)
Fop = SM
A érea de vazamento (Scq) entre o casco e o defletor (para um defletor), conhecida a

folga existente entre o diametro interno do casco e o diametro do defletor (Lcd), € representada

pela Equacdo 50.

L.;r360—6,; (50)
Sea =7D; =2 )
e =5 5T 360

E por fim, a &rea de vazamento (Sw) entre o tubo e o defletor (para um defletor) é dada
pela Equacdo 51.

n 51
Srd = 1 [(L:d + Dtgjz - thg] Ntt (1 - ij ®1)

3.6.2 Regimes de Escoamento para o Lado do Casco
O regime de escoamento do fluido no lado do casco é definido pelo nimero de

Reynolds dado pela Equacéo 52.

D..m (52)

7
Em que Dt é 0 didmetro externo do tubo e m é o fluxo cruzado méssico maximo no

Re =

casca

lado do casco, dado pela Equagéo 53.
M (53)
- SM

Em que M é a taxa massica de fluido no lado do casco, em kg/s, e SM é a area dada pela

m

Equacdo 47. O regime de escoamento situa-se nas seguintes faixas de nimero de Reynolds,
Tabela 3.4.

Tabela 3.4 - Regime de escoamento no casco.

Intervalo Regime
Recasco > 100 Turbulento e Transigdo
Reécasco < 100 Laminar
Recasco < 20 Muito laminar

Fonte: (PALEN E TABOREK, 1969).

O ndmero de Prandtl para o lado do casco é dado pela Equacgdo 16, com as propriedades

fisicas avaliadas a temperatura média do fluido do casco.
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3.6.3 Fatores de Correcgéo para a transferéncia de calor e perda de carga

O método de Bell-Delaware prevé corre¢des para o coeficiente de transferéncia de calor
e para a perda de carga devido a efeitos de vazamento e by-pass.

Ji e R sdo os fatores de correcdo para os efeitos de vazamento no defletor,
respectivamente na transferéncia de calor e na perda de carga. Um dos parametros usados para

0 célculo das correcdes € dado pela Equacéo 54.

Sca +S¢a (54)
m = TSM
Outro parametro utilizado ¢é a razdo da area de vazamento casco-defletor e a soma das

areas de vazamento, expresso pela Equacéo 55:

. Scd (55)
* Sea+Sia

Assim, as Equacbes 56 e 57 sdo, respectivamente, os fatores de correcdo J; e Ri.

Equacdo 58 € um complemento das mesmas.

J;=044(1—R)+[1—-0,44(1 —R,)] e~ %7 Fim (56)
R, = e~133 (1+RRE (57)
p=—-015(1+R)+0,8 (58)

Os fatores de correcdo para os efeitos de by-pass no feixe de tubos sdo,
respectivamente para transferéncia de calor e perda de carga, J» € Ro. Na determinacéo desses
fatores devem-se conhecer os parametros Fpp (razéo de by-pass para a area de fluxo cruzado),
Nss (nUmero de pares de tiras de selagem) e N¢ (nimero de fileiras de tubos entre dois cortes
do defletor).

A relacdo entre Nss e N¢ é expressa pela Equacdo 59. O fator de correcdo Jo estd
caracterizado na Equagéo 60.

Nis (59)
R =
55 Nc
], = e~Con Fpp(1-3/2Rs) (60)

O pardmetro Cpn depende do regime de escoamento no casco. Assim, para fluxo

laminar, atribui-se o valor 1,35. Em fluxo turbulento e de transicao, o valor é 1,25.
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Para a perda de carga, o fator de correcdo Ry é dado pela Equacéo 61.

R, = E-[fah Frp (1-3/2 Rss)] (61)

O parémetro Cpn recebe outros valores sendo, 4,5 para fluxo laminar e 3,7 para fluxo
turbulento e de transicao.
Jc € outro fator de correcdo para a transferéncia de calor, devido aos efeitos de
configuragdo do defletor. O mesmo é funcéo do didmetro Dcy e do corte do defletor B, 0s
quais estdo relacionados ao nimero de tubos na janela do defletor e, sendo assim, podem ser

expressos unicamente por meio do parametro Fc, como expressa a Equagéo 62.

J].=055+0,72F. (62)
Jr € 0 fator de correcdo para o gradiente de temperatura adverso no fluxo laminar. Dessa

forma, para Recasco < 20, Jr € dado pela Equacao 63.

1042 (63)
= (N_tc)
Em que Ni € o ndmero total de fileiras de tubos cruzadas no trocador, dado pela
Equacéo 64.
Ntc = (Nc + Nr:w) {:NB + 1) (64)
Para 20 < Recasco < 100 Jr € dado pela Equacdo 66, onde a Equacdo 65 complementa a
mesma.
104**® (65)
Jr1 = (N_tc)

20+ Re.poc0

o=+ () G = D (66)

Para Recasco > 100 considera-se Jr como o valor unitario 1.
Os fatores de correcdo para o espacamento diferente entre defletores na entrada e/ou
saida sdo Js e Rs, para a transferéncia de calor e para a perda de carga respectivamente. Assim,

o0 valor de Js é dado pela Equacéo 67.
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CNB—1+ (L) T+ (1) (67)
B NB—-1-1,—-1,

Em que o indice n é igual a 2/3 para fluxo turbulento e 1/3, no fluxo laminar. As outras

Js

defini¢bes sdao complementadas pelas Equacdes 68 e 69.

T Lsi (68)
[ ===

L LS
I (69)
L, =22

Q Ls

Em que Lsi e Lso SA0 0 espacamento na entrada e na saida, e Ls, 0 espacamento central
dos defletores.

Para a perda de carga, o fator de correcdo Rs € dado pela Equacéo 70.

R B (Ls )2—11 N (Ls )2—11 (70)
< Lsa Lsi

Em que o indice n é igual a 0,2 para fluxo turbulento e 1,0, no fluxo laminar.

A correcdo total na transferéncia de calor € dada pela Equacao 71.

;‘rtatal :jc JrI er jrjs' (71)

3.6.4 Coeficiente de Transferéncia de Calor e Perda de Carga ldeais

A transferéncia de calor e a perda de carga para o fluxo ideal sobre um feixe de tubos
dependem de dois fatores, J; e o fator de atrito fi, respectivamente. As Equacgdes 72, 73, 74 e
75 determinam estes fatores e seus coeficientes sdo dados pela Tabela 3.5 de acordo com o

arranjo do feixe e 0 numero de Reynolds.

D. \*® 72
L’ = {11 (1:33£) Recasco "2 ( )
P
q— a3 (73)
1+ 0,14 Re___,*
b (74)

D, 5
. = I E E
ﬁ bl (1 33 P ) R casco z
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b, (75)
b = 3
1+ 0,14 Re N

Casco

Tabela 3.5 - Valores das constantes para o célculo dos coeficientes ideais.

Arranjo  Reynolds a1 a as 2 b: b, b3 b4

10°-10* 0,321 -0,388 0,372 -0,123
104-103 0,321 -0,388 0,486 -0,152

30° 103-102 0,593 -0,477 145 0519 4,570 -0,476 7,00 5,00
102-10 1,360 -0,657 45,100  -0,973
10 1,400 -0,667 48,000 -1,000
10°-10* 0,370 -0,396 0,303 -0,126
10%-102 0,370  -0,396 0,333 -0,136

45° 103-102 0,730 -0,500 1,930 0,500 3,500 -0,476 6,590 0,520
102-10 0,498 -0,656 26,200  -0,913
10 1,550 -0,667 32,000 -1,000
10°-10* 0,370 -0,395 0,391 -0,148
10%-103 0,107 -0,266 0,082 0,022

90° 103-10> 0,408 -0460 1,187 0,370 6,090 -0,602 6,300 0,378
102-10 0,900 -0,631 32,100  -0,963
10 0,970 -0,667 35,000 -1,000

Fonte: (BELL, 1963)

Uma vez encontrado os valores de Ji e fi pode-se entdo calcular o coeficiente de

transferéncia de calor, Equacdo 76, e a perda de carga, Equacédo 77, ideais.

hidea.! =_-!1' C*p m PT_EIE';& (76)
2 f, N, m? (77)
APigear = ————
pe

3.6.5 Coeficiente de Transferéncia de Calor e Perda de Carga Reais
O coeficiente de transferéncia de calor ideal é corrigido pelos dos fatores de correcéo,
como demonstrado na Equagdo 78.

hs = ha’dea.‘.'jc JF.'.' jb jrjs = hidea.'.' jtota! (78)

Salienta-se que a determinacdo dos coeficientes convectivos, interno e externo, é
essencial no célculo do coeficiente global de troca térmica, Equacdo 15. Dessa forma, é
possivel verificar a eficiéncia de trocadores de calor por meio de métodos como da
efetividade-NUT, além de servir de referéncia no desenvolvimento de projetos, o que torna
sua determinacdo ainda mais importante.

Para a perda de carga real para o lado do casco, a equacdo é composta pela soma de

alguns componentes. AP € a perda de carga no fluxo cruzado puro. A mesma ocorre entre as
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extremidades do defletor ficando sujeita as correcdes dos efeitos de vazamento e by-pass e,
pode ser representada pela Equacao 79.

AP. = AP, ., (NB — 1)R,R, (79)

Em que NB é o nimero de defletores; R é o fator de correcdo para os efeitos de
vazamento e Ry € o fator de correcdo para os efeitos de by-pass.

APy é a perda de carga nas janelas dos defletores, afetada pelos vazamentos, mas néo
por efeitos de by-pass. O método oferece duas correlacbes diferentes, uma para escoamento
turbulento e outra para escoamento laminar. Ambas as correlagdes empregam, para o célculo
do fluxo méssico mw, Equacdo 80, a média geométrica da area de fluxo cruzado SM e a area

de fluxo na janela do defletor Sw.

M (80)
m, = ———
JSMS,

Portanto a perda de carga nas janelas dos defletores pode ser calculada para escoamento
turbulento, pela Equacéo 81, e para escoamento laminar, pela Equacéo 82.

[ ma, (81)
AP, = NB [(2+ 0,6 N.,)=—~|R,

2p

ap. — NB (26™ [ New  Ls ], ,mw)p %2
T\ P IP=D,, "D, T T2

APe € a perda de carga nas sec¢Oes de entrada e saida do trocador, sendo afetada por by-

pass, mas ndo por efeitos de vazamento e é dada pela Equacao 83.

(83)

N...
ﬂPg == ﬂPideaE (1"‘ EEW)RBRS

c
A perda de carga nos bocais de entrada e saida do trocador, APpocais, € baseada na
velocidade do fluido, sendo expressa em termos do valor adimensional K, Equacéo 84.
I_,IE

ﬂpbacais =K % (84)

O valor do adimensional K, que caracteriza essas perdas, é calculado pela Equacéo 85,

com as EquacGes complementares 86 e 87.
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1
K=1+ y D 3
Zescave ) 4 (6 p_ﬂ] (85)
[(‘qbocai ) ( P )
Hﬂiiacai (86)
bocal — T
HSSCG’PS =0 Dibacalﬂibacal (87)
Logo, a perda de carga total no lado casco é computada pela Equacao 88.
AP. ... =AP. + AP, + AP, + APy, qis (83)

3.7 Anélise fluidodindmica

O conjunto de equac6es resolvidas por ANSYS CFX sdo as equacOes de Navier-Stokes
em sua forma conservativa. Nesta se¢do, as equacles de massa, momentum e conservacao de
energia serdo apresentadas. Para regime turbulento, as equac6es sdo calculadas com condicdes
adicionais. Estes termos, junto com seus modelos, serdo discutidos mais adiante.

As equacles de massa, momentum e conservacdo de energia podem ser escritas da
seguinte forma em regime estacionario, segundo o software ANSY'S (2006).
3.7.1 Equagéo de continuidade

E possivel observar a equacio de conservacio da massa utilizada pelo software, em que,
para 0 caso estudado, o primeiro termo da equacao é desprezado devido o escoamento ser

incompressivel. A Equacao 89 demonstra a relagéo.

dp aU,

P ax: (pU) =0 (89)

Em que dp/0té ataxa de variacdo da massa, no volume considerado e d U;/0x: (p. U); 0

fluxo liquido de massa através da superficie no mesmo volume. A massa especifica é
representada por p, bem como a velocidade e o tempo pelos simbolos I e ¢, respectivamente.
3.7.2 Equacdo de momentum

A Equacdo 90 apresenta a equacdo de conservagdo do momentum.

a(pl) @
Pkl SXi(pUiL{r-)='ﬁ'p+'ﬁ'T+SM (90)

O tensor de tensdes, 7, esta relacionado com a taxa de deformacédo de acordo com a

Equacdo 91.
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T=p(FU+(FUjr—§6F.U) (91)

3.7.3 Equacéo de Energia Total
A equacdo da energia resolvida pelo ANSYS CFX pode ser escrita da seguinte forma,

representada na Equacéao 92.

d(ph,, d
%—a—f—l—ﬁ.@{fhmt]: V.(AVT) + V.(U.0)] + U.Sy + S, ©2)
Em que hiot é a entalpia total, relacionada com a entalpia h estatica, conforme a Equacgao
93.
1 2
Rige = h + E u (93)

O termo I7- (U - 1) representa o trabalho devido a estresses viscosos e o0 termo U - Sy, 0
trabalho devido a fontes externas de momentum.
3.7.4 Equacdo de Energia Térmica

Uma forma alternativa da equacao de energia utilizada no software ANSYS CFX é dada

pela Equacdo 96. Para deriva-la, busca-se a equacdo de energia mecanica, K, dada pela

Equacéo 94.
1 2
K= B U (94)

A equacdo de energia mecénica é derivada tomando o produto escalar de U com a
equacdo de momentum. Desta forma, obtém-se a Equacédo 95.

3(pK)
at

+V.(pUK)=-U.Vp+U.(V.T)+ U.5, (95)

Subtraindo esta equacdo da equacdo de energia total, Equacdo 92, resulta na equacao de

energia térmica.

d(ph) ap
dat dat
O termo 7. U é sempre positivo e é chamado de dissipagdo viscosa.

+V.(pUK)=V.(AVT)+ U.Vp+1.VU +S; (96)

A equacdo de energia térmica, apesar de ser uma simplificacdo, pode ser util para ambos
os liquidos e gases, evitando problemas de estabilidade com a formulacao da energia total.
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3.8 Modelos de Turbuléncia

A turbuléncia € caracterizada por flutuagdes no campo de fluxo em relagéo ao tempo e o
espaco. E um processo complexo, principalmente porque é tridimensional, instavel e consiste
em muitas camadas. A mesma ocorre quando as forcas de inércia do fluido tornam-se
significativas em comparagdo com as forc¢as viscosas, caracterizando-se por elevados nimeros
de Reynolds.

Em principio, as equacfes de Navier-Stokes descrevem tanto o regime laminar quanto
os fluxos turbulentos, sem a necessidade de informacgfes adicionais. Contudo, os fluxos
turbulentos, em nimeros de Reynolds realistas, abrangem uma ampla gama de escalas de
comprimento e de tempo, geralmente envolvendo escalas de comprimento muito menores do
gue o menor volume de malha finitos, que pode ser praticamente utilizado em uma anélise
numérica. A simulacdo numérica direta (DNS) desses fluxos exigiria poder computacional
com ordem de grandeza maior do que o disponivel em um futuro previsivel.

Assim, uma grande quantidade de estudos para escoamentos turbulentos tem se
concentrado na fluidodindmica computacional. Métodos que fazem uso de modelos de
turbuléncia foram desenvolvidos especificamente para analisar os efeitos da turbuléncia sem a
necessidade proibitiva de uma malha muito fina. A maioria dos modelos de turbuléncia séo
modelos de turbuléncia estatisticos, como serd verificado adiante.

3.8.1 Modelos de turbuléncia estatisticos e o problema encerramento

De um modo geral, modelos de turbuléncia procuram modificar as equacgdes instaveis
originais de Navier-Stokes pela introducédo de quantidades médias e flutuacdes, produzindo as
Equacbes Médias de Reynolds e Navier-Stokes (RANS). Estas equagdes representam as
quantidades média do fluxo, assim, ao modelar os efeitos de turbuléncia, ndo ha necessidade
de uma resolucdo maior para as flutuacdes turbulentas. Modelos de turbuléncia com base nas
equacbes RANS sdo conhecidos como modelos estatisticos de turbuléncia devido ao
procedimento de calculo de média estatistica empregado para se obter as equaces.

A simulagéo das equagdes RANS reduz significativamente o esforgo computacional em
compara¢do com uma simulacdo numérica direta (DNS) e é geralmente adaptada para
calculos de engenharia na pratica. No entanto, o procedimento de média introduz termos
desconhecidos adicionais contendo produtos das quantidades flutuantes, que atuam como
tensOes adicionais no fluido. Estes termos, chamados “estresses turbulento” ou “estresses de

Reynolds”, sdo dificeis determinar, sendo necessario modela-los.
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As tensdes de Reynolds precisam ser modeladas por equagdes adicionais de quantidades
conhecidas de modo a atingir o "fechamento™ do sistema. Assim, as equagdes utilizadas para
fechar o sistema e definir o tipo de modelo de turbuléncia serdo descritas adiante.

3.8.2 Equacdes Médias de Reynolds (RANS)

Como descrito na segéo 2.2.1, modelos de turbuléncia buscam resolver um conjunto de

equacdes de transporte modificado pela introducdo de média e flutuante componentes. Por

exemplo, uma velocidade Ui pode ser dividida por um componente médio, i, € um

componente de tempo que varia, ui, como verificado na Equagéo 97.

Ui == ﬁi + Ml- (97)

O componente da média é dado pela Equacéo 98.

1 t+AL

i= At . Udt (98)

Em que 4t é uma escala de tempo, grande em relacdo as flutuacdes turbulentas, mas
pequena em relacéo a escala de tempo para a qual as equagdes sdo resolvidas.

3.8.3 Modelos de duas equacbes

Os modelos de turbuléncia de duas equacgdes sdo amplamente utilizados para realizar o
“fechamento” do sistema por oferecerem uma boa confiabilidade balanceando precisao e
esfor¢co computacional.

A velocidade e a escala de comprimento séo resolvidas por meio de equacgdes de
transporte distintas. Os modelos de duas equacdes k-¢ e k- usam a hipdtese de gradiente de
difusdo. Em modelos de duas equacOes, a escala de velocidade de turbuléncia é calculada a
partir da energia cinética turbulenta, fornecida a partir da solugdo de uma equacdo de
transporte. A escala de comprimento turbulenta € estimada a partir de duas propriedades do
campo de turbuléncia, geralmente a energia cinética turbulenta e a sua taxa de dissipacdo. A
taxa de dissipacdo de energia cinética turbulenta é fornecida a partir da solucdo de uma
equacao de transporte.

3.8.4 Modelo de turbuléncia k-

De acordo com Botan (2014), o modelo de turbuléncia k-¢ € um modelo semi-empirico
baseado nas equac¢Bes do modelo de transporte para a energia cinética turbulenta (k) e sua taxa
de dissipacdo (¢). E um modelo de duas equagbes do tipo RANS (Reynolds Averaged Navier

Stokes) muito utilizado na resolucdo de escoamentos de engenharia.



46

As equacOes do modelo s&o descritas a seguir pelas Equactes 99 e 100:

e Energia cinética turbulenta - k:

alpk) | dlpku;) @ ( ﬁ)ﬂ] o (99)
at * dx; o dx; [ B o/ Oxj * G'I': * Gb pE YM
e Taxa de dissipacao - :

dlps) | Blpsu;) @ ue) e e _ e
PR dx;  ox; [(,u * aE) dx; ] F ey (G + Gaelp) = Coep (100)

Em que Gk é a geragdo de energia cinética turbulenta pelo gradiente de velocidade
médio; Gp, a geragdo de energia cinética turbulenta pelas flutuagdes das velocidades e Yu,
representa a contribuicdo na taxa de dissipacéo total devido a vaporizacdo volumétrica.

Cr Co, € Cs¢ S80 constantes; ox € o, S80 0s numeros de Prandtl turbulentos para k e ¢,
respectivamente. Seus respectivos valores sdo:

Cls = 1,44; C2z = 192; Cu = 0,09; 0k = 1,0; os = 1,3

Mesmo sendo estavel e robusto numericamente, o modelo de turbuléncia k-¢ é um
modelo deficiente em algumas situacGes, como em regides préximas a camada limite.
3.8.5 Modelo de turbuléncia Shear Stress Transport (SST)

Segundo Botan (2014), o modelo de turbuléncia SST é um modelo mais completo em
relacdo a outros modelos como k-¢ e k-w, pois introduz uma nova equacdo, a do transporte de
tensdes de cisalhamento turbulentas. As equacgdes de transporte para k- séo utilizadas na
regido proxima a parede, enquanto as equacgdes transformadas de transporte para k-¢ séo
adotadas na regido externa. O modelo k-w apresenta deficiéncias quanto a sensibilidade das
variacdes de corrente livre, 0o que representa uma caracteristica indesejavel do modelo. O
modelo SST consiste, assim, em uma transformagéo do modelo k-¢ para uma formulagéo k-w
e uma subsequente adicdo das equacdes correspondentes. Desta forma, 0 modelo SST também
é capaz de rastrear 0 comportamento do escoamento envolvendo tanto as grandes quanto as
pequenas escalas de turbuléncia em um escoamento.

As Equac0es 101, 102 e 103 representam este modelo de turbuléncia:

ak  _ 8k 3 Ak B; (101)
—+U—=_— I?-|-I?t( — 4 - ) |+ P, L — BLkw
at /) axj- 61:),- X5
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6‘m+ _ dw _ ad N 1 N 1 dw
ot ax, ox |\ \Flo,, (-F)la.,))ox
2 [k dw
+(1—F —[F,Bu. + (1 —F 20 (102)
( ljamgm(axjaxj) [FiBu1 + ( 1)Buz]w

+ [Fifa; + (1 - FIJ(IE]EP;:
Bir; uj 2

o= (SH2) - Sko, (103)

Em que vr é a viscosidade turbulenta; v, a viscosidade cinematica; F7, a funcdo de
mistura; w, escala de tempo e & representa a espessura da camada limite. Os valores das
constantes s&o:

a,=04; B, =0,0828; g, = 1,0; ¢, = 1,1682

A funcdo de mistura, F1, ao possuir valor igual a zero, fard com que as equagdes de
transporte equivalem ao modelo k-¢ e, quando F1 for igual a um, as equacdes de transporte serao
equivalentes ao modelo k-w. Os termos F representam as contribui¢cdes de cada modelo, sendo
funcdo do software interpretar qual o melhor modelo na regido analisada e assumir o valor
respectivo.
3.8.6 Critério de convergéncia

De acordo com Abramchuk (2014), para minimizar os erros de arredondamento, que
causam instabilidade na convergéncia, é necessaria uma malha coerente para representacdo do
problema. Morais (2004) complementa que, para corrigir esses erros, calcula-se um residuo
bruto, como um “desbalanceamento” no sistema linearizado das equacdes discretizadas. Os
residuos brutos sdo normalizados com o propésito de monitoramento da solucdo e para se

obter o critério de convergéncia. Para cada variavel da solugdo, @, o residuo normalizado é

dado pela Equacéo 104.
(7] = [75] (104)
o ﬂ,p &Eﬁ

Em que r» é residuo do volume de controle; ap, 0 coeficiente representativo do volume
de controle e, 44, a diferenca representativa da variavel do dominio.
O processo de convergéncia adotado no trabalho é o RMS (Root Mean Square). Sendo

o residuo, de maneira simplificada, a diferenca encontrada entre o lado esquerdo e direito das
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equacdes algébricas solucionadas em cada volume de controle do problema, como demonstra

a equacdo 105.

(105)

3.9 Método de Discretizacao

O método de discretizagdo mais usado para a simulacdo de problemas envolvendo
escoamento de fluidos e transferéncia de calor e massa é o método dos volumes finitos. Ele é
baseado na realizacdo de um balanco (de massa, de quantidade de movimento ou de energia)
sobre um volume de controle determinado, na qual os fluxos das varidveis em questdo
atravessam as faces do volume.

A aproximacdo realizada pelo método numérico envolve a discretizacdo do dominio
espacial em volumes de controle finitos, utilizando-se uma malha computacional (mesh). As
equacOes governantes sdo integradas para cada volume de controle, de forma que as variaveis
relevantes, como massa e energia, sejam conservadas discretamente para cada volume de
controle.

3.9.1 Construcédo da malha

De acordo com Oliveira (2012), a etapa de construcdo da malha é a mais importante em
uma simulacdo fluidodindmica, pois as caracteristicas da malha influenciardo diretamente a
qualidade dos resultados obtidos, bem como o tempo necessario para obté-los. A medida que
se trabalha com geometrias mais complexas, 0 processo de geracdo de uma malha
computacional se torna também mais elaborado. Ndo importando o método de discretizacao
usado, uma grade ou malha de pontos precisa ser gerada convenientemente de forma que as
equacOes discretizadas sejam aplicadas nestes pontos. Para tanto, a importancia do
conhecimento detalhado da geometria do problema é fundamental para a geracdo de uma
malha que represente o mais fielmente possivel essa geometria.

3.9.2 Principais métodos utilizados

Ainda segundo Oliveira (2012), os métodos utilizados podem ser descritos da seguinte
forma:
3.9.2.1 Sweep method

Utilizou-se esta ferramenta para garantir que os elementos fiquem alinhados na direcao

do escoamento. Foi ainda definido o numero de divisdes feitas ao longo do comprimento do
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tubo e também se forgou que todos os elementos fossem prismas. Apesar desta solugéo
aumentar o nimero de elementos em relacdo a hexaedros, ela permite que a malha se arranje
de forma mais ordenada, o que, por consequéncia, trara melhores resultados para a métrica de
qualidade da malha Skewness, abordada mais adiante.

3.9.2.2 Inflation

Esta ferramenta permite criar varias camadas junto a parede, podendo ainda definir a
espessura da primeira camada (First Layer) e a taxa de crescimento das sucessivas camadas
de modo a que se possa criar uma transicdo suave entre os elementos, sendo utilizado para o
refinamento proximo a parede nos dominios dos fluidos.
3.9.2.3 Sizing

Utilizou-se do método para controlar o tamanho dos elementos formados, controlando
assim o seu refinamento de acordo com a necessidade. Foram feitas algumas simulacGes de
teste para perceber até que ponto era preciso aumentar a resolucdo da malha sem que
houvesse grande influéncia nos resultados.

3.9.3 Avaliacédo da malha

3.9.3.1 Skewness

Esta métrica de qualidade diz respeito a perfeicdo geométrica do elemento. Na Tabela

3.6 € apresentada a qualidade do elemento em funcdo do skewness e, na Figura 3.5, sua

representacao.
Tabela 3.6 - Qualidade do elemento em funcdo do skewness
Valor de Skewness Qualidade do elemento
1 Inaceitavel
090-<1 Mau
0,75-0,90 Pobre
0,50-0,75 Aceitavel
0,25-0,50 Bom
>0-0,25 Excelente
0 Equiangular

Fonte: (OLIVEIRA, 2012)
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Figura 3.5 — Triangulos e quadrilateros ideais e distorcidos skewness

N

Triangule equiliters Tridngulo altamente distorsido
Quadriliters equiangular Quadrilitero altamente distorsido

Fonte: (ANSYS, 2006), modificado pelo autor.

A funcdo que determina os valores é dada pela Equacao 106:

w'3
RACORE o)
Em quem w’é a flutuacdo de velocidade vertical e ow? a variancia da velocidade
vertical.

Elementos com elevado skewness ndo sao aceitaveis, porque as equacdes dos modelos
assumem que os elementos séo aproximadamente equiangulares.
3.9.3.2 Orthogonal quality

E relativa & qualidade ortogonal do elemento e varia também entre 0 e 1, em que 1 diz
respeito a um elemento perfeitamente ortogonal e O representa um elemento imperfeito.
Relaciona-se com o qudo perto os angulos entre faces de elementos adjacentes ou bordas
estdo, até certo angulo ideal. A Figura 3.6 ilustra o angulo entre o vetor que une duas malhas

(s) e o vetor normal para cada ponto de integracdo na superficie (n) associado com essa borda.
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Figura 3.6 — Qualidade Ortogonal da malha

Fonte: (ANSYS, 2006)

3.9.3.3 Aspect ratio

E a razdo entre a base e a altura do elemento. Esta variavel pode ser um bom indicador
na avaliacio da malha, mas ndo é tdo relevante como o skewness e o orthogonal quality. E
interessante avaliar os valores dessa referéncia de qualidade pela limitacdo que existe nas
iteragBes do CFX, que ndo pode ultrapassar o valor de 1000. A mesma € ilustrada na Figura
3.7.

Figura 3.7 — Tridngulos e quadrilateros ideais e distorcidos Aspect ratio

1 20
Fonte: (ANSYS, 2006)

4 RESULTADOS E DISCUSSAO

A Figura 4.1 situa a analise macro energética escolhida dentro do processo na industria:
um trocador de calor casco e tubo — um passe no casco e quatro passes nos tubos - utilizado
no resfriamento do 6leo de um compressor de aménia. Na fabrica contém dois compressores

com esse sistema de resfriamento, ambos com trocadores similares. A aplicacdo da anélise
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proposta e sua extensdo a mais compressores, pela verificagdo da eficiéncia dos trocadores,

seré objeto desta investigac&o.

Figura 4.1 — Escolha do equipamento de analise energética

CTA's/Votators

!
Agua Caixa @ = i

Condensador
Evaporativo

-

de Ag

Oleo

— ——————— Agua ——»

ETE

> Torre

gl S talah A—

A Figura 4.2, ilustra a imagem do trocador de calor na fabrica.

Figura 4.2 — Resfriador de 6leo do compressor
] il

Y

4.1 Analise macro energética (eficiéncia e-NUT)

O calculo da efetividade foi realizado de acordo com as Equacgdes 1, 3 e 5 do capitulo

3.1. A Tabela 4.1 mostra as condic¢des de entrada e saida que o trocador deveria atender.
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Tabela 4.1 — Condices de entrada e saida do projeto

. m Cp Te Ts
Material  “ygis  Kikg'c  °C  °C
Agua 302 41856 2500 3500

OleoVG68 1,79 21346 85,00 50,00

Em que m é a vazdo massica; ¢p, a capacidade calorifica; 7e, temperatura de entrada e
Ts, temperatura de saida.

A Tabela 4.2, ilustra os dados técnicos fornecidos pelo fabricante do trocador de calor
casco e tubo. Sera omitido o nome do fabricante para preservar os direitos de autoria.

Tabela 4.2 - Dados técnicos do trocador de calor
A Usujo Ulimpo Q Ri Re
m2 Wim2°K  W/m2°K kw Wim2K  W/m2 K
2,07 398,56 443,45 126,26  0,0002 0,0001

Em que A4 é a area de troca térmica do trocador; U, € o coeficiente global de troca
térmica; @, o calor trocado e Ri e Re, as resisténcias térmicas causadas por incrustacoes.

A verificacdo da eficiéncia do trocador de calor foi realizada a partir da metodologia &-
NUT e os resultados estdo descritos na Tabela 4.3. Para o desenvolvimento do método,
considerou-se os dados técnicos fornecido pelo fabricante, Tabela 4.2, como a area de troca
térmica, coeficiente global de troca térmica sujo e calor trocado.

Foram determinadados os valores de efetividade pela definicdo basica, ¢, e pela forma
especifica, 1, para o trocador de calor estudado, além das temperaturas de saida para ambos
os fluidos. Verificou-se que a efetividade &1 esta muito abaixo do valor de referéncia, &,
calculado com as temperaturas de saida, exigidas no projeto, Tabela 4.1. Isso significa que,
para um trocador de calor casco e tubo (com um passe no casco e quatro nos tubos) a
efetividade deveria estar préxima do valor de referéncia, ¢, 0,5833 (calculado pela Equacgéo
1). Logo, como o valor encontrado foi inferior, as temperaturas de saida ndo correspondem
com a desejada no projeto. Essas discrepancias de valores podem ser justificadas e serdo
detalhadas a seguir.

Tabela 4.3 — Valores calculados pelo método e-NUT
Chin Cr Qméx NUT Ql &1 & Ty agua,s Ty 6leo,s
kwrec - kW - kW - - °C °C
3,84 0,30 230,36 0,24 47,38 0,2056 0,5833 28,74 72,66

Em que Cmin € a capacidade calorifica minima; C, a razdo entre as capacidades
calorificas minima e maxima; Qmax, 0 calor maximo trocado; NUT, nimero de unidades de

transferéncia; &z, efetividade do trocador baseado no NUT; Qs, calor trocado pela efetividade
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e1; Tiaguas, temperatura de saida da agua calculada pela efetividade £1; T7sre0,5, temperatura de
saida do 0leo calculada pela efetividade ¢, ¢, efetividade maxima possivel.

Fazendo-se uma comparacdo com a situacdo atual do sistema, tem-se que a vazdo de
agua estd aproximadamente no valor de 3,32 kg/s com as temperaturas de entrada e saida em
27°C e 30°C, respectivamente. A vazdo de Oleo permanece a mesma, pois ndo existe
acréscimo e nem decréscimo no volume utilizado pelo compressor, e as temperaturas de
entrada e saida atuais estdo aproximadamente em 84,5°C e 74°C. Nota-se assim que a vazao
de 4gua aumentou em relagdo ao valor nominal de projeto, realizado no ano de 2011. A sua
temperatura pouco sofreu alteracdo e esta dentro do padrdo para o processo. Porém, verifica-
se uma temperatura mais alta na saida do 6leo, 0 que ndo poderia acontecer, visto que a
funcdo do trocador de calor é a reducdo da mesma. Dessa forma, as temperaturas calculadas
por meio da efetividade ¢1 encontram-se corretas e a eficiéncia do mesmo ndo atende os
requisitos de projeto.

Refazendo os calculos da metodologia ¢-NUT, com a vazdo atual, encontra-se 0s
valores estimados das temperaturas de saida do trocador: 28,41°C para a 4gua e, 72,62°C para
0 Oleo. Estas aproximam-se das temperaturas atuais verificadas no equipamento. Com isso, a
validade do método em avaliar a eficiéncia do trocador nos leva as seguintes conclusées: 0
coeficiente global de troca térmica, bem como, a area de troca térmica, ndo estdo condizentes
com potencial que o trocador deveria ter. Os motivos relacionam-se a parametros de projetos,
como materiais utilizados, tamanho do trocador, arranjo dos tubos no feixe, dentre outros.
Fatores como incrustagdo ndo justificam o baixo rendimento do mesmo pois, como verificado
no método, utilizou-se o coeficiente global de troca térmica (fornecido pelo fabricante) e,
ainda assim, obteve-se baixa efetividade. Logo, o trocador ndo cumpre com 0s requisitos
exigidos na compra do mesmo, restando a empresa pedir esclarecimento dos fatos aqui
comprovados.

Para a medicdo local de temperatura e vazdo, utilizou-se um medidor de vazdo
ultrassonico, modelo SebaKMT UDM200, juntamente com um termoémetro infravermelho
digital com mira laser, modelo Minipa MT-360, ambos fornecidos pela fabrica. A incerteza

dos mesmos é de + 5 %.

4.2 Determinagéo dos coeficientes de transferéncia de calor
Nesta secdo, sera apresentado o célculo dos coeficientes de transferéncia de calor

segundo a metodologia apresentada nas segdes 3.6 e 3.7. A Tabela 4.4 ilustra as propriedades
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dos fluidos utilizados na solucdo do problema. Para o célculo da temperatura da parede, Tp,

utilizou-se como chute inicial a temperatura média da agua, Tm, Obtendo-se a convergéncia

com 7 iteracdes.

Tabela 4.4 - Propriedades dos fluidos.

Tmedia  Tparede P Hm Mp k Cp m
Unidades oC °oC kg/m3 kg/ms  kg/ms W/m°C kj/kgk Kkg/s
) Agua 26,87 29,50 995,62 0,000913 0,000857 0,6095 4,1856 3,02
OleoVG 68 78,83 29,50 835,94 0,012014 0,089190 10,1337 2,1346 1,79

Fonte: (TMEC, 2014) e (INCROPERA, 2008).

Em que p é a densidade; x4, a viscosidade dinamica; &, condutividade térmica e, ¢, a
capacidade calorifica.

Os parametros béasicos do trocador de calor estdo mostradas na Tabela 4.5.

Tabela 4.5 - Parametros basicos de projeto.

Ds 200,00 mm | Ny 65 Be 41,12%
Dte 8,00 mm Npt 4 Lt 1446 mm
Dy 7,00 mm Nss 0 Ls 200 mm
Dot 191,96 mm P 10mm | L 105 mm
Dct 183,96 mm 0 30° Lso 105 mm

J& os par@metros calculados para o lado do tubo, além dos resultados de coeficiente de

transferéncia de calor e queda de pressdo sdo apresentados na Tabela 4.6. Destacando-se 0
namero de Reynolds, indicando regime turbulento.

Tabela 4.6 — Resultados e Pardmetros calculados para o lado dos tubos.

[} 1,007 -- hi 7851,83 Wim? K

f 0,03 - Apcanais 618 kPa
Re 11189,00 - APpocais 119 kPa
Pr 6,28 -- APrubos 30,8 kPa
Nu 89,66 -- AProtal t 39,6 kPa

Para o lado do casco, no calculo dos parametros, ndo se considerou as folgas entre o

tubo e o defletor, L, € as folgas entre o casco e o defletor, Lcg. O motivo foi a simplificacdo

da geometria para poder comparar com os resultados obtidos pelo software ANSYS CFX. A
Tabela 4.7 ilustra os parametros basicos calculados para o lado do casco.

Tabela 4.7 — Parametros basicos de entrada calculados para o lado do casco.

P, 000866m | Now 683 Su 0,002914 m?
Lea - Now 20 Sug 0,003875 m2
L¢ 0,01104m | N 4,16 St 0,00096 m2
Fu 0,29 N 87,96 Sed -

Fe 0,41 Rim - SM 0,00957 m2
Fop 0,23 Rs - Oct 158,23°




56

Assim, os resultados para coeficiente de transferéncia de calor e queda de presséo, estéo
dispostos na Tabela 4.8, com seus respectivos fatores de correcdo. Destaca-se o fato do
regime ser turbulento no lado do casco de acordo com a Tabela 3.4.

Tabela 4.8 - Resultados e fatores de correcdo lado do casco.

a 0,5990 ji 0,08 fi 60,56 APigeal 0,15 kPa
Pr 191,69 Js 1,08 b 2,73 AP 0,39 kPa
Re 125,19 Jr 1,00 Oas  159,54° APe 0,07 kPa
Nu 89,66 Jrt 0,68 Rs 1,05 APy 2,96 kPa
a 0,53 Je 0,85 Rp 0,43 APyocal 0,03 kPa
he 403,56 W/m2K Jo 0,75 my 340,62 | APl 3,46 kPa

Com os coeficientes convectivos calculados, estimou-se os coeficientes globais de troca
térmica do trocador de calor, de acordo com as Equacfes 16 e 17. Os valores encontrados
para o coeficiente global de troca térmica sujo, Us, e limpo, U,, sdo, respectivamente, 337,10
W/m2K e 393,10 W/m2K (Tabela 4.9). Comparados com os valores de projeto fornecidos pelo
fabricante, Tabela 4.2, obteve-se um desvio de 15% para o coeficiente global de troca térmica
sujo e de 11%, para o limpo, ambos com valores inferiores ao fornecido pela empresa. Na
comparacao realizada com o coeficiente global de troca térmica real, calculado pela Equacao
8, tem-se um desvio de 3% em relacdo ao projeto e 12,6% em relacdo ao método Bell-
Delaware.

Tabela 4.9 - Coeficiente Global de Troca Térmica
Ulimpo W/mzK Usujo W/mZK

Projeto 443,45 398,56
Bell-Delaware 393,10 337,10
Real -- 386,60

Verifica-se que os valores encontrados ndo estdo muito distantes, confirmando uma
baixa eficiéncia do trocador de calor. Os valores de projeto fornecido pelo fabricante (Tabela
4.2) estdo coerentes com excecdo das temperaturas de saida dos fluidos (Tabela 4.1). Todavia,
as temperaturas de saida sdo os parametros ideais buscado na compra do equipamento, logo o
trocador de calor ndo atende as especificacbes determinadas, causando sobrecarga nos
compressores por ndo operar em condigdes apropriadas. A comprovacdo do mal
dimensionamento e divergéncia nos dados de projeto serd esclarecida com a empresa

fabricante.

4.3 Analise micro energética (Fluidodindmica computacional - CFD)
Preliminarmente, para estimar o coeficiente de troca térmica, bem como analisar as
condigdes de contorno e o potencial do software de CFD, obteve-se o0 projeto em 2D com 0

fabricante do equipamento.
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4.3.1 Estudo de caso
O trocador casco e tubo avaliado € contracorrente e é utilizado na troca térmica entre o
lubrificante mineral Oleo VG 68, lado do casco, e &gua, no lado dos tubos. A Figura 4.3
ilustra o layout do feixe tubular no projeto em 2D.
Figura 4.3 - Layout feixe tubular.
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A geometria do trocador de calor foi desenhada no préprio software ANSYS por meio da
interface CAD Design Modeler. A Figura 4.4 ilustra o trocador de calor no software.

Figura 4.4 — Geometria do trocador casco e tubo
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Na simplificagdo da solucéo, suprimiu-se, na geometria do casco, espelhos, divisdo de
passos, pescoco, meia luva e chicanas. A simulagdo ficou baseada na geometria dos fluidos e

dos tubos.

4.3.2 Geracgao da malha
Esta etapa € uma das mais importantes na analise CFD, j& que a malha ira representar a

geometria do fluido e do solido. Uma malha bem refinada possibilita um resultado mais
confiavel, porém faz-se necessario um processamento mais poderoso para compensar 0 tempo
de execucdo da solucdo. Basta, entdo, o projetista conciliar os objetivos com as ferramentas
disponiveis em sua méo para se obter o melhor resultado possivel. A visualizagdo das malhas

do trocador de calor esta disponivel nas Figuras 4.5, 4.6 e 4.7, bem como a avaliagdo de

algumas meétricas de qualidade nas Tabelas 4.10, 4.11 e 4.12.
Figura 4.5 — Malha referente a agua.

0,100 (m) A
— b X

0,050

Tabela 4.10 — Qualidade da malha para a dgua

Aspect ratio Skewness Orthogpnal
quality
Minimo 1,17 0,00047 0,1874
Maximo 353,4 0,92821 0,9998
Média 19,65 0,39621 0,8191
Desvio 32,55 0,17900 0,1360
NOs: 135351 Elementos: 212282

Na discretizagdo do 6leo, ilustra-se a malha do mesmo na Figura 4.6. Os resultados de

qualidade estdo relacionados na Tabela 4.11.
Tabela 4.11 - Qualidade da malha para o 6leo.

Aspect ratio Skewness Orthogpnal
quality
Minimo 1,07 0.00004 0,0001
Méaximo 998 1,00000 0,9989
Média 7,24 0,33797 0,7899
Desvio 112,07 0,20624 0,1698

Nos: 372618 Elementos: 768831
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Figura 4.6 - Malha referente ao 6leo.
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Na discretizacdo do tubo, ilustra-se a malha na Figura 4.7. Os resultados de qualidade
estdo relacionados na Tabela 4.12.

Tabela 4.12 - Qualidade da malha para os tubos.

Aspect ratio  Skewness Orthogpnal
quality
Minimo 32,38 0,0097 0.97894
Méximo 228,33 0,0365 0,99452
Média 77,73 0,0208 0,98768
Desvio 38,48 0,0069 0,00044
Nos: 107328 Elementos: 51600

Figura 4.7 - Malha dos tubos.

De acordo com os métodos de andlises, descritos neste trabalho, obteve-se um grau de
qualidade aceitavel no refinamento das mesmas: para Orthogonal quality, valores sempre
préximos de 1; Skewness com valores proximos de 0 e, por fim, Aspect ratio que manteve o
critério de ndo se obteve valores superiores a 1000, que o solver CFX ndo suporta. O
refinamento da malha foi impossibilitado pela capacidade computacional utilizada, visto que,
pela complexidade da geometria e dos problemas fisicos de transferéncia de calor entre dois

fluidos em regime turbulento, a solugdo tornou-se complexa apesar da malha mais grossa.
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4.3.3 Modelacéo do problema

Definicoes fisicas (Physics Definition) é a etapa na qual s&o inseridas as caracteristicas
fisicas do escoamento. Foram adicionadas as condi¢des de contorno conforme a Tabela 4.4 e
4.13. O monitoramento dos residuos foi realizado por meio do CFX-Solver Manager. Quando
todos os residuos alcangam o valor do erro adotado de 10° (Residual target), atinge-se a
convergéncia e termina-se o célculo, caso contrario, o célculo termina quando séo realizadas
todas as iteracdes estabelecidas, no caso 1500. Atingido o critério de convergéncia, oS
resultados sdo avaliados na interface de pos-processamento CFD-Post.

Tabela 4.13 — Condigdes de contorno

Inlet Outlet/Opening  Turbuléncia
. Te 7 Prei Intensidade
Fluido oC Kgls kPa ]
~ Agua 25 3,02 0,0 Zero Gradient
OleoVG 68 85 1,79 0,0 5%

Em que m é a vazdo massica; 7e, temperatura de entrada; 7s, temperatura de saida e Pres,
a pressdo relativa.

De acordo com ANSYS (2006), na intensidade de turbuléncia utilizou-se o parametro
zero gradient como condicdo para o fluido nos tubos, pois 0 mesmo estabelece um
escoamento turbulento totalmente desenvolvido. No lado do casco, a intensidade 5% é o mais
indicado quando ndo se tem muitas informacdes sobre o regime turbulento no escoamento.

Utilizou-se as condicdes de contorno recomendaveis de entrada e saida de fluxo para o
problema no CFX-Solver. Fluxo de massa para a entrada e pressdo estatica na saida.
Importante salientar que considerou-se regime estacionario e fluidos incompressiveis.

As condi¢des de contorno sdo definidas para cada dominio do trocador, sendo elas:
tubo, 4gua e Gleo. Para o escoamento na entrada, utilizou-se a condicdo de contorno Inlet, que
caracteriza regides em gue o fluxo predominantemente entra no dominio. Na saida, utilizou-se
Outlet para a agua e Opening para o0 6leo. Ambas representam o fluxo para a saida, porém,
para Oleo, por tratar-se de uma regido mais instavel, de acordo com ANSYS (2006), a
condic&o de contorno adequa-se melhor.

Nas condi¢fes de contorno para o tubo, as bordas sdo consideradas adiabéticas e, nas
paredes que entram em contato com os fluidos, utilizou-se a opgdo Conservative Interface
Flux, que preserva a transferéncia de calor na regido. Para os dominios dos fluidos onde
existiria o contato com o casco, considerou-se adiabatico, simplificando a solucdo e néo

envolvendo a transferéncia convectiva além do trocador, ou seja, perdas para o ambiente.



61

4.3.4 Resultados CFX

Apos a definigdo dos pardmetros de contorno realizou-se os calculos iterativos por meio
do Solver. As configuracdes do computador foram: Windows 8.1 64 bit, processador Intel i7-
4500U e 8 Giga de memoria RAM. Em média, o tempo computacional foi de 6 horas para
cada 100 iteracOes. Por se tratar de uma geometria complexa, com escoamentos turbulentos e
transferéncia de calor, a solugdo do problema ficou limitada. Apesar da malha estar grossa, a
fisica do problema aumentou a complexidade da solucdo, requerendo tempo e capacidade
computacional. Para esse tipo de trocador de calor casco e tubo, com um passe no casco e
quatro nos tubos, ndo se encontrou trabalhos semelhantes. Na maioria dos estudos, 0s
trocadores possuem no maximo dois passes nos tubos, podendo assim simplificar a solucao
avaliando a geometria simetricamente.

A Figura 4.8 ilustra o perfil de temperatura para a agua.

Figura 4.8 — Gradiente de temperatura da agua

0 0.250 0.500 (m)

0.125 0.375

Com o resultado gréfico, é possivel analisar o gradiente de temperatura dos fluidos
utilizados. Em projetos de dimensionamento e melhorias operacionais, a visualizagdo em 3D
do gradiente de temperatura permite a corre¢cdo de erros e sua otimizagdo, com mudangas nos
materiais utilizados e condicGes de contorno. O gradiente de temperatura para o 6leo pode ser

observado na Figura 4.9.
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Figura 4.9 — Gradiente de temperatura do 6leo.
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O gradiente de velocidade pode também ser analisado no CFX-POS, de acordo com as
Figuras 4.10 e 4.11, sendo possivel avaliar a velocidade locais para a 4gua e para o 0leo,
respectivamente.

Figura 4.10 — Gradiente de velocidade da agua

0.125 0.375
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Figura 4.11 - Gradiente de velocidade do 6leo.

A

Nas Figuras 4.12 e 4.13, ilustra-se os gradientes de presséo para os fluidos interno e

0.500 (m)
0.125 0.375

externo, respectivamente.

Figura 4.12 — Gradiente de pressao da agua.
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Figura 4.13 — Gradiente de pressdo do 6leo.

A

A utilizacdo dessa ferramenta permite, em casos mais complexos, verificar e otimizar as

0.500 (m)
0.125 0.375

perdas de cargas dentro do trocador de calor. A Tabela 4.14 explicita os resultados para queda
de presséo e coeficientes convectivos de transferéncia de calor, simulados pelo software para
0s modelos de turbuléncia SST e k-¢.

Tabela 4.14 - Resultados para queda de presséo e transferéncia de calor

AP SST AP k-¢ hSST hk-s AP bell-delaware hbell-delaware
Unidades kPa kPa W/mK  W/m2K kPa W/meK
Agua 49,60 44,29 834500 10350,00 39,60 7851,83
Oleo 0,239 0,296 107,90 70,27 3,46 403,56

Comparando os resultados da Tabela 4.14 nota-se uma boa proximidade tanto para os
coeficientes convectivos quanto para a queda de pressao para o lado dos tubos. O método SST
desempenhou maior precisao na determinagdo dos coeficientes convectivos obtendo apenas
6% de desvio comparado com o calculado pelo método Bell-Delaware, porém, para a queda
de pressdo, o mais preciso foi o k-¢ resultando em um desvio de 10%. Essa diferenca é
atribuida a modelagem dos métodos, em que o SST desenvolve melhor o0 escoamento proximo
a camada limite e o k-¢, para o interior do escoamento.

Na avaliacdo para o lado do casco, os resultados ndo foram satisfatérios. Seja para o
modelo SST ou para o k-¢, os resultados obtidos possuem desvios acentuados (acima de 70%)
guando comparados com o método Bell-Delaware. A complexidade em estimar o coeficiente
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convectivo externo pelo método, bem como a queda de presséo, é uma justificativa. Como foi
descrito na secdo 3.7, o coeficiente convectivo e a perda de pressdo dependem fortemente da
area em que o fluxo passa no casco. Assim, a dificuldade em seleciona-la no CFX-PQOS,
exatamente como o método formula, pode levar a valores muito discrepantes. Outra
justificativa, esta no fato do trocador de calor ndo atender as especificacbes da TEMA, base do
desenvolvimento da metodologia Bell-Delaware, além da fisica do problema ser complexa,
atuando na transferéncia de calor entre dois fluidos através de um solido complexo, o que nédo
permitiu um maior refinamento da malha pelo tempo de simulacdo que iria demandar. A
estimativa do coeficiente global de troca térmica, portanto, também foi comprometida, por
depender fortemente dos coeficientes convectivos, sendo aquele calculado em
aproximadamente 106 W/m2K, valor muito abaixo do real fornecido pelo fabricante ou do
calculado pela Equacéo 17.

Ao término das iteracGes, o software emite um relatério em que pardmetros como o
balango de energia séo verificados. Isso permite ao usuario verificar se a convergéncia esta
plausivel ou se necessita de mais tempo. Dessa forma, a Tabela 4.15 ilustra a comparacdo do
balanco de energia dado pelo ANSYS CFX com a do método e-NUT e com os valores reais
medidos no trocador de calor, ambos calculados pelo balango global de energia (Equacao
107).

Tabela 4.15 - Comparacdo Balango de energia.
Qégua Qéleo T2 agua,e TZ 6leo,e Tl agua,s Tl 6leo,s
kW kW °C °C °C °C
CFX  +23,30 -23,30 25,00 8500 26,83 78,93
eNUT +47,38 -47,38 25,00 85,00 28,74 72,66
Real +37,91 -42,23 27,00 8450 30,00 74,00

m (107)

gquente C*p quente ﬂTque‘nts = _mfﬂoapfﬂaﬂ]}rio

Verifica-se que as diferencas existentes entre os métodos comparados, CFX e e-NUT,
estdo proporcionalmente distantes do valor real medido para o resfriador de 6leo. O método &-
NUT estima uma maior troca térmica, pois leva em consideracdo o coeficiente global de troca
térmica fornecido pelo fabricante. J& o software ANSYS CFX estima uma menor troca de
calor, provavelmente por ndo conseguir estimar o coeficiente convectivo externo
adequadamente. Assim, considerando-se o fato do trocador de calor ndo atender a parametros
da TEMA - Tubular Exchanger Manufactures Association -, 0 que potencialmente pode levar
a erros sobre as equagdes empiricas desenvolvidas, conclui-se que a utilizacdo dos métodos

estd proxima de uma estimativa real. Dessa forma, as analises mostraram que, de fato, o
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resfriador de 6leo ndo atende a eficiéncia buscada em sua compra. Os métodos, apesar de
divergentes, ndo esbocaram o que o projeto do fabricante se referia.

5 CONCLUSAO

O presente estudo apresentou metodologias de analises energéticas, para avaliacdo de
trocadores de calor, utilizando correlagdes empiricas e simulagdes numéricas para obtencédo
da eficiéncia térmica e parametros como o coeficiente convectivo de troca térmica. Na
avaliacdo do resfriador de 6leo utilizado pela empresa Gelita do Brasil, nota-se um baixo
rendimento térmico. A maior causa € o baixo coeficiente global de troca térmica, que esta
intimamente ligado com parametros de projetos como: materiais utilizados, dimensoes,
arranjos, entre outros. Conclui-se que o trocador de calor foi mal dimensionado, ndo
atendendo a critérios recomendados pela TEMA (Tubular Exchanger Manufacturers
Association, Inc) e foi desenvolvido sem atender as condicbes pretendidas. Dessa forma, a
empresa pedird esclarecimentos ao fornecedor sobre os resultados obtidos por meio deste. A
utilizacdo de trocadores similares para o resfriamento do 6leo em outros compressores, logo,
ndo é indicada. A utilizacdo de outros trocadores, bem como de outros fornecedores, é uma
alternativa para resolucdo do problema. Porém, a verificacdo do projeto devera ser realizada
para evitar a aquisicdo de trocadores ineficientes.

Na anéalise CFD, a modelagem de transferéncia de calor, queda de pressao e turbuléncia
foi satisfatoria para o lado dos tubos. J& para o lado do casco, os resultados ndo sairam como o
esperado. O fato do trocador de calor ndo atender as especificacBes recomendadas pela
TEMA, além da complexidade em adequar os resultados para a metodologia tradicional (Bell-
Delaware), levaram a resultados muito discrepantes dos calculados pelo método.

Para os modelos de turbuléncia, 0 modelo SST mostrou-se mais preciso na transferéncia
de calor; por outro lado, 0 modelo k-¢ foi mais eficiente na predi¢do da queda de pressao.

Com a utilizacdo do software ANSYS, percebe-se o grande potencial que a ferramenta
apresenta, oferecendo grande flexibilidade para testar diferentes configuracdes e, sua
utilizacdo, pode auxiliar muito no estudo de equipamentos térmicos em geral. Contudo, ficou
evidente a importancia de correlacdes empiricas para a validacdo das simula¢Ges numéricas,

fato este observado com sucesso a partir das simulagdes de validacéo realizadas neste estudo.
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