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DIMENSIONAMENTO DE TROCADORES DE CALOR CASCO - CASCO
TERMOSSIFAO PARA PRE-AQUECIMENTO DE AR DE COMBUSTAO

Caroline Antunes do Nascimento !

RESUMO

O aproveitamento do calor dos gases de exaustdo das chaminés para o pré-aquecimento de ar
de combustio, € relevante em industrias que utilizam sistemas de combustdo, pois proporciona
um aumento da eficiéncia de queima, juntamente com uma economia do combustivel. O
objetivo desse trabalho € propor um método simplificado para o dimensionamento de trocadores
de calor casco — casco termossifao para aplicacdes de pré-aquecimento de ar de combustao.
Para atender esse objetivo, foi realizado o equacionamento do modelo representativo do
trocador de calor proposto, seguido pela implementacdo destas equacdes no software EES, de
forma a desenvolver um algoritmo para resolu¢do das mesmas. Com o algoritmo, foi possivel
determinar a capacidade de transferéncia de calor do trocador de calor para qualquer aplicacdo
envolvendo trocas de calor entre duas correntes de gases. Dessa forma, com este trabalho foi
possivel desenvolver uma metodologia simplificada para o algoritmo, com o intuito de

simplificar o processo de dimensionamento de trocadores de calor casco — casco termossifao.

Palavras-chaves: Termossifao. Tubos de calor. Trocador de calor. Ar de combustio.

1 INTRODUCAO

O processo de combustao € responsavel por mais de 80% da energia utilizada pelo
homem, sendo que a geracdo de energia a partir da combustdo de derivados do petréleo, gis
natural, carvdo mineral, lenha, carvdo vegetal, dentre outros, corresponde a mais de 80% da

energia utilizada no Brasil. Devido essa grande aplicabilidade, cAmaras de combustdo podem
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ser encontradas em diversos tipos de equipamentos, desde domésticos, como fornos de coc¢ao,
até industriais, como geradores de vapor e fornos industriais de alimento (CRUZ; MANTELLI,
2006; EMPRESA DE PESQUISA ENERGETICA, 2009).

Para essas aplicagdes que envolvem a queima de combustiveis, o pré-aquecimento do
ar utilizado na camara de combustdo representa um aumento na eficiéncia do processo de
queima, e consequentemente, economia do combustivel utilizado. Esse aumento da eficiéncia
¢ decorrente do aproveitamento do calor contido nos gases que seriam rejeitados pela chaminé,
ou seja, o calor contido nesses gases € parcialmente reaproveitado para pré-aquecer o ar limpo,
que serd utilizado no processo de combustio, através de trocadores de calor do tipo
regenerativo. Dessa forma, a utilizagdo dessa pratica resulta em uma economia global de
energia considerdvel, a qual estd em torno de 10 a 12% (LEPTEN, 2004).

Visto isso, uma das alternativas que podem ser utilizadas para o aproveitamento dos
gases de exaustdo da chaminé, € a utilizacdo da tecnologia de tubos de calor, por meio de
trocadores de calor com termossifoes, sendo este o tema deste trabalho. Os termossifoes sdo um
tipo especifico de tubo de calor, os quais sdo dispositivos de troca de calor, altamente eficientes,
e que operam em um ciclo bifasico fechado e utilizam calor latente de vaporizacdo para
transferéncia de calor a partir de pequenas diferencas de temperatura (MANTELLI, 2006).

Diante do exposto, o presente trabalho apresenta como objetivo estudar o
dimensionamento de um trocador de calor utilizando tubos de calor do tipo termossifao bifasico,
para aplicacdes de pré-aquecimento de ar de combustdo, através da proposta de um algoritmo
simplificado para o célculo do mesmo.

De forma a atingir este objetivo, serd realizado um estudo preliminar dos conceitos e
principais caracteristicas de funcionamento dos tubos de calor e termossifoes, assim também
como dos trocadores de calor. Em seguida, serd apresentado o equacionamento que descreve o
modelo do trocador de calor casco — casco termossifio. A préxima etapa consiste na
implementacdo das equagdes apresentadas no software EES. Com os resultados do algoritmo
proposto, serd determinado o desempenho do trocador de calor proposto, e se ele atende as
necessidades requeridas pelo sistema.

Dessa forma, a partir deste trabalho foi desenvolvida uma metodologia eficaz, funcional
e simplificada por meio de um coédigo computacional, que facilita o processo de

dimensionamento de trocadores de calor casco — casco termossifio.



2 REFERENCIAL TEORICO

Nesta se¢do serdo descritos os principais pressupostos tedricos bdsicos relacionados ao

assunto estudados neste trabalho, a fim de possibilitar a compreensdo do tema.

2.1 Tubos de calor e termossifoes

Tubos de calor e termossifoes sdo dispositivos de alta condutincia térmica, que
apresentam como finalidade a troca de calor. Estes dispositivos caracterizam-se pela alta
eficiéncia na transferéncia de calor quando submetidos a pequenos gradientes de temperatura,
operando em um ciclo bifésico fechado (REAY; KEW, 2010).

Estruturalmente, os tubos de calor consistem em um tubo metilico, oco, evacuado, com
suas extremidades seladas, juntamente com uma estrutura capilar aderida a parede interna do
tubo. Esse tubo € preenchido com fluido de trabalho, o qual deve ser suficiente para saturar
completamente sua estrutura capilar. Ja os termossifdes, sdo variacdes dos tubos de calor, sendo
entdo caracterizados pela auséncia de estrutura capilar em sua parede interna. (MANTELLI et
al., 2006).

As regides presentes nos tubos de calor sdo: evaporador, condensador e regido
adiabatica, a qual separa as regidoes do evaporador e condensador. A Figura 1 mostra as

principais regides presentes nos tubos de calor (REAY; KEW, 2010).

Estrutura
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evaporador adiabatica condensador

Figura 1 — Principais regides de um tubo de calor. Fonte: adaptado de Reay; Kew (2010)

Na regido do evaporador, € fornecido calor ao tubo, vaporizando o fluido contido nessa

regido. Devido a diferencas de pressdo, esse vapor gerado se desloca para a regido mais fria do



tubo, ou seja, a regido do condensador, onde ocorre a rejeicdo do calor transportado. No
processo de rejeicdo do calor, hd a condensag¢do do vapor e o retorno deste condensado ao
evaporador, fechando o ciclo (MANTELLI, 2012; MANTELLI; ANGELO; MILANEZ, 2006).

A principal diferenga entre os tubos de calor e os termossifdes estd na forma que o fluido
condensado retorna ao evaporador. No caso dos tubos de calor, o fluido condensado retorna ao
evaporador, por meio do efeito de bombeamento capilar, o qual ocorre através do escoamento
do fluido de trabalho pelo meio poroso presente na parede interna do tubo. A Figura 2 mostra

o principio de funcionamento de um tubo de calor (MANTELLI, 2012; REAY; KEW, 2010).
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Figura 2 — Principio de funcionamento de um tubo de calor. Fonte: MANTELLI, 2012.

No caso dos termossifoes, o fluido condensado retorna ao evaporador por efeito da
gravidade. Dessa forma, o evaporador deve estar localizado abaixo do condensador, de forma
a evitar a secagem do fluido de trabalho. A Figura 3 mostra o principio de funcionamento de

um termossifao bifasico (MANTELLI, 2012; REAY; KEW, 2010).
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Figura 3 — Principio de funcionamento de um termossifao bifasico. Fonte: MANTELLI, 2012.

Os tubos de calor e termossifoes apresentam caracteristicas que os tornam muito tuteis
em diversas aplicagdes. Algumas destas caracteristicas sdo, alta condutancia térmica efetiva,
capacidade de atuar como transformador de fluxo térmico e superficie isotérmica de baixa
impedancia térmica (REAY; KEW, 2010).

A grande capacidade desses dispositivos de transferir calor faz com que a resisténcia
térmica ao fluxo de calor entre evaporador e condensador seja muito pequena, podendo resultar
em uma minima diferenca de temperaturas entre essas regides, tornando possivel a utilizacado
desses dispositivos como homogeneizadores de temperatura. Além disso, a superficie do
condensador tende a operar em temperatura uniforme, ou seja, se ocorre um aumento de
poténcia no evaporador, uma maior quantidade de vapor ird condensar, tendendo a manter a
temperatura do dispositivo no nivel original, desde que o condensador seja capaz de dissipar o
calor entregue ao evaporador (MANTELLI, 2012; REAY; KEW, 2010).

Outra vantagem estd na grande flexibilidade geométrica dos dispositivos, tanto na
distancia entre evaporador e condensador, quanto em suas dreas de troca de calor, isso € possivel
devido evaporador e condensador operarem de forma independente. Além disso, a capacidade
de tubos de calor e termossifoes operarem em uma ampla faixa de temperaturas, torna-os ainda
mais flexiveis quanto as suas aplicacdes, e junto disto tem-se a vantagem da rdpida resposta a
aumentos de poténcia, os quais ocorrem quando o dispositivo ja estd em operacao

(MANTELLLI, 2012).



2.1.1 Componentes dos termossifoes

Apesar dos tubos de calor exigirem processos mais complexos de fabricacdo e
consequentemente, com custos mais elevados, estes apresentam maior flexibilidade, podendo
operar em circunstancias adversas, como por exemplo, em aplicagdes espaciais com ambientes
de micro ou auséncia de gravidade. Entretanto, a facilidade de fabricacdo e o custo reduzido
dos termossifoes, tornam estes os equipamentos mais utilizados para aplicagdes industriais,
sempre que for passivel a utilizacdo da gravidade (MANTELLI, 2012).

Basicamente, os tubos de calor apresentam trés componentes principais, sendo eles, o
fluido de trabalho, a estrutura capilar, e o invélucro ou recipiente, o qual normalmente ¢ um
tubo oco de metal, vidro ou ceramica. J4 os termossifoes apresentam dois componentes
principais, sendo eles, o fluido de trabalho e o invélucro. E importante salientar que ao fazer a
combinacdo destes trés elementos, estes devem ser mecanica e quimicamente compativeis entre

si (REAY; KEW, 2010).

2.1.1.1 Fluido de trabalho

Cada aplicacdo dos tubos de calor possui uma faixa de temperatura especifica na qual o
tubo de calor deve operar. Visto isso, o principal critério de selecdo do fluido de trabalho € a
temperatura de operagdo. Além disso a sele¢do do fluido de trabalho também deve basear-se
em condi¢Oes termodinamicas, as quais dizem respeito as vdarias limitacdes ao fluxo de calor
que ocorrem no dispositivo, podendo atingir os limites de operagdo. A Figura 4 mostra alguns
fluidos de trabalho agrupados de acordo com a temperatura de operacao (FAGHRI, 2014;
MANTELLI, 2010).
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Figura 4 — Fluidos de trabalho tipicos para faixas de temperatura de operacio. Fonte: adaptado de Mantelli
(2012).

Entretanto, dentro da faixa de temperatura desejada pode existir vdrios fluidos de
trabalhos possiveis, sendo necessdrio analisar diversas caracteristicas do fluido para determinar
o mais adequado (REAY; KEW, 2010).

Segundo Reay e Kew (2010), os principais requisitos a serem analisados sdo:

e Compatibilidade com os materiais da estrutura capilar e paredes;

¢ Boa estabilidade térmica;

e Molhabilidade dos materiais da estrutura capilar e paredes;

e Pressdes de vapor ndo muito altas ou baixas em relagdo ao intervalo de temperatura
operacional;

e Alto calor latente;

e Alta condutividade térmica;

e Baixa viscosidade do liquido e do vapor;

e Alta tensdo superficial;

Faghri (2014), apresenta uma compilacio de informagdes sobre a compatibilidade de metais

com fluidos de trabalho para tubos de calor, a qual ¢ mostrada no Quadro 1.



Quadro 1 — Compatibilidade de metais com fluidos de trabalho

Fluido de trabalho Materiais compativeis Materiais incompativeis
Aco inoxidavel .
) Aluminio
Agua Cobre, Silica
Inconel

Niquel, Titanio

Aluminio
Améni Aco inoxidavel
monia
Aco laminado a frio Cobre

Ferro, Niquel

Aco inoxidavel
Metanol Ferro, Cobre, Latao Aluminio

Silica, Niquel

Aluminio
Acetona Aco inoxidavel Nao encontrado

Cobre, Latdo, Silica

Freon-11 Aluminio Nao encontrado
Freon-21 Aluminio, Ferro Nao encontrado
Heptano Aluminio N3ao encontrado
_ Tungsténio, Téantalo Aco inoxidavel
Ll/tlo . . . . . .
Molibdénio, Nidbio Niquel, Inconel, Titanio

Aco inoxidavel
Sédio Titanio
Niquel, Inconel, Niébio

Molibdénio, Niquel
Merctirio Aco inoxidavel Tantalo, Inconel

Titanio, Nidbio

Prata Tungsténio, Tantalo Rénio

Fonte: adaptado de Faghri (2014)

2.1.2 Tipos de tubos de calor

Existe uma ampla variedade de tubos de calor, considerando sua geometria, funcio e/ou
método de utilizado para retornar o fluido de trabalho ao evaporador. Visto isso, os principais
tipos de tubo de calor sdo: termossifao bifdsico fechado, tubo de calor convencional, tubo de

calor com condutincia varidvel, tubo de calor anular, camara de vapor, tubo de calor em



circuito, tubo de calor rotativos, tubo de calor pulsante, mini e micro tubos de calor, dentre
outros (FAGHRI, 2014; REAY, KEW, 2010).

O termossifao bifasico fechado € um tubo de calor que opera por efeito da gravidade.
Nesses dispositivos o limite de arrasto se torna o mais importante, visto que o liquido estd livre
na superficie. Além disso, a operag¢do do termossifdo € sensivel ao volume de enchimento do
fluido de trabalho, dessa forma, a taxa méaxima de transferéncia de calor aumenta com a
quantidade de fluido de trabalho até certo ponto (FAGHRI, 1995).

Os tubos de calor de condutincia varidvel, do inglés Variable Conductance Heat Pipes
(VCHP), apresentam como principal caracteristica sua capacidade de manter o evaporador a
uma temperatura aproximadamente constante, independentemente da energia absorvida pelo
dispositivo. Isso € possivel devido a presenca de gases ndo condensdveis durante a operagdo do
VCHP, os quais permitem um controle mais refinado da temperatura do fluido de trabalho. A
Figura 5 ilustra o esquema de um tubo de calor de condutancia varidvel (CACHUTE, 2014;

REAY; KEW, 2010).

o o . Reservatorio
Calor adicionado Calor rejeitado

Figura 5 — Tubo de calor de condutincia varidvel. Fonte: adaptado de Reay; Kew (2010)

As camaras de vapor sdo tubos de calor de placas planas em forma retangular com uma
pequena relacdo de aspecto. Entre o evaporador € o condensador sdo adicionadas camadas da
estrutura capilar, para auxiliar no retorno do condensado quando o condensador estiver abaixo
do evaporador, ndo sendo necessdrio na situagdo inversa. Entretanto o evaporador necessita ter
estrutura capitar, para poder distribuir uniformemente o liquido sobre toda a superficie de modo

a evitar a secagem. A Figura 6 ilustra o esquema de uma cdmara de vapor (FAGHRI, 1995).
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Figura 6 — Camara de vapor. Fonte: adaptado de Faghri (2014).

Os tubos de calor em circuito, do inglés Loop Heat Pipes (LHP) compreende um
evaporador e um condensador, porém apresentam linhas de vapor e liquido separadas. Uma
caracteristica singular no LHP ¢ a presen¢a de uma cidmara de compensag¢do, a qual tem como
objetivo armazenar o excesso de fluido de trabalho durante o funcionamento normal do tubo de
calor circuitado. A Figura 7 ilustra o esquema de um tubo de calor circuitado (FAGHRI, 1995;

REAY; KEW, 2010).

Cailor adicionado

Evaporador
e 0 j\’L

77/

7 4 / N
Camara de Estrutura Canal de remog&o
compensagao capilar de vapor {
. »
I\ Tirb do ol P I——
fo} L Condensador
\ ) C

=

Tt
Calor rejeitado

Figura 7 — Tubo de calor circuitado. Fonte: adaptado de Reay; Kew (2010)

Os tubos de calor rotativos sdo dispositivos nos quais o vapor condensado retorna ao
evaporador por a¢cdo de uma forga centrifuga. Estes podem ser projetados de duas formas: na
primeira, o tubo pode ter a forma de um cilindro podendo ou néo apresentar afunilamento axial,
e gira em torno do proprio eixo de simetria ou gira fora dos eixos; na segunda, o tubo pode ter

a forma de um disco, onde dois discos paralelos sdo unidos para formar o espago de vapor. Os
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tubos de calor rotativos cilindricos sdo usados para resfriar pegas rotativas, como motores
elétricos, e os tubos de calor em disco para resfriar componentes de turbinas e freios de
automoveis. A Figura 8 ilustra o esquema de um tubo de calor rotativo (FAGHRI, 2014; REAY;
KEW, 2010).

Fluxo de liquido

Adigao de calor Fonte de calor

Parede
Fluxo de vapor

Calor rejeitado

Eixo de rotagéo

Fluxo de vapor

Adigéo de calor Fonte de calor

Figura 8 — Tubo de calor rotativo. Fonte: adaptado de Faghri (2014)

2.1.3 Limites de operagdo

Apesar dos tubos de calor e termossifoes serem dispositivos muito eficientes, a taxa de
transporte de calor nesses dispositivos estd sujeita a uma série de limitagdes operacionais
(FAGHRI, 2014; REAY; KEW, 2010).

Os mecanismos que podem limitar a taxa de transporte de calor nos tubos de calor e
termossifoes, atuam nesses dispositivos sob a forma dos limites capilar, viscoso, sdnico, de
arrasto, dentre outros. Dessa forma, o limite mais baixo dentre os apresentados, define a
limitacdo maxima de transferéncia de calor de um tubo em determinada temperatura. A Figura

9 mostra os limites de operacdo de um tubo de calor (FAGHRI, 2014; REAY; KEW, 2010).
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Figura 9 — Limites de transporte de calor em tubos de calor e termossifoes. Fonte: adaptado de Oliveira;
Checcucci (2012).

2.1.3.1 Limite capilar

O limite capilar é aplicdvel apenas para dispositivos que utilizam estrutura porosa para
o retorno do condensado ao evaporador, ou seja, ndo € aplicavel para termossifoes. Sendo esta
a limitacdo operacional mais comum em tubos de calor de baixa temperatura (FAGHRI, 2014;
MURCIA, 1982).

O limite capilar ocorre quando a taxa de bombeamento capilar ndo € suficiente para
fornecer liquido, ou seja, vapor condensado, ao evaporador. Isso acontece devido ao fato de que
a soma das quedas de pressao de liquido e vapor excedem a maxima pressao capilar suportada
pela estrutura porosa (FAGHRI, 2014).

A tentativa de aumentar a transferéncia de calor acima do limite capilar causa a secagem
do fluido no evaporador, o que consequentemente, provoca um aumento da temperatura da

parede ao longo do evaporador (FAGHRI, 2014).

2.1.3.1 Limite viscoso

Em baixas temperaturas de operagdo, o gradiente da pressdao de vapor entre evaporador
e condensador de um tubo de calor ou termossifao, podem ser muito baixas. Em alguns casos
as forgas viscosas podem ser maiores que os gradientes de pressao. Nesse caso, o gradiente de
pressdo de vapor pode ndo ser suficiente para promover o fluxo de vapor, causado o
estancamento do mesmo. Esse fendmeno de ndo fluxo ou fluxo insuficiente de vapor no

evaporador € denominado limite viscoso (FAGHRI, 2014; REAY; KEW, 2010).
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2.1.3.3 Limite sdnico

As se¢oes do evaporador e condensador de um tubo de calor ou termossifao representam
um canal de fluxo de vapor, com adi¢do e remocao de massa, apresenta um comportamento
semelhante a um fluxo compressivel em um bocal convergente-divergente (FAGHRI, 2014;
REAY; KEW, 2010).

Ao aumentar a carga térmica em um tubo de calor ou termossifao, tem-se o aumento da
taxa da massa de fluxo de vapor, com correspondente reducdo de pressdo no condensador,
nessas condic¢des, a velocidade do vapor vai aumentando até alcancgar a velocidade do som no
final do evaporador. Quanto mais calor € removido no condensador, a pressdo continua a
diminuir e a velocidade do vapor no condensador se torna supersonica, fazendo com que a
recuperagdo de pressdo tome a forma de uma frente de choque. Essa condi¢do de onda de

choque é denominada de limite sonico (FAGHRI, 2014; REAY; KEW, 2010).

2.1.3.4 Limite de arrasto

Em um tubo de calor ou termossifao em operagdo, liquido e vapor fluem em dire¢des
opostas. Essa interacdo entre os fluxos e a forca viscosa que pode ocorrer na interface liquido-
vapor, podem causar a inibi¢ao do retorno de condensado para o evaporador (REAY; KEW,
2010).

Um aumento do calor adicionado ao evaporador causa um aumento na velocidade do
vapor, quando essa velocidade for suficientemente alta, as forcas de cisalhamento que atuam
na interface liquido-vapor podem extrair liquido da estrutura porosa e arrastd-lo com o fluxo de
vapor. Esse fendmeno reduz a quantidade de condensado no evaporador, e consequentemente
limita a capacidade de transporte de calor do tubo de calor ou termossifdao. Dessa forma, o limite

de arrasto € correspondente a taxa de transferéncia de calor que esse fendmeno ocorre

(FAGHRI, 2014).

2.1.3.5 Limite de ebulicdo

O limite de ebulicdo estd diretamente relacionado com a formacao de bolhas no liquido.
Caso o fluxo de calor radial no evaporador se torne demasiadamente alto, pode ocorrer ebuli¢do
nucleada, e as bolhas de vapor formadas podem ficar presas na estrutura capilar impedindo o

retorno de liquido, ou seja, também impede que o fluido molhe a parede do tubo, o que causa
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uma elevacgdo da temperatura da parede do tubo, e consequentemente resulta em uma secagem

prematura no evaporador (FAGHRI, 2014).

2.1.4 Aplicagdes de tubos de calor e termossifoes

Em geral, as aplicagcdes dos tubos de calor podem ser divididas em trés categorias
principais, como, separacdo de fontes de calor, equalizacdo da temperatura e controle de
temperatura, onde cada um descreve uma propriedade do tubo de calor. A seguir sdo
apresentadas algumas aplicagdes desses dispositivos (FAGHRI, 2014; REAY; KEW, 2010).

Uma das primeiras aplicacdes de tubos de calor, nesse caso, termossifdes bifdsicos
fechados, foi em fornos de cozimento. Com o advento dos tubos de calor € o interesse de evitar
a contaminag¢do dos alimentos com os produtos de combustao, o calor passou a ser conduzido
a camara de cozimentos dos fornos, por evaporagdo e condensagdo do fluido de trabalho dentro
dos tubos (FAGHRI, 2014).

Outra aplicag@o corresponde ao resfriamento de equipamentos eletrOnicos e elétricos.
Como exemplo pode-se mencionar os notebooks, os quais usam um trocador de calor remoto,
onde um tubo de calor € usado para transferir calor do processador para o trocador de calor
(FAGHRI, 2014; MANTELLLI, 2012).

Na drea de energias renovaveis, tem-se a utilizacdo de tubos de calor em sistemas de
energia com enfoque no aproveitamento da energia solar. Nesse ponto se destaca o uso de
sistemas de captacdo de energia solar com tubos evacuados, onde se incorpora bancos de
termossifoes inclinados sob o telhado, de casas por exemplo, e os deixa expostos a radiacao
solar, tendo como retorno dgua quente para consumo (FAGHRI, 2014; REAY; KEW, 2010).

Na area espacial os tubos de calor sio componentes muito atraentes na refrigeracdo e na
estabilizacdo de temperatura, devido seu baixo peso, alta confiabilidade, nenhuma manutencao
e principalmente ao fato de poder operar na auséncia de gravidade. Nessa drea as principais
utilizagdes sdo no controle térmico de componentes eletronicos e manejo de calor dentro dos
veiculos espaciais (FAGHRI, 2014; MANTELLI, 2012).

Na industria, os trocadores de calor de tubos de calor e termossifdes sao utilizados como
aquecedores de ar primdrio em caldeiras novas e remotas. Além disso, esse tipo de trocados de
calor € utilizado como um sistema compacto de recuperagao de calor residual que ndo requerem
energia, e apresentam uma baixa queda de pressdo e sdo de facil instalacdo. Como exemplo,
pode-se citar o aquecimento indireto de gis natural com o uso de camaras de vapor (FAGHRI,

2014; MILANEZ et al., 2005).
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A Figura 10 ilustra algumas das aplicacdes de tubos de calor e termossifoes.

g

Figura 10 — Aplicac@o de tubos de calor e termossifdes em (a) fornos, (b) coletores solares de tubo evacuado, (c)
recuperadores de calor, (d) resfriamento de componentes eletronicos e (e) aplicagdes espaciais. Fonte: adaptado
de Lepten [20--].

Além das aplicacdes de tubos de calor e termossifoes apresentadas, muitas outras podem
ser encontradas na literatura, como por exemplo, podendo ser utilizados em reatores quimicos,
diodos térmicos, reatores nucleares e instalagdes de armazenamento de residuos radioativos,

dentre outros (REAY, KEW, 2010).

2.2 Trocadores de calor

Trocadores de calor sdo dispositivos utilizados para promover a troca de calor entre dois
fluidos que estdo em diferentes temperaturas e sdo separados por uma parede sélida, de modo
que os fluidos ndo se misturem (BERGMAN et al., 2014; CENGEL, 2009).

Mecanicamente, esses dispositivos apresentam caracteristicas interessantes para
aplicacdes tecnoldgicas, como a capacidade de suportar altas temperaturas e pressoes.
Aplicacdes de trocadores de calor podem ser encontradas no condicionamento de ar, na
producdo de poténcia, na recuperacio de calor em processos, no processamento quimico, dentre

outros (BERGMAN et al., 2014; CAJAMARCA, 2016).



16

2.2.1 Tipos de trocadores de calor

Os trocadores de calor sdo classificados em func¢do da configuragdo de escoamento e do
tipo de construcdo. Essa diversidade se faz necessdria devido as diferentes aplica¢des e formas
de transferéncia de calor que o trocador serd submetido (BERGMAN et al., 2014; CENGEL,
2009).

O trocador de calor de tubos concéntricos € o trocador de calor mais simples, e pode
apresentar duas configuragoes de escoamento. Na primeira, o escoamento € paralelo e os fluidos
quente e frio escoam no mesmo sentido, j4 na segunda configuracdo, o escoamento &
contracorrente e os fluidos escoam em sentidos opostos. A Figura 11 um trocador de calor de

tubos concéntricos nas duas configuracdes de escoamento (BERGMAN et al., 2014).
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Figura 11 — Trocadores de calor de tubos concéntricos com (a.) escoamento paralelo e (b.) contracorrente. Fonte:
BERGMAN et al., 2014.

Alternativamente, os fluidos podem se mover em escoamento cruzado, onde um fluido
escoa perpendicularmente ao outro. Os trocadores de calor tubulares com esse tipo de
escoamento podem apresentar ou ndo aletas, os quais podem ser diferenciados por uma
classificacdo do escoamento sobre os tubos, sendo elas, misturado, para o feixe tubular ndo
aletado, e ndo misturado, para o feixe de tubular aletado. A Figura 12 mostra trocadores de calor

com escoamento cruzado (BERGMAN et al., 2014).

—_
Escoamento cruzado
T=f(x)

Escoamento cruzado
T=f(x, )

@2%
<b\ %)
g

Escoamento nos Escoamento nos
tubos tubos

b.

a.

Figura 12 — Trocadores de calor com escoamento cruzado (a.) aletado com ambos os fluidos ndo misturados, (b.)
nio aletado com um fluido misturado e outro ndo misturado. Fonte: adaptado de Bergman et al. (2014).
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Outra configura¢cdo comum, € o trocador de calor casco e tubo, os quais se caracterizam
pelos niimeros de passes no casco e nos tubos. A Figura 13 mostra a forma mais simples desse

tipo de trocador, a qual envolve um passe no casco € um passe no tubo (BERGMAN et al.,
2014).

Saidados  Entrada no
tubos casco
T Chicanas

L\ ——

7 \\E_ 7 5[ _»
-~
=

|
| 1]
[~ Fd A o5
l ~ = -— % 7 -
J
Saidado Entrada nos
casco tubos

falald

Figura 13 — Trocador de calor casco e tubo com um passe no casco e um passe no tubo. Fonte: adaptado de
Bergman et al. (2014).

Um tipo especial e importante de trocador de calor, € o trocador de calor compacto. Esse
tipo de trocado apresenta densas matrizes de tubos aletados ou placas, e geralmente sdo
utilizados quando pelo menos um dos fluidos € um gas. A Figura 14 mostra alguns tipos de

trocadores de calor compactos (BERGMAN et al., 2014).

l 1 l Tubo plano l l

Placa
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j .|
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Figura 14 — Trocadores de calor compactos com (a) tubos aletados (tubos planos e aletas de placas continuas),
(b) tubos aletados (tubos circulares e aletas de placas continuas), (¢) tubos aletados (tubos circulares e aletas
circulares), (d) placa aletada (Unico passe), (e) placa aletada (multiplos passes). Fonte: adaptado de Bergman et
al. (2014).
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2.2.2 Coeficiente global de transferéncia de calor

Em um trocador de calor, o calor é primeiro transferido do fluido quente para a parede
por conveccao, através da parede por condugdo e a partir da parede para o fluido frio por
conveccdo. Dessa forma, a resisténcia térmica associada nesse processo envolve duas
resisténcias de conveccao e uma de conducdo (BERGMAN et al., 2014; CENGEL, 2009).

Uma forma de acoplar em um unico termo a influéncia dessas resisténcias € através do
coeficiente global de transferéncia de calor (U), podendo ser expresso também em funcdo da
drea (UA). Entdo, esse coeficiente € definido em funcdo da resisténcia térmica total a
transferéncia de calor entre dois fluidos. Para um trocador de calor tubular ndo aletado, o
coeficiente global de transferéncia de calor pode ser representado pela Equacao 1 (BERGMAN,
2014 et al.; CENGEL, 2009).

1 _ 1 1 1 h/dy, 1 1
UA UnA: Upd, (A, 21kl (h.A),  cutor (1)

Onde A € a area do tubo, & € o coeficiente de transferéncia de calor por convecgao, de € d; sao
respectivamente, o didmetro externo e interno, k € a condutividade térmica do material, L é o
comprimento do tubo, R4 € a resisténcia equivalente do trocador de calor em questao, e os

subscritos f e q indicam os fluidos frio e quente (CENGEL, 2009).
2.2.3 Andlise de trocadores de calor

Existem dois métodos utilizados na andlise de trocadores de calor, o método da média
logaritmica das diferengas de temperaturas e o método da efetividade-NUT. O primeiro método
¢ adequado para quando se deseja uma mudanca de temperatura especificada em um
escoamento de vazao massica conhecida. J4 o segundo método é adequado quando se deseja
prever as temperaturas de saida dos escoamentos dos fluidos quente e frio em um determinado
trocador de calor (BERGMAN et al., 2014; CENGEL, 2009).

A partir da primeira lei da termodinamica, tem-se que a taxa de transferéncia de calor
do fluido quente € igual a taxa de calor para o fluido frio, como € mostrado nas Equacdes 2 e 3,

respectivamente (CENGEL, 2009).

q= mCI' Cp.q- (Tq,ent - Tq,sai) (2)
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q= mf' Cp,f- (Tf,sai - Tf,ent) (3)

onde m s@o as vazdes mdssicas, ¢, sdo os calores especificos, Ty sdo as temperaturas de saida
e Tens sd0 as temperaturas de entrada (CENGEL, 2009).

A taxa de transferéncia de calor € considerada uma quantidade positiva e sua dire¢ao é
a partir do liquido quente para o liquido frio, respeitando a segunda lei da termodinamica
(CENGEL, 2009).

A taxa de transferéncia de calor em um trocador de calor também pode ser expressa em
uma forma andloga a lei de Newton do resfriamento (BERGMAN et al., 2014; CENGEL, 2009)

conforme a seguinte equacao:

q = U.A.AT,, “)

onde U € o coeficiente global de transferéncia de calor, A € a area de transferéncia de calor e
AT, é¢ uma média apropriada de diferencas de temperaturas, a qual sua forma especifica deve
ser estabelecida de acordo com a configuragdo do escoamento (BERGMAN et al., 2014;

CENGEL, 2009).

2.2.3.1 Método da média logaritmica das diferencas de temperaturas

Como a diferenca de temperatura entre os fluidos quente e frio varia ao longo do
trocador de calor, € conveniente dispor de uma expressao para a diferenca de temperatura média
ATy. A forma especifica de AT, pode ser determinada pela aplicagdo de um balanco de energia
em elementos diferenciais nos fluidos quente e frio. Para isso, sdo feitas algumas consideracdes,
como, o trocador de calor € isolado termicamente da vizinhanca e a tnica troca de calor ocorre
entre os fluidos, a conducdo axial nos tubos é desprezivel, as mudangas nas energias cinética e
potencial sdo despreziveis, os calores especificos sdo constantes e o coeficiente global de
transferéncia de calor é constante (BERGMAN et al., 2014; CENGEL, 2009).

Segundo Bergman et al. (2014), conclui-se que a diferenca de temperatura média
apropriada é a média logaritmica das diferencas de temperaturas, 47, a qual € expressa pela

Equacdo 5.
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ATl - ATZ (5)
In(AT,/AT,)

ATlm =
Para trocadores de calor com escoamento paralelo, a diferenca de temperaturas é grande

inicialmente, mas diminui ao longo do trocador. As distribui¢des de temperatura nos fluidos

quente e frio sdo mostradas na Figura 15 (BERGMAN et al., 2014).

gen! R

: T}—,;:nr 3

Figura 15 — Distribui¢des de temperaturas em um trocador de calor com escoamento paralelo. Fonte:
INCROPERA et al., 2008.

Dessa forma, para os trocadores de calor com escoamento paralelo, 47, e AT> s@o

expressos pelas equagdes 6 e 7, respectivamente.

ATy = Tgent — Trent (6)
AT, = Tq,sai - Tf,sai 7

Em trocadores de calor com escoamento contracorrente, ocorre a transferéncia de calor
entre as parcelas mais quentes dos fluidos em uma extremidade, e entre as parcelas mais frias
dos fluidos na outra extremidade. As distribui¢cdes de temperatura nos fluidos quente e frio sdao

mostradas na Figura 16 (BERGMAN et al., 2014).
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Figura 16 — Distribui¢des de temperaturas em um trocador de calor com escoamento contracorrente. Fonte:
INCROPERA et al., 2008.

Dessa forma, para os trocadores de calor com escoamento contracorrente, A7 e AT> sao

expressos pelas equagdes 8 e 9, respectivamente (BERGMAN et al., 2014).
ATy = Ty ent — Tf sai (8)
AT, = Tysai — Trent 9)
2.2.3.2 Método da efetividade-NUT ou e-NUT

Quando apenas as temperaturas na entrada forem conhecidas, € preferivel a utilizacdo
de um procedimento alternativo, conhecido por método da efetividade-NUT ou método e-NUT
(BERGMAN et al., 2014).

A efetividade, ¢, € definida como a razdo entre a taxa de transferéncia de calor real em
um trocador de calor e a taxa de transferéncia de calor maxima possivel, como € expresso na

Equacdo 10 (BERGMAN et al., 2014).

g=—1 (10)

Gmax

Em principio, a taxa de transferéncia de calor mdxima poderia ser alcangada com um
trocador de calor contracorrente de comprimento infinito. Considerando a situacdo onde a

capacidade calorifica do fluido frio € menor que a do fluido quente, Cr < Cy, o fluido frio entdao
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ird experimentar a maior variacdo de temperatura, sendo aquecido até a temperatura de entrada

do fluido quente. Para essa situag@o, gmax € expresso pela Equacdo 11 (BERGMAN et al., 2014).

Qmax = Cf (Tq,ent - Tf,ent) (1T)

Analogamente, se C; < Cy, o fluido quente ird experimentar a maior variacdo de
temperatura e seria resfriado até a temperatura de entrada do fluido frio. Para essa situacao, qmax

€ expresso pela Equacdo 12 (BERGMAN et al., 2014).

Amax = Cq (Tq,ent - Tf,ent) (12)

Dessa forma, pode-se definir uma expressao geral para a taxa de transferéncia de calor
maxima, onde Cun € igual a0 menor entre Cre Cy. A expressao geral € mostrada pela Equagao

13 (BERGMAN et al., 2014).

Amax = Cmin(Tq,ent - Tf,ent) (13)

Por definicdo, a efetividade € um pardmetro adimensional e deve estar no intervalo de
0 <& < 1. Dessa forma, a Equagdo 10, a qual define efetividade, pode ser reescrita como &

mostrado na Equagdo 14 (BERGMAN et al., 2014).

_ Cq (Tq,ent - Tq,sai) _ Cf(Tf,sai - Tf,ent) (14)
le’n (Tq,ent - Tf,ent) le’n (Tq,ent - Tf,ent)

Para qualquer trocador de calor, pode-se mostrar que efetividade é funcdo dos

parametros mostrados na Equagdo 15 (BERGMAN et al., 2014).

e=f (NUT, Cm"“) (15)

Cméx

O numero de unidades de transferéncia (NUT) € um pardmetro adimensional
amplamente utilizado na andlise de trocadores de calor, e pode ser definido pela Equagdo 16

(BERGMAN et al., 2014).
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UA
NUT =

Cmin

(16)

Para cada tipo de trocador de calor, existe uma forma especifica para a relagdo
efetividade-NUT. Alguns resultados representativos sdo apresentados na literatura, os quais sdao

mostrados na Figura 17 (CENGEL, 2009).

Tipo de trocador
de calor Relacao de efetividade

1 Tubo duplo:
. 1 —exp [—NTU(1 + )]
Escoamento paralelo eg=—— e

_ 1 -exp[-NTUQ1 —¢]]
T I—Ccexp[-NTU(l — )]

Contracorrente

2 Casco e tubo: s e
Um passe no casco — 1 +exp[-NTUV1 +¢2]|
2,4, ... passes s=2)1+c+Vitce = T =3
nos tiibos 1 -exp[-NTUV1 + ¢?]

3 Escoamento cruzado
{Um dnico passe)

sem mistura E
C. e COM mistura,
Coin SBM mistura £

Ambos os fluidos 0,22
=1 - exp { :

[exp {(—c NTULS78) — 1]}

(1 —expil=cl[l — exp {=NTUN

O |

Crin COM mistura, .

Conae SEM mistura e=1—axp {_ EU — exp (—c NTU]]}
4 Todos os trocadores

de calor &

come=0

1 — exp{—NTU}

Figura 17 — Relacdes de efetividade para trocadores de calor, onde ¢ = Cpyp,/ Cnsx - Fonte: adaptado de Cengel
(2009).

Além das relagdes apresentadas na Figura 17, a efetividade também pode ser
determinada em graficos de efetividade, os quais podem ser encontrados na literatura, como por

exemplo, em Cengel (2009).

2.3 Pré-aquecimento de ar de combustiao

Denomina-se combustdo uma série de reagdes quimicas exotérmicas entre oxigénio e

elementos combustiveis, como, carbono, hidrogénio e enxofre, presentes no combustivel, com
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liberagdo de luz e produgdo de calor. Na maioria dos casos, o oxigénio € fornecido pelo ar
atmosférico, sendo, por esta razdo, denominado de ar de combustdo (MAGALHAES, 2007).

O processo de pré-aquecimento de ar, tem como principal objetivo a economia de
combustivel. Dessa forma, € necessdrio menos combustivel para fornecer os produtos de
combustdo para a temperatura do forno ou fornalha. Além disso, a temperatura dos gases da
chaminé apds sua utilizacdo no sistema de recuperagdo, serd menor, assim também como o
volume destes gases, diminuindo as emissdes de CO2, devido a menor queima de combustivel
(MORRIS, 2015).

O pré-aquecimento de ar pode se dar de duas formas, direta ou indiretamente. O pré-
aquecimento direto ocorre quando os gases de exaustdo da chaminé sd@o misturados com o ar
ambiente, e apesar de apresentar um maior rendimento do que o pré-aquecimento indireto, a
mistura dos gases com o ar torna-se indesejdvel pois pode gerar compostos contaminantes no
processo combustdo. J4 o pré-aquecimento indireto, os gases provenientes da combustdo sdo
introduzidos em um trocador de calor, no qual o ar frio ao entrar em contato, serd aquecido
(MAGALHAES, 2007).

Morris (2015) afirma que o pré-aquecimento do ar faz uma grande diferenca nas
propriedades dos gases de exaustdo da chaminé. Como justificativa, Morris (2015) traz um caso
onde, um forno com a temperatura de 982 °C € analisado com cinco temperaturas diferentes de
pré-aquecimento de ar, e além disso, tem uma taxa de combustio ajustada para fornecer um
calor liquido disponivel de 257.120 BTU/hora. A Figura 18 mostra os resultados obtidos por

Morris (2015) para um sistema com pré-aquecimento de ar.
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Temperatura de pré-aquecimento do ar, °C

Figura 18 — Vazfo e temperatura dos gases de exaustdo da chaminé, em um forno a 982°C em funcdo da
temperatura de pré-aquecimento do ar. Fonte: MORRIS, 2015.
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Como pode ser observado na Figura 18, a temperatura e a vazao dos gases de exaustdo,
diminuem com o aumento da temperatura de pré-aquecimento do ar. Sendo que, nessa mesma
faixa, a economia de combustivel aumenta de 24 para 34% (MORRIS, 2015).

Uma forma de pré-aquecer ar de combustao e intensificar a troca de calor € a utilizagio
de trocadores de calor que empregam a tecnologia de termossifoes bifdsicos. Nesse caso, o pré-
aquecimento ocorrerd da seguinte forma. Os gases de exaustdo ao invés de serem liberados pela
chaminé, sdo direcionados por uma tubulagdo de gases quentes, até o evaporador do tubo de
calor. O ar ambiente frio ¢ admitido em uma tubulacdo de ar frio e direcionado até o
condensador do tubo de calor. O calor recebido dos gases quentes de exaustdo pelo evaporador,
¢ rejeitado no condensador, aquecendo o ar frio. Esse ar aquecido ou pré-aquecido € conduzido
até a camara de combustdo, onde serd utilizado como oxidante para a reagdo de combustio,
minimizando o desperdicio de energia (BORGES; PICKLER; MANTELLI, 2011;
MANTELLI; ANGELO; MILANEZ, 2006).

2.4 Trocador de calor casco — casco termossifao

O trocador de calor utilizado nesse trabalho para o pré-aquecimento de ar de combustdo
€ o trocador de calor casco — casco termossifdo, o qual € mostrado através de um esquema, na

Figura 19.
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Figura 19 — Esquema de um trocador de calor casco — casco termossifdo. Fonte: LEPTEN, 2004.
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Como pode ser observado na Figura 19, o trocador de calor casco — casco termossifao
consiste em um feixe de tubos termossifdes colocados em corrente cruzada com o ar quente e
sujo, em sua parte inferior, ou seja, no evaporador, e com ar frio e limpo em sua parte superior,
ou seja, no condensador. Esse feixe de tubos € montado no formato de paralelepipedo, sendo
internamente dividido em dois cascos (CAJAMARCA, 2016; LEPTEN, 2004).

Considerando o ponto de vista térmico, tem-se que o dimensionamento dessa
configuracdo é equivalente ao dimensionamento de dois trocadores de calor casco — tubos
convencionais. Onde a transferéncia de calor ocorre em duas partes, sendo primeiro entre a
corrente quente no casco inferior e o fluido de trabalho em ebulicao no interior dos termossifoes,
e em segundo, entre o fluido de trabalho em condensagdo localizado no interior do termossifao

e a corrente fria do casco superior (CAJAMARCA, 2016).

3 METODOLOGIA

A proposta apresentada neste trabalho é dimensionar um trocador de calor com
termossifoes para aplicagdes de pré-aquecimento de ar.
Nesta secdo € apresentada a metodologia utilizada na realizacdo desse trabalho, como, a
descricdo tedrica do modelo representativo do trocador de calor com termossifdes, as equacdes

utilizadas e a implementagdo das equagdes em um software de resolugdo numérica.

3.1 Modelo teorico

Inicialmente, é assumido que os termossifoes e consequentemente, o trocador de calor,
operam em regime permanente. Normalmente, adota-se um modelo fisico para representacao
do sistema, onde, no caso do termossifio, a transferéncia de calor ocorre entre duas correntes
fluidas em escoamento contra-corrente, o qual € mostrado na Figura 20 (CAJAMARCA, 2016;

MANTELLI, 2012).
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Figura 20 — Modelo fisico de um termossifdo. Fonte: Adaptado de Cajamarca (2016).

Na Figura 20, Ty,cond € a temperatura da parede no condensador, 7y,evap € a temperatura
da parede no evaporador, T, € a temperatura de vapor, Te epap € Toocona 80 as temperaturas
médias dos fluxos no evaporador € no condensador, € U epap € Uoo,cona $30 as velocidades dos
escoamentos no evaporador e condensador, respectivamente (CAJAMARCA, 2016).

Tradicionalmente, a teoria cldssica da transferéncia de calor € usada para modelar a
transferéncia de calor para dentro e para fora do termossifio. E aplicada a analogia entre
circuitos térmicos e elétricos, que se constitui numa poderosa ferramenta de projeto para
sistemas unidimensionais € em regime permanente (BERGMAN et al., 2014).

A resisténcia térmica total de um termossifdo representa a dificuldade que o dispositivo
possui em transportar calor, e € definida como a razdo entre a diferenca de temperaturas entre
o evaporador e condensador, € a poténcia térmica transferida. Porém, para obter a resisténcia
térmica total, € necessdrio construir um circuito térmico equivalente para o termossifdo
analisado. A Figura 21 mostra o circuito de resisténcias térmicas que serd considerado neste

trabalho para andlise dos termossifoes (CAJAMARCA, 2016; MANTELLI, 2012).
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Figura 21 — Circuito de resisténcias térmicas do termossifao. Fonte: CAJAMARCA, 2016.

As resisténcias mostradas na Figura 21 podem ser definidas da seguinte forma. As
resisténcias R1 e RO representam as resisténcias térmicas entre a parede do tubo e o ambiente
externo, no evaporador e no condensador, respectivamente, ou seja, elas sdo definidas pela
convecgdo externa. As resisténcias R2 e R8 representam as resisténcias de condugdo de calor
através da parede do evaporador e do condensador, respectivamente, sendo definidas pela
conducdo de calor em um tubo cilindrico. As resisténcias R3 e R7 representam as resisténcias
térmicas associadas com a evaporagdo e a condensacao dentro do termossifao (FAGHRI, 1995).

Além disso, no modelo adotado, o vapor € considerado saturado na mesma temperatura
tanto no evaporador quanto no condensador, sendo essa conhecida como temperatura de vapor,
T,. A literatura apresenta ainda outras 3 resisténcias entre R3 e R7, relacionadas a mudancas de
temperatura de vapor em funcao da perda de carga no escoamento de vapor e nas interfaces de

evaporacdo e condensacdo, mas que sdo desprezadas aqui por serem muito pequenas

(CAJAMARCA, 2016).

3.2 Equacionamento

O equacionamento utilizado para o modelo possui a seguinte sequéncia ldgica:
realizagdo do balango de energia para o evaporador e para o condensador, determinagao das
resisténcias térmicas e da resisténcia térmica total, e por fim, determinagdo e comparagao dos

valores obtidos para os termos UA.
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As equacdes que serdo apresentadas ao longo desta subsecdo foram retiradas da

literatura, e estdo presentes em Bergman et al. (2014) e Faghri (1995).

3.2.1 Balanco de energia

De acordo com a primeira lei da termodindmica, ou conservacio de energia, todo calor
absorvido pelos evaporadores, € transferido para os condensadores, e consequentemente,
rejeitado pelos mesmos. As Equacdes 17, 18 e 19 expressam a taxa de transferéncia de calor

nos evaporadores e nos condensadores, respectivamente, e o balanco de energia.

Qevap = mevap- Cp,evap- (Tq,ent - Tq,sai) (17)
Qcond = mcond- Cp,cond- (Tf,sai - Tf,ent) (18)
Qevap = Ycond (19)

onde ¢p,evap € Cp,cond $20 0s calores especificos dos fluidos escoando pelos evaporadores e pelos
condensadores, respectivamente, que sdo avaliados na temperatura de filme, a qual € a

temperatura média da corrente de fluido mostrada na Equacao 20.

(Toyp + Too)
Tfilme = % (20)

onde Tsyp € a temperatura da superficie.
3.2.2 Resisténcias térmicas

Para o céalculo das resisténcias R1 e R9, as quais correspondem ao processo de

conveccdo externa monofésica, sdo utilizadas, respectivamente, as seguintes equagoes:

1

Rl=————
hevap- Aevap 2y
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1
RO= ——M— (22)
hcond- Acond

onde Aecvqp © Acona as dreas superficiais externas do evaporador e do condensador,
respectivamente, de um tnico tubo.
Os coeficientes convectivos de transferéncia de calor sdo calculados pela seguinte

equagao:

h=— (23)

onde k € a condutividade do fluido, Nu é o nimero de Nusselt e d. € o diAmetro externo do tubo.

Para o determinar os coeficientes convectivos de transferéncia de calor € necessario
determinar os valores para Reynolds e Nusselt, para o evaporador e para o condensador. A
correlacdo para Nusselt utilizada para esse caso, considerando um feixe de tubos ¢é

(INCROPERA, 2008) expressa por:

Nu— C(R m o oss (BT e 0,7 < Pr <500
u=C.(Repmar) -Pr (p_rs) 1000 < Rep sy < 2x108 (24)
Onde
R
Rep sy = mix e 25)
be

onde p é a densidade do fluido, Vi.ix € a velocidade méxima do escoamento devido a
configuracdo dos tubos, u, é a viscosidade do fluido e Pr € o nimero de Prandlt. Todas as
propriedades sdo obtidas na temperatura de filme do fluido, exceto Pry que € obtido na
temperatura de superficie do tubo.

Para determinar V.4 € analisada a disposi¢do dos tubos termossifdes no trocador de
calor. Dessa forma, é considerado que os termossifdes serdo dispostos em um arranjo alternado
em uma matriz tubular, conforme € mostrado na Figura 22. Este arranjo promove maiores

coeficientes de transferéncia de calor no escoamento ao redor do feixe de tubos.



Figura 22 — Arranjo alternado dos tubos em uma matriz tubular. Fonte: BERGMAN et al., 2014
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No arranjo alternado, a velocidade médxima pode ocorrer tanto o plano transversal A

quanto no plano diagonal A», indicados na Figura 22. A velocidade médxima ocorrerd em A se

as seguintes condi¢des forem atendidas.

2(Sp — D) < (Sy — D)

ST /s.+D
s=ls+(3) | <)

Dessa forma, Vimax ocorre em Az e € expressa pela seguinte equagao:

St
T __y
2(Sp — D)

Vméx -

Caso contrario, Vmix ocorre em A e € expressa por:

St

Vméx = mv

(26)

27)

Além disso, as constantes C e m presentes na Equacdo 24, também dependem da

disposicao dos termossifoes, assim também como do valor de Reynolds. O valor para as

constantes C e m sdo mostrados na Tabela 1.
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Tabela 1 — Constantes da Equagdo 24 para matriz tubular em escoamento cruzado

Arranjo Rep,mix C m
Alternada 10 - 10? 0,90 0,40
Alternada 10%-10° 1 1
Alternada 10% — 2x10° 0,35(St/Sp)'» 0,60
(St/SL<2)

Alternada 10% — 2x10° 0,40 0,60
(S1/SL > 2)

Alternada 2x10° — 2x10° 0,022 0,84

Fonte: adaptado de Bergman et al. (2014).

Para o cdlculo das resisténcias R2 e RS, as quais correspondem ao processo de conducao
de calor radial no evaporador e no condensador, sdo utilizadas as Equacdes 28 e 29,

respectivamente.

_ _In(d./dy) (28)
21 L. Ky evap

_In(de/dy)
20 1 Ky coma (29)

onde d; é o diametro interno do tubo, /. € o comprimento do evaporador, /. € 0 comprimento do
condensador, kpevap € kpcona s30 as condutividades térmicas da parede do evaporador e do
condensador, respectivamente.

Para determinar a resisténcia R3, a qual esta relacionada ao processo de evaporacio do
liquido, deve-se escolher um modelo para ser utilizado em sua estimativa. Quando o
termossifao estd em operacdo, o evaporador estd parcialmente preenchido com fluido de
trabalho, estando o restante da parede vertical coberta pelo condensado que retorna ao
evaporador. Além disso, o volume do fluido de trabalho aumenta quando entra em ebuli¢ao,
devido ao volume ocupado pelas bolhas. Dessa forma, a expressao para a resisténcia R3 deve
levar em consideragdo a combinacdo entre correlagdes para evaporacdo em filme e ebulicdo

nucleada em piscina.
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As correlagdes utilizadas sdo propostas por Groll e Rosler (1992) e utilizadas em

Cajamarca (2016), onde a resisténcia geral de evaporacdo é¢ mostrada na Equacao 30.
R3 =R3,.F + (1 —-F)R3f (30)
A resisténcia associada a evaporacdo em filme, ou seja, ao filme de liquido descendente,

localizado acima da piscina de liquido, na regido do evaporador, € representada por R3s e é

expressa pela Equacdo 31.

1/4
B 0,345-qtubo,evap1/3 0, = <hl"'kl'pll/2> (31)
, = (Rt

r= dl-4/3.g1/3.le.®24/3 W

A resisténcia associada a piscina de liquido em ebuli¢do € representada por R3, e é

expressa pela Equacdo 32.

R3, = 05 =

2 4
go' . ®3- Qtubo,evapo' . (T[- di- le)0'6

_ Cp,lo, P, )0,23 )

0,25 0,4 0,1(
Py ol Patm

Como pode ser observado, as Equacdo 31 e 32 dependem da taxa de transferéncia de
calor no evaporador de um tnico tubo. Essa taxa pode ser obtida relacionando a taxa de
transferéncia de calor total no trocador de calor com o ndmero de termossifoes, Nupos, utilizados

no mesmo, e é mostrada na Equacao 33.

q
Qtubo,evap = NEU:p (33)
tubos

Todas as propriedades necessdrias para calcular a resisténcia R3 sdo referentes ao fluido
de trabalho, e sdo calculadas na temperatura de vapor, Tv. Sendo F € a razao de enchimento do
fluido de trabalho, h;, € a entalpia de vaporizacdo, k; é a condutividade na fase liquida, p; € a
densidade na fase liquida, y; € a viscosidade do liquido, ¢, ; € o calor especifico na fase liquida,
Py € adensidade do fluido na fase de vapor, P, € a pressao de vapor. Além disso, g € a gravidade,
considerada 9,81m/s? e Pam € a pressdo atmosférica do local.

A razdo de enchimento € definida pela razao entre o volume de liquido no evaporador e

o volume total do evaporador, conforme € mostrado na Equagdo 34.
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Vol
F=—"4 (34)
Voleyap

Para determinar diretamente a resisténcia R7, a qual estd relacionada ao processo de
condensacgdo e escoamento do condensado na parede do condensador, Groll e Rosler (1987)
apresentaram uma metodologia em que as equacdes sdo baseadas na teoria cldssica da

condensacdo de Nusselt. Visto isso, a resisténcia R7 pode ser determinada por:

S _ 0235 Qeubo,cona’” (35)

d;*3 g13.1,.0,*">

Semelhante ao apresentado na Equacdo 33, a taxa de transferéncia de calor do

condensador em um tnico tubo pode ser expressa pela seguinte equagao:

_ Qcond
qtubo,cond -

Ntubos (36)

Apo6s determinar todas as resisténcias individualmente, estas podem ser agrupadas em
resisténcias equivalente do evaporador e do condensador, sendo expressas, respectivamente,

pelas seguintes equagdes:

Regevap = R1+ R2 + R3 (37)
Reqcona = R7+ R8+ R9 (38)
De mesmo modo, pode-se determinar a resisténcia equivalente total, expressa por:

Req,total = Req,evap + Req,cond (39)
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3.2.3 Temperatura de vapor e temperaturas de superficie

Com as resisténcias térmicas definidas, é possivel reformular as expressdes para as taxas
de transferéncia de calor no evaporador e no condensador, conforme é mostrado nas Equagdes

40 e 41.

_Too, — 7]
Qevap = — -Ntubos (40)
Req,evap
-TV - Too, d-
Qcond = R =2 Ntubos (41)
eq,cond

Refazendo o balango de energia mostrado na subsecdo 3.2.1, porém utilizando as
Equacgdes 40 e 41 € possivel obter uma expressdo para a temperatura de vapor, a qual € expressa

na Equacao 42.

TOO,evap- Req,cond + TOO,cond- Req,evap

Ty = (42)

Req,total

Com a defini¢do da temperatura de vapor, € possivel determinar as temperaturas das

paredes do evaporador e condensador, respectivamente:
Tw,evap = (qtubo,evap- RZ) + Ty 43)

Tw,cona =Ty — (Qtubo,cond- R8) (44)
3.2.4 Coeficiente global de transferéncia de calor

Neste trabalho, o critério de avaliacdo utilizado para avaliar os resultados € a
condutincia global de transferéncia de calor, ou seja, o termo UA. E comparado o valor de
U Arequerido, 0 qual € obtido através da taxa de transferéncia de calor que o trocador de calor deve

transferir, com UAobtido, proveniente do trocador de calor dimensionado, respectivamente.

q
UArequerido = W (45)
m
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1

UAoptizo = R—thubos (46)
eq.tota

3.2.5 Limites de operagdo

Para garantir que o funcionamento do trocador de calor ndo estd sendo limitado por
nenhum parametro operacional, sdo calculados os limites de operacao.

O limite viscoso, pode ser determinado por (FAGHRI, 1995):

1% Ry Ay Py P,

C_Iméx,viscoso = 47)

onde r, € o raio do nucleo de vapor, A, € a drea de vapor e [, € o comprimento efetivo do
termossifao.

Para determinar o limite sonico, a expressao utilizada ¢ (FAGHRI, 1995):

C_Iméx,sénico = 0,474. hy,,. Ay. (pv' Pv)l/z (48)

Ja o limite de arrasto, pode ser determinado através de (MANTELLI, 2012):

1 _ i aN—2
Qméx,arrasto = Cz- [Z (ﬂ. diz)] . hlV' (pl 14— Py 1/4) . [U- (pl - pv)]1/4 (49)

onde o € a tensdo superficial, e ¢ € uma constante que, quando se utiliza 4gua como fluido de

trabalho, é dada por (MANTELLI, 2012):
1/2 1 1/4
c = 3,2 .tanh (E Bo ) (50)

onde Bo o nimero de Bond, o qual caracteriza a relacdo de forcas gravitacionais com forcas de

tensao superficiais, definido como:
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g(pl _pv) 1/2 (51)
o

BO == dl" [
Por fim, tem-se o limite de ebuli¢do, o qual é baseado em um parametro de calor latente,

KL(T). A partir desse parametro, € obtido o fluxo maximo de calor radial que representa o limite

de ebulicao (FAGHRI, 1995).
K (T) = hyy. [py?. (o1 = p). g. 01"/ (52)
qmax,ebuticao = 0,12. K1 (T) (53)
3.3 Implementacio do codigo computacional

Ap6s a definicdo de todas as equagdes necessdrias para descrever o funcionamento de
um trocador de calor casco — casco termossifoes, estas foram implementadas em um software
de resolu¢@o numérica, como forma de dimensionar o trocador de calor.

Para este trabalho foi utilizado o software EES®, sigla para Engineering Equation
Solver, o qual € um programa que pode resolver numericamente varias de equacgdes algébricas
e diferenciais ndo-lineares acopladas. Uma caracteristica importante do EES € o banco de dados
de propriedades termodinamicas e de transporte de alta precisdo, fornecido para centenas de
substancias de forma que permita a sua utilizacdo com a capacidade de resolu¢do de equacao
(F-CHART SOFTWARE, 2017).

As condi¢des implementadas no cédigo para andlise do trocador de calor, sdo os limites
de operacdo e as equacOes para os calculos de UA. Dessa forma, inicialmente sdo analisados os
limites de operacdo, os quais servem para garantir o desempenho dos termossifoes. Para isso, €
comparado o valor dos limites de operagdes com o calor transferido por um tnico termossifao.
Caso o calor transferido pelo termossifao seja menor que os limites de operagdes, Os
termossifoes ndo sdo afetados operacionalmente, caso contrario, os parametros geométricos dos
termossifoes devem ser modificados.

Os préximos parametros analisados sdo os, de UA requerido pelo sistema e de UA
obtido pelo dimensionamento. O objetivo € que ambos 0s termos sejam iguais ou 0 mais

proximo possivel. Caso os valores destes termos sejam iguais e os limites de operacdo sejam
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respeitados, o trocador dimensionado atende aos requisitos estipulados. Caso contrdrio, uma
nova configuragdo para o trocador de calor deve ser proposta, e todas as equagdes recalculadas.
Nessa nova configuracgdo sao redefinidos nimeros de tubos, didmetros e comprimento dos tubos
e espagamento entre estes. A Figura 23 mostra um fluxograma do processo de resolu¢do do

algoritmo.

l Dados de Entrada ]

'

Caracterizagdo geométrica do
trocador de calor

'

Resolugéo do algoritmo

'

Comparar g cOm 0s limites de operagao
(Qtubo < Hiimites) NAO

lsuw

Comparar UAgptido €OM UArequerido
(UAobtido = UArequerido) N Ao

lsuw

Trocador de calor dimensionado

Figura 23 — Fluxograma do funcionamento do algoritmo. Fonte: do autor.



39

4 RESULTADOS E DISCUSSAO

Nesta se¢ao serao apresentados os resultados obtidos com a proposta apresentada na
secdo anterior, através de um algoritmo para o dimensionamento de um trocador de calor com

termossifoes, baseado em um caso real.

4.1 Caso base - TROCATER

O TROCATER foi um projeto de pesquisa entre a PETROBRAS e o Laboratério de
Tubos de Calor da UFSC, que teve como objetivo geral o desenvolvimento e fabricacdo de um
trocador de calor do tipo regenerador com uso de termossifoes bifasicos, com o intuito de ser
utilizado no aproveitamento de energia de gases de combustdo em refinarias de petrdleo. Esse
projeto surgiu de um contrato entre o CENPES e a UFSC, e teve seu financiamento pelo
CENPES/PETROBRAS. O trocador desenvolvido foi instalado e testado na Unidade de
Processamento de Xisto, SIX (Superintendéncia de Industrializa¢dao de Xisto) em Sdo Mateus
do Sul, no Parana (LABTUCAL, 2004).

A montagem do trocador na planta ocorreu da seguinte forma, o evaporador, localizado
na base do equipamento, recebe calor do gis de exaustdo, provindo do forno da unidade, com
poténcia aproximada de 700 kW, e o transfere para o condensador, por onde passa o ar ambiente
soprado por ventiladores, pré aquecendo-o. A Figura 24 mostra o esquema de instalacdo do

trocador de calor na unidade (LABTUCAL, 2004).

ambiente L
P ™\ | | |
%) A EEeeR
: SR |
oD ! P
a::;:;;:‘; Db Chaminé
FHEE |
Gas de JIPIPIPIPIE =
exaustao gtﬁ;;?: b SP
) || d?gfﬁf::‘::
ok L BBRBRER
R f“ﬁ_[_l FREER
\ / =
By - Pass

(N HARELTAR

Figura 24 — Esquema de instalacio do TROCATER na unidade SIX. Fonte: LABTUCAL (2004).
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O funcionamento satisfatério deste trocador de calor na unidade SIX se mostra
adequado para poder validar o funcionamento e a qualidade dos resultados apresentados pelo

c6digo computacional implementado, através do algoritmo proposto.

4.2 Dados de entrada para o algoritmo

Primeiramente € necessario a insercao dos dados de entrada que caracterizam o sistema.
Dessa forma, os dados de entrada utilizados no algoritmo para o dimensionamento do trocador
de calor com termossifdoes foram baseados nos parametros de operacdio do TROCATER,

apresentados em Labtucal (2004), e sdo apresentados na Tabela 2.

Tabela 2 — Dados de entrada considerando o caso TROCATER

Parametros Valores
Fluido de trabalho do termossifao Agua
Temperatura entrada condensador 25°C
Temperatura saida condensador 148°C
Temperatura entrada evaporador 300 °C
Vazao massica condensador 5,28 kg/s
Vazao massica evaporador 5,28 kg/s
Pressao atmosférica local 93,33 kPa
Pressao entrada do ar (manométrica) 2,95 kPa
Pressao entrada dos gases (manométrica) -0,98 kPa
Numero total de tubos 715
Numero de fileiras 43
Diametro externo do tubo 0,042 m
Diametro interno do tubo 0,0384 m
Comprimento evaporador 1,486 m
Comprimento condensador 1,486 m
Comprimento se¢do adiabdtica 0,028 m
Espacamento transversal (S¢) 0,092 m
Espacamento longitudinal (St 0,046 m

Fonte: Adaptado de Labtucal, 2004.
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4.3 Dimensionamento do trocador de calor

Com a inser¢d@o dos dados de entrada de acordo com a tabela anterior, o algoritmo estd
em condicdes de operar. Com a resolucdo do conjunto de equacdes apresentado na se¢do
anterior, os principais parametros de operacdo para a configuragdo proposta para o trocador de
calor sdo obtidos e consequentemente tem-se como resultado um trocador de calor com
termossifoes, dimensionado.

Os primeiros resultados apresentados pelo algoritmo que devem ser analisados, sdo os
limites de operacdo. A Tabela 3 mostra o resultado obtido para os limites operacionais dos

termossifoes dimensionados.

Tabela 3 — Limites de operacdo dos termossifdes dimensionados

Parametros Caso dimensionado
Calor transferido por termossifao 0,917 kW
Limite viscoso 540,4 kW
Limite sonico 46,68 kW
Limite de arrasto 34,59 kW
Limite de ebulicao 1960 kW

Fonte: do autor

Como pode ser observado na Tabela 3, o calor transferido pelo termossifao € inferior
aos limites de operacdo apresentados, consequentemente, o funcionamento dos termossifoes
dimensionados € adequado. Entretanto, € importante ressaltar que o fator com maior limitagao
para o sistema € o arrasto, e dessa forma, deve-se ficar atento principalmente a utilizacdo de
fontes de calor com temperaturas baixas e tubos de didmetro pequeno.

Com as condi¢Oes referentes aos limites de operacdo dos termossifoes atendidas,
garantindo a operacdo de forma correta e segura para o sistema, permite-se a continuagdo da
andlise da configuracdo do trocador de calor proposto.

O préximo passo do algoritmo analisa o desempenho do trocador de calor, com base nas
condi¢des do sistema e de escoamento no qual ele esta inserido. A Tabela 4 mostra os resultados
obtidos para a configuracdo de trocador de calor proposta e compara com os valores reais no

caso TROCATER.



Tabela 4 — Comparagdo dos resultados obtidos pelo trocador de calor dimensionado, com o caso real

Parametro Caso dimensionado TROCATER*
Calor total transferido 655,6 kW 654,7 kW
Calor total transferido por termossifao 0,917 kW 0,915 kW
Velocidade escoamento antes dos condensadores 4,83 m/s -
Velocidade méaxima do escoamento através do
feixe de tubos condensadores 203 mls 7Tl
Velocidade escoamento antes dos evaporadores 7,18 m/s -
Velocidade méxima do escoamento através do
feixe de tubos evaporadores 14,32 /s 1462 m/s
Numero de Reynolds no condensador 8857 8981
Nimero de Reynolds no evaporador 6838 6978
Coeficiente conveccdo externa condensador 60,40 W/m2.K 60,44 W/m2.K
Coeficiente convecgdo externa evaporador 68,57 W/m2.K 68,66 W/m2.K
Resisténcia total do termossifao 0,1859 K/'W 0,1678 KIW
Resisténcia total do condensador 0,0843 K/W 0,0747 K/IW
Resisténcia total do evaporador 0,1017 K/W 0,0886 K/W
Resisténcia convecgdo externa condensador 0,0837 K/IW 0,0743 K/'W
Resisténcia convecgdo externa evaporador 0,0737 KIW 0,0844 K/W
Resisténcia conducdo condensador 0,0002 K/W -
Resisténcia condugdo evaporador 0,0002 K/'W -
Resisténcia condensacdo 0,0004 K/W 0,0004 K/W
Resisténcia ebulicao 0,0278 K/IW 0,0042 K/W
Numero de colunas 17 17-16
Espacamento transversal (S¢) 0,092 m 0,092 m
Espacamento longitudinal (St) 0,046 m 0,046 m
Espacamento diagonal entre termossifdes (Sp) 0,06505 m 0,06505 m
Comprimento total do trocador 1,98 m? 1,99 m?
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Area minima de escoamento condensador 1,13 m2 1,16 m?
Area minima de escoamento evaporador 1,13 m? 1,16 m?
Temperatura de vapor 156 °C 165,5 °C
Temperatura de saida dos gases 179,7 °C 180 °C
Temperatura parede condensador 155,8 °C -
Temperatura parede evaporador 156,2 °C -
UA requerido 4275 kW/K 4,261 kW/K
UA obtido 3,846 kW/K 4,261 kW/K

Fonte: do autor
*Dados retirados de Labtucal, 2004.

Os resultados apresentados na coluna TROCATER sao referentes aos célculos
apresentados no projeto do TROCATER.

A partir dos resultados apresentados na Tabela 4 alguns pontos importantes podem ser
analisados. Inicialmente, observa-se uma pequena diferencga, cerca de 0,13%, entre as taxas de
transferéncia de calor do trocador dimensionado e do caso real, essa diferenca ocorre
principalmente devido aos valores de propriedades do fluido calculados no algoritmo, os quais
dependem da temperatura média de escoamento.

Seguindo, tem-se as velocidades de escoamento, as quais possuem grande influéncia
nas divergéncias dos resultados dos pardmetros do trocador dimensionado e do real. Apesar da
vazao massica em ambos 0s casos serem iguais, as velocidades médximas finais obtidas
apresentam uma pequena diferenca. Um dos principais fatores responsaveis por essa diferenca,
sdo as estimativas das dreas frontais do trocador de calor.

Em funcdo dessa diferenca entre as velocidades, pardmetros como o nimero de
Reynolds, apresentam uma pequena diferenca entre o caso real e o caso dimensionado, visto
que estes sdo amplamente influenciados pelas velocidades de escoamento. As diferencas
mencionadas entre os casos, estdo em torno de, 1,4% e 2,1% para as velocidades, 1,4% e 2%
para os nimeros de Reynolds. J4 os coeficientes de transferéncia de calor apresentaram valores
praticamente iguais.

A diferenga presente no resultado da resisténcia equivalente do termossifao ocorre
principalmente devido a diferenca dos valores da resisténcia de conveccao externa, as quais
apresentam os valores mais significativos e sao influenciadas pela velocidade de escoamento e
pela drea de troca de calor do termossifao, assim também como devido ao valor da resisténcia

de ebulicdo. Além disso, as diferencas observadas na maior parte das resisténcias individuais
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ocorrem devido as correlagdes que foram utilizadas para cada caso, sendo que algumas das
correlagdes utilizadas no algoritmo para o cdlculo das resisténcias sao diferentes das correlagdes
utilizadas no dimensionamento do trocador de calor do caso real. Dessa forma, € natural obter
certa divergéncia entre os resultados.

Com relagdo a dimensdo e a geometria do trocador de calor, os resultados se mostram
muito semelhantes ao caso real, apresentando uma pequena diferenca somente nas dreas
minimas de escoamento, devido as simplificacdes feitas para os espacamentos entre oS
termossifoes no caso dimensionado. Essas simplificagdes sdo relacionadas ao numero de
termossifoes em cada fileira do trocador de calor, sendo que no caso TROCATER o nimero de
termossifoes em cada fileira € alternado entre 16 e 17 termossifdes, ja no caso dimensionado,
todas as fileiras apresentam 17 termossifoes. Essas consideracdes simplificam a andlise do
escoamento dos fluidos dentro do trocador de calor, o que consequentemente influencia no
resultado final de desempenho do trocador de calor.

Por fim, sdo apresentados os valores de UA. Nesse caso, observa-se uma diferenca tanto
entre UArequerido € UAobtido para o trocador dimensionado, quanto entre UA equerido do trocador
dimensionado € UArequerido para o caso real. A diferenca entre os valores de UA do trocador
dimensionado, s@o decorrentes principalmente do valor superior obtido para a resisténcia
equivalente total, a qual influencia diretamente no resultado de UAgbido, Sendo essa diferenca
da ordem de 10%. Quando se compara os valores de UAgnido para o caso dimensionado e para
o caso TROCATER, essa diferencga estd na ordem de 9,7%.

A Figura 25 mostra um resumo dos principais resultados obtidos para o trocador de calor

dimensionado, juntamente com a configuracao do sistema instalado.

Ar Vi, cond = 8:17 m/s Ar
528 ke's Reg cona= 00929 KW S
888 g T\\.mnd =156,8 °C e Lg--s
bt 148 °C
25°C .
6 r—. 655.6 kKW T = d
Gases Gases

528 kg's anx.c\np; 12,15 m/s i
13,21 mis Ryg. evap = 0.1093 KW 5,28 kefs
T=179.1 °C oo = 1572°C AL

- X \J (|

Figura 25 — Pontos representativos sistema composto pelo trocador de calor, com seus principais resultados.
Fonte: do autor
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Apesar das diferencas obtidas no resultado final para o trocador dimensionado, os
resultados podem ser considerados satisfatorios, visto que estes seguem o padrdo e a légicas
dos resultados apresentados no caso real, e também as diferengas de resultados encontradas na

comparacao entre os casos sao dadas como aceitdveis.

4.4 Analise de sensibilidade

Considerando que alguns parametros apresentam maior influéncia do que outros no
resultado final do dimensionamento do trocador de calor com termossifdes, foram realizadas
andlises da sensibilidade de alguns parametros, onde € analisada a influéncia destes no resultado
final para os valores de UA. Além disso, apenas os parametros estudados em cada andlise sdo
variados, sendo os outros parametros fixados conforme os valores apresentados na Tabela 2.

Iniciando pela vazao mdssica de escoamento dos fluidos, a Figura 26 mostra a influéncia

desse parametro nos valores de UA requerido e UA obtido pelo trocador proposto.
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Figura 26 — Influéncia da vazao mdssica nos valore de UA. Fonte: do autor

A partir da Figura 26 observa-se que com o aumento da vazao massica, tem-se também
o aumento da diferenca entre os coeficientes UAgbtido € UArequerido, assim também como o
aumento de UArequerido cOm 0 aumento do fluxo de massa. Além disso, em alguns casos hd o
superdimensionamento do trocador, onde UAobtido € maior que UA equerido, COMO por exemplo,

nas vazdes de 3 a 4 kg/s.
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O segundo parametro analisado sdo os espacamentos entre os termossifoes, onde a

Figura 27 mostra sua influéncia no valor de UAgbtido.
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Figura 27 —Influéncia dos espagamentos entre os termossifoes no valor de UAgpido. Fonte: do autor

A partir da Figura 27, observa-se que o espacamento de maior influéncia no valor de
UA ¢é o espacamento transversal (S;), apresentando seu maior valor em S¢ = 0,046m e
S1=0,046m. Entretanto o aumento do espacamento longitudinal, também provoca um aumento
no valor de UA, porém esse aumento € menos expressivo.

O préximo parametro analisado € o didmetro dos termossifdes, onde a Figura 28 mostra
a influéncia do didmetro externo dos termossifoes, considerando a espessura destes sempre de

3,6mm, com UAopbtido.
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Figura 28 — Influéncia do didmetro externo dos termossifdes no valor de UAptido. Fonte: do autor

A partir das informagdes da Figura 28, observa-se que o aumento do didmetro externo
do termossifao, ocasiona o aumento do valor de UA. Além disso, quanto maior o didmetro do
termossifao, maior € o incremento no valor de UA, quando comparado com um didmetro menor.

Por dltimo, € analisado a influéncia do ndmero de tubos na capacidade de transferéncia
de calor, do trocador de calor, sendo todos os outros parimetros fixados conforme apresentado
na Tabela 2. A Figura 29 mostra a influéncia do nimero de termossifdes no valor de UAbtido

para o trocador de calor.
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Figura 29 - Influéncia do nimero de termossifoes utilizados no valor de UAgpiqo. Fonte: do autor
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Finalmente, com a Figura 29 observa-se que o valor obtido para UA, aumenta com o
aumento do nimero de termossifdes no trocador de calor. Dessa forma, conforme ja era
esperado, este incremento no valor obtido para UA € proporcional ao nimero de termossifoes

utilizados no trocador de calor.

5 CONCLUSAO

Inicialmente, através do equacionamento apresentado, foi possivel o desenvolvimento
de um algoritmo simplificado para o dimensionamento de trocadores de calor casco — casco
termossifoes. Assim, a partir desse algoritmo foi dimensionado um trocador de calor casco-
casco para a aplicacdo de pré-aquecimento de ar de combustao.

Os resultados apresentados pelo algoritmo para o trocador de calor estudado,
mostraram-se satisfatérios, apresentado uma diferenca em torno de 9,7% o termo UA, quando
comparado ao caso real. Essa diferenca é devida principalmente aos valores obtidos para a
resisténcia térmica total do termossifdo. A causa principal s@o as correlagdes consideradas aqui,
que sdo diferentes das correlagdes utilizadas originalmente no projeto do trocador estudado
aqui.

Com a andlise de sensibilidade foram feitas variacdes em alguns parametros, como
vazao madssica, espacamento, didmetro e nimero dos termossifoes, e analisado sua influéncia
nos valores de UA. Nessa andlise foi possivel observar uma maior variacdo de UAobtido cOm a
variacdo do espacamento transversal entre os termossifdes, entretanto a variacdo dos
espacamentos entre os tubos deve ser considerada de forma cuidadosa, visto que este além de
influenciar na transferéncia de calor, apresenta influencia na perda de carga, parametro de que
nao foi analisado neste trabalho, assim também como na montagem e fabrica¢do do trocador de
calor, a qual pode se tornar complexa e consequentemente mais custosa.

A partir das informacdes apresentadas ao longo deste trabalho, tem-se que o algoritmo
desenvolvido e os resultados apresentados atendem a proposta inicial do presente trabalho. O
algoritmo construido foi de forma simplificada e funcional, que possibilita o dimensionamento
de trocadores de calor casco-casco termossifao para pré-aquecimento de ar de combustao.

Para trabalhos futuros, sugere-se o aperfeicoamento das consideracdes feitas para o
algoritmo, assim também como a consideracdes de mais parametros para andlise, como por

exemplo, a perda de carga e a inclusdo de aletas nos termossifoes.
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THERMAL DESIGN OF SHELL - SHELL THERMOSIPHON HEAT EXCHANGES
FOR COMBUSTION AIR PREHEATING

ABSTRACT

The utilization of exhaust gases heat from the chimneys to preheat of combustion air becomes
relevant in industries that use combustion systems as it provides an increase in the burning
efficiency along with fuel savings. The objective of this work is to propose a simplified method
for the design of heat exchangers shell-shell thermosiphon for combustion air preheating
applications. In order to meet this objective, the equation of the representative model of the
proposed heat exchanger is performed, followed by the implementation of these equations in
the EES software in order to develop an algorithm to determine the performance of the proposed
heat exchanger. This work developed a simplified methodology applied to an algorithm, in

order to simplify the dimensioning process of heat exchangers shell-shell thermosyphon.

Keywords: Thermosyphon. Heat pipes. Heat exchanger. Combustion air.
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