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RESUMO

Muitos processos industriais que utilizam combustéo, como fornos e caldeiras,
gue expelem para a atmosfera gases residuais de exaustdo a altas temperaturas,
representando uma energia desperdicada que poderia ser aproveitada em outros
processos. Diante disso, este trabalho visa dimensionar um aquecedor de ar para um
aquecedor de fluido térmico de uma industria de processamento de proteina animal,
com o objetivo de pré-aquecer o ar de combustéo, utilizando como fluido quente os
gases de exaustdo, através de um sistema de troca de calor efetivo e que exija o
minimo de alteracdes no sistema original do equipamento. Para alcancar o objetivo,
foram seguidas as metodologias de célculo e recomendacdes listadas na literatura,
aplicadas em dois cédigos computacionais no software EES, para encontrar as
dimensdes ideais para um trocador de calor de banco de tubos, e avaliar seu
desempenho em diferentes condi¢cdes operacionais do aquecedor de fluido térmico.
Como resultados, foi obtido um trocador de calor do tipo recuperativo, de banco de
tubos, com 31 filas de 16 tubos cada, totalizando 496 tubos, montado na vertical sobre
o duto de saida de gases do aquecedor, com o0 ar em escoamento cruzado externo
ao feixe. O trocador obteve desempenho correspondente ao considerado no projeto
durante a maior parte da analise, mantendo a temperatura de saida do ar préximo a
100 °C ao longo da faixa de variacdo de vazéo nas faixas de temperatura de entrada
dos gases de 250 a 300 °C. Dessa forma foi possivel atingir o objetivo proposto de
dimensionar um aquecedor de ar efetivo, recuperando calor residual dos gases de
exaustdo do aquecedor de fluido térmico.

Palavras-chave: Aquecedor de ar; Recuperacédo de calor; Banco de tubos; Gases de
exaustdo; Aproveitamento energeético.



ABSTRACT

Many industrial processes that use combustion, such as furnaces and boilers,
expel residual combustion gases at high temperatures into the atmosphere,
representing wasted energy that could be used in other processes. Therefore, this
work aims to design an air heater for a thermal fluid heater in an animal protein
processing industry, with the objective of preheating the combustion air, using
combustion gases as a hot fluid, through a effective heat exchange system that
requires minimal changes to the original equipment system. To achieve the objective,
design methodologies and specific recommendations in the literature were followed,
applied in two computational codes in the EES software, to find the ideal dimensions
for a tube bank heat exchange, and evaluate its performance in different operating
conditions of the tube. thermal fluid heater. As results, a recuperative type heat
exchanger, with a bank of tubes, was obtained, with 31 rows of 16 tubes each, totaling
496 tubes, mounted vertically on the heater gas outlet duct, with air in external cross
flow. to the beam. The exchange performance corresponded to that considered in the
project during most of the analysis, maintaining the exit temperature of the next to 100
°C throughout the flow variation range in the gas inlet temperature ranges of 250 to
300 °C. In this way, it was possible to achieve the proposed objective of designing an
effective air heater, recovering residual heat from the combustion gases of the thermal
fluid heater.

Keywords: Air heater; Heat recovery; Tube bank; Exhaust gases; Energy use.
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1 INTRODUCAO

Muitos processos industriais liberam grandes quantidades de energia, onde
apenas uma parte € realmente aproveitada no processo, e o restante é expelido para
o ambiente. Sdo exemplos os casos de processos que utilizam combustdo, como
motores, fornos e caldeiras, onde os gases de exaustdo sdo expelidos pelo escape
ou chaminé a temperaturas elevadas, representando um desperdicio de energia.

E cada vez mais comum a preocupacgdo com eficiéncia energética, seja por
guestdes ambientais ou reducdo de custos, através da implantacdo de sistemas de
aproveitamento energético. A recuperacdo de calor residual em processos de
combusté@o € uma interessante alternativa para melhorar a eficiéncia do processo.

Uma opcéo, € utilizar o calor residual dos gases de exaustdo para aquecer
outro fluido, como o préprio ar de combustao, através da instalacdo de um trocador
de calor no trajeto de gases. Em caldeiras, este trocador € chamado de economizador,
quando seu objetivo é aquecer a adgua de alimentacdo, e aquecedor de ar, quando o
objetivo é aquecer o ar de entrada da combustéo (Bazzo, 1995).

No entanto, esses dispositivos de recuperacdo de calor geralmente sao
instalados de fabrica apenas em equipamentos de médio a grande porte. Um dos
motivos é o custo adicional do equipamento, que, frente a ganhos iniciais ndo téao
atrativos, pode néo ser considerado vantajoso no momento da aquisi¢ao.

Neste cenério, cabe ao engenheiro avaliar e propor meios de tornar atrativo a
pratica de recuperacao de calor residual, através de solucdes praticas, efetivas e
rentdveis, elevando o nivel de eficiéncia energética e contribuindo com o

desenvolvimento de uma sociedade cada vez mais sustentavel.

1.1 PROBLEMA

Os gases de exaustdo do aquecedor de fluido térmico de uma industria de
processamento de proteina animal, sdo expelidos pela chaminé a temperaturas
préximas a 300°C. Estes gases carregam consigo uma quantidade significativa de

energia térmica, que é desperdicada ao ser lancada diretamente na atmosfera.

1.2 OBJETIVOS
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1.2.1 Objetivo geral

Dimensionar um aquecedor de ar para um aquecedor de fluido térmico de uma
industria de processamento de proteina animal, utilizando como fluido quente os
gases de exaustdo, através de um sistema de troca de calor efetivo e que exija o

minimo de alteracfes no sistema original do equipamento.

1.2.2 Objetivos especificos

- Dimensionar um trocador de calor com configuracdo adequada a aplicacéo,
seguindo as metodologias de célculo e recomendacdes listadas na literatura;

- Desenvolver rotina computacional para dimensionamento e avaliacdo do
sistema.

- Promover meios de correcao das perdas de carga introduzidas no sistema;

- Criar modelo 3D em software, para melhor visualizacdo do sistema.

1.3 JUSTIFICATIVA

Os gases de exaustdo sendo expelidos para a atmosfera com altas
temperaturas, representam um desperdicio de energia, pois indicam que foi utilizado
mais combustivel que 0 necessario para o processo, implicando em maior custo, e
emissao de poluentes.

O aproveitamento da energia dos gases de exaustdo para aquecer o ar de
entrada da combustdo, é uma alternativa eficaz para o aumento da eficiéncia do
processo conforme Babcock & Wilcox (2005). Esse aumento na eficiéncia pode ser
de 5 a 10%, sendo da ordem de 1% a cada 22°C de reducédo na temperatura de saida
dos gases de exaustdo. Conforme Bazzo (1995), este sistema reduz o consumo de
combustivel, além de aumentar a velocidade de combustéo e tornar a queima mais
estavel.

Diante do exposto, o presente trabalho visa o dimensionamento de um
aguecedor de ar para um aquecedor de fluido térmico, aproveitando o calor residual
dos gases de exaustdo, para pré-aquecer o ar de combustdo, assim aumentando a

eficiéncia do processo e gerando economia de combustivel.
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2 REVISAO DE LITERATURA

Nesta secdo sdo apresentados 0s principais pressupostos teoéricos dos
elementos que compdem este trabalho.

2.1 SISTEMAS DE AQUECIMENTO DE FLUIDO TERMICO

O elemento central deste trabalho é um aquecedor de fluido térmico, que opera
em uma industria de processamento de proteina animal. Este equipamento tem a
finalidade de manter aquecido um fluido térmico que circula em circuito fechado entre
0 aquecedor e o0 processo. Este fluido pode ser utilizado nos mais diversos processos
de aquecimento indireto de produtos, sistemas ou ambientes. Utiliza, geralmente, um
gueimador a 6leo ou gas combustivel para promover a combustéo e fornecer energia
ao aquecedor (Barros Junior, 2002).

O aquecedor tem uma configuracdo muito préxima de uma caldeira a vapor,
onde é geralmente constituido por serpentinas em espiral, onde circula internamente o
fluido térmico, e externamente recebe calor de uma fonte. A FIGURA 1 mostra um

exemplo de aquecedor de fluido térmico, com destaque para o queimador.

FIGURA 1 — AQUECEDOR DE FLUIDO TERMICO

QUEIMADOR

.

FONTE: Adaptado de Pirobloc (2024)
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O fluido térmico pode ser um composto organico ou sintético, desenvolvido
especificamente para o fim de ser um meio de transferéncia de calor entre a fonte e o
consumo. E geralmente utilizado na fase liquida a temperatura méaxima de 365°C. Sua
escolha depende da aplicacéo e temperatura de operacao (Barros Junior, 2002).

2.2 AQUECEDORES DE AR

Um aquecedor de ar pode ter varias aplicacdes, com objetivos diferentes, como
climatizacdo de ambientes por exemplo. Para a aplicacdo especifica tema deste
trabalho, o aquecedor de ar tem o objetivo de pré-aquecer o ar de combustéo, utilizando
o calor dos gases de exaustdo de um aquecedor de fluido térmico.

Este tipo de aquecedor & comumente encontrado em caldeiras, sendo
localizado no circuito de gases de exaustdo, antes da chaminé (Bazzo, 1995). A

FIGURA 2 ilustra a localizacdo do aquecedor de ar em uma caldeira.

FIGURA 2 — LOCALIZACAO DO AQUECEDOR DE AR

Aquecedor
de ar

FONTE: Adaptado de Mill (2023).
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Além dos gases de exaustdo, ha modelos que utilizam o préprio vapor, ou agua
aquecida gerados na caldeira como suprimento de calor, a depender da necessidade
(Pera, 1990).

Os aquecedores sao classificados em dois tipos principais, recuperativo e

regenerativo.
2.2.1 Aquecedores recuperativos

Em aquecedores recuperativos, o calor é transferido de forma continua e direta
através de sistemas estacionarios. Os fluidos, quente e frio, que participam do processo
se encontram separados por uma parede metalica. As superficies de transferéncia de
calor mais comuns sao banco de tubos e placas paralelas. Os trocadores de calor
recuperativos funcionam com pouca contaminacao cruzada ou vazamento entre fluxos.
Sao amplamente utilizados em pequenas unidades geradoras (Babcock & Wilcox,
2005).

2.2.1.1 Aquecedor de ar de banco de tubos

Os aquecedores de ar tubulares sao formados por uma bateria de tubos retos
em acgo carbono ou ferro fundido, fixados nos extremos por espelhos (Bazzo, 1995).

Conforme Babcock & Wilcox (2005), os tubos variam de 38 a 102 mm (1,5 até
4 polegadas) de diametro e possuem parede de espessuras 1,24 a 3,05 mm. Tubos
de maior didametro e espessura sao usados quando existe potencial para incrustagao
do tubo e corroséo. A disposicao dos tubos pode ser em linha ou escalonada, conforme

FIGURA 3, sendo esta ultima mais eficiente termicamente (Kuppan, 2013).

FIGURA 3 — DISPOSICAO DOS TUBOS: (a) EM LINHA. (b) ESCALONADOS

D OO @g@
—~ 006 — —O O —
00 O o

(a) (b)

FONTE: Kuppan (2013).
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O arranjo mais comum € o de fluxo cruzado, com o gas passando verticalmente
pelos tubos e o ar passando horizontalmente em uma ou mais passagens fora dos

tubos (Babcock & Wilcox, 2005). A FIGURA 4 ilustra algumas configuracdes tipicas.

FIGURA 4 — VARIOS ARRANJOS DE AQUECEDORES DE AR TUBULARES

Gas Outlet

Gas Inlet

/Gas\

Air I Air
| Qutlet

Air
Inlet

Al Al el
o Qutlet

Qutlet

Gas Outlet Gas Inlat

Gas Downflow Gas Upflow
Air Parallel Flow, Three Pass Alir Counterflow, Three Pass

10

Gas Outlet Gas Inlet

Gas Upflow and Downflow
Air Counterflow, Single Pass

Gas Outlet

Gas Outlet

Gas Inlet

Gas Upflow
Air Counterflow, Two Pass

Gas Downflow and Upflow
Air Counterflow, Single Pass

FONTE: Babcock & Wilcox (2005).

As vantagens deste tipo de trocador, de acordo com Bazzo (1995), estdo na
resisténcia, simplicidade de constru¢cdo e manutencdo. As desvantagens estdo em

geralmente ocupar grandes espacos, e ter um custo inicial elevado.

2.2.1.2 Aquecedor de ar de placas

Os aquecedores de ar de placas séo constituidos de pilhas de placas paralelas
gue transferem calor do gas quente fluindo em um lado de uma placa para ar frio fluindo
no lado oposto, geralmente em fluxo cruzado. Tendem a ser menores que os trocadores

tubulares para uma mesma capacidade térmica (Babcock & Wilcox, 2005).
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Um aquecedor de ar de placa com uma Unica passagem de gas e duas

passagens de ar € mostrado na FIGURA 5.

FIGURA 5 — AQUECEDOR DE AR DE PLACAS UM PASSE NOS GASES E DOIS PASSES NO AR.

Gas Out

FONTE: Babcock & Wilcox (2005).

A vantagem estd em ser de constru¢cdo compacta, porém, dificultoso para

manutencao e limpeza (Bazzo, 1995).

2.2.2 Aquecedores de ar regenerativos

Neste tipo de trocador, de acordo com Pera (1990), o ar e 0s gases quentes
sdo expostos alternativamente a mesma superficie de troca de calor. Um tipo classico
€ o Ljungstron, e Rothemuhle.

E constituido por uma massa rotativa, de 2 a 4 RPM, constituida por placas de
metal, que é termicamente regenerada pelo calor sensivel dos gases e resfriada pela

corrente de ar, a transferéncia de energia € indireta, de acordo com Bazzo (1995).
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FIGURA 6 — AQUECEDOR DE AR REGENERATIVO TIPO LJUNGSTROM

Hot
Gas In

Secondary
Air Out

Primary
Air Out /\

Secondary
Cool AirIn

Gas Out
Primary
Air In

FONTE: Babcock & Wilcox (2005).

Sua utilizacdo, segundo Pera (1990) é geralmente em grandes unidades
geradoras, e tem um custo mais elevado de manutencéo, devido as partes rotativas.
Sao relativamente compactos, com baixo consumo energético devido os motores serem
pequenos (1/2 a 3 cv), e de facil substituicdo devido a geralmente serem fabricados em
medidas padrdes.

Sua caracteristica operacional mais notavel, conforme Babcock & Wilcox (2005),
€ que ocorre uma pequena, mas significativa quantidade de vazamento de ar para o

fluxo de géas devido a operacdao rotativa.

2.2.3 Selecéo de aquecedores de ar

Os critérios de selecdo do aquecedor de ar mais adequado, variam de acordo

com as especificidades de cada aplicacdo, sendo os principais, segundo Pera (1990),

0 espaco disponivel para o equipamento, seu consumo energeético, o0 custo necessario

para instalacdo e para aquisicdo do componente, e as despesas necessarias com a
manutencao.

O QUADRO 1 traz um compilado das principais vantagens e desvantagens dos

tipos mais comuns de aquecedores de ar citados na literatura.



QUADRO 1 - VANTAGENS E DESVANTAGENS DOS MODELOS DE AQUECEDORES DE AR
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TIPO VANTAGEM DESVANTAGEM FONTE
Banco de | Baixo vazamento Grande e pesado Babcock & Wilcox (2005)
tubos Sem pecas méveis Dificil substituicdo de superficie | Bazzo (1995)
Simples construcéo Custo inicial elevado
Facil manutencao
Placas Compacto Dificil substituicdo de superficie | Babcock & Wilcox (2005)
Sem pecas méveis Dificuldade de manutencéo Bazzo (1995)
Dificuldade de limpeza
Rotativo Compacto Dificuldade de manutencéo Babcock & Wilcox (2005)
Facil substituicdo de | Dificuldade de limpeza
superficie Vazamento
Alta manutencédo

FONTE: O autor (ano).

2.3 TRABALHOS REALIZADOS SOBRE RECUPERACAO DE CALOR

Maia Junior e Mazza (2002) propuseram um sistema para recuperar o calor dos

gases de exaustdo de um forno e pré-aquecer o ar de combustéo. Selecionaram para

seu projeto, um trocador de calor acoplado ao corpo do queimador e mais uma

serpentina helicoidal instalada dentro da chaminé. Os principais fatores que

determinaram a escolha foram as modificacdes necessarias na instalacao atual para

receber o novo projeto, além do peso, dimensdes e manuseio. Um esquema da solucao

adotada encontra-se na FIGURA 7.

FIGURA 7 — ESQUEMA DA SOLUCAO PROPOSTA POR MAIA JUNIOR E MAZZA
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FONTE: Maia Junior e Mazza (2002).
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Santos (2013) aplicou um trocador para aquecer agua recuperando o calor dos
gases de exaustao de um grupo motor gerador a diesel. Selecionou para seu trabalho
um trocador de calor de banco de tubos aletados, com agua circulando internamente
nos tubos e 0s gases externamente em escoamento cruzado. Alguns dos principais
fatores que determinaram a escolha, foram, as restricbes dimensionais para a
instalacdo, simplicidade construtiva, com o minimo de custos adicionais com
adaptacoes e facilidade de manutencdo. Um esquema da solugéo adotada encontra-
se na FIGURA 8.

FIGURA 8 — ESQUEMA DA SOLUCAO PROPOSTA POR SANTOS

COOLCOLE

COOOOOO O

FONTE: Santos (2013).

Lanius (2010) estudou propostas para reduzir o consumo de gas natural em um
forno de reaquecimento de tarugos de aco. Dentre outras, ele propls alteracdes no
layout do recuperador de calor de banco de tubos, um passe nos gases e dois passes
no ar, que ja operava no forno, fazendo com que o ar frio de entrada primeiro entre em
contato com os gases ja resfriados no primeiro passe, configurando uma operacéo em
contracorrente, e assim obtendo um melhor aproveitamento de energia. Uma ilustracéao

do layout atual e o proposto esta na FIGURA 9 a seguir.
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FIGURA 9 — ESQUEMA DA SOLUGCAO PROPOSTA POR LANIUS

Fumos a 613°C ||<CFumos a 834°C|

ATUAL a

PF?OPOASTO;l ‘ l ‘l ll‘

FONTE: Adaptado de Lanius (2010).

Pizzutti (2021) avaliou os ganhos na instalacdo de um trocador de calor de
tubos concéntricos, na recuperacao de calor dos gases de exaustdo de um forno a gas
natural, para aquecer o ar de combustdo. Os gases circulam no tubo interno, enquanto
o0 ar circula no espaco anular entre os tubos. A escolha por este tipo de trocador se deu
devido a baixa perda de carga gerada, e eliminacdo da necessidade de instalacdo
exaustores.

Nascimento (2017) propés um método simplificado para o dimensionamento de
trocadores de calor casco—casco termossifédo, para aplicacfes de pré-aguecimento de
ar de combustdo. O modelo foi testado no caso de desenvolvimento e fabricacédo de
um trocador de calor do tipo regenerador com uso de termossifées bifasicos, com o
intuito de ser utilizado no aproveitamento de energia de gases de combustdo em
refinarias de petroleo. O evaporador, localizado na base do equipamento, recebe
cenergia tpérmicar do gas de exaustdo, provindo do forno da unidade, e o transfere
para o condensador, por onde passa 0 ar ambiente soprado por ventiladores, pré

aquecendo-o. A FIGURA 10 mostra o esquema de instalacao do trocador de calor.
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FIGURA 10 — ESQUEMA DA SOLUCAO PROPOSTA POR NASCIMENTO
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FONTE: Nascimento (2017).

2.4 CORROSAO

Combustiveis que contém enxofre tem potencial de provocar corrosdo nos
metais, devido a formacdo de acido sulfurico, através da combinacdo da umidade
presente nos gases de combustdo com o SOs, em temperaturas abaixo do ponto de
orvalho.

De acordo com Bazzo (1995), para 6leo combustivel a corroséo tende a ocorrer
em valores abaixo de 120 °C, e para Babcock & Wilcox (2005), de maneira geral, o
vapor condensa entre 121 e 149°C.

Portanto, a temperatura de saida dos gases do aquecedor de ar deve estar
acima da temperatura do ponto de orvalho, a fim de evitar corrosao excessiva nos dutos
e chaminé. Porém, Babcock & Wilcox (2005) enfatiza que se deve atentar ao fato de
gue no aquecedor de ar ocorrem regiées com temperaturas mais baixas, onde podem
atingir valores proximos a 93°C, e existe potencial de corrosdo no ponto de orvalho
acido.

Uma solucao seria operar em temperaturas do metal acima do ponto de
orvalho, porém com isso, a temperatura de saida dos gases do aquecedor seria
elevada, resultando em altas perdas globais de calor. Métodos para mitigar estes

efeitos séo citados por Babcock & Wilcox (2005), e vao desde métodos ativos como
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pré-aquecimento do ar com vapor e by-pass, a métodos passivos como aumento das

espessuras de material e revestimentos de esmalte e porcelana.
2.5 INCRUSTACAO

A incrustacao é o entupimento e eventual fechamento das passagens de fluxo
por cinzas arrastadas pelos gases e produtos de corrosdo. Pode ocorrer na
extremidade quente do aquecedor de ar, mas € mais comum na extremidade fria, onde
as particulas de cinza aderem as superficies umedecidas com acido (Babcock & Wilcox,
2005).

O acumulo de fuligem no interior dos tubos, prejudica a transferéncia de calor
entre o0 ar e os gases de exaustdo, como Bergman (2019) afirma que “a consequente
formacdo de um filme ou de incrustacdes sobre a superficie pode aumentar
significativamente a resisténcia a transferéncia de calor entre os fluidos.” Outro
problema, conforme Babcock & Wilcox (2005), € que a obstru¢cdo aumenta a queda de
presséao do aquecedor de ar.

FIGURA 11 — INCRUSTACAO EM TROCADOR DE CALOR

2y

FONTE: Digital Water (2024)

Uma solucéo para diminuir a formacao de incrustacfes é empregar nos projetos

das superficies de transferéncia de calor, passagens de fluxo menos tortuosas e mais
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faceis de limpar. Os aquecedores de ar tubulares podem ser equipados com sopradores
de fuligem, usando vapor ou ar para remover acumulos de cinzas do lado da tubulacéo
exposto ao gas durante a operacdo. Em alguns casos, € necessario realizar limpeza
com o equipamento desligado, onde pode ser lavado com &gua a alta pressédo ou

realizar escovacao dos tubos (Babcock & Wilcox, 2005).

2.6 TRANSFERENCIA DE CALOR EM AQUECEDORES DE AR

Aquecedores de ar sao trocadores de calor, portanto a abordagem de calculos
para transferéncia de calor é a mesma, considerando algumas especificidades.

Sao dois os principais métodos utilizados na analise de trocadores de calor, 0
método da média logaritmica das diferencas de temperaturas (MLDT) e o método da
efetividade-NUT (e-NUT).

Nestes métodos, a analise € abordada em uma perspectiva global, néo
fornecendo informagdes sobre as condigbes internas no trocador (Bergman, 2019).
Varias simplificacdes sao consideradas para facilitar a andlise, porém ainda assim,
conforme Cengel (2009), sdo boas aproximacdes, com poucas perdas de preciséo.
Kuppan (2013) salienta que € comum projetistas aplicarem fatores de seguranca nos
projetos de trocadores de calor, que podem variar de 15 a 100%, baseados na

experiéncia e julgamento, de forma a amenizar as incertezas dos calculos iniciais.

2.6.1 Método da média logaritmica das diferencas de temperaturas

O método MLDT ¢ aplicado, na maior parte, na analise de projeto de trocadores
de calor, determinando a area de troca necessaria para se alcancar a temperatura de
saida desejada do fluido de interesse, considerando que sdo conhecidas as
temperaturas e vazdes de entrada e saida dos fluidos de trabalho, ou podem ser obtidas
atraveés da aplicacao direta das equacdes de balanco de energia (Bergman, 2019).

Considerando regime permanente, sem mudanca de fase, calores especificos
constantes, troca de calor com o ambiente e variagdes na energia cinética e potencial
despreziveis, a taxa de transferéncia de calor pode ser determinada pelas equacdes
(0O1a) e (01b) (Bergman, 2019).

q= mfcp,f (Tf,sai - Tf,ent) (Ola)
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q= chp,q (Tq,ent - Tq,sai) (01b)

Onde:

q = taxa de transferéncia de calor [W7];

m e m,= vazdes massicas dos fluidos frio e quente respectivamente [kg/s];

cpr € Cpgq = calores especificos dos fluidos frio e quente respectivamente
[k]/kgK];

Tr sai © Trent = temperaturas de saida e entrada do fluido frio respectivamente
[°CT;

Tgsai € Tgent = temperaturas de saida e entrada do fluido quente

respectivamente [°C].

O desempenho térmico e a area superficial de um aquecedor de ar recuperativo
podem ser avaliados pela equacédo (02), relacionando-se a taxa de transferéncia de
calor total com a diferenca de temperaturas entre os fluidos quente e frio (Babcock &
Wilcox, 2005).

q = UAAT,, (02)

Onde:
U = coeficiente global de transferéncia de calor [W/m?K];
A = &rea de troca de calor [m?];

AT,,; = média logaritmica das diferencas de temperaturas [°C].

AT,,; € uma média apropriada de diferencas de temperaturas, e € calculada com

a equacao (03) para trocadores em contracorrente.

_ ATy—AT,
AT, = l (ﬂ)
n AT,

(03)

2.6.2 Método da efetividade-NUT ou -NUT



29

O método ¢-NUT é aplicado, na maior parte dos problemas, na andlise de
desempenho de trocadores de calor, quando pretende-se prever as temperaturas de
saida dos fluidos quente e frio de um trocador de calor j& existente, onde apenas as
temperaturas e vazoes na entrada sao especificadas (Bergman, 2019).

Para definir a efetividade de um trocador de calor, devemos em primeiro lugar
determinar a taxa de transferéncia de calor maxima possivel, que é dada pela equacéo
(04).

dmax = Cmin (Tgent — Trent ) (04)

Onde:
dmax = taxa de transferéncia de calor maxima possivel [W];

Cmin= Menor taxa de capacidade térmica entre C e C, [W/K].

A efetividade, ¢, € a razdo entre a taxa de transferéncia de calor real em um
trocador de calor e a taxa de transferéncia de calor maxima possivel (Bergman, 2019).

E um parametro adimensional que varia entre 0 e 1, sendo definido pela equac&o (05).

g:‘h:ax (05)
[0<e<1]

O numero de unidades de transferéncia (NUT) € um parametro adimensional
amplamente utilizado na andlise de trocadores de calor (Bergman, 2019), sendo

definido pela equacgéao (06).
UA

NTU = (06)

min

2.6.3 Coeficiente global de transferéncia de calor

Esse coeficiente € definido em funcdo da resisténcia térmica total a
transferéncia de calor entre dois fluidos. Sua determinagdo €& essencial, porém
geralmente é a etapa mais imprecisa (Bergman, 2019).

O processo de transferéncia de calor geralmente envolve uma resisténcia de
conducéo e duas de conveccao, onde, o calor é primeiro transferido do fluido quente

para a parede por convecgao, através da parede por condugao e, a partir da parede,
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para o fluido frio novamente por convecg¢ao, como ilustrado na FIGURA 12 (Cengel,
2009).

FIGURA 12 — REDE DE RESISTENCIAS EM UM TUBO
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FONTE: Cengel (2009)

Os componentes de radiacdo geralmente sdo incluidos no coeficiente
convectivo. Deve ser considerado a influéncia da incrustacdo nas paredes do lado do
gas e do ar, no caso de aguecedores de ar (Babcock & Wilcox, 2005).

Para os trocadores de calor tubulares ndo aletados, o coeficiente global de

transferéncia de calor pode ser determinado a partir da equacéo (08).

" Do. "
LZL.FH ]n(Di)+%+ 1
UA hiAi A; 2mkL A, hOAO

(08)

Onde:

A; e A, = sdo as areas de troca térmica interna e externa do tubo
respectivamente [m?];

h; e h, = séo os coeficientes de transferéncia de calor por convecgao interno e
externo respectivamente [W /m?K];

D; e D, = séo os diametros interno e externo respectivamente [m];

Rj; e Ry, = séo os fatores de incrustacéo interno e externo respectivamente
[m2K /W],

k = é a condutividade térmica do material da parede [W /mK];
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L = é o comprimento do tubo [m].

Valores representativos do coeficiente global de transferéncia de calor,

aplicados a trocadores de calor, estdo dispostos na FIGURA 13.

FIGURA 13 - VALORES REPRESENTATIVOS DO COEFICIENTE GLOBAL DE

TRANSFERENCIA DE CALOR EM TROCADORES DE CALOR

Valores representativos do coeficiente global de transferéncia de calor em trocadores
de calor
Tipo de trocador de calor U, W/m*K
Agua-4gua 850-1.700
Agua-6leo 100-350
Agua-gasolina ou querosene 300-1.000
Aquecedores de dgua de alimentagado 1.000-8.500
Vapor-6leo combustivel leve 200-400
Vapor-6leo combustivel pesado 50-200
Condensador de vapor 1.000-6.000
Condensador de freon (resfriado a dgua) 300-1.000
Condensador de amdnia (resfriado a dgua) 800-1.400
Condensadores de élcool (resfriado a 4gua) 250-700
Gés-gés 10-40
Agua-ar em tubos aletados (4gua nos tubos) 30-60'
400-850'
Vapor-ar em tubos aletados (vapor tubos) 30-300'
400-4.000¢
t Com base na superficie do lado do ar.
$ Com base na superficie do lado da 4gua ou do vapor.

FONTE: CENGEL (2009).

2.6.4 Coeficientes convectivos

A determinagdo dos coeficientes convectivos € vista como “o problema da
convecgao”, pois ndo € uma tarefa simples. Eles dependem de numerosas
propriedades do fluido, como densidade, viscosidade, condutividade térmica e calor
especifico, além de serem funcdes da geometria da superficie e das condi¢cdes do
escoamento (Bergman, 2019). Valores tipicos do coeficiente de transferéncia de calor
por convecc¢ao sdo mostrados na FIGURA 14.
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FIGURA 14 — VALORES TiPICOS DO COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR POR

CONVECCAO
h

Processo (W/(m2 - K))
Convecgio natural

CGases 2-25

Liquidos 50-1000
Convecgio forgada

Gases 25-250

Liquidos 100-20.000
Convecgido commudanga de fase

Ebulicdo ou condensagdo 2500-100.000

FONTE: Bergman (2019).

2.6.4.1 Escoamento externo a banco de tubos

O escoamento através de bancos de tubos € muito complexo para ser tratado
analiticamente. Varias correlagdes foram propostas, baseadas em dados experimentais
(Cengel, 2009).

FIGURA 15 - FEIXE DE TUBOS EM ESCOAMENTO CRUZADO

Filal Fila 2 Fila3 Fila 4

(b)

FONTE: Adaptado de Bergman (2019)

Bergman (2019) recomenda a utilizagdo da correlagéo de Zukauskas, disposta
na equacao (09), para obtencao do Nusselt médio para a totalidade do feixe de tubos.
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1

—_— P T
Nup = C1Ref P (72)' (09)

Ng =20
0,7 < Pr < 500
10 S Ref sy < 2x10°

Onde:

Nup = é o numero de Nusselt médio;
Pr = € 0 numero de Prandt;
Ny = € o numero de filas de tubos;

Re’ﬁméx = €& o numero de Reynolds maximo.

Todas as propriedades, exceto Pr,, sdo avaliadas na temperatura média
aritmética entre as temperaturas do fluido na entrada e na saida, e C; e m sao valores
tabelados (Bergman, 2019).

O coeficiente convectivo de transferéncia de calor médio para todo o banco de

tubos, é calculado com a equacéo (10).

Ry = T2 (10)

Onde:
hp = é o coeficiente convectivo médio [W/m?K];
k = é a condutividade térmica do fluido [W /mK];

D = é o diametro do tubo [m].

O arranjo é marcado pelos passos longitudinal S. e transversal St, onde valores
adequados foram estudados por Wilson e Bassiouny (2000), que desenvolveram um
modelo matematico para simular os campos de fluxo laminar e turbulento dentro de
bancos de tubos, onde concluiram que para o arranjo alternado é conveniente usar
SuU/D £ 1,5 para reduzir o fator de atrito e aumentar Nusselt, e valores de S+1/D entre 1,5

e 1,75 considerando uma Unica fila de tubos com Reynolds entre 5000 e 100000.
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2.6.4.2 Escoamento interno em tubos

Assim como no escoamento em banco de tubos, h& grande dificuldade de se
lidar teoricamente com o escoamento turbulento no interior de tubos. A maioria das
correlagdes para coeficientes de atrito e de transferéncia de calor em escoamentos
turbulentos é baseada em estudos experimentais (Cengel, 2009).

Uma das equacgdes sugeridas por Cengel (2009) € conhecida como equagao
de Dittus-Boelter, mostrada na equacédo (11), valida para escoamentos turbulentos

plenamente desenvolvidos (fluidodindmica e termicamente) em um tubo circular liso.

4

Nup = 0,023Re5 Pr®? (11)

0,6 S Prs 160
Rep = 10*

=10
D

Para numeros de Reynolds menores, Cengel (2009) indica a equacao de

Gnielinski, mostrada na equacéao (12).

Nu = (g)(Re—looo)Pr

(12)

1+12,7(§)0'5(Pr2/3—1)

0,5 < Pr <2000 ]
3x103 S Re < 5x10°

Onde:

f = é o fator de atrito de Darcy.

Todas as propriedades do fluido sdo avaliadas na temperatura média da massa
de fluido.

2.7 PERDA DE CARGA
As perdas de carga, ou perdas de pressdo, em aquecedores de ar

recuperativos, no lado do gas ou do ar, surgem da resisténcia friccional ao fluxo, perdas

por choque de entrada e saida e perdas nas curvas de retorno entre passagens de
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fluxo. Em aquecedores de ar regenerativos, a principal causa € a resisténcia ao fluxo
de friccdo da superficie de aguecimento (Babcock & Wilcox, 2005).

E de grande interesse conhecer estes valores, uma vez que esta diretamente
relacionada com as exigéncias de poténcia do ventilador ou da bomba para manter o
escoamento (Cengel, 2009).

A equacado de Darcy-Weisbach é utilizada para calcular a perda de carga em

regime de escoamento turbulento em tubos, e é mostrada na equacéo (13).
L v
AP=f5p (13)

Onde:
AP = é a perda de carga [Pal;

f = é o fator de atrito de Darcy.

Para a perda de carga do escoamento através de feixes tubulares, Bergman

(2019) sugere a equagéao proposta por Zukauskas, mostrada na equacao (14).
AP = NpX (22mes) f (14)

Onde:

AP = é a queda de pressao [Pa];

Nr = € o numero de filas de tubos;

X = é o fator de correcao (tabelado);
p = é a densidade do fluido [kg/m3];

Vmax = € a velocidade maxima [m/s].

Valores tipicos de perda de carga em aquecedores de ar sdo de 0,5 a 1,7 kPa
(50 a 170 mmca), conforme Babcock & Wilcox (2005).
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3 MATERIAL E METODOS

O objetivo deste trabalho é dimensionar um aquecedor de ar para um
aquecedor de fluido térmico de uma industria de processamento de proteina animal. O
equipamento é composto basicamente pelo aquecedor, o queimador e a chaminé. Seus

dados de placa estéo dispostos na TABELA 1 a seguir.

TABELA 1 - DADOS DE PLACA DO AQUECEDOR DE FLUIDO TERMICO

Dado Valor
Tipo KH 40/15
Ano 2005
Presséo de trabalho maximo 10 kgf/cm?
Presséao de teste 21 kgf/cm?
Temperatura de trabalho maximo 305 °C
Presséao de projeto 18 kgf/cmz
Temperatura de projeto 350 °C
Capacidade 4.000.000 kcal/h
Fluxo minimo 304 m3/h
Superficie de aquecimento 177,2 m2
Conteddo 3,42 m3

FONTE: O autor (2024).

O queimador é responsavel pelo fornecimento de energia ao aquecedor,

realizando a combustédo controlada de 6leo de xisto. Os dados do queimador estédo

expostos na TABELA 2.

TABELA 2 — DADOS DE PLACA DO QUEIMADOR

Dado Valor
Ano 2005
Poténcia min. 1800 max. 7265 kW

Vazdao de combustivel
Tensao da rede
Poténcia elétrica

min. 160 max. 646 kg/h
380V
18,64 kW

FONTE: O autor (2024).

Como ponto de partida, é necessario definir um tipo de aquecedor de ar dentre
as opgOes citadas no capitulo 2.2, de forma a melhor adequar-se ao projeto. O
aquecedor do tipo regenerativo rotativo ndo se mostra uma boa opc¢ao, devido a maior
dificuldade de instalacdo em virtude das partes méveis, além da possibilidade de
vazamento de fluxo, e dificuldade de aquisicdo, pois é geralmente empregado em

grandes unidades. A melhor opcéo é um aquecedor do tipo recuperativo, de placas ou
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de banco de tubos. O de placas, apesar de ser mais compacto, apresenta dificuldade
de manutencao e limpeza, e por ter uma forma construtiva mais complexa, pode ser
mais dificil sua aquisicéo.

Diante disso, para este trabalho, ser4 considerado um aquecedor de ar do tipo
recuperativo, composto por um trocador de calor de banco de tubos, em ac¢o carbono,
com escoamento cruzado, arranjo desalinhado, gases quentes nos tubos, e ar fora dos
tubos em fluxo cruzado misturado, ambos com passe Unico.

A escolha desta configuragéo foi baseada nas recomendacfes e arranjos
tipicos mais utilizados em caldeiras, citados no capitulo 2.2 por Babcock & Wilcox
(2005), Bazzo (1995) e Pera (1990), que incluem:

- Aguecedores do tipo recuperativos sdo os mais utilizados em unidades de
pequeno porte;

- Aquecedor do tipo banco de tubos possui boa resisténcia, € de construcao
simples e facil manutencao;

- Geralmente os gases circulam verticalmente no interior dos tubos, pois tem
maior potencial de incrustacédo, e podem ser escovados para remover o acumulo de
fuligem (FIGURA 4);

- O ar geralmente circula externamente aos tubos em fluxo cruzado horizontal,
em um ou mais passes (FIGURA 4);

- O arranjo desalinhado é mais eficiente termicamente.

A localizacdo do trocador de calor devera ser no circuito de gases de exaustao,
entre o aquecedor e a chaminé. O layout da instalacdo atual, e onde devera ser
instalado o trocador € mostrado na FIGURA 16.
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FIGURA 16 — LAYOUT DA INSTALCAO

|__—CHAMINE

/UTO DE GASES
= ONTO DE INSTALAGAO

) /o TROCADOR
==
]
I
i
} QUECEDOR
Il
[ ‘ UEIMADOR

[s)

FONTE: O autor (2024)

Apoés a definicdo da configuracdo basica do aguecedor de ar, é necessario
determinar suas dimensdes. Para o trocador de calor de banco de tubos, € preciso
definir o nimero total de tubos para suprir a area de troca térmica necessaria, bem
como o arranjo dos tubos, especificando a quantidade de filas e os distanciamentos
longitudinal e transversal entre eles. A avaliacdo destes parametros é explicada nos

topicos a seguir.

3.1 DESENVOLVIMENTO DO MODELO DE AVALIACAO

Para o dimensionamento do sistema, foram elaborados dois codigos
computacionais no software EES, de forma a obter maior agilidade nos célculos, e na
analise dos parametros de influéncia. O primeiro codigo utiliza o método MLDT para
determinar a geometria do trocador de calor. O segundo cddigo utiliza 0 método e-NUT
para realizar uma analise de desempenho do trocador dimensionado no primeiro
coédigo, em diferentes condi¢cdes operacionais. Um fluxograma do processo de

resolucéo € mostrado na FIGURA 17.
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FIGURA 17 - FLUXOGRAMA DA MODELAGEM DO TROCADOR

MODELAGEM TROCADOR

Inputs Fluidos: Inputs Trocador!
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NAO
SIM
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FONTE: O autor (2024).

Os topicos 3.2 e 3.3 a seguir descrevem com mais detalhes cada um dos
cbdigos, que estao disponiveis no Apéndice 2. Todas as propriedades dos fluidos e

materiais foram retiradas de bibliotecas internas do proprio software.
3.2 DETERMINACAO GEOMETRICA DO TROCADOR DE CALOR
Seré considerado a instalacao do trocador com os tubos na vertical, logo acima

do duto de saida de gases do aquecedor, pois assim, demanda o minimo de alteracdes

no sistema original.
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Para a determinacdo geométrica do trocador de calor, foi elaborado um cédigo
computacional no software EES, utilizando como base o método MLDT, tendo em vista
gue sdo conhecidas as condi¢Bes na entrada e na saida dos fluidos no trocador.

Séo inseridos no cédigo os valores de entrada dispostos na TABELA 3,
referentes as condicdes dos fluidos na entrada e saida do trocador, e os valores da
TABELA 4, referentes as dimensdes do trocador. O cédigo realiza iteracdes, e devolve

os valores das dimensdes do trocador.

TABELA 3 — PARAMETROS INICIAIS DOS FLUIDOS

Parametro Gases Ar
Temperatura de entrada 300 °C 25°C
Temperatura de saida - 100 °C
Vazao Massica!l 3,24 kg/s 3,06 kg/s
Pressao 101,3 kPa 101,3 kPa

FONTE: O autor (2024).

A temperatura de saida do ar foi limitada a 100°C devido as limitacdes
mecanicas do queimador. Os dados de vazao foram obtidos de Zanelatto (2024). Com
o intuito de encontrar a melhor configuracdo para o trocador, de forma a atender a
demanda, e as restricbes de dimensdes e perda de carga, as dimensdes de entrada
para o codigo serdo avaliadas em diferentes valores de diametros de tubos e razdes de

passos longitudinal e transversal, conforme TABELA 4.

TABELA 4 — INTERVALOS DE VARIACAO DA GEOMETRIA DO TROCADOR

Parametro Variacéo
Tubo schedule 5 3/4"a 3"
Razao de passo longitudinal St/Do lals8
Razé&o de passo transversal St/Do 1,3a138

FONTE: O autor (2024).

Para todas as configuracdes de tubo, foi considerado tubo padréo schedule 5
gue possui dentro da propria biblioteca do EES, com espessura de parede de 1,65 mm.
Os tubos foram escolhidos de forma a atender uma faixa de valores comuns para a

aplicacdo conforme dados de Babcock & Wilcox (2005). As variagbes dos passos

1 Dados obtidos de um trabalho realizado em paralelo por Zanelatto (2024).
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longitudinais foram determinadas de acordo com as recomendacfes de Wilson e
Bassiouny (2000).

A FIGURA 18 mostra um esboc¢o da configuragdo escolhida, bem como as
principais medidas e valores de entrada e saida para os calculos.

FIGURA 18 — ESBOGO DA CONFIGURAGAO ADOTADA

Tigas

g'gas
gas

FONTE: O autor (2024)

Um exemplo da célula unitaria do trocador é mostrado na FIGURA 19, com a
localizacédo das medidas dos passos longitudinal e transversal, bem como os diametros

interno e externo.
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FIGURA 19 — CELULA UNITARIA DO TROCADOR

Do

Di

S

FONTE: O autor (2024)

O namero total de tubos, foi concebido de forma a manter aproximadamente a
area original dos dutos de exaustao, de forma a minimizar as perdas de carga no circuito
de gases, ndo causando um grande estrangulamento na passagem. As equagoes de
(15) a (18) a seguir descrevem as relagfes para o numero de tubos do trocador.

N, = Huess (15)

Np = round (y/Ny Ng) (16)
Ny = round (y/Ny (2 = Ng)) (17)
N = NgNy (18)

Onde:

N, = é o numero total de tubos aproximado;
Nr = € o numero de filas de tubos;

N, = é o numero de tubos por fila;

N = é o nimero total de tubos;

Nr, = € o fator de aumento do nimero de filas de tubos;
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round = € uma funcéo interna do EES para arredondamento de valores;
Agquto gas = € a area do duto de gases [mz];

Ao = € a area transversal de fluxo do tubo [m?].

As medidas das laterais do trocador séo calculadas com as equacdes (19) e

(20) a sequir.
S
LTtrocagor = Nr St + (7T (19)
LLtrocadgor = Np Sy (20)

Onde:

LTirocador = € @ medida da lateral do trocador transversal ao fluxo de ar [m];
LLtrocaqor = € @ medida da lateral do trocador longitudinal ao fluxo de ar [m];
Sr = é 0 passo transversal dos tubos [m];

S, = € o passo longitudinal dos tubos [m].
A area da face de entrada do ar no trocador, perpendicular aos tubos, é
calculada com equacédo (21), sendo o comprimento de cada tubo multiplicado pela

lateral transversal do trocador. Este parametro influencia diretamente na velocidade de

entrada do ar no banco de tubos.

Aface,ar = LtuboLTtrocador (21)

Onde:

Afqceqr = € @ @rea da face de entrada de ar no trocador [m?];

Ltupo = € 0 comprimento de cada tubo [m].
Os comprimentos dos tubos séo definidos pelas equacgodes (22) e (23) a seguir.
Liotat = LtupnoN (22)

A; = T D; Lot (23)



Onde:

A; = é a area total de troca térmica interna dos tubos [m?].

Liotar = € 0 cOmprimento total de tubos do trocador [m].
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Para mensurar a area total de troca térmica necessaria, utiliza-se as equacodes

de (24) a (27) a sequir. A taxa total de transferéncia de calor entre o ar e 0s gases de

exaustdo foi calculada admitindo operacao em regime permanente, calores especificos

constantes, considerando desprezivel a transferéncia de calor entre o trocador e a

vizinhanca, assim como as mudancgas nas energias potencial e cinética, e os fluidos

nao passam por mudanca de fase. Os calores especificos sdo avaliados na temperatura

média dos fluidos. Para os gases, o calor especifico foi aproximado pelo do ar, o que

se mostra uma boa aproximacao, visto que outros trabalhos também utilizaram este

recurso, como o de Santos (2013).

Q= marcp,ar(TOar —Tigy)

MgasCp gas

Toges = + Tiggs

_ (Tigas _Toar) —(Togas—Tiar)

ATml - (TigaS—Toar)
Togas—Tiar

Q = U;A;ATyy,

Onde:

Q = é a taxa de transferéncia de calor [W];

mg, = € avazdo massica do ar [kg/s];

Thy,s = € a vaz@o massica dos gases [kg/s];

Cp.ar = € 0 calor especifico do ar [k]/kg. K];

Cpgas = € 0 calor especifico dos gases [k]/kg.K];
Ti, = € a temperatura de entrada do ar [°C];

Tigas = € a temperatura de entrada dos gases [°C];

To,, = é a temperatura de saida do ar [°C];

Togqs = € a temperatura de saida dos gases [°C];

(24)

(25)

(26)

(27)
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U; = é o coeficiente global de transferéncia de calor referido a superficie interna
dos tubos [W /m?K];

AT,,; = € a média logaritmica das diferencas de temperaturas [°C].

O coeficiente global de transferéncia de calor referido a area interna dos tubos,
é definido pela equacao (28).

" Do "
Ry, ln(Di) Rd,o_l_ 1

1
A_i 21k Lyypo Ao hoAo

UiA;

1
=t (28)
Onde:
= é a area total de troca térmica externa dos tubos [m?].
= é o coeficiente convectivo interno aos tubos [W/m?K];

é o coeficiente convectivo externo aos tubos [W /m?2K];

= & o diametro interno do tubo [m];

Ubb‘b‘:b
I

= & o diametro externo do tubo [m];
Rg{,i = é o fator de incrustac&o interno aos tubos [m?K/W];
Ry, = € o fator de incrustagdo externo aos tubos [m?K /W7;

k = é a condutividade térmica do material da parede do tubo [W /mK].

Para o calculo dos coeficientes convectivos do fluxo de ar externo ao banco de
tubos e o fluxo de gases interno aos tubos, foram utilizados procedimentos internos do
software EES, proprios para esta finalidade, representados pelas equacdes (29) e (30).

Sendo os valores de entrada e saida separados por dois pontos respectivamente.

FIGURA 20 - ESCOAMENTO EXTERNO EM BANCO DE TUBOS

L Si _““;J,__ T-::uul

FONTE: EES (2024).
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Call External_Flow_Staggered_Bank('Air'; Tigy; Togr; Ts; Par; Vings Nps Do ; St;S1:
h,; AP,; Nu,; Re,) (29)

Onde:

T, = é a temperatura da parede do tubo [°C];

P, = é a pressao do ar [kPa];

Vins = € a velocidade do ar a montante do trocador [m/s];
AP, = é a perda de pressdo do escoamento externo [Pa];
Nu, = € o numero de Nusselt externo;

Re, = é 0 numero de Reynolds externo.

Para o escoamento interno, foi considerado o fluido ar, como aproximacao para

0S gases.

FIGURA 21 - ESCOAMENTO INTERNO EM TUBO

- f/—f,P
e )

[

¥

FONTE: EES (2024).

call PipeFlow("Air"; Tyea gasi Pyas; Meubos Dis Leubo; RelRough :

h;; AP;; Nu;; f; Re;) (30)

Onde:

Thmea gas = € @ temperatura meédia dos gases no interior do tubo [°C];

Fy

as = € a pressao dos gases [kPa];

Mupo = € @ Vazao massica dos gases no interior do tubo [kg/s];
RelRough = € a rugosidade relativa do tubo;

AP; = é a perda de presséo do escoamento interno [Pa];

Nu; = é o numero de Nusselt interno;
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f = é o fator de atrito;

Re; = € o numero de Reynolds interno.

A partir destas equacdes, o cédigo EES realiza iteracdes para chegar em um
valor de comprimento do tubo que satisfaca a area de troca de calor necessaria para

atingir a troca térmica estipulada.

3.3 AVALIACAO DE DESEMPENHO DO TROCADOR DE CALOR

Uma avaliacdo de desempenho se mostra necessaria, uma vez que a operacao
cotidiana do equipamento no processo em que esta inserido é caracterizada por
grandes oscilacdes no seu regime de funcionamento, a depender da demanda do
processo fabril. O sistema de automacéo do aquecedor regula a vazao de entrada de
ar e combustivel, de forma a manter a temperatura do fluido térmico dentro dos limites
estabelecidos. Com isso, a vazao de ar e gases oscilam, assim como também a
temperatura dos gases de saida.

Para a avaliacdo do desempenho do trocador de calor, foi elaborado um cédigo
computacional no software EES, utilizando como base o método ¢-NUT, tendo em vista
gue neste caso, ndo sao conhecidas as condi¢ces dos fluidos na saida do trocador.
Sao inseridos neste codigo, as dimensdes do trocador estipuladas na primeira etapa,
pelo método MLTD, bem como os valores de entrada dos fluidos, com excecdo aos
valores de entrada da temperatura e vazdo dos gases, que serdo avaliados nos

intervalos propostos na TABELA 5 a sequir.

TABELA 5 - INTERVALOS DE VARIACAO DOS FLUIDOS NA ENTRADA DO TROCADOR

Texto Texto
Temperatura de entrada dos gases 250, 300, 350 e 400 °C
Vazao Massica gases 0,5a4kgls

FONTE: O autor (2024).

Para a montagem do codigo EES, foi considerado que a razdo ar/combustivel
€ mantida constante, entdo a vazdo massica do ar serd sempre 5,56% menor que a
vazdo massica dos gases, de forma a manter a propor¢cdo dos valores das vazdes
massicas da TABELA 3.
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Primeiramente sdo calculadas as taxas de capacidade térmica do ar e dos gases,

com as equacdes (31) e (32). Novamente, o calor especifico dos gases foi aproximado

pelo do ar.
Car = MarCp ar (31)
Cgas = mgascp gas (32)
Onde:
C.r = € a taxa de capacidade térmica do ar [W /K];
Cyas = € a taxa de capacidade térmica dos gases [W /K],

O NUT é calculado com a equacao (33), utilizando a area de troca ja calculada
no método MLDT, e a menor taxa de capacidade calorifica sendo a C,,, j& que a vazéo
massica do ar sera sempre menor que a do gas, e c,, também menor devido a
temperatura média do ar também ser menor que a do gas durante toda a anélise.

NUT = Y

(33)

ar

Onde:

NTU = é o numero de unidades de transferéncia.

A efetividade foi obtida de um procedimento interno do EES para escoamento
cruzado com um fluido misturado e outro ndo misturado, e esta exemplificado na
equacao (34).

e = HX('crossflow_one_unmixed'; NTU; Cyqs; Cor; 'epsilon’) (34)

Onde:

€ = é a efetividade do trocador.
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As taxas de transferéncia de calor foral calculadas com as equacdes (35) e
(36).

Qmax = Coar (Tigas —Tig ) (35)

Qreat = € Omax (36)

Onde:
Qmax = € a taxa de transferéncia de calor maxima possivel [W];

Q,ea: = € a taxa de transferéncia de calor real [W];

As temperaturas de saida do ar e dos gases sdo entdo estimadas com as
equacdes (37) e (38).

narC
To,, = —2°P9r 4 Tj (37)
real
ThggsC )
Toges = TERI% 4 Ty, (38)

3.3.1 Perda de carga total

Na primeira parte, no cédigo 1, sdo avaliadas apenas as perdas de carga no
trocador, tanto no lado ar, quanto no lado gas. No codigo 2 € avaliada a perda de carga
total, incluindo o trocador, os dutos de ar até o queimador e a depressao da chaminé.

Conforme Bazzo (1995) as chaminés auxiliam no processo de tiragem dos
gases, pois geram uma depressao devido a diferenca de densidade entre os gases
guentes em seu interior e 0 ar ambiente. Com o trocador de calor, a depresséo gerada
pela chaminé tende a diminuir, devido a menor temperatura de saida dos gases, e a
diferenca entre a depressdo sem o trocador e com o trocador sera contabilizada na

perda de carga total e é calculada com a equagéao (39).

APch = Hu ((pi,ar - pi,gas) - (pi,ar—po,gas))g (39)
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Onde:

AP., = é a perda de carga na chaminé [Pa];

H,, = é a altura da chaminé [m];

piqar = € a densidade do ar na temperatura ambiente [kg/m?>];

pigas = € a densidade dos gases na temperatura de entrada [kg/m?];
Po.gas = € @ densidade dos gases na temperatura de saida [kg/m®];

g = é a aceleracdo da gravidade [m/s?].

As perdas localizadas nos acessorios sao calculadas pelo método do fator K
com a equacao (40) para cada acessorio. O fator K € obtido da biblioteca interna do
EES.

AP =kp = (40)

Onde:

AP, = é a perda de carga localizada em cada acessorio [Pa];
k = é o coeficiente de perda de carga para cada acessorio;

p = é a densidade do ar ou gases no trecho avaliado [kg/m3];

V2 = é a velocidade do ar ou gases no trecho avaliado [m/s].

A perda de carga distribuida é calculada com a equacédo (41) de Darcy-
Weisbach, com o fator de atrito estimado pela equacéo (42) de Colebrook-White. Filho
(2015) indica a utilizacdo de um diametro equivalente em instalacées de ventilacdo com
dutos néo circulares, calculado com a formula de Huebscher, representado na equacéo
(43).

L Vir
AP; = fpo,ar g%;o > (41)
1 _ £duto/Deq 2,51
7= 2 log 37 + Re 7 (42)
(a b)0'625
Deq = 1'3 (a+b)0:25 (43)

Onde:
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AP; = é a perda de carga distribuida ao longo do duto [Pa];
f = é o fator de atrito;

Lauto = € 0 comprimento total do duto de ar [m];

D.q = € o diametro equivalente do duto [m];

V. = é a velocidade do ar ao longo do duto [m/s];

Equto = € arugosidade do duto [m];

Re= € 0 numero de Reynolds para o escoamento no duto.

A poténcia exigida pelo ventilador é entdo calculada com a equacao (44), onde

€ calculada trecho a trecho devido a mudanca de densidade dos fluidos, e somada ao

B, =Y (AP —) (44)

Onde:

P,, = é a poténcia exigida pelo ventilador [W1];

AP = é a perda de carga em cada trecho [Pa];
m = é a vazao massica do ar ou gases [kg/s];

p = é a densidade do ar ou gases no trecho avaliado [kg/m3];

3.3.2 Valores limites para o teste de desempenho do trocador de calor

Para definir as condicdes de teste do desempenho do trocador, foram

estabelecidos limites para algumas variaveis de interesse, como perda de carga, e

temperaturas de saida do ar e gases. Os valores limites assumidos para este trabalho

encontram-se na TABELA 6 a seguir.

TABELA 6 — VALORES LIMITES PARA O TESTE DE DESEMPENHO DO TROCADOR DE CALOR

PARAMETRO VALORES
Perda de carga maxima [kPa] <1,5kPa
Temperatura maxima de saida do ar [°C] <130°C
Temperatura minima de saida dos gases [°C] =150 °C

FONTE: O autor (2024).
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O valor da limite da perda de carga foi definido de acordo com os valores tipicos
para aquecedores de ar conforme citado por Babcock & Wilcox (2005), que varia de 0,5
al,7 kPa (50 a 170 mmca). O valor limite para a temperatura de saida do ar foi definida
com base nas limitacbes do queimador, o qual ndo foi projetado para altas
temperaturas. O valor limite da temperatura de saida dos gases é baseado na
temperatura do ponto de orvalho, onde, conforme Babcock & Wilcox (2005), é
recomendado manter valores acima de 149°C, para minimizar os efeitos de corroséo

do metal.
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4 APRESENTACAO DOS RESULTADOS

Nesta secdo sdo descritos e discutidos os resultados de cada etapa da
avaliacdo, desde a definicdo da geometria do trocador, avaliacdo de desempenho, até

chegar a configuracao final adotada para o sistema.

4.1 RESULTADOS DA CARCTERIZACAO GEOMETRICA DO TROCADOR

Foram avaliados os efeitos do distanciamento entre tubos no coeficiente
convectivo e na perda de carga para o escoamento externo ao banco de tubos. Para
esta andlise, os tubos testados foram de 1, 1.1/4 e 1.1/2 polegadas, e os resultados sédo
apresentados nos GRAFICOS 1, 2 e 3 a seguir. Sendo X; = S;/D, e X, =S, /D,, que
sdo as razbes de passo longitudinal e transversal, e h, e AP, sdo o coeficiente
convectivo e a perda de carga do escoamento externo respectivamente. No GRAFICO
1 sdo apresentados os resultados para o tubo de 1 polegada.

GRAFICO 1 - AVALIACAO DO TROCADOR COM TUBO DE 1 POLEGADA
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FONTE: O autor (2024).

O GRAFICO 2 apresenta os resultados para o tubo de 1.1/4 de polegada.



GRAFICO 2 - AVALIACAO DO TROCADOR COM TUBO DE 1.1/4 DE POLEGADA
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No GRAFICO 3 s&o apresentados os resultados para o tubo de 1.1/2 polegada.

r—

h, [ W/m2K

GRAFICO 3 — AVALIACAO DO TROCADOR COM TUBO DE 1.1/2 POLEGADA
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A partir da anélise dos GRAFICOS 1, 2 e 3, é possivel perceber que o
coeficiente convectivo externo, h,, aumenta com a diminuicdo dos passos, tanto
longitudinal, quanto transversal. A perda de carga praticamente ndo sofre alteracao
com a variagao do passo longitudinal, sendo mais fortemente influenciada pelo passo
transversal. Tanto h,, quanto AP,, aumentam mais expressivamente em valores de
Xr < 1,5.

Apesar do maior ganho em h, nos valores de X; < 1,5, o aumento em AP, é
ainda mais expressivo. Comparando nos GRAFICOS 1, 2 e 3 as curvas de X; = 1,5 e
Xr = 1,4, enquanto h, aumenta cerca de 10%, AP, aumenta aproximadamente 70%.
Esses resultados estdo de acordo com as recomendacdes de Wilson e Bassiouny
(2000), que indicam utilizar 1,5 < X; < 1,75 e X, < 1,5 para diminuir o fator de atrito e
aumentar o Nusselt. Babcock & Wilcox (2005), ndo indicam utilizar X; < 1,25, pois pode
reduzir a transferéncia de calor em até 30%, e X; > 1,25 aumenta a resisténcia do fluxo
de gas e a profundidade do banco de tubos.

Com base nas analises, sera definido para o trocador de calor razdes de passo
Xr =15 e X, =1,25, pois mostram ser as melhores op¢des para aumentar a
transferéncia de calor e minimizar as perdas.

Com relacdo ao diametro do tubo, na comparacéo entre os GRAFICOS 1, 2 e
3, verifica-se um aumento no valor de h, com a diminui¢cdo do diametro. Esse aumento
€ devido ao numero de tubos aumentar com a diminuicdo do diametro do tubo,
conforme a equacdo (15), Ny = Aguto gas/Atuvo, Que foi estabelecida para manter a
area original de passagem de gases sem grandes alteracdes e assim diminuir as perdas
de carga no circuito de gases. Com 0 aumento no numero de tubos, o comprimento do
tubo diminui, conforme a equacéo (22), Lq,po = Liorai/N, € @ area da face de entrada
do ar no trocador também diminui pela equacéo (21), Arace,ar = LeuboLTtrocador, O dUE
provoca um aumento na velocidade do ar, e consequentemente aumenta h,,.

O GRAFICO 4 apresenta os valores dos coeficientes convectivos e perdas de
carga do escoamento interno e externo do trocador avaliados em tamanhos de tubos
comerciais de 3/4 até 3 polegadas, com razdes de passo longitudinal e transversal X; =
1,25 e X; = 1,5, e numero de filas de tubos iguais ao numero de tubos por fila, Ny =
Ny. As setas tracejadas indicam o numero total de tubos para cada tamanho de tubo

avaliado, e os valores correspondentes em polegadas estao indicados em cada seta.
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GRAFICO 4 - VARIACAO DOS COEFICIENTES CONVECTIVOS E PERDA DE CARGA COM
DIFERENTES TAMANHOS DE TUBOS
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FONTE: O autor (2024).

Como observa-se no GRAFICO 4, h;, e AP;, sofrem pouca variacdo em relacdo
a h,, e AP, com a mudanca no diametro do tubo. Como o nimero de tubos aumenta
com a diminuicdo do diametro (equacédo (15)), a vazao massica de gases € dividida
entre o nimero total de tubos, mantendo a velocidade e o Reynolds no interior de cada
tubo praticamente constantes. Com isso, 0 coeficiente convectivo interno, h;, sofre
pequenas alteracdes em qualquer configuracdo de tubo. Os tubos de 1.1/4 até 2
polegadas apresentam ser a melhor opcdo para maximizar a transferéncia de calor sem
elevar muito as perdas de carga.

Com base nas andlises, sera definido para o trocador de calor tubos schedule
5, de 1.1/4 de polegada, com diametro interno de 38,86 mm e espessura de parede de
1,65 mm. Estes valores estdo de acordo com Babcock & Wilcox (2005), onde segundo
0s autores, os tubos de aquecedores de ar de caldeiras variam de 38 a 102 mm de
didmetro e possuem parede de espessuras 1,24 a 3,05 mm.

Foi verificado o efeito do aumento do numero de filas de tubos no trocador.
Para esta analise, foi gradualmente aumentado o numero de filas Ny, e diminuido o

numero de tubos por fila N, de forma a obter diferentes combinacdes. Foi considerado



57

o trocador com as razdes de passo X; = 1,25 e Xy = 1,5, e com tubos de 1.1/4 de

polegada definidos anteriormente. Os resultados sédo apresentados na TABELA 7.

TABELA 7 —EFEITO DO NUMERO DE FILAS DE TUBOS NAS PERDAS DE CARGA E
TRANSFERENCIA DE CALOR NO TROCADOR

Ne | N, | N AP;[kPa] | AP,[kPa] h; [W/m3K] h, [W/mK] U, [Wim2K]
21 | 21 | 441 0,0290 0,1340 32,15 61,06 20,77
22 | 20 | 440 0,0290 0,1563 32,24 63,22 21,03
23 | 19 | 437 0,2917 0,1811 32,45 65,46 21,34
24 | 18 | 432 0,0296 0,2094 32,79 67,79 21,71
25 | 17 | 425 0,0303 0,2418 33,27 70,25 22,15
26 | 16 | 416 0,0314 0,2790 33,9 72,84 22,67
27 | 15 | 405 0,0330 0,3217 34,69 75,59 23,27
28 | 14 | 392 0,0351 0,3711 35,68 78,54 23,97
29 | 13 | 377 0,0378 0,4320 36,89 81,71 24,79
30 | 12 | 360 0,0413 0,5051 38,37 85,15 25,74

FONTE: O autor (2024).

Verifica-se na TABELA 7 que o aumento em Ny implica em aumento nos
coeficientes convectivos, e consequentemente no coeficiente global de transferéncia
de calor U;. Com a consequente diminuicdo no numero total de tubos, h; sofre um leve
aumento, e AP;, apesar de também aumentar, ainda permanece com baixos valores.

E evidente que diminuir o nimero total de tubos € uma excelente opc¢éo para
aumentar h;, e consequentemente U;. No entanto, isso provoca uma diminuicdo na area
de escoamento dos gases, e aumenta AP;. Um dos objetivos deste trabalho € gerar o
minimo de alteracdes na configuracéo original do equipamento, e por este motivo, €
preferivel que as maiores perdas de carga prevalecam no circuito de ar, pois podem
ser mais facilmente corrigidas através da instalagcdo de um ventilador para insuflar ar
através do banco de tubos até o ponto de aspiracéo do queimador. Maia Junior e Mazza
(2002), e Pizzutti (2021), também se preocuparam em seus trabalhos em manter as
perdas de carga no circuito de gases a valores minimos.

Manter as perdas de carga no circuito de gases a valores minimos, torna-se um
fator de seguranca, pois caso haja necessidade de desativar o sistema de pré-
aquecimento do ar, o aquecedor ainda pode operar em condi¢cbes proximas as de
originalidade, mesmo com o trocador ainda acoplado ao circuito de gases.

Além das considera¢fes quanto a transferéncia de calor e perdas de carga,
para definir a configuragdo mais adequada, é necessario verificar as dimensdes do
trocador de calor, de forma a melhor adequar-se ao local de instalagédo. A TABELA 8

apresenta as variagoes das dimensdes do trocador de calor avaliadas em diferentes
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configuracbes de Np e N;. A localizacdo das dimensbes pode ser visualizada na
FIGURA 18.

TABELA 8 — EFEITOS DO NUMERO DE FILAS DE TUBOS NAS DIMENSOES DO TROCADOR

NF NT N Ltubo [m] LLtrocadar [m] LTtrocador [m] Ai [mz]
21 21 441 1,04 1,107 1,36 55,98
22 20 440 1,029 1,16 1,297 55,28
23 19 437 1,021 1,212 1,233 54,47
24 18 432 1,015 1,265 1,17 53,53
25 17 425 1,011 1,318 1,107 52,47
26 16 416 1,01 1,37 1,044 51,28
27 15 405 1,01 1,423 0,9803 49,96
28 14 392 1,013 1,476 0,9171 48,5

29 13 377 1,019 1,528 0,8538 46,9

30 12 360 1,027 1,581 0,7906 45,16

FONTE: O autor (2024).

Com base nos valores da TABELA 8, verifica-se que o comprimento longitudinal
do trocador, LLiocador» aumenta, devido ao respectivo aumento em Ng,
enquanto LT¢rocaqor, diminui devido a reducdo de N;. A area de troca térmica
necessaria, A;, decai com o aumento em N, devido ao respectivo aumento em U;. O
comprimento do tubo sofre poucas alteragdes, permanecendo com valor proximo a 1
m.

Baseando-se nos valores das TABELAS 7 e 8, serd tomado como base para a
configuracdo do trocador de calor a configuracdo de N, = 28 e N; = 14, acrescida de
um fator de seguranca de 25% na area total de troca de calor 4;, de modo a amenizar
as incertezas dos calculos iniciais. Conforme Kuppan (2013), esse fator de seguranca
varia de 15 a 100%.

A configuracéo final € composta por N = 31, Ny =16 e N = 496 tubos, com
razbes de passo X, =1,25 e X, =15 e com tubos de 1.1/4 de polegada. O
comprimento do tubo sera considerado 1 m, para padronizar a medida, o que facilita a
aquisicado ou fabricacdo do equipamento. A FIGURA 22 a seguir mostra um esboco

tridimensional trocador adotado.
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FIGURA 22 — CONFIGURAGAO DO TROCADOR ADOTADO

RN

FONTE: O autor (2024).

O duto de saida de gases do aquecedor tem dimensdes 0,5 x 1 m, que sdo
menores que as dimensdes do trocador na FIGURA 22, e logo sera necessario expandir
o duto de entrada de gases, e contrair o duto de saida. No entanto, esta configuracédo
adequa-se bem ao local, uma vez que a maior dimenséo do trocador ficar4 alinhada a
maior dimensdo do duto. A FIGURA 23 mostra a célula unitaria do trocador com a
localizacdo das medidas dos passos longitudinal, transversal e diagonal, bem como os

diametros interno e externo.

FIGURA 23 — CELULA UNITARIA DO TROCADOR ADOTADO

63,25

FONTE: O autor (2024).
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A TABELA 8 a seguir mostra os principais valores obtidos nos célculos para o
trocador selecionado, e o cédigo EES completo juntamente com o0s resultados

encontram-se no Apéndice 2.

TABELA 9 — RESULTADOS OBTIDOS PARA O TROCADOR SELECIONADO

VARIAVEL DESCRICAO VALOR
Tig, Temperatura de entrada do ar no trocador 25°C
Tigas Temperatura de entrada dos gases no trocador 300 °C
Tog, Temperatura de saida do ar do trocador 100°C
TOgas Temperatura de saida dos gases do trocador 228,1°C

P, Pressédo de entrada do ar no trocador 101,3 kPa
pgaS Pressao de entrada dos gases no trocador 101,3 kPa
mgas Vazdo méssica dos gases 3,24 kg/s
My Vazdo massica do ar 3,06 kg/s
D, Didmetro externo do tubo 0,04216 m
D; Diametro interno do tubo 0,03886 m
Sr Passo longitudinal dos tubos 0,05271m
S, Passo transversal dos tubos 0,06325m
N Ndmero total de tubos 496
Ng Numero de filas de tubos 31
Ny Numero de tubos por fila 16
Ltubo Comprimento de cada tubo 1m
h, Coeficiente convectivo externo (ar) 73,17 W /m?k
h; Coeficiente convectivo interno (gases) 29,2 W/m?k
AP, Perda de carga externa (ar) 0,3373 kPa
AP; Perda de carga interna (gases) 0,0228 kPa
U; Coeficiente global de transferéncia de calor 20,47 W /m?k
Q Taxa de transferéncia de calor 242181 W
A; Area total de troca interna 60,56m?

FONTE: O autor (2024).

O valor do coeficiente global de transferéncia de calor U; esta de acordo com
os valores de Babcock & Wilcox (2005), onde para aquecedores ar/gases varia de 17
a 57 W/m2K. O valores dos coeficientes convectivos h, e h; também estdo de acordo
com os valores da FIGURA 14 de Bergman (2019), onde para gases em convecgao
forcada varia de 25 a 250 W/m?K.

Em comparacdo com os valores da literatura da TABELA 10, também verifica-

se uma boa concordancia, tanto para U; quanto para h, € h;.
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TABELA 10 - COMPARATIVO COM VALORES DE OUTROS AUTORES

U [ WmK ] Ho [W/m3K] Hi [W/m3K] Autor
=21 = 29 (gases) =77 (ar) Maia Janior e Mazza (2002)
32,475 - - Lanius (2010)

80,42 - - Pizzutti (2021)
20,47 73,17 29,2 Presente trabalho (2024)

FONTE: O autor (2024).

Conforme a TABELA 10, os valores do presente trabalho foram muito préximos
aos valores de Maia Junior e Mazza (2002), o que da confiabilidade aos resultados
obtidos. O valor de U de Pizzutti (2021) foi o mais alto entre todos os comparados,
porém vale ressaltar que a temperatura dos gases em seu trabalho era da ordem de

1200 °C, o que contribui com os resultados.

4.2 RESULTADOS PARA A ANALISE DE DESEMPENHO DO TROCADOR

Apébs o trocador ser instalado, sua operacdo estard sujeita a variacdes nas
condi¢cdes de entrada dos fluidos, de acordo com a demanda do processo fabril. Para
avaliar o comportamento das temperaturas de saida do ar e dos gases do trocador de
calor, guando o aquecedor de fluido térmico trabalhar em condi¢cBes diferentes das de
projeto, foi realizada uma analise de desempenho do trocador de calor selecionado,
utilizando como base o método €-NUT, onde foi variada a vazao massica dos gases de
0,5 a 4 kg/s, e a temperatura de entrada dos gases no trocador de 250 a 400°C,
conforme valores da TABELA 5. Os resultados foram plotados no GRAFICO 5 a seguir.
A cor das linhas refere-se a temperatura de entrada dos gases no trocador. As linhas
com pontos referem-se as temperaturas de saida dos gases do trocador, e as linhas
continuas sem pontos referem-se as temperaturas de saida do ar do trocador, todas
referenciadas ao eixo y esquerdo. As linhas tracejadas referem-se aos valores das
taxas de transferéncia de calor, sendo os valores negativos relativos a taxa de calor
cedido pelos gases, e os valores positivos referentes a taxa de calor recebida pelo ar,
referidos ao eixo y direito do gréafico. O ponto de projeto do trocador esta indicado com
um ponto vermelho, e corresponde a temperatura de saida do ar, To,. = 100°C, e a

vazao massica de gases mg,s = 3,24 kg /s, conforme TABELA 3.
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GRAFICO 5 - VARIAGCAO DAS TEMPERATURAS DE SAIDA DO AR E DOS GASES EM
DIFERENTES PONTOS OPERACIONAIS
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FONTE: O autor (2024

No GRAFICO 5, verifica-se que a temperatura de saida dos gases do
trocador To,,, , Obteve um minimo de 160 °C na curva de temperatura de entrada dos
gases Tigz,s = 250°C. Este valor esta acima da temperatura de ponto de orvalho para
6leo combustivel, que segundo Babcock & Wilcox (2005), fica entre 121 e 149°C,
reduzindo as preocupacdes com possibilidade de corroséo dos metais, porém, deve ser
avaliado a temperatura de metal do trocador durante o funcionamento.

A temperatura de saida do ar do trocador To,,,ficou dentro dos limites
estabelecidos (To,- < 130°C ) da TABELA 6 na maior parte da andlise, variando de
um minimo préximo a 70 °C até valores proximos a 190 °C. E evidente que quanto maior
a temperatura de entrada dos gases no trocador, maior é a temperatura de saida do ar,
ultrapassando o limite estabelecido de (To,, < 130°C ) da TABELA 6 em praticamente

todas as faixas de vazao na temperatura de Tiy,s = 400 °C. No entanto, a faixa media
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de temperatura de saida dos gases do aquecedor fica proxima a temperatura
considerada no projeto que € de 300 °C, tendo picos que podem ultrapassar os 400°C,
mas com pouco tempo de duragéo, e com isso ndo tornando-se um agravante.

Com a diminuicdo da vaz&do massica, o trocador tende a trabalhar com um
sobredimensionamento na area de troca, o que poderia aumentar muito a temperatura
de saida do ar. Porém o que ocorre é uma reducdo no coeficiente global de
transferéncia de calor com a diminuicdo na vazao, mantendo a temperatura de saida
do ar préxima da condicdo de projeto, mas ainda com uma leve elevacdo. Esse
comportamento é mais bem exemplificado nos GRAFICOS 6 e 7, onde mostra o efeito
da variacdo do numero de Reynolds, e do coeficiente convectivo interno e externo no

valor do coeficiente global, e na taxa de transferéncia de calor.

GRAFICO 6 — VARIACAO DE REYNOLDS E COEFICIENTES CONVECTIVOS COM A VAZAO
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FONTE: O autor (2024

Com a diminui¢do na vazao, ha reducéo do valor do niumero de Reynolds, e por
sua vez, reduzindo diretamente no valor do coeficiente convectivo, tanto interno, quanto
externo, ja que a vazao massica do ar também é reduzida proporcionalmente com a
vazdo dos gases para manter a razao ar/combustivel. O valor de U; por sua vez,
acompanha de perto o valor do menor coeficiente convectivo, influenciado também

pelas resisténcias da parede e de incrustacao.
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Uma queda de 50% na vazao, implica em uma queda de aproximadamente 40%
em U;. Isso faz com que aumente o valor de NUT pela relagdo da equacéo (33), NUT =
U;A;/C,, € consequentemente aumenta a efetividade do trocador. O GRAFICO 7
mostra as relacdes da efetividade, NUT e taxa de transferéncia de calor real com a

vazao massica.

GRAFICO 7 - VARIAGAO DA EFETIVIDADE, NUT E TAXA DE TRANSFERENCIA DE CALOR COM

A VAZAO
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FONTE: O autor (2024)

O aumento na efetividade faz com que a diminui¢cdo da taxa de transferéncia de
calor g,.q Seja proporcionalmente menor que a diminuicdo em ., conforme a
equacdo (36) Q,ear = € Qmax, € portanto, pela relacdo da equacdo (37) Tog =
(MarCp ar/Qrear) + Tiqr, SEQUE que To,. deve aumentar com a diminuicdo de ;.
Isso explica a elevacdo da temperatura do ar no GRAFICO 5 com a diminuicdo da
vazao massica. Na condicao de projeto, referente a temperatura de saida do ar, To,, =
100°C, e a vazdo massica de gases mg,; = 3,24 kg/s, a efetividade obteve um valor de
0,28 ou 28% no GRAFICO 7.

De maneira geral, conclui-se que o trocador de calor dimensionado ird atender o
objetivo proposto de pré-aquecer o ar de combustéo, utilizando o calor residual dos

gases de exaustdo. Com a temperatura de entrada dos gases no trocador mantendo-
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se entre as faixas de 250 a 300 °C, a temperatura de saida do ar do trocador mantém-
se proxima a temperatura estipulada no projeto que € de 100 °C, em praticamente toda

a faixa de variagao da vazao.

4.2.1 Resultados para as perdas de carga totais

Foram avaliadas as perdas de carga distribuida e localizadas em todos os
principais componentes necessarios para a instalacdo do sistema conforme FIGURA
24.

FIGURA 24 — TRECHOS DE AVALIACAO DAS PERDAS DE CARGA
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FONTE: O autor (2024).

A TABELA 11 traz os resultados para cada trecho avaliado, bem como a

poténcia necesséria do ventilador para suprir as perdas de presséo.
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TABELA 11 - VALORES DAS PERDAS DE CARGA EM CADA TRECHO

Trecho Descricéo Elemento Fator K AP [kPa]
0-1 Entrada Trocador (ar) Expansao 0,5781 0,002099
1-2 Tubos lado ar Escoamento sobre o Feixe - 0,3373
2-3 Saida trocador (ar) Contracao 0,3197 0,02555
3-4 Duto de ar Curva 90° x 4 0,8678 0,2774
4-5 Entrada queimador Contracao 0,2236 0,01787
5-6 Entrada trocador (gases) Expansao 0,5271 0,01798

Entrada tubos
6-7 Tubos lado gas Escoamento nos Tubos - 0,05838
Saida tubos
7-8 Saida trocador (gases) Contracao 0,3053 0,009109
8-9 Chaminé Empuxo - 0,01298
2-4 Perdas distribuidas Atrito - 0,02453
0-9 Perda de carga total 0,7832
Poténcia exigida pelo ventilador [W] 2601

FONTE: O autor (2024).

Os maiores valores de perda de carga foram devido ao escoamento do ar sobre
o feixe de tubos e nas curvas ao longo dos dutos. Foram consideradas para os célculos,
curvas bruscas de 90°, o que contribui para os altos valores do fator K. Utilizando curvas
mais suaves, pode ser reduzido satisfatoriamente as perdas.

A TABELA 12 traz um comparativo com os valores de perda de carga de outros

trabalhos desenvolvidos.

TABELA 12 — COMPARATIVO DOS VALORES DE PERDA DE CARGA COM OUTROS AUTORES

AP [kPa] Autor
0,2219 (célculos) e 1,4 (CFD) Santos (2013)
=6 Maia Junior e Mazza (2002)

FONTE: O autor (2024).

Os valores de perda carga ficaram dentro do intervalo obtido por Santos (2013),
gue avaliou analiticamente e através de simulacdo computacional, as perdas de carga
no escoamento de gases de exaustdo sobre o feixe de tubos do trocador de calor. Os
resultados também estdo de acordo com os valores tipicos para aquecedores de ar,
onde segundo Babcock & Wilcox (2005) variam de 0,5 a 1,7 kPa. Maia Junior e Mazza
(2002) obtiveram valores mais elevados, porém também mantiveram 0s maiores
valores de perdas de carga no circuito de ar.

Como esperado, com as perdas de carga predominantes no circuito de ar, fica

mais simples sua correcao, através da instalacdo de um ventilador. O ventilador pode
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ser instalado a montante do trocador, insuflando ar através do banco de tubos até a
admissao de ar do queimador.

A perda de carga total atingiu o valor de 0,7832 kPa, que resulta em uma
poténcia exigida do ventilador de 2601 W. Caso né&o seja instalado um ventilador para
correcdo das perdas de carga, esse valor seria suprido pelo ventilador do queimador.
Considerando que o ventilador tenha eficiéncia de 80%, a poténcia exigida do motor
elétrico € 3,25 kW, que representa cerca de 17% da poténcia elétrica do queimador que
€ de 18,64 kW conforme dados da TABELA 2. Com isso, justifica-se a instalacao de
um ventilador para correcdo das perdas de carga inseridas no equipamento com a

instalacdo do aquecedor de ar.
4.3 LAYOUT PROPOSTO PARA A INSTALAQAO
O layout atual e o proposto para a instalacdo do sistema séo apresentados na

FIGURA 25. As linhas em cor verde representam as alteracfes necessarias para a
instalacao do sistema.

FIGURA 25 — LAYOUT ATUAL E PROPOSTO PARA A INSTALACAO

FONTE: O autor (2024).
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O sistema € constituido pelo trocador de calor de banco de tubos instalado
sobre o duto de saida de gases do aquecedor, com o ar sendo insuflado
horizontalmente pelo ventilador, e direcionado até o queimador através de dutos
retangulares. O trocador de calor deverd ser isolado externamente por chapas
metalicas para impedir vazamentos. Devera ser considerado no projeto pontos de
acesso para manutencédo e inspecao do trocador de calor. A FIGURA 26 mostra um

detalhe da posi¢éo sugerida para montagem do ventilador.

FIGURA 26 — LAYOUT INSTALAGCAO DO VENTILADOR

FONTE: O autor (2024).

Foi considerado um ventilador do tipo axial, que tem por caracteristica atender
a altas vazbes, porém com baixas pressodes, geralmente até 1 kPa, conforme Filho
(2015). Porém, esses valores variam conforme cada tipo construtivo, e devem ser
verificados de acordo com catédlogos de fabricantes. A instalagdo do ventilador de forma
adequada para corrigir as perdas de carga introduzidas no sistema, garantem o
adequado funcionamento do equipamento, que poderd desfrutar dos beneficios
oferecidos pelo pré-aquecimento do ar de combustéo.
Os resultados até aqui apresentados, representam sugestdes para um pré-
dimensionamento do sistema. Um projeto mecéanico executivo completo, engloba
diversos fatores além dos considerados neste trabalho, como questbes estruturais,

ambientais, econdmicas e de viabilidade técnica.
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5 CONSIDERACOES FINAIS

Com a realizacdo deste trabalho, foi possivel alcancar o objetivo proposto de
dimensionar um aquecedor de ar efetivo e que demandou o minimo de alteracfes na
originalidade do equipamento. Foi possivel utilizar os conhecimentos adquiridos ao
longo da graduacdo, e ir além, o que garantiu grande aprendizado com este
desenvolvimento.

Foram utilizadas metodologias listadas na literatura e implementadas em dois
cbdigos no EES, que permitiram encontrar a geometria ideal para o trocador de calor,
e avaliar seu desempenho em diferentes condi¢ces operacionais. Os resultados obtidos
foram comparados com os valores de outros autores para garantir a confiangca dos
resultados.

Os resultados foram um trocador de calor de banco de tubos, em arranjo
desalinhado, com tubos em ac¢o carbono de 1.1/4 de polegada, com os gases fluindo
verticalmente no interior dos tubos, e o ar em escoamento cruzado misturado externo.
Foi considerado a instalagédo do trocador com os tubos na vertical, logo acima da saida
de gases do aquecedor. O trocador apresentou desempenho satisfatorio em
praticamente todas as faixas de vazao entre as faixas de temperatura de entrada dos
gases de 250 a 300°C. Foi avaliado e recomendado a instalacdo de um ventilador a

montante do trocador para corrigir as perdas de carga introduzidas no sistema.

5.1 RECOMENDACOES PARA TRABALHOS FUTUROS

- Realizar simulacao fluidodinamica computacional para avaliar os efeitos no
interior do trocador;

- Avaliar a possibilidade de substituicdo do queimador atual por um modelo que
suporte temperaturas mais altas, e assim poder elevar ainda mais a temperatura do ar;

- Desenvolver um sistema de controle para o ventilador controlar as perdas de
carga de forma automatizada e de acordo com a demanda do processo;

- Verificar meios de controlar a temperatura de saida do ar de forma

automatizada.
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APENDICE 2 — CODIGOS COMPUTACIONAIS EES

CODIGO 1 — MLDT — DETERMINACAO GEOMETRICA DO TROCADOR

"I TCC Romario - Calculo do Trocador de Calor (Pré-aquecedor de ar) "
"l INPUTS "

Ti_ar =25 [°C] "Temperatura de entrada do ar no trocador (T ambiente)"
To_ar =100 [°C] "Temperatura de saida (requerida) do ar no trocador"
Ti_gas = 300 [°C] "Temperatura de entrada dos gases no trocador "
P_ar =101,3 [kPa] "Presséo do ar na entrada do trocador (atmosférica)"
P_gas = 101,3 [kPa] "Pressao dos gases no trocador"

m_dot_ar = 3,06 [kg/s] "Vazao de ar"

m_dot_gas = 3,24 [kg/s] "Vazdao de gases"

" Tubos "

Size = 32 [mm] " Tamanho nominal (mm) do tubo Schedule "

Schedule$ ='5' " Modelo do tubo Schedule"

X L =1,25[m/m] " Razéo de passo longitudinal (S_L/De) "

X _T=1,5[m/m] " Razéo de passo tranversal (S_T/De) "

S D=(S_L"2+ (S_T/2)"2)*0,5 " Passo diagonal dos tubos "

"I PARAMETROS GEOMETRICOS"

"TROCADOR"

call PipeDimensions(Size; Schedule$: OD; ID; WallThickness; FlowArea) "
Procedimento EES para medidas padrao de tubos comerciais "

Do = OD * convert(mm;m) " didmetro externo do tubo em metros"

Di = ID * convert(mm;m) " didmetro interno do tubo em metros "

S T=X_T*Do " Passo transversal "

S L=XL*Do " Passo longitudinal "

L_parede = WallThickness * convert(mm;m) " Espessura da parede do tubo em
metros "

A_tubo = FlowArea " Area transversal de fluxo do tubo em metros "

Nx = (A_duto_gas /A _tubo) *1,3 " Numero total de tubos aproximado"
N=NF*N_T "Numero total de tubos definitivo"

L_tubo =L _total/N "Comprimento de cada tubo "

LL trocador=N F*S L " Comprimento da lateral longitudinal do trocador "

LT trocador=N_T*S T+ (S_T/2) " Comprimento da lateral transversal do trocador

N_T = round(sqrt(Nx) * (2-N_F_x)) " Numero de tubos por fila "

N_F = round(sqgrt(Nx) * N_F_x) " Numero de fileiras de tubos"

N F x=1 " Fator de aumento do numero de fileira de tubos"

A face ar=L_tubo * LT trocador "Area do duto de ar entrada do trocador"

A duto gas=1*0,5 [m"2] "Area do duto de exaustdo na entrada do

trocador (gases) "

"I COEFICIENTE CONVECTIVO EXTERNO (Ar)"

Call External_Flow_Staggered_Bank('Air'; Ti_ar; To_ar; T_s; P_ar; V_inf; N_F;
Do;S_T;S_L: h_o; DELTAP_o; Nusselt_o; Re_0) " Procedimento EES para banco de
tubos desalinhados "

T_s =Tmed_tubo " Temperatura da superficie dos tubos* "
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V_inf=m_dot_ar/ (rho_i_ar* A _face_ar) "Velocidade do ar no duto de entrada
do trocador”

rho_i_ar = Density(Air_ha;T=Ti_ar;P=P_ar) " Densidade do ar ambiente "

Tmed _ar=(Ti_ar+To ar)/2 " Temperatura média do ar"
rho_ar_med = Density(Air_ha;T=Tmed_ar;P=P_ar) " Densidadedoara T _med"
"I COEFICIENTE CONVECTIVO INTERNO (gases)"

m_dot_tubo = m_dot_gas/N " Vazao de gases no interior de cada tubo”

V_gas = m_dot_tubo/(rho_gas_med * A_tubo)  "Velocidade do gas no interior do
tubo”

Tmed_gas = (Ti_gas+To_gas)/2  "Temperatura média dos gases entre entrada e
saida dos tubos"

rho_gas_med = Density(Air_ha;T=Tmed_gas;P=P_gas) "Densidade dos
gases a T média (aproximado pela densidade do ar)"

call PipeFlow('air';Tmed_gas; P_gas; m_dot_tubo; Di;L_tubo; RelRough : h_i; h_H
:DELTAP_i; Nusselt_i; f; Re_i) " Procedimento EES para escoamento interno em
tubos dimensional (com L_tubo) "

epsilon_tubo= 0,045 [mm] * convert(mm;m) " Rugosidade do tubo "

RelRough = epsilon_tubo/Di " Rugosidade relativa do tubo "

"I COEFICIENTE GLOBAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR U "

Ui =1/((1/h_H) + (R"_i) + ( (Di/k_tubo)*(In(Do/Di))) + (R"_o * (Di/Do)) +
((Di/Do)*(1/h_0))) " Coeficiente global de transferéncia de calor"

R"_i=FoulingFactor('Engine Exhaust Gas') " Fator de incrustacdo dos gases"
R"_o=FoulingFactor('Compressed air’) " Fator de incrustacao do ar "

Ao = pi * Do * L_total " Area total de troca térmica externa "

Ai = pi*Di* L_total " Estima o comprimento total de tubos "

k_tubo=Conductivity(Carbon_steel; T=Tmed_tubo) " Condutividade térmica do tubo
de aco carbono "

Tmed_tubo = (Tmed_ar + Tmed_gas)/2 " Temperatura média da parede do tubo "
"Il METODO MLDT"

Q=m_dot ar*cp_ar|]J *(To_ar-Ti_ar) " Taxa de transferéncia de calor "
cp_ar = Cp(Air_ha;T=Tmed_ar;P=P_ar) " Calor especifico do ar em kJ "
cp_ar|J = cp_ar * convert(kJ/kg*K;J/kg*K) " Calor especificodoarem J "

Q =m_dot gas *cp_gas|J *(Ti_gas - To_gas) " Temperatura de saida dos gases "
cp_gas = Cp(Air_ha;T=Tmed_gas;P=P_gas) " Calor especifico dos gases em kJ "
cp_gas|J = cp_gas * convert(kJ/kg*K;J/kg*K) " Calor especifico dos gasesem J "
DELTA _Tml = ((((Ti_gas - To_ar)) - (To_gas - Ti_ar)) / (In((Ti_gas - To_ar) / (To_gas -
Ti_ar)))) * Fc " Média logaritmica das diferencas de temperaturas "
Q=Ui*Ai*DELTA Tml " Area total de troca térmica interna”
Fc=LMTD_CF('crossflow_one_unmixed';P;R) " Fator de correcdo da MLDT para fluxo
cruzado com um fluido misturado”

P =(To_gas-Ti_gas)/(Ti_ar-Ti_gas) "P, para Fator de correcdo da MLDT"
R=(Ti_ar-To_ar)/(To_gas - Ti_gas) "R, para Fator de corre¢édo da MLDT"

‘(M1 Setar limites para as variaveis, pois devido ao processo iterativo o codigo pode
“chutar” valores ndo compativeis, e apresentara erros)’
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CODIGO 2 — e-NUT — ANALISE DE DESEMPENHO DO TROCADOR

"I TCC Romario - Calculo do Trocador de Calor (Pré ar) "

"l INPUTS "

"Fluidos"

Ti_ar =25 [°C] "Temperatura de entrada do ar no trocador (T ambiente)"
Ti_gas = 300 [°C] "Temperatura de entrada dos gases no trocador "
P_ar =101,3 [kPa] "Presséo do ar na entrada do trocador (atmosférica)"
P_gas =101,3 [kPa] "Pressao dos gases no trocador”

m_dot_ar = m_dot_gas * 0,9444 " Vazao de ar"

m_dot_gas = 3,24 [kg/s] "Vazdao de gases"

" Tubos "

L tubo=1[m] " Comprimento de cada tubo "

N.T= 16 " nimero de tubos por fila "

N F= 31 " Numero de filas de tubos "

Size = 32 [mm] " Tamanho nominal (mm) do tubo Schedule "

Schedule$ ="'5' " Modelo do tubo Schedule"

X L =1,25[m/m] " Razéo de passo longitudinal (S_L/De) "

X T=1,5[m/m] " Razéo de passo tranversal (S_ T/De) "

"I PARAMETROS GEOMETRICOS"

"TROCADOR"

call PipeDimensions(Size; Schedule$: OD; ID; WallThickness; FlowArea) "
Procedimento EES para medidas padrao de tubos comerciais "

Do = OD * convert(mm;m) " didmetro externo do tubo em metros"

Di = ID * convert(mm;m) " didmetro interno do tubo em metros "

Nx = (A_duto_gas / A_tubo) " Numero total de tubos aproximado"
N=N_F*N_T "Numero total de tubos definitivo"

A duto gas=1,0*0,5 [m"2] "Area do duto de exaustdo na entrada do

trocador (gases) "

L real =L tubo* N " Comprimento total de tubos do trocador (dependente do valor
predefinido de L_tubo)"

A _face_ar=L_tubo * LT trocador "Area do duto de ar entrada do trocador"

LL trocador=N_F*S L " Altura da lateral trocador (lado ar) [considerando S_T
=S L, e geometria quadrada y = z"

LT trocador=N_T*S T+ (S_T/2)

"I COEFICIENTE GLOBAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR U "

"I COEFICIENTE CONVECTIVO EXTERNO (Ar)"

Call External_Flow_Staggered_Bank('Air'; Ti_ar; To_ar; T_s; P_ar; V_inf; N_F;

Do;S_T;S_L: h_o; DELTAP_o; Nusselt_o; Re_0) " Procedimento EES para
banco de tubos desalinhados "

T_s =Tmed_tubo " Temperatura da superficie dos tubos* "

S T=X_T*Do " Passo transversal "

S L=XL*Do " Passo longitudinal "

V_inf=m_dot_ar/ (rho_i_ar* A_face_ar) "Velocidade do ar no duto de entrada
do trocador”

Tmed_ar = (Ti_ar + To_ar)/2 " Temperatura média do ar"

rho_ar_med = Density(Air_ha;T=Tmed_ar;P=P_ar) " Densidade doara T _med"
"I COEFICIENTE CONVECTIVO INTERNO (gases)"



76

m_dot_tubo = m_dot_gas/N " Vazao de gases no interior de cada tubo”
V_gas = m_dot_tubo/(rho_gas_med * FlowArea) "Velocidade do gas no interior do
tubo”

A_tubo = FlowArea " Area tranversal tubo, = FlowArea "
Tmed_gas = (Ti_gas + To_gas)/2 "Temperatura média dos gases entre
entrada e saida dos tubos"

rho_gas_med = Density(Air_ha;T=Tmed_gas;P=P_gas) "Densidade dos

gases a T média (aproximado pela densidade do ar)"

call PipeFlow('air';Tmed_gas; P_gas; m_dot_tubo; Di;L_tubo; RelRough : h_i; h_H
;DELTAP_i; Nusselt_i; f_i; Re_i) " Procedimento EES para escoamento interno em
tubos dimensional (com L_tubo) "

epsilon_tubo= 0,045 [mm] * convert(mm;m) " Rugosidade do tubo "

RelRough = epsilon_tubo/Di " Rugosidade relativa do tubo "

"I CALCULANDO U "

Ui = 1/((2/h_H) + (R"_i) + ( (Di/k_tubo)*(In(Do/Di))) + (R"_o * (Di/Do)) +
((Di/Do)*(1/h_0))) " Coeficiente Global de Transferéncia de Calor "

R" _i=FoulingFactor('"Engine Exhaust Gas') " Fator de incrustacdo dos gases "
R"_o=FoulingFactor(Compressed air') " Fator de incrustacéo do ar "

Ae =pi*Do * L_real " Area total de troca térmica externa "
Ai=pi*Di*L_real " Estima o comprimento total de tubos "
k_tubo=Conductivity(Carbon_steel; T=Tmed_tubo) " Condutividade térmica do
tubo de aco carbono "

Tmed_tubo = (Tmed_ar + Tmed_gas) /2 " Temperatura média da parede do tubo "
"I METODO e-nut"

C_ar=m_dot_ar*cp_ar|J " Taxa de capacidade térmica do ar "
C_gas=m_dot gas *cp_gas|J " Taxa de capacidade térmica dos gases "

cp_ar = Cp(Air_ha;T=Tmed_ar;P=P_ar) " Calor especifico do ar em kJ "

cp_ar|J = cp_ar * convert(kJ/kg*K;J/kg*K) " Calor especificodoarem J "

cp_gas = Cp(Air_ha;T=Tmed_gas;P=P_gas) " Calor especifico dos gases em kJ "
cp_gas|J = cp_gas * convert(kJ/kg*K;J/kg*K) " Calor especifico dos gase em J "
NTU = (Ui * Ai)/ C_ar " Numero de unidades de transferéncia "
epsilon=HX('crossflow_one_unmixed’; NTU; C_dot_1; C_dot_2; 'epsilon’) "
Efetividade "

C_dot 1=C _gas " Taxa de capacidade térmica dos gases "

C dot 2=C_ar " Taxa de capacidade térmica do ar "

Cr=C_ar/C_gas " Razdo entre as taxas de capacidade térmica "
g_max=C_ar*(Ti_gas - Ti_ar) " Taxa de transferéncia de calor maxima possivel "
g_real = epsilon * g_max " Taxa de transferéncia de calor real "

g_real =m_dot_gas *cp_gas|J * ( Ti_gas - To_gas ) " Estima a temperatura de saida
dogas"

g_real=m_dot_ar*cp_ar|J*(To_ar - Ti_ar) " Estima a temperatura de saida do ar "
"I PERDA DE CARGA"

"l Circuito de Ar "

" Perdas de Carga localizadas (Acessorios)"

" Perda de carga expansao de entrada de ar no trocador"

DELTAP[O] = K[O] * rho_i_ar * (V_infA2 / 2) * convert(Pa;kPa)
K[0]=K_Gradual_Expansion(D_10;Dh_20;theta0)

D_10=0,5[m]

Dh_20= (4 * A _face_ar)/ P_face_ar

P_face ar =2* (LT trocador + L_tubo)
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thetaO = 90

P_w[0] = DELTAP[O] * (m_dot_ar / rho_i_ar)

" Perda de carga pelo escoamento do ar sobre o banco de tubos”
DELTAP[1] = DELTAP_o

P_w[1] = DELTAP[1] * (m_dot_ar /rho_ar_med)

" Perda de carga contracao de saida de ar do trocador"

DELTAP[2] =K[2] *rho_o_ar * (V_ar"2 / 2) * convert(Pa;kPa)
K[2]=K_Gradual_Contraction(Dh_20;D_22;theta2)

D _22=0,5[m]

theta2 = 90

rho_o_ar = Density(Air_ha;T=To_ar;P=P_gas) "Densidade do ar na saida
do trocador”

V_ar=m_dot_ar/(rho_o_ar* A _duto_ar) "Velocidade do ar no duto de entrada do
trocador”

A duto ar=a*b

a=0,5[m]

b=0,5[m]

P_w[2] = DELTAP[2] * (m_dot_ar /rho_o_ar)

" Perda de carga nas 4 curvas 90° "

DELTAP[3] = (K[3] * rho_o_ar * (V_ar*2 / 2)) * 4 * convert(Pa;kPa)
K[3]=K_miterbend(Theta3;RelRough3)

RelRough3 = epsilon_duto/D_eq " Rugosidade relativa do duto "
epsilon_duto = 0,15 [mm] * convert(mm;m) " Rugosidade do duto "
Theta3 = 90

P_w[3] = DELTAP[3] * (m_dot_ar/rho_o_ar)

" Perda de carga contracdo entrada de ar queimador"

DELTAP[4] = K[4] *rho_o_ar * (V_ar*2 / 2) * convert(Pa;kPa)
K[4]=K_Gradual_Contraction(D_14;Dh_24;theta4)

D 14=0,5[m]
Dh 24=(4*0,26*0,5)/(2* (0,26 + 0,5)) [m]
thetad = 90

P_w[4] = DELTAP[4] * (m_dot_ar/rho_o_ar)

"I Circuito de gases "

"I Perdas de carga localizadas (acessorios) "

" Perda de carga expansao de entrada de gases no trocador"

DELTAPI[5] = K[5] * rho_i_gas * (Vi_gas_duto”2 / 2) * convert(Pa;kPa)
K[5]=K_Gradual_Expansion(Dh_15;Dh_25;thetab)

Dh_15= (4 * A duto gas)/(2*(0,5+ 1)) [m]

Dh_25 = (4 * LL_trocador * LT_trocador) / (2* (LL_trocador + LT _trocador))

theta5 = 90

Vi_gas_duto =m_dot_gas/(rho_i_gas* A_duto_gas) " Velocidade dos gases
na saida do aquecedor (entrada trocador)"

P_w[5] = DELTAP[5] * (m_dot_gas / rho_i_gas)

" Perda de carga total no lado gas do trocador "

DELTAP[6] = DELTAP_i + DELTAP_inlet + DELTAP_outlet

DELTAP_inlet = K61 * rho_i_gas * (V_gas”2 / 2) * convert(Pa;kPa) " Perda de
carga na entrada de gas no tubo"

K61=K_Sharp_Edged_Pipe_Inlet(Di)

P_w_61 = DELTAP_inlet * (m_dot_gas / rho_i_gas)
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DELTAP_outlet = K62 *rho_o_gas * (V_gas”"2 / 2) * convert(Pa;kPa) " Perda de
carga na saida de géas do tubo"

K62=K_Sharp_Edged_Pipe_EXxit(‘turbulent’)

P_w_62 = DELTAP_outlet * (m_dot_gas /rho_o_gas)

P_w_i=DELTAP_i* (m_dot_gas/rho_gas_med)

P w6]=P_w 61+P w 62+P_w_i

" Perda de carga contracdo de saida de ar do trocador”

DELTAP][7] = K[7] * rho_o_gas * (Vo_gas_duto”2 / 2) * convert(Pa;kPa)
K[7]=K_Gradual_Contraction(Dh_25;Dh_15;theta7)

theta7 = 90

Vo_gas_duto =m_dot gas/(rho_o _gas*A duto_gas) " Velocidade dos gases
na saida do trocador "

P_w[7] = DELTAP[7] * (m_dot_gas /rho_o_gas)

" Depresséao gerada pela chaminé a To_gas, em kPa "

De ch=0,8 [m] " Diametro interno chaminé "

Hu ch =15 [m] " Altura atil da chaminé"

g=g# " Aceleracdo da Gravidade "

rho_i_gas = Density(Air_ha;T=Ti_gas;P=P_gas) "Densidade dos gases a 300°C
(aproximado pela densidade do ar)"

rho_i_ar = Density(Air_ha;T=Ti_ar;P=P_ar) " Densidade do ar ambiente "
rho_o_gas = Density(Air_ha;T=To_gas;P=P_gas) "Densidade dos gases a
To_gas (aproximado pela densidade do ar)"

DELTAP[8] = Hu_ch * (((rho_i_ar -rho_i_gas) - (rho_i_ar-rho_o_gas))) *g *
convert(Pa;kPa)

P_w[8] = DELTAP[8] * (m_dot_gas /rho_o_gas)

"Perda de carga distribuida"

DELTAP[9] =f*rho_o_ar * (L_duto/D_eq) * (V_ar"2/2) * convert(Pa;kPa) "
Equacéao de Darcy-Weisbach para a Perda de carga distribuida "

(1/sgrt(f)) = -2 * log10((RelRough3 / 3,7) + (2,51 / (Re * sqrt(f)))) " Equacdao de
Colebrook-White para o Fator de atrito "

Re=(V_ar*D eq)/nu_o_ar

nu_o_ar = KinematicViscosity(Air_ha;T=To_ar;P=P_ar) "Viscosidade cinematica
dos gases a T média (aproximado pela viscosidade do ar)"

L_duto =10 [m] " Comprimento total do duto de ar "

D eq=1,3*((a*b)"0,625/(a + b)*0,25) " Diametro equivalente do duto de ar "
P_w[9] = DELTAP[9] * (m_dot_ar/rho_o_ar)

"I Perdas de carga totais "

" Perdas de carga tottais circuito ar "

DELTAP_ar = DELTAP[0] + DELTAP[1] + DELTAP[2] + DELTAP[3] + DELTAP[4] +
DELTAP[9]

" Perdas de carga totais circuito gases "

DELTAP_gas = DELTAPI|5] + DELTAP[6] + DELTAP[7] + DELTAPI[8]

" Perda de carga total"

DELTAPtotal[11] = DELTAP_ar + DELTAP_gas

"Poténcia de bombeamento”

P_w[11l] = P_w[0] + P_w[1] + P_w[2] + P_w[3] + P_w[4] + P_w[5] + P_w[6] + P_w][7] +
P_w[8] + P_w[9]

‘("M Setar limites para as variaveis, pois devido ao processo iterativo o codigo pode
“chutar” valores nao compativeis, e apresentara erros)”
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