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RESUMO

Devido a expressiva quantidade de aplicacdes e importancia dos trocadores de calor casco tubo
em diferentes processos industriais, a minimizacdo dos custos para o desenvolvimento de
projetos, tornaram-se objetos deste estudo. Diferentes conceitos de projetos ja consolidados
industrialmente, baseiam-se em técnicas iterativas a fim de atender determinadas
especificacbes. Entretanto, metodologias como estas requerem um elevado periodo de tempo
computacional até convergirem, visando assegurar uma solucdo Otima sob o0 aspecto
econémico. O objetivo do presente trabalho, é primeiramente aplicar a meta-heuristica de
otimizagdo PSO (Particle Swarm Optimization) para dois problemas mono-objetivo de trocador
de calor casco tubo, propostos por Kern (1950) e Sinnott et al. (2005). Em seguida, utilizando
o0 software ANSYS® CFX® 14.5, € realizada a anélise da dinamica dos fluidos computacional
CFD (Computational Fluid Dynamic), utilizando o modelo de turbuléncia k- SST (Shear
Stress Transport) para validar o coeficiente de transferéncia de convecgdo com o resultado
obtido para a abordagem PSO. A qual apresentou para cada estudo de caso uma solucéo de
trocador de calor casco tubo com economia de 57% e 17% no custo total de projeto,
respectivamente. Com possibilidade em se obter solu¢Ges mais econdmicas, ao aplicar a analise
CFD a contribuicao deste trabalho baseia-se em propor uma correlagéo para os coeficientes de
transferéncia de calor por conveccdo dos tubos, que possibilite auxiliar no dimensionamento de
trocadores de calor casco tubo operando sob condices similares de escoamento aquelas
apresentadas neste estudo. Tal correlacdo € obtida por meio do software STATISTICA® 7.0,
onde se estimou as constantes que ajustam o coeficiente de transferéncia de calor por convecc¢éo
através da alteracdo das variaveis independentes. Onde, obteve-se um coeficiente de correlacéo
(R?) acima de 0,99 para a correlacdo, tal critério representa um ajuste adequado & curva para os

dados analisados.

Palavras chaves: Trocador de calor casco tubo, otimizagdo, Particle Swarm Optimization,
Dinamica dos Fluidos Computacional.



ABSTRACT

Owing to the significant number of applications and importance of the shell and tube heat
exchangers in different industrial processes, the minimization of the costs for the development
of projects became objects of this study. Different concepts of projects already industrially
consolidated are based on iterative techniques to reach certain specifications. However,
methodologies such as these require a long computational time to converge to ensure an optimal
solution from the economic standpoint. The objective of the present work is to first apply the
PSO (Particle Swarm Optimization) meta-heuristic optimization to two single-objective shell
and tube heat exchangers problems proposed by Kern (1950) and Sinnott et al. (2005). Then,
using ANSYS® CFX® 14.5 software, computational fluid dynamics analysis (CFD) is
performed using the Shear Stress Transport (k-w) turbulence model to validate the convection
transfer coefficient with the result reached for the PSO approach. Which presented for each
case study a shell and tube heat exchanger solution with savings of 57% and 17% on the total
design cost, respectively. With the possibility of obtaining more economical solutions, when
applying the CFD analysis the contribution of this work is based on proposing a correlation for
the convection heat transfer coefficients of the tubes, which allows to assist in the design of
shell and tube heat exchangers operating under similar flow conditions to those presented in
this study. Such correlation is obtained through the STATISTICA® 7.0 software, which
estimated the constants that adjust the convection heat transfer coefficient by changing the
independent variables. Where, a correlation coefficient (R?) above 0.99 was reached for the

correlation, this criterion represents an adequate fit for the curve for the analyzed data.

Keywords: Shell and tube cheat exchanger, optimization, Particle Swarm Optimization,

Computational Fluid Dynamic.
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1. INTRODUCAO

Através da crescente competitividade das empresas, tais como o0s setores de producéo
energética, quimicos, eletrdnicos, entre outros, tem-se estimulado o desenvolvimento de novas
tecnologias e a otimizacao de seus processos. Logo, torna-se notdria a busca pela maximizagédo
da eficiéncia nos meios de fabricacdo e a minimizagdo dos custos operacionais. Melhorias de
processos e principios de operagdes relacionados a recuperacao de calor, transferéncia de calor,
e conservacdo de energia séo desafios em evidéncia.

A transferéncia de calor decorre de dois ou mais corpos, sejam eles liquidos, gases ou
solidos, através dos fendmenos da conducéo, da convecgdo e/ou da radiacéo térmica (BEJAN,
2004). Logo, a transferéncia de calor, por definicdo, é a energia térmica em transito devido a
diferenca de temperatura entre dois corpos (INCROPERA et al., 2008), sendo recorrente nas
indUstrias da area térmica (MORAN et al., 2005).

Dessa forma, o estudo referente aos projetos de unidades de transferéncia de calor,
ressalta o desenvolvimento de equipamentos mais econémicos e eficientes. A necessidade em
transferir calor em equipamentos contendo dois fluidos em temperaturas distintas, envolve
aplicacdes de trocadores de calor (INCROPERA et al., 1996). No entanto, h& varios modelos
de trocadores de calor, os quais sdo classificados pela TEMA (Tubular Exchanger
Manufacturers Association), adequando-os as diversas condi¢cdes de operagdo, conforme o
Apéndice A.

Trocadores de calor sdo equipamentos voltados para a transferéncia de energia térmica
entre dois ou mais fluidos ou desde uma superficie sélida para um fluido, sob condicdes
térmicas diferentes. De modo geral, a maioria das aplicacdes envolvendo os trocadores de calor,
encontra-se destinada para a transferéncia de calor entre fluidos. Sendo, o trocador de calor
casco tubo conforme ilustrado na Figura 1.1a e 1.1b, o mais tradicional e empregado na
inddstria (SHAH e SEKULIC, 2003).

Saida Entrada
dos tubos do casco Chicanas Espelho

Cabecalho
Traseiro

Cabecalho
Frontal

Espelho Tubos Casco Saida Entrada

do Casco dos tubos
Figura 1.1a — llustracdo do trocador de calor casco tubo. Adaptado Incropera (2008).
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Figura 1.1b — Representacéo ilustrativa tridimensional de um trocador de calor casco tubo. O
autor, 2018.

Os trocadores de calor caso tubo sé&o aplicados em grande escala, atendendo tanto para
a refrigeracdo (evaporacdo) quanto para o aquecimento (condensagédo) de fluidos, conforme
classificacdo descrita na Figura 1.2. As montagens dos sistemas de processos industriais
geralmente sdo especificadas com a finalidade em atender o tipo de fluido, temperatura, presséo,

composi¢do quimica e outras propriedades termodindmicas (KAKAGC, 2002).

Tipo de processo

l
............... sw— | | | |

Mudanga de fase
liquido-vapor

ECondensadores Aquecedores Resfriadores Chillers

Lasssssssssssnssnsnnannnnnnn H

Figura 1.2 — Classificagéo de trocadores de calor de acordo com a fungéo do processo.

Além da classificacdo anterior, trocadores de calor quando assumem a funcdo de
condensadores podem ser divididos como trocadores de calor de contato indireto e direto, vide
Figura 1.3. No primeiro, as correntes do fluido permanecem separadas e o calor é transferido
constantemente por meio de uma parede divisoria impermeavel, logo ndo ha contato direto entre
fluidos que interagem termicamente.

Por outro lado, quando ha contato direto a transferéncia de calor é continua do fluido
quente para o fluido frio, ao longo da parede que os divide. Neste tipo de trocador de calor se
exige um escoamento de dois ou mais fluidos. Embora ndo haja mistura direta entre os fluidos,
isso se deve porque as passagens de escoamento dos fluidos se encontrarem separadas. Existem
alguns modelos de trocadores de calor casco tubo classificados nos dois tipos de contatos.
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Condensadores

1
..................... O SemssssassssssssssThssnsnsnnsnnnnunnnn
H H

Contato Direto i Contato Indireto
Casco Tubo Superficie extendida Placa
........................ "
....Andustria Energetica : Industria de Processos :
—— Condensador de superficie L Condensagio Total
Aquecedor de agua de
alimentacéo

Figura 1.3 — Classificacdo dos trocadores de calor em funcdo do processo do tipo de
condensadores.

Trocadores de calor casco tubo séo conhecidos como trocadores de calor tubulares, os
quais sdo projetados por tubos circulares, embora existam modelos elipticos, triangulares ou
retangulares (SHAH e SEKULIC, 2003). Isso se deve a flexibilidade na geometria destes
trocadores de calor, a qual esta relacionada com a variagdo do comprimento, arranjo e didametro
dos tubos. Além disso, sdo projetados para elevadas pressdes tanto para o ambiente de trabalho
quanto para os fluidos de processos.

Este estudo aborda trés diferentes aplicacbes de trocadores de calor casco tubo,
submetidos a otimizacdo através de técnicas meta-heuristicas. A modelagem da transferéncia
de calor no trocador de calor casco tubo considera as equagdes matematicas analiticas de
diferenca de temperatura e do fator de correcdo, propostos por Shah e Sekulic (2003). Além
disso, o projeto dos trocadores de calor casco tubo seguem as recomendacgdes impostas pela
TEMA.

Os projetos dos trocadores de calor otimizados sdo problemas ja consolidados na
literatura, estes encontram-se detalhados no Capitulo 3 do presente trabalho, juntamente com a
especificacfes da TEMA. De acordo com Shah et al. (1999), o desenvolvimento dos trocadores
de calor casco tubo contendo dois fluidos de fluxo cruzado, permitem aplicar a metodologia da
diferencga de temperatura média logaritmica — DTML.

Além do método DTML citado anteriormente, existem também as técnicas de (i)
efetividade para o nimero de unidades de transferéncia de calor (¢-NUT), (ii) efetividade de
temperatura e numero de unidades de transferéncia de calor (P-NUT) e (iii) a versdo adaptada

a qualquer um dos métodos anteriores incluindo a DTML, como as cartas de Mueller e Roetzel.
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As simulagGes computacionais dos trocadores de calor serdo realizadas com base na
técnica CVFEM (Control Volume Finite-Element Method) para o escoamento dos fluidos,
sendo que as ferramentas computacionais podem ser aplicadas tanto nas etapas preliminares
quanto na validacdo dos resultados tedricos. Neste trabalho a ferramenta comercial ANSY'S-
CFX versdo 14.5® ferramenta de CFD (Computational Fluid Dynamic) ser4 empregada para
tais validacOes, dessa forma, permitindo comparar uma possivel diferenca entre os valores
obtidos via otimizacdo numérica e as simula¢fes computacionais. Tais simulagdes via
ANSYS® CFX® 14.5 permitem ainda prever e avaliar a distribuicdo de temperatura em pontos

criticos do trocador de calor casco tubo durante o escoamento do fluido em seu interior.

1.1 JUSTIFICATIVA E MOTIVACAO

Um dos motivos do presente trabalho, estudar a otimizacéo de trocadores de calor casco
tubo se deve a prevencdo de possiveis crises energéticas como as ocorridas nas areas quimicas
e petroliferas nos ultimos anos (GODOI, 2011), pois, os sistemas de transferéncia de calor
encontram-se suscetiveis a sofrerem tanto com as elevacGes no custo de producdo de seus
componentes, quanto na manutencao de seus equipamentos.

No entanto, ndo somente o setor de producdo da area térmica passou a trabalhar com
menores investimentos, houve ainda um aumento da demanda energética do pais (Brasil),
chegando a niveis criticos em 2014 (NOGUEIRA, 2017). Como consequéncia, proporcionou
aos setores comerciais e industriais 0 emprego e reaproveitamento da energia disponivel de
modo mais eficiente. Dessa forma este projeto passa pelo estudo de métodos que maximizam a
eficiéncia de equipamentos, o qual é o caso dos trocadores de calor e minimizam seus consumos
energéticos.

Além disso, a intensificacdo da competitividade fabril entre as industrias energéticas
tem impulsionado a otimizacdo de processos e 0 conceito de novos equipamentos. Neste
contexto, vale destacar as unidades de conservagéo de energia voltadas para os processos de
recuperacdo de calor (SOUZA, 2014), os quais se baseiam também em métodos de melhoria
continua, juntamente com a otimizacao de seus equipamentos produzidos (BEJAN et al., 1996).

No caso das unidades de transferéncia de calor em plantas industriais, as quais possuem
reservatorios a serem aquecidos e resfriados, requerem a integracéo para a recuperacao de calor.
A integracdo busca a redug¢do no consumo de matéria, como no caso de um sistema onde um
fluido deve ser resfriado por outro. Logo, as necessidades térmicas operacionais da planta
permitem a aplicacdo de um ou mais trocadores de calor (SOUZA, 2014).
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O inicio da concepcdo de projetos de trocador de calor casco tubo, parte de premissas
tais como a identificacdo de uma configuracdo que promova a maxima transferéncia de calor
(BEJAN, 2000), justificando a importancia do estudo da otimizacdo de parametros de projeto.
Como no caso de instalacGes envolvendo processos quimicos em que ha pressdes elevadas de
trabalho, exigindo robustez do equipamento, recomenda-se a aplicacédo de trocadores de calor
casco tubo. O que de fato justifica o aperfeicoamento na aplicacdo de trocadores de calor deste
tipo, desde a década de 30 (PEARCE et al., 2012).

Assim como diferentes estudos relacionados a otimizagéo de trocadores de calor casco
tubo, que visam obter solugdes baseadas em modelos compactos, eficientes e econdmicos. O
presente trabalho pretende complementar a solucdo via técnicas de meta-heuristica por meio da
simulacdo numérica via CFD (Computational Fluid Dynamic), possibilitando ndo somente
apresentar as especificacbes geométricas 6timas, como também validar e prever a transferéncia

de calor, verificando as possiveis zonas criticas ao longo destes equipamentos.

1.2 OBJETIVOS

O presente estudo tem como objetivo geral analisar dois trocadores de calor casco tubo
através de equacOes classicas da Transferéncia de Calor, Termodindmica e da Mecénica dos
Fluidos, aplicando a técnica PSO para otimiza-los acoplada a simula¢bes de dindmica dos
fluidos computacional, propondo uma correlacédo para o coeficiente de transferéncia de calor

na regido de transi¢ao do escoamento.

Os objetivos especificos propostos neste estudo podem ser descritos da seguinte forma:

e Investigar os estudos de caso dos trocadores calor casco tubo, proposto por Kern
(1950) e Sinnott et al. (2005), os quais também foi estudado posteriormente por Caputo et al.
(2008);

e Aplicar a otimizacdo mono-objetivo, através da técnica PSO (Particle Swarm
Optimization), minimizando a perda de carga nos tubos sem que haja reducdo na capacidade de
transferéncia de calor do equipamento, uma vez que a funcéo objetivo encontra-se relacionada
ao custo operacional e energético dos trocadores de calor casco tubo;

e Modelar através da dindmica dos fluidos computacional, ou seja, via CFD,
utilizando o software ANSYS® CFX® 14.5, validando primeiramente o estudo de caso

apresentado por Kern (1950), através do coeficiente de transferéncia de calor por convecgéo e
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fator de atrito do casco e tubo, em seguida, a solucao obtida por meio do método PSO (Particle
Swarm Optimization);

e Confrontar os resultados obtidos no estudo de caso pela otimizacdo e simulacéo
computacional via CFD, utilizando o modelo de turbuléncia k- SST (Shear Stress Transport).
Em sequéncia, verificar a diferenca entre os valores do coeficiente de conveccdo médio
determinados via CFD com a correlacdo Dittus-Boelter, a fim de verificar a usabilidade para os
estudos de caso do presente trabalho

e Propor uma correlagdo para o coeficiente de transferéncia de calor por conveccéo
para os tubos, a fim de se obter um dimensionamento adequado para trocadores de calor

utilizando &gua ndo tratada e destilada, operando sob regime de escoamento de transicao.

1.3 ORGANIZACAO DO DOCUMENTO

O presente trabalho esta estruturado através de oito Capitulos. No capitulo 1 foi
apresentado primeiramente um breve historico de trocadores de calor casco tubo, referindo-se
a sua norma de fabricacdo, classificacdo e aplicacdo de seus processos, sendo possivel obter
maiores detalhe deste assunto no Apéndice A. Além disso, foram descritas a justificativa e a
motivacao que permitiram elaborar o presente estudo, bem como o objetivo geral e 0s objetivos
especificos a serem executados por abordando o método de otimizagdo de inteligéncia de
enxame e analise pela dindmica dos fluidos computacional.

No Capitulo 2 € apresentada a revisdo de trabalhados relacionados ao estudo de
trocadores de calor casco tubo, iniciando com uma abordagem a respeito da evolucdo dos
trocadores de calor, em seguida a modelagem térmica envolvendo os parametros de projetos,
bem como o modelamento computacional via CFD, o qual é detalhado no Apéndice B e 0s
diferentes métodos de otimizacdo meta-heuristicos aplicados em trocadores de calor.

O Capitulo 3 trata da modelagem matematica dos trocadores de calor casco tubo,
retratando os metodos de projetos pela diferenca de temperatura média logaritmica — DTML e
efetividade (¢) — NUT, além de apresentar a determinagdo da eficiéncia para 0 modelo de
trocador de calor casco tubo, tal como as varidveis geométricas, numeros adimensionais e 0s
coeficientes de transferéncia de calor. Além disso, discorre sobre a interferéncia da perda de
carga no desenvolvimento do trocador de calor.

No Capitulo 4 é primeiramente apresentado o conceito de otimizacdo dentro do

desenvolvimento de projetos de engenharia, discorrendo a respeito da funcdo objetivo para o
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estudo de caso a ser resolvido. Em seguida é apresentado o método de otimizacdo meta-
heuristico PSO (Particle Swarm Optimization) o qual sera aplicado no problema do trocador de
calor casco tubo, descrevendo as etapas de resolucdo desta técnica,

O Capitulo 5 trata do estudo dos modelos de turbuléncia baseados nas equacdes de
Navier-Stokes média, ou seja, via RANS (Reynolds Averaged Navier-Stokes) aplicados na
andlise e desenvolvimento de projetos de trocadores de calor casco tubo via CFD. Logo, sdo
apresentados os conceitos dos modelos k-¢, k- e k- SST (Shear Stress Transport) sendo
apenas este ultimo empregado na resolucéo do estudo de caso através do software ANSYS®
CEX®14.5.

No Capitulo 6 € apresentado o dominio computacional do trocador de calor casco tubo
avaliado no presente trabalho. Em seguida, a analise de convergéncia da malha expbe 0s
resultados obtidos durante seu refinamento, relatando as condi¢des de contorno aplicadas na
simulagdo computacional. Posteriormente, sdo apresentados os resultados obtidos para os
pardmetros geométricos, fator de atrito e o coeficiente de transferéncia de calor da abordagem
PSO e via ANSYS® CFX®14.5, os quais foram utilizados para propor a correlacdo do
coeficiente de transferéncia de calor para os tubos.

Por fim, no Capitulo 7, sdo apresentadas as conclusdes finais do trabalho e as propostas
para estudos futuros.



2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

Neste Capitulo é realizada uma revisdo bibliografica dos trabalhos presentes na
literatura, os quais discorrem a respeito do sistema de transferéncia de calor em trocadores de
calor casco tubo, bem como, os métodos de otimizacdo aplicados nestes equipamentos, visando
um melhor desempenho. Além disso, sdo lidos os trabalhos voltados para a analise de CFD em
trocadores de calor casco e tubo.

Os objetivos dos trabalhos voltados para a otimizacao de trocadores de calor casco tubo,
baseiam-se em problemas de identificacdo para que as suas configuragfes proporcionem a
maxima transferéncia de calor em um dado espaco (BEJAN, 2000). Além disso, os projetos de
trocadores de calor envolvem ajustes complexos, como a selecdo dos parametros geométricos
e operacionais (PATEL e RAO, 2010).

2.1 EVOLUCAO DOS TROCADORES DE CALOR CASCO TUBO

Nesta secdo, sdo apresentados alguns trabalhos considerados relevantes ao tema do
presente trabalho, no que tange ao sistema de transferéncia de calor em trocadores de calor
casco tubo. Nos quais encontram-se descritos a teoria e 0 modelamento ja consolidados, a partir
de expressbes basicas de projetos, as quais regem os fendmenos térmicos durante a operagéo
de um trocador de calor casco tubo.

Os primeiros estudos mais conhecidos para 0 modelamento matematico em trocadores
de calor casco tubo, referem-se ao sistema de fluxo cruzado com um passe no casco e sem a
mistura dos fluidos. De acordo com o trabalho de Nusselt (1911), primeiramente foi empregada
a integracdo de Riemann a fim de solucionar uma equacdo diferencial de segunda ordem,
definindo assim a distribuicdo de temperatura no trocador de calor.

Posteriormente, Nusselt (1930), estudou este problema, porém convertendo o modelo
analitico em uma equacdo integral. Para a resolucdo da equacdo, definiu-se como hipdtese a
aplicacdo da solucdo teste em forma de séries de poténcia. Com isso, se obteve uma expressao
explicita e a mesma foi empregada para o calculo da efetividade de trocadores de calor casco
tubo.

Bowman et al. (1940) estudaram diferentes arranjos de trocadores de calor casco tubo,
a fim de modelar matematicamente o fator de correcdo para este equipamento, sendo que, 0s

arranjos propostos encontravam-se submetidos ao fluxo cruzado de escoamento. Entretanto, 0s



resultados obtidos limitaram-se a hipotese de infinitas chicanas no trocador de calor casco tubo.
Logo, pode-se encontrar valores equivocados em aplicacdes diferentes das condigdes impostas.

No trabalho de Manson (1955) aplicou-se a transformada de Laplace utilizando os casos
analisados por Bowman et al. (1940) obtendo uma solucédo que se tornou comum nos dias
atuais. A solucdo analitica dos casos baseia-se nos trabalhos apresentados por Nusselt (1930)
0S quais buscavam propor procedimentos para se determinar o fator de corre¢cdo em trocadores
de calor casco tubo. No entanto, ao ajustar a expressdo complexa proposta inicialmente por
Nusselt (1930) obteve-se a sua simplificacdo empregada aos casos sob andlise.

Bell-Delaware (1960) apresentou um modelo de célculo de transferéncia de calor e
perda de carga voltado para o desenvolvimento de trocadores de calor casco tubo. No lado do
casco, os calculos basearam-se nas correlacdes de conveccdo forcada e no lado do tubo,
considerou-se o efeito Bypass e as correntes de fluxo descritas por Tinker (1958), ilustradas na

Figura 2.1.

(a)
Tﬁ-
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Tae Perfil de temperatura
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(b)

Figura 2.1 — (a) Distribuigdo das correntes de fluxo no casco. Adaptado de Shah e Sekulic
(2003). (b) Perfis de temperaturas das correntes no casco. Adaptado de Palen e Taborek (1969).
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Conforme a Figura 2.1a, as correntes de fluxos séo caracterizadas de acordo com Shah
e Sekulic (2003) da seguinte forma:

. Corrente A: forma-se devido a folga entre a parede do tubo e as chicanas, ou
seja, pela diferenca de pressdo nos dois lados da chicana. Apresenta coeficientes de
transferéncia de calor elevados nos espacos circulares, gerando um escoamento eficiente.

o Corrente B: corrente de fluxo cruzado pura, a qual permite ser associada ao fluxo
ideal sobre o arranjo dos tubos. Esta corrente forga uma significativa parte do fluxo entre as
folgas onde ha vazamentos e a corrente de bypass.

o Corrente C: denominada de bypass, a qual forma-se entre a parede do casco e 0
arranjo de tubos. Sendo que ha uma area de formacéo de fluxo devido aos orificios dos tubos
ndo poderem ser perfurados na regido proxima aos espelhos do trocador de calor,
comprometendo a resisténcia estrutural. A corrente de Bypass é em partes efetiva para a
transferéncia de calor, em funcéo do contato somente com os tubos préximos do casco.

o Corrente E: encontra-se relacionada com o fluxo através da existéncia da folga
entre as chicanas e a parede interna do casco. A corrente E possui baixa eficiéncia na
transferéncia de calor, em especial durante o escoamento laminar, em razdo de ndo haver pontos
de contato em nenhum tubo.

. Corrente F: é uma corrente de Bypass gerada no eixo central do casco e entre 0s
tubos, devido a omissdo de alguns tubos. A qual apresenta um comportamento caracteristico da
corrente C, no entanto surge apenas em especificos modelos de arranjos dos tubos. A corrente

F foi proposta no estudo de Tinker (1958).

O estudo apresentado por Nicole (1972) baseou-se na diferenca de temperatura média
de trocadores de calor casco tubo com fluxo cruzado limitados em até seis passes nos tubos.
Contudo, em funcdo de alguns termos errdneos nas equacdes de efetividade, os valores obtidos
néo possibilitaram comparacdo. Apesar do estudo aplicado em geometrias simples, a expressao
matematica que descrevia a efetividade em trocadores de calor casco e tubo sob fluxo cruzado
era complexa, sendo simplificada alguns anos mais tarde por Roetzel e Nicole (1975).

O trabalho de Rohsenow (1973) teve como objetivo modelar a expressao do coeficiente
global de transferéncia de calor no interior dos tubos de trocadores de calor casco tubo. Notou-
se que sob elevado fluxo de vapor, o escoamento bifasico perde seu efeito, reduzindo o didmetro
do tubo a medida que ha um aumento na espessura da camada do liquido condensado em dire¢éo

a0 escoamento.
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Roetzel e Nicole (1975) formularam uma expressdo aproximada para se obter a
diferenca de temperatura média logaritmica, também conhecida como DTML. Elaborou-se
também o conceito a fim de determinar o fator de correcdo em diferentes arranjos de trocadores
de calor com fluxo cruzado. Os coeficientes obtidos no trabalho de Nusselt (1930), através da
solucdo em séries infinitas duplas, auxiliaram a fundamentacdo das duas expressdes
aproximadas.

Gardner e Taborek (1977) investigaram possiveis erros levantados diante das defini¢bes
de hipoteses simplificativas durante o calculo da DTML e do fator de corregdo em um trocador
de calor casco tubo. As principais hipoteses analisadas foram: o coeficiente global de
transferéncia de calor ao longo do trocador de calor, o elevado nimero de chicanas; bem como
a configuracdo de bypass, a qual esta relacionada a distribuicdo do fluxo em relagéo as chicanas,
afetando diretamente no valor da temperatura de saida.

Taborek (1983), por meio da anélise termodinamica, estudou a diferenca de temperatura
em um fluido movendo-se na dire¢do normal ao escoamento, a qual implica em um escoamento
ndo-misturado, sem que haja fluxo de calor. Entretanto, em escoamentos sob mistura todo fluido
em um dado plano normal encontra-se sob a mesma temperatura. Além disso, concluiu-se que
é possivel inter-relacionar diferentes métodos de célculo de trocadores de calor casco tubo por
meio da distribui¢do de temperatura, obtendo resultados aproximadamente iguais.

Holman (1983) analisou as questdes de manutencdo e limpeza em projetos de quaisquer
tipos de trocadores de calor, pois, ao longo da vida til as superficies encontram-se expostas a
deposicao de impurezas, oxidacgdo e/ou reaces fisicas e quimicas. Esses fatores contribuem na
formacdo de incrustacao nas superficies do trocador, elevando consideravelmente a resisténcia
térmica, o que de fato afeta na transferéncia de calor entre os fluidos.

Contudo, deve-se ressaltar no projeto para trocadores de calor casco tubo, que o
investimento para melhor condutividade térmica é diretamente proporcional ao custo do
material, o qual apresenta bom indice em relacéo a esta propriedade. Além disso, a razdo entre
a area de troca térmica e o volume do mesmo também delimitam as configuragdes na concepc¢ao
dos trocadores de calor.

Pignotti e Cordero (1983) propuseram uma metodologia para determinar a efetividade
de temperaturas e do fator de correcdo em trocadores de calor casco tubo com fluxo cruzado e
nameros aleatdrios de passes nos tubos. Além disso, estudaram a interferéncia na mistura dos
fluidos quente e frio durante os escoamentos paralelo e contracorrente. O estudo também
contribuiu para a elaboracdo de perfis da efetividade e do fator de correcdo em diferentes
aplicacdes industriais.
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O trabalho de Ribeiro e Goldstein (1985) descreveu a metodologia de célculo a fim de
modelar a transferéncia de calor e a entalpia para o0 escoamento interno em trocadores de calor
de casco e tubo. O modelamento dos casos baseou-se nos trabalhos de Kern (1950), Tinker
(1958), Bell-Delaware (1960) e Rohsenow (1973), sendo que Copetti (1989), em seu estudo,
levantou as consideracdes fundamentais do método anterior e estruturou uma técnica especifica
para projetos de trocadores de calor casco tubo.

De acordo com a literatura de Pignotti e Shah (1992) os projetos e andlises de trocadores
de calor casco tubo com dois fluidos e sistema de fluxo cruzado no casco, podem ser
determinados com base nos seguintes métodos: (i) diferenca de temperatura média logaritmica,
DTML (ii) efetividade de temperatura pelo nimero de unidades de transferéncia, P-NUT, (iii)
efetividade pelo nimero de unidades de transferéncia, e-NUT, (iv) versdo modificada dos
métodos anteriores, tais como as cartas de Mueller e Roetzel e (v) o0 método de diferencas e
volumes finitos.

Segundo Hewitt et al. (1994) os perfis gerados a partir do método P-NUT apresentaram
curvaturas excessivamente longas, as quais impediram uma interpolacdo apropriada para
diferentes aplicagdes. Com isso, aplicou-se uma técnica iterativa estudada primeiramente por
Taborek (1983), a qual resultou no emprego do método DTML, juntamente com o fator de
corre¢do € o método O-NUT, sendo o parametro 6 definido como 6 = P/NUT.

Turcker (1996) elaborou diagramas referentes ao fator de correcéo para trocadores de
calor de fluxo cruzado e passes simples. Além do mais, apresentou uma solucao iterativa com
0 intuito de gerar os valores obtidos nos trabalhos de Bowman et al. (1940) e Manson (1955).
Entretanto o diagrama reproduzido obteve uma divergéncia significativa em raz&o dos erros
referentes aos valores interpolados e empregados por Nusselt (1930).

Em relacdo as diferentes técnicas de calculo para projetos de trocadores de calor casco
tubo Kays e London (1964) analisaram diferentes premissas quanto a aplicacdo do método e-
NUT em relagcdo a DTML, sendo que o primeiro resulta em uma solu¢do mais direta no que se
refere ao desempenho do trocador de calor. Por outro lado, a DTML necessita sucessivas
iteragBes, porém é melhorado com a elevagdo dos coeficientes de transferéncia de calor e
distribuicdo adequada de temperatura do trocador.

Sobre a aplicagdo dos trocadores de calor casco tubo, conforme o estudo de Shah e
Sekulic (2003), estes equipamentos podem ser projetados para um vasto leque de pressdes e
temperaturas de operagéo. Ou seja, sdo empregados em ambientes que se encontram submetidos
desde o alto vacuo até pressdes acima de 100MPa, e em condic¢des que partem da criogenia até

temperaturas em torno de 1100°C.
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De acordo com Incropera et al. (2008), a determinacao da eficiéncia em trocadores de
calor possui vérias restricdes e é fundamentada pela capacidade de transmissdo de calor do
fluido quente para o fluido frio, uma vez que, um trocador de calor poderd apresentar
efetividade de 100%, caso a quantidade de troca térmica entre os fluidos quente e frio seja
igualada. Entretanto, ha diferentes tipos de perdas de calor durante um ciclo térmico, permitindo
assim a busca por solugdes que minimizem essas perdas.

Ainda para Incropera et al. (2008), o calculo da DTML é aplicavel em projetos de
trocadores de calor, quando as temperaturas de entrada e saida dos fluidos quente e frio séo
conhecidas. Caso as temperaturas ndo estejam pré-estabelecidas na premissa do projeto, a
aplicacdo do método DTML torna-se em um calculo iterativo, fazendo com que o método &-
NUT seja mais vidvel para a analise.

Cengel e Ghajar (2012), analisaram a troca térmica entre dois fluidos submetidos a
temperaturas distintas para um trocador de calor casco tubo. Avaliaram o problema por meio
do coeficiente global de transferéncia de calor, o qual descreveu os efeitos da transmissdo de
calor e aplicaram o método DTML. Com isso, concluiram-se que a taxa de transferéncia de
calor entre os fluidos depende da relevancia na diferenca de temperatura, a qual se altera ao

longo do trocador de calor.

2.2 SIMULACAO NUMERICA EM TROCADORES DE CALOR CASCO TUBO

O desenvolvimento de projetos de trocadores de calor casco tubo baseia-se
frequentemente nas correlacdes de Bell-Delaware (SERTH, 2007) e de Kern (1950). Sendo que,
em aplicacbes que requerem maior precisdo de resultados e analises mais aprofundadas,
recomenda-se 0 método Bell-Delaware. Por outro lado, o modelo de Kern é comumente
aplicado em fases preliminares de projetos a fim de se obter resultados mais cautelosos.

Para simulacdes da analise térmica em trocadores de calor casco tubo, 0 método Bell-
Delaware é capaz de antever e ponderar o melhor ajuste do coeficiente de transferéncia de calor
e a perda de carga ao longo do equipamento. Além disso, 0 método é capaz de indicar a
existéncia de pontos criticos no lado do casco, porém ndo possui a capacidade de localiza-los.

Entretanto, com o intuito de identificar possiveis problemas, deve-se analisar a
distribuicdo do fluxo ao longo dos tubos. De acordo com Dirker et al. (2005) esta analise pode
ser resolvida por meio de simulagdes utilizando a dindmica dos fluidos computacional, onde se
estimou o coeficiente de transferéncia de calor e em seguida validou os resultados com a

correlagéo de Dittus-Boelter para um trocador de calor do tipo duplo tubo ou tubo-tubo.
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Os resultados obtidos analiticamente para o coeficiente de transferéncia de calor,
permitiram confrontar estes com os valores determinados nas simulagdes através da expressdo
de Dittus-Boelter, Eq. (2.1), a fim de comparar os coeficientes de transferéncia de calor com os
valores obtidos via CFD. A correlacdo de Dittus-Boelter envolve os numeros de Prandlt (Pr) e

de Reynolds (Re), a fim de obter o valor para Nusselt, Nu.
Nup = 0,0243Re,*®Pro*, (2.1a)

Nup = 0,0265Re,*®Pro3. (2.1b)

Sundén (2007) comparou os métodos baseados nas correlacBes de transferéncia de calor
em projetos de trocadores de calor, através da andlise via CFD. Notou-se que a técnica de
simulacdo pode ser aplicada tanto para classificar, quanto dimensionar trocadores de calor.
Assim, nas primeiras fases de projeto, a simulacdo computacional é capaz de reduzir a
quantidade de protdtipos e modelar uma pré-visualizacdo do comportamento fluidodindmico
no equipamento.

Segundo o trabalho de Kao et al. (1982) um modelo multidimensional de trocador casco
tubo foi proposto, onde modelaram o lado do casco por meio da permeabilidade superficial,
porosidade volumétrica e método de resisténcia distribuida. Ao realizar estas abordagens de
simplificacdo, os resultados apresentaram uma queda de pressdo do lado do casco e uma taxa
de transferéncia de calor em conformidade com dados experimentais.

Logo, os métodos simplificativos permitem pré-estabelecer o valor do coeficiente de
transferéncia de calor no lado do casco e a perda de carga de maneira eficiente. Entretanto, uma
distribuicdo melhorada para o escoamento e a temperatura do lado do casco, exigem a
elaboracdo de um modelamento completo via CFD, a fim de apresentar valores mais proximos
das condicges de aplicacdo em projetos reais.

Conforme o trabalho de Prithiviraj e Andrews (1998), uma simulacdo completamente
detalhada via CFD para um projeto de trocador de calor, exige um sistema de processamento e
memoria significativamente grande. Ou seja, ndo ha possibilidade de realizar modelagens em
processadores comuns. Um modelo puramente real de trocador de calor casco tubo, contendo
500 tubos e 10 chicanas, requer no minimo 150 milhdes de elementos computacionais.

Através da capacidade computacional exigida, em projetos com grandes trocadores de
calor casco tubo, realiza-se algumas simplificagdes de modelagem, como citado anteriormente.

As simplificagdes usualmente aplicadas referem-se a abordagem de resisténcia distribuida,
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principalmente em modelos casco tubo e ao modelo médio poroso. Sendo que, para a primeira
simplificagcdo um unico dominio computacional engloba multiplos tubos, logo, o lado do casco
pode ser modelado com uma malha parcialmente grosseira.

O estudo de Jae et al. (2005) analisaram via CFD o comportamento do escoamento em
zonas proximas da parede do tubo, apresentando um elevado numero de Reynolds. Encontrou-
se fungdes de parede ndo equilibradas ao longo do modelo de turbuléncia k-¢, o qual prevé um
ajuste adequado no comprimento dos tubos. Os modelos contendo dupla camada de parede
representam um dominio de fluxo mais preciso. Notaram que aplica¢des de diferentes modelos
de turbuléncia interferem na solugéo do escoamento na parede dos tubos.

Ozden e Tari (2010) estudaram a aplicacdo de processadores com grande capacidade e
memoria de armazenamento, a fim de modelar um trocador de calor casco tubo em escala real,
via CFD. Logo, um modelamento geométrico detalhado resulta em valores com precisdo
significativamente elevada. Com isso, permite-se aproximar o comportamento real da
distribuicdo das correntes de escoamento e da temperatura no interior do trocador de calor.

Desta forma, a simulacdo computacional fornece valores confidveis com o propdsito de
determinar os parametros globais de projeto. Assim, a taxa de transferéncia de calor, o
coeficiente global de transferéncia de calor e a perda de carga permitem comparar uma
modelagem com as correlagdes tedricas e/ou experimentais. Além disso, as simula¢fes tém
como intuito antever o escoamento interno e a distribuicdo de temperatura, localizando os
pontos de relaminarizacdo e recirculacéo.

De acordo com o estudo de Bhutta e Hayat (2011) os atuais softwares comerciais
voltados para a modelagem de projetos, sdo capazes de solucionar varios tipos de trocadores de
calor em diferentes aplicagdes. O modelo de turbuléncia k- padrdo é um dos mais aplicados
em trocadores de calor usando funcdes de parede.

Bendekar e Sawant (2016) modelaram um trocador de calor casco tubo, com o objetivo
de validar os resultados analiticos. O trocador de calor desenvolvido apresentava 19 tubos,
casco com comprimento de 5,85 m e didmetro de 108 mm, sendo que, 0 escoamento e a
distribuicdo de temperatura no trocador de calor foram solucionados via CFD, definida por
simetria plana. Os resultados apresentaram-se sensiveis ao modelo de turbuléncia e a func¢des
parede.

Para a solugdo via CFD, o modelo de turbuléncia k-« SST (Shear Stress Transport),
apresentou resultados mais proximos a solucdo analitica com o nimero de Reynolds baixo.
Notou-se ainda que o fluxo se mantém paralelo aos tubos, reduzindo a transferéncia de calor.

Além disso, houve uma significativa perda de carga no lado do casco, nas zonas de entrada e
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saida, 0 que se deve ao fluxo cruzado e a maior diferenca de temperatura entre os fluidos dos
tubos e do casco. (BENDEKAR e SAWANT, 2016).

Siva e Chaitanya (2016) aplicaram o modelo de turbuléncia k-« SST, com a finalidade
de otimizar um modelo de trocador de calor casco tubo. A otimizacgéo foi aplicada para o ciclo
Rankine no sistema de recuperacgéo de calor durante a exaustdo de gases, alterando o0 modelo e
0s materiais empregados na confec¢édo do trocador de calor.

As simulacgdes via CFD de Siva e Chaitanya (2016) possibilitaram comparar diferentes
materiais de trocadores de calor casco tubo sob mesmas condic¢des de contorno. Com isso, 0S
resultados obtidos apresentam um trocador de calor com reducdo de 25% no tamanho das
chicanas e tubo de cobre com efetividade de 0,7 na recuperacdo de calor. Ja o aco inoxidavel
AISI 316 apresentou efetividade de 0,6, sendo capaz de prolongar o ciclo de vida contra

possiveis corrosoes.

2.3 OTIMIZACAO NUMERICA EM TROCADORES DE CALOR CASCO TUBO

As analises de dimensionamentos de projetos de trocadores de calor casco tubo,
requerem o levantamento de diferentes restricbes quanto a aplicagdo especifica destes
equipamentos. O processo de otimizacdo é uma ferramenta que agrega ao desenvolvimento de
novos modelos, atendendo as readequac@es das dimensdes e a transferéncia de calor necessaria
para cada aplicacdo. Logo, como os trocadores de calor sdo projetados para diversos tipos de
aplicacdes, muitos critérios de otimizacdo variam conforme o projeto.

Dentre os principais objetivos da otimizacdo de trocadores de calor, pode-se listar:

e Custos iniciais e operacionais minimos de projetos;
e Perda de carga;

e Dimensdes e espacamento entre as chicanas;

e Recuperacao de calor;

e Taxa de transferéncia de calor.

Para Shah e Sekulic (2003) a otimizacdo em projetos de trocadores de calor baseia-se
em uma medida de desempenho definida quantitativamente e submetida a reducdo ou
ampliacdo, sendo definida como a fungéo objetivo. Uma vez que as restricOes de projetos de
trocadores de calor estdo diretamente relacionadas com a transferéncia de calor, a perda de

carga, as limitagdes geometricas, entre outros parametros.
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Kern (1950) prop6s uma metodologia voltada ao desenvolvimento de trocadores de
calor casco tubo, consolidando-a na industria. Foram avaliadas duas configuracdes de
trocadores casco tubo: (i) querosene e 6leo cru para um trocador com poténcia de 1,44 MW e
(i) agua destilada e natural para o trocador de 0,46 MW. A transferéncia de calor e a perda de
carga, apresentaram 25% da reducdo das chicanas, correspondendo a uma solugdo proxima de
valores atualmente aceitaveis.

Shenoy (1995) propds a otimizacdo de um modelo tedrico de trocador de calor casco
tubo, onde pretendia-se resfriar querosene utilizando 6leo cru. Os valores das temperaturas de
entrada e a vazdo massica foram consideradas constantes, bem como as propriedades fisicas
dos fluidos, limitando a perda de carga e a incrustacdo. A funcdo objetivo consistiu em
minimizar a area de troca de calor controlando o custo total.

Mukherjee (1998) estudou as chicanas de trocadores de calor casco tubo na forma
segmentada, conforme ilustrado na Figura 2.2, tais chicanas proporcionam melhor
distribuicdo do fluxo no casco. O espagcamento minimo entre as chicanas deve ser superior a
duas polegadas e 0 maximo depende da quantidade de tubos, considerando a rigidez e a
vibracdo, segundo a TEMA. Para uma distribuicdo aceitavel no escoamento, recomenda-se
utilizar um corte na chicana em 15% do seu tamanho. O método de Bell-Delaware fixa esse

valor em 20%.
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Figura 2.2 — Representacéo ilustrativa de diferentes modelos de chicanas (a) simples, (b) dupla

e (c) tripla. Adaptado de Mukherjee (1998).
Taborek (1998) desenvolveu dois casos de estudo para trocadores de calor casco tubo,

sendo o primeiro caso um trocador de calor com carga térmica de 5 MW, onde gasoleo é

utilizado para resfriar 6leo cru. No segundo caso um trocador de calor de 530 kW utiliza agua
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como fluido de resfriamento para nafta, sendo o objetivo do trabalho apresentar o
comportamento de diferentes fluidos em aplicacdes especificas.

Para os dois casos analisados, utilizaram-se as especificacdes recomendadas pela
TEMA, limitando os valores de perda de carga maxima admissivel e as velocidades de
escoamento, tanto para o lado do casco quanto para os tubos. Além disso, a configuragdo
geomeétrica esta restrita aos limites operacionais e aos custos de manutencéo.

Mizutani et al. (2003) determinaram a transferéncia de calor e a perda de carga no lado
do casco. A otimizacdo do trocador de calor baseou-se no método MINLP (Mixed Integer
Nonlinear Programming), a fim de minimizar o custo anual de operacdo e o consumo
energético. A principal contribuicdo do trabalho é a incluséo do trocador de calor casco tubo a
ser otimizado para uma estrutura em série de trocadores de calor a fim de determinar
simultaneamente a topologia da montagem e o dimensionamento ideal do equipamento.

De acordo com a literatura Shah e Sekulic (2003) empregaram o0 método de Bell-
Delaware para classificar um modelo teérico de trocador de calor casco tubo, TEMA E. O
objetivo do trabalho baseou-se em determinar a transferéncia de calor, temperaturas na saida,
perda de carga nos fluidos no lado do casco e dos tubos. Investigaram somente um passe no
casco e dois nos tubos de arranjo quadrado.

Serna e Jiménez (2004) apresentaram uma expressdo analitica a fim de relacionar a
transferéncia de calor, a perda de carga no lado do casco e a area do trocador de calor. A equacgéo
baseou-se no método Bell-Delaware permitindo estender a diferentes modelos de trocadores de
calor, a fim de obter a perda de carga no lado dos tubos e apresentar sua importancia no
dimensionamento dos trocadores de calor.

Sinnott et al. (2005) baseando-se no estudo de Kern (1950) propuseram um modelo
teorico de trocador de calor casco tubo, sendo o objetivo do trabalho projetar um trocador com
poténcia de 4,34 MW para resfriar metanol de 95°C para 40°C com vazado massica de 100.000
kg/h, utilizando &gua salobra para elevar a temperatura de 25°C a 40°C. Considerou-se a perda
de carga no lado do casco equivalente a 12 do fluxo na entrada e %2 na saida do trocador, com
base na da superficie do trocador de calor.

Selbas et al. (2006) estudaram um modelo ideal de trocador de calor casco tubo.
Primeiramente estimaram a area da superficie de transferéncia de calor do trocador de calor, a
qual possui fator relevante no custo do projeto do trocador de calor. Aplicou-se o método
DTML e a otimizagdo via GA, sendo as variaveis avaliadas para o projeto (i) o didmetro externo
do tubo e do casco, (ii) arranjo dos tubos, (iii) 0 numero de passes, (iv) espacamento e (v) a

reducdo do tamanho das chicanas.
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Wildi e Gosselin (2007) minimizaram o custo global de um trocador de calor casco tubo,
com base no trabalho de Mukherjee (1998) aplicando GA. Consideraram o custo operacional e
inicial de projeto, modificando as variaveis de projeto relacionadas ao trocador de calor. O
desempenho do trocador baseou-se no método Bell-Delaware. As solug¢bes encontradas via GA
apresentaram menor area de transferéncia de calor para determinadas restri¢cbes de perda de
carga. No entanto, em aplicages reais tais perdas tornam-se mais dificeis de serem controladas.

Babu e Munawar (2007) empregaram os métodos de Evolucdo Diferencial (ED) e GA,
a fim de estimar a area da superficie transferéncia de calor minima em um trocador de calor
casco tubo. Foram empregadas diferentes variaveis de projeto, tais como didmetro externo,
namero de passes, comprimento dos tubos e 0 espacamento das chicanas. Verificou-se que a
ED é consideravelmente mais rapida em comparacdo com GA gerando 6timo global para uma
vasta faixa de parametros.

Caputo et al. (2008) estudaram um trocador de calor casco tubo para 3 configuracfes
classificadas conforme os fluidos de escoamento, tanto no casco quanto nos tubos com
diferentes arranjos para os tubos, conforme ilustrado na Figura 2.3. Sendo eles um caso
proposto anteriormente por Sinnott et al. (2005) e dois casos basearam-se nos casos (i) e (ii)
propostos por Kern (1950), respectivamente. A técnica GA foi aplicada obtendo uma reducédo
no custo total do projeto do trocador de calor de 15%, 25% e 53%, na devida ordem.

St= distancia entre
o centro dos tubos

: d=diametro dos
tubos

Figura 2.3 — Representacdo ilustrativa dos diferentes arranjos dos tubos, (a) quadrado e (b)

quinconcio.

Fesanghary et al. (2009) analisaram um trocador de calor casco tubo através da técnica
HSA (Harmony Search Algorithm) a fim de obter um modelo economicamente mais rentavel.
Utilizaram as seguintes condigdes: 6leo cru com 63,77 kg/s a 102°C a ser resfriado até 64°C
por 45 kg/s de agua a 21°C, 5275 kW de carga térmica e 4 passes nos tubos. Os resultados sdo
descritos na Tabela 2.1 e apresentaram uma reducéo de 0,6% e 36% no custo total do projeto e

menor tempo computacional para HSA em relagdo aos métodos de 6timo global (OG) e GA.
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Tabela 2.1 — Resultados obtidos via HSA em relacdo aos valores de Otimizacdo Global e GA.

Parametros oG GA HSA  Parametros 0G GA HSA

@ entrada do casco

888 888 888 |Area total [m?] 118 125 118
[mm]
@ saida do tubo 30 30 30 Queda de pressdo ;g 15 18
[mm] no casco [kPa]
@ entre eixo central 378 375 37.7 Queda de pressao 8,1 8,27 8,1

dos tubos [mm] no tubo [kPa]

Angulo de inclinagéo 90° 45° 90° Custo operacional 1715 1.459 1791

do tubo [$/ano]

tcrgggg:”::tc‘;%‘; m 35 3,7 35 %/‘;%]Cap”a' 8838 9171  8.850
Taxa de espacamento gy 416 o7 | Custototl 10553 10630 10572
das chicanas [mm] [$/ano]

N° de tubos 356 361 357 | Tempo 50.1453 13,12 8,38

computacional [s]

Ravagnani et al. (2009) estudaram um trocador de calor casco tubo via abordagem PSO,
seguindo as recomendacdes da TEMA. O objetivo do trabalho consistiu em minimizar a area
da superficie de troca térmica em dois casos, propostos por Shenoy (1995) e Serna e Jiménez
(2004). Além disso, compararam o custo total do projeto com o trabalho de Mizutani et al.
(2003). Os resultados obtidos apresentaram reducgdes de 30% e 21% na area da superficie de
troca térmica e de 29% no custo total de projeto, respectivamente.

Sanaye e Hajabdollahi (2010) modelaram termicamente um trocador de calor casco tubo
via Bell-Delaware, a fim de estimar o coeficiente de transferéncia de calor do casco e a perda
de carga dos tubos. Aplicaram a técnica NSGA-II (Elitist Non-dominated Sorting Genetic
Algorithms) para a fungdo multi-objetivo. Tal funcdo, buscou a méxima recuperagéo de calor
no sistema e o custo minimo do projeto, como apresentado na Figura 2.4. Obteve-se valores
otimos formados por mdaltiplas solu¢fes admissiveis, denominadas solucdes 6timas de Pareto
(A, B,C,DeE).
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Figura 2.4 — Perfil da taxa de transferéncia de calor e eficiéncia do trocador de calor em relacao
ao custo do projeto. Adaptado de Sanaye (2010).

Rao e Patel (2010) analisaram trocadores de calor casco tubo com arranjo quinconcio e
quadrados, utilizando os métodos PSO e GA, sendo o objetivo do trabalho, obter uma solugédo
Otima para o menor custo total do projeto. Quatro casos de estudos foram analisados, sendo 0s
trés primeiros baseados no trabalho de Caputo et al. (2008) e o ultimo em Selbas et al. (2006).
Os resultados obtidos via PSO, como mostra a Figura 2.5, apresentaram reducdes de 4%, 5%.
3% e 7% em relacdo ao GA.

CasoI

60.000 | 55077 3231
5.318 - ® Custo Inicial
50.000 6.778
— O Custo Operacional
=
= 40.000 CT=Custo total
ey
S
o 30.000
= Caso IT Caso ITI
= 46.453| 20.303 19.922 20.834 20.310
O 20.000 2704 1215 1671 1.696
10.000
16.707 19.163
0
GA PSO GA PsSO GA PSO
Caputo ef al. Rao e Patel Caputo efal. Rao e Patel Caputo efal Rao e Patel
(2008) (2010) (2008) (2010) (2008) (2010)

Figura 2.5 — Comparacéo entre os custos de projetos. Adaptado de Rao e Patel (2010).

Sahin et al. (2011) propuseram a otimizacdo via ABC (Artificial Bee Colony) em
projetos de trocadores de calor casco tubo. A funcdo objetivo buscou minimizar o custo total

do projeto, considerando o investimento capital e o custo energético. Trés casos de trocadores
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de calor foram analisados, onde o primeiro se baseou em Sinnott et al. (2005) e os dois ultimos
em Kern (1950). Os resultados apresentados na Figura 2.6, indicaram uma reducgéo de 14% no

primeiro caso e aumento de 0,03% e 8% no segundo, respectivamente.

Caso I
60.000 = Investimento de Capital [€]
5

50.000 12.973 5818 © Custo Operacional descontado [€]
_— 6.233 Caso III
»,
- 40.000
=
e
*; 20,000 Caso IT
—
= 49.259 27.440

51.507 = 8.102 =
O 20.000 44.550 5704 (1311 1.671 .
[ ] =
10.000 19.007

19.163 17.893

Sinnott Kern Sahin Sinnott Kern Sahin Sinnott Kern Sahin
er al. (1950) et al. et al. (1950) erf al. et al. (1950) er al.
(2005) (2011) (2005) (2011) (2005) (2011)

Figura 2.6 — Comparagéo entre os custos de projetos. Adaptado de Sahin et al. (2011).

Rao e Patel (2011) compararam os métodos PSO e CSO (Civilized Swarm Optimization)
para um projeto de trocador de calor casco tubo. Utilizaram dois casos de estudo, baseados no
trabalho de Taborek (1983) e Wildi e Gosselin (2007). O trabalho buscou modelar um trocador
de calor mais viavel economicamente. Como mostrado na Figura 2.7, os resultados obtidos no
primeiro caso, apresentaram reducdes de 3% e 4% no custo total para PSO e CSO e de 8% e

9% no segundo caso, na devida ordem,

MNimero de iteragdes
(GA)
0 50 100 150 200
I PSSO — S0 GA 17.200

17.100
17000 =

16.500~

Custo total [$/ano]

(PSO e CSO)
[owe/$] 101 0151

16.800

, . | . ' : 16.700
0 10 20 30 40 50 60 70
Mimero de iteragdes

(PS0O e C350)

Figura 2.7 — Comparacdo entre os métodos GA, PSO e CSO. Adaptado de Rao e Patel (2011).
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Mariani et al. (2012) estudaram um trocador de calor casco tubo via QPSO (Quantum
Particle Swarm Optimization) confrontando-o com QPSOZ (Quantum Particle Swarm
Optimization Zaslavskii). Avaliaram-se trés configuracdes diferenciadas de fluidos com base
no trabalho de Caputo et al. (2008), a fim de obter um modelo mais econémico. Onde, utilizou-
se 0 diametro do casco, 0 espagamento entre as chicanas e o diametro externo dos tubos como
parametros de otimizacgdo. Os resultados obtidos apresentaram reducgdes do QPSO e QPSOZ de
aproximadamente 19% no primeiro caso e 3% no segundo, respectivamente.

Hadidi e Nazari (2013) aplicaram o método BBO (Biogeography-Based Optimization)
com o intuito de otimizar um projeto de trocador de calor casco tubo. Sendo o objetivo modelar
projetos mais econdmicos, atraves de 3 casos classicos propostos por Sinnott et al. (2005) e
Kern (1950). Logo, os resultados obtidos apresentaram reduc6es de 22% em relacdo ao caso de
Sinnott et al. (2005) e de 27% e 56% em relacdo aos casos de Kern (1950).

Amini e Barzagan et al. (2013) empregaram a técnica GA em dois casos de trocadores
de calor casco tubo, a fim de elevar a taxa de transferéncia de calor e reduzir o custo do projeto.
O primeiro caso baseou-se no estudo de Shah e Sekulic (2003), e o segundo em Sanaye e
Hajabdollahi (2010). Conforme ilustra a Figura 2.8, os resultados obtidos apresentaram uma
reducdo no custo de projeto proporcional ao aumento do numero de tubos e a taxa de
transferéncia de calor. Ja na Figura 2.9, o aumento no custo total do projeto para as solugdes
6timas de Pareto esté relacionado ao aumento da eficiéncia do trocador de calor.

] Taxa de transferéncia @ Custo total

de calor [EW]

- 120.000
+ 100.000

- 80.000
- 60.000
- 40.000

Custo total (5)

- 20,000

0 80 120 160 200 240 280 320 360

Taxa de transferéncia de calor [kW]

Numero de tubos

Figura 2.8 — Custo total de projeto em relagéo a taxa de transferéncia de calor. Adaptado de
Amini e Barzagan (2013).
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Figura 2.9 — Custo de projeto das solugdes 6timas de Pareto (A’-E’) de Sanaye e Hajabdollahi
(2010) confrontadas com as solucdes de Amini e Barzagan (2013) (A-E).

Jacobi et al. (2014) analisaram um trocador de calor casco tubo via GA, sendo a
geometria do canal principal dos tubos dividida em canais secundarios, como mostra a Figura
2.10. A reducdo do custo total de projeto e a perda de carga no trocador de calor foram avaliadas.
Estudou-se trés casos baseados no trabalho de Caputo et al. (2008), respectivamente. Os
resultados nos 3 casos, apresentaram redugdes no custo total do projeto de 10%, 13% e 53%,

respectivamente.
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Figura 2.10 — Representacéo ilustrativa da ramificacdo geométrica. Adaptado de Jacobi et al.
(2014).
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Asadi et al. (2015) aplicaram a otimizagdo CSA (Cuckoo Search Algorithm) para um
trocador de calor casco tubo, com o intuito de minimizar o custo total do projeto. Dois casos de
estudo foram analisados, o primeiro baseado em Sinnott et al. (2005) e o segundo refere-se ao
caso de Kern (1950). Os resultados obtidos, Tabela 2.7, apresentaram uma redug@o no custo
total do projeto de aproximadamente 26% em ambos 0s casos.

Sadeghzadeh et al. (2015) estudaram via PSO e GA trocadores de calor casco tubo,
buscando minimizar o custo de projeto. O método de Bell-Delaware foi aplicado para o
coeficiente de transferéncia de calor e perda de carga nos tubos. Analisaram-se dois casos,
baseados no trabalho de Asadi et al. (2015). Os resultados obtidos para o primeiro caso
apresentaram uma reducao no custo total de projeto de 27% e 29% e no segundo caso, obteve-
se reducdes de 55% e 56% via GA e PSO.

Tharakeshwar et al. (2016) estudaram a otimizagdo via BA (Bat Algorithm) para
trocadores de calor casco tubo, no qual a fungéo objetivo foi o custo total de projeto. Tal método
descreve 0s morcegos como 0s Unicos mamiferos com asas e seu comportamento baseando-se
na ecolocalizacdo, o que se torna Util para detectar presas, evitar obstaculos e localizar suas
cagas no escuro.

O trocador casco tubo analisado utiliza agua destilada e pura, tendo carga térmica de
0,415 MW, proposto por Sinnott et al. (2005), onde as variaveis de projetos sdo: (i) o
comprimento do tubo, (ii) didmetro do tubo, (iii) tamanho do passo, (iv) espacamento do
defletor e o (v) nimero de tubos. De acordo com a abordagem BA, mantendo 0 maximo
coeficiente de transferéncia de calor e gastos minimos de projeto, o custo total reduziu em torno
de 22% em relagéo a proposta original, utilizando ainda menos de 2° iteragdes para encontrar a
solucdo ideal da funcédo objetivo, garantindo menor custo computacional.

Suman et al. (2017) avaliaram o coeficiente de transferéncia de calor e a queda de
pressdo para um trocador de calor casco tubo, resolvendo os campos de escoamento e
temperatura através da simulacdo numérica via CFD, utilizando o modelo de turbuléncia k-w
SST. Dessa forma, obteve-se um escoamento paralelo nos tubos e 2/3 do fluido do lado do casco
contornando os tubos, limitando a transferéncia de calor. Uma fracéo consideravel da queda de
pressdo no casco e encontrada nas regides de entrada e saida, sendo que o maior fluxo de calor
é observado na entrada do casco devido ao escoamento cruzado e a maior diferenca de

temperatura entre 0s tubos e o casco.
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Chukwudi e Ogunedo (2018) analisaram pela simulagdo numérica via CFD a otimizagao
das condigdes de entrada em um projeto de trocador de calor casco tubo, conforme a Figura
2.11, utilizando agua pura tanto no casco quanto nos tubos, com o objetivo de maximizar a
eficiéncia do trocador de calor. Os resultados indicaram que um trocador de calor casco tubo
operando com o0 mesmo fluido de aquecimento e resfriamento tem sua eficiéncia
significativamente influenciada pelas varidveis de entrada relacionadas a uma menor
capacidade térmica do fluido. Logo, ao empregar os valores 6timos das condicdes de entrada,

a eficiéncia inicial de 4,4% no trocador, atingiu expressivos 86,1%.

/N

F o gt briddioa Bl e ilaaanday

Figura 2.11 — Dominio computacional do trocador de calor casco tubo. Adaptado de Chukwudi
e Ogunedo (2018).

Através dos trabalhos revisados anteriormente, € possivel listar de modo bastante

resumido os métodos de otimizacao ja aplicados nos trocadores de calor casco tubo propostos

por Kern (1950), organizados de forma cronoldgica na Tabela 2.3.
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Tabela 2.2 — Algoritmos de otimizacdo empregadas nos casos de Kern (1950) e Sinnott et al.
(2005).

Custo total de projeto [€]
Métodos de Otimizacéao Autores Ano
Casol Caso2 Caso3

GA Genetic Algorithm 55007 20303 20834 |CAPUTOetal. 2008

PSO Particle Swarm Optimization |53231 19922 20310 |RAOePATEL 2010

ABC Artificial Bee Colony 50793 20225 19478 SAHIN et al. 2011
QPSO 8“"’“9”” Particle Swarm | 11665 19703 - |MARIANIetal. 2012
ptlmlzatlon
Qpsoz Quantum Particle Swarm | o0 9707 - |MARIANIetal. 2012
Optimization Zaslavskii
Biogeography-Based HADIDI e
BBO Optimization 50582 19810 19310 NAZARI 2013
CSA Cuckoo Search Algorithm 47625 19773 - ASADI et al. 2015

Através da revisao bibliografica, este trabalho estudara a otimizacao de dois trocadores
de calor casco tubo baseado no trabalho de Kern (1950) e Sinnott et al. (2005), abordando a
técnica PSO para trés variaveis de projeto, a fim de obter modelos mais econémicos aplicando
o0s parametros de custos de projeto utilizados por Patel (2010). Tais variaveis serdo delimitadas
possibilitando gerar uma solucdo fisicamente viavel.

Em seguida, a simulacdo numérica via CFD complementard o estudo verificando o
coeficiente de transferéncia de calor por convecc¢do e fator de atrito, a fim de propor uma
correlacdo para o coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo sob o regime de

escoamento de transicéo.
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3. MODELAGEM MATEMATICA DE TROCADORES DE CALOR CASCO
TUBO

O objetivo do presente capitulo é apresentar a modelagem matematica, a qual rege o
fendmeno de transferéncia de calor em trocadores de calor casco tubo, sendo empregada as
etapas de calculo que seguem as concepgdes de projetos ja consolidadas na industria, baseada
no estudo de Kakag (2002).

A modelagem da transferéncia de calor em trocadores de calor casco tubo é
caracterizada a partir da equagdo bésica de projeto, apresentada na secao 3.1. Além disso, a
determinacédo do coeficiente global de transferéncia de calor ressalta a presenca de diferentes
mecanismos de troca térmica na confeccdo de um trocador de calor. A aplicacdo destes
conceitos tem como objetivo modelar a geometria e as condi¢des para o funcionamento do
equipamento.

Logo, ao iniciar o desenvolvimento de um projeto de trocador de calor casco tubo, deve-
se dimensiona-lo conforme a sua aplicacdo em uma determinada planta industrial. As hipbteses
simplificativas citadas anteriormente, obedecem as premissas inseridas no tradicional método
da diferenca de temperatura média logaritmica, uma vez que este método é aplicado com o
objetivo de obter o dimensionamento adequado para trocador de calor casco tubo a atender suas

especificagoes.

3.1 MODELAGEM DA TRANSFERENCIA DE CALOR

Conforme anteriormente descrito, assegurou-se a transferéncia de calor em trocadores
de calor casco tubo como o processo onde o fluido quente transfere sua energia sob forma de
calor para o fluido frio, Eqg. (3.1), sendo 0s mecanismos que permitem a transmissao dessa
energia, a conducdo por meio do material condutor, a convecgdo que caracteriza o perfil do
escoamento e a radiacdo, a qual estabelece as condi¢des do ambiente em que o trocador de calor
estara operando (KERN, 1950).

dQ = UdAAT (3.1)

onde, dQ, é o diferencial da taxa de transferéncia de calor, U, é o coeficiente global de
transferéncia de calor [W/(m2-K)], dA, é o diferencial da area da superficie de troca térmica

e AT, é a diferenca de temperatura no sistema. Sendo que, a definicdo da area, Eq. (3.2), é a
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integral ao longo da é&rea da superficie total do trocador de calor, a fim de promover a
transmissdo de calor entre os fluidos. Logo, este parametro é importante no momento para

delimitar as premissas das caracteristicas do equipamento a ser projetado.

A — QTOt d_Q’
0 UAT

(3.2)
sendo, A, area da superficie de transferéncia de calor do trocador de calor casco tubo, [m?] e
Qro.: a taxa total de calor, [W].

Ao tratar-se de projetos de trocadores de calor, é importante simplificar os calculos
considerando a aplicagdo do coeficiente global de transferéncia de calor, U. Assim, o
coeficiente é aplicado para fluidos em temperaturas médias e considerado constante ao longo
do comprimento do trocador de calor. A partir do balanco de energia, é possivel relacionar a
variacdo da temperatura dos fluidos com o calor transferido, justificando a integral aplicada

para a Eq. (3.2), logo tem-se,

QTot
= UTméd’ (3.3)
onde, AT,,.c4, € a média correspondente da diferenca de temperatura do trocador de calor, [K].

A definicéo do coeficiente de transferéncia de calor é fundamentada em relagdo a uma
resisténcia térmica gerada a partir de dois fluidos. Com isso, torna-se importante compreender
0 conceito de resisténcia térmica, o qual tem como objetivo simplificar o problema de
transferéncia de calor, sendo analisado para as diferentes camadas de paredes e fluidos, onde
ocorrem trocas térmicas.

A caracterizacdo da resisténcia térmica resume-se a propriedade termofisica de um dado
material, o qual tentard conter o calor a ser transmitido, de maneira que, a restricdo imposta
possa ser determinada por meio da razdo entre um potencial motriz e a taxa de transferéncia de
calor equivalente de acordo com Bicca (2005). Analogamente, compara-se essa questdo a um
circuito elétrico, como mostrado na Figura 3.1, em que a resisténcia térmica podera ser obtida

em cada caso de transferéncia de calor.
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Figura 3.1 — Representacdo ilustrativa de uma resisténcia térmica por conducéo e convecgao

sob condicdes e materiais distintos.

Deve-se ressaltar que o coeficiente global de transferéncia de calor em trocadores de
calor depende diretamente das propriedades dos fluidos, temperaturas do trocador de calor e
ambiente, vazdo dos fluidos e do arranjo geométrico para o escoamento. Além disso, a
distribuicdo de fluxo ndo uniforme e a incrustacdo sdo fatores que afetam diretamente o
coeficiente global de transferéncia de calor.

A expressao da resisténcia térmica baseia-se na lei de Fourier, onde se assume as
seguintes hipdteses: (i) conducdo de calor unidirecional em uma parede plana, (ii) sistema em
regime permanente, (iii) ndo ha geracdo de calor e (iv) condutividade térmica constante,
conforme Cengel e Ghajar (2011). Desse modo, a funcdo que transcreve a variagdo de

temperatura ao longo da parede é linear, logo a resisténcia térmica esta caracterizada por,

Ts,2 _Ts,3

+ , 3.4
dx dx ( )

Ts,l _Ts,z

Rt,cond =

onde, g, [W], é definido como a taxa de transferéncia de calor na parede, na direcao x.
Rearranjando a expressdo da taxa de transferéncia de calor e utilizando a lei de Fourier,

tem-se

Ly Ly
kiA1  kpAp

Rt,cond = (3.5)

Analogamente, a resisténcia termica para a transferéncia de calor por convecgdo é

expressa da seguinte forma,
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_To1-Ts1 | Ts3—Two,2
Rt,conv = + . (3.6)
dx dx

Rearranjando a expresséo da taxa de transferéncia de calor e utilizando a de resfriamento

de Newton, tem-se

1 1

Rt conv = hid + oA 3.7)

Conforme a Figura 3.1, apresentada anteriormente, tem-se um circuito com diferentes
faixas de resisténcias térmicas, sendo estes organizados em circuitos com paredes posicionadas
em série, a taxa de transferéncia de calor pode ser obtida com base na razéo entre a diferenca

de temperatura global, juntamente com a soma das respectivas resisténcias térmicas,

Too,l_Too,Z _ AT o/
qx = YR; - Y R; - QTOt'

(3.8)

Frequentemente aplica-se o coeficiente global de transferéncia de calor, relacionando-o
a resisténcia térmica total, sendo que, a definicdo deste conceito baseia-se na expressao similar
a lei do resfriamento de Newton, Eq. (3.9), a qual permite-se determinar a taxa de transferéncia

de calor em relacdo a area da superficie de troca térmica e a resisténcia térmica total.
q, = UAAT. (3.9)

Combinando as Egs. (3.3) e (3.8), tem-se,

UA = Z_Rt (3.10)

Para construir as resisténcias presentes na transferéncia de calor envolvendo dois fluidos
como mostra a Figura 3.2, 0s quais separam-se por meio de um tubo cilindrico e desprezando

as incrustacgdes, determina-se,

Co 1t

hiA;j = 2mKL  heAg

(3.11)
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onde, Ai e A, [m?], representa a area interna e externa das superficies na parede dos tubos, h; e
he [Wm2K™], o coeficiente de convecgdo de transferéncia de calor nas correntes interna e
externa, k, [Wm2K1], é a condutividade térmica para o material do tubo, L, [m], é o

comprimento efetivo dos tubos e r; e re, [M], s&o 0s raios interno e externo do tubo.

Figura 3.2 — Representacdo ilustrativa do tubo onde escoam diferentes fluidos na regido interna

e externa da geometria.

Substituindo a Eq. (3.11) na Eq. (3.10) e rearranjando-a, obtém-se,

1
U= — (3.12)
e
1 irm<7?>deiAe
he 2k hjA;

3.2 METODO DA DIFERENCA DE TEMPERATURA MEDIA LOGARITMICA

No dimensionamento de projetos de trocadores de calor casco tubo, considera-se que as
temperaturas dos fluidos quente e frio irdo variar ao longo do equipamento a medida que o calor
é transmitido. Com isso, necessita-se estabelecer uma condicdo coerente que descreva a
diferenca entre as temperaturas de entrada e saida do trocador. A diferenca de temperatura
média logaritmica é aplicada em projetos onde as temperaturas podem ou ja se encontram
definidas e também quando se solicita o tamanho do equipamento.

De acordo com Incropera et al. (2008) ao se empregar o balanco global de energia para
um dado trocador de calor deve-se considerar as hipoteses de simplificacdo adequadas. A taxa

de transferéncia de calor entre os fluidos quente e frio, apresentada na Figura 3.3 pode ser
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primeiramente abreviada pelo produto envolvendo a diferenga de entalpias e a vazdo massica

T T
te

& i
ts|
T

— FF

/__ K

T

correntes L correntes L
paralelas opostas

dos fluidos.

Figura 3.3 — Representacao das correntes paralelas e opostas para os fluidos quente e frio.

Com base nos perfis apresentados anteriormente, é possivel estabelecer as seguintes
hipGteses para um projeto envolvendo a diferenga média de temperatura logaritmica:
» O coeficiente global de transferéncia de calor constante ao longo do trocador;
Despreza-se a remocao ou adi¢do de calor para a vizinhanga;
Regime permanente durante a transferéncia de calor;
Calor especifico nas correntes é constante;
N&o ha mudanca de fase no trocador de calor;

Séo desprezadas as variacdes de energia cinética e potencial dos fluidos;

YV V V V V V

Escoamento € inteiramente paralelo ou contracorrente.

Segundo as condigdes impostas, faz-se o balango de energia, Egs. (3.13) e (3.14),
considerando um sistema em regime contracorrente para um modelo de trocador de calor casco

tubo, como mostra a Figura 3.4.

Figura 3.4 — Sistema operando em regime contracorrente. Adaptado de Incropera et al. (2008).
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dQ = —1hgcpadT, = —CodT,, (3.13)
dQ = mscppdTy = CdTy, (3.14)
onde, a capacidade térmica total das correntes quente e fria, sdo expressas do seguinte modo,
C, = mgepy (WK™, (3.15)
Cr = mpepy (WK™Y). (3.16)

As Egs. (3.13) e (3.14) podem ser integradas em relacdo ao trocador de calor, onde se

obtém os balancos globais de energia,
Q = mqcpq(Tge — Tas) = Cq(Tge — Tos), (3.17)
Q = mecpr(Trs — Tre) = Cr(Trs — Tre). (3.18)
De acordo com a Eq. (3.9) tem-se novamente area da superficie de troca térmica,
dQ = UdAAT. (3.19)

Sendo que, a diferenca entre o fluido quente e frio, AT, pode ser expressa de maneira

diferencial,
dAT = dTq - dTf. (3.20)

Logo, simplifica-se a Eq. (3.19) obtendo,
1 1
dAT = —dQ (— + ) (3.21)

Cq Cr

Por meio da Eq. (3.19) a integral em rela¢éo ao trocador de calor, é dada pela expresséo,
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2 dAT 1 1 A
L=V (c—q + C—f) J, dA. (3.22)

Rearranjando a Eq. (3.22) e substituindo os valores em C, e C, uma nova expresséo é

determinada,
In (2_2) = - % [(Tae = Tre) = (Tas — Ts)]- (3.23)

Por outro lado, considerando a condi¢do de um sistema escoando paralelamente, como
apresenta a Figura 3.5, as variacfes de temperaturas encontradas no equipamento séo definidas
através das Egs. (3.24) e (3.25).

q,zai

Tf,sai

Tf.E"ll. -

| - |
1 2

Figura 3.5 — Sistema operando em regime paralelo. Adaptado de Incropera et al. (2008).
AT, = Tye — Tte, (3.24)
AT, = Tys — Tys. (3.25)

Com isso, as simplificacdes realizadas permitem expressar a transferéncia de calor total,
para o regime de escoamento paralelo, da seguinte forma,
AT,—AT],

Qroc = UA ln(&). (3.26)

ATy,

Por fim, possibilita-se comparar as Egs. (3.3) e (3.26), onde é possivel afirmar que a
média adequada resulta na média logaritmica da diferenca de temperaturas, conforme a Eq.
(3.27),
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AT,—AT},
ATO '
”‘(m)

A modelagem do método DTML considerou os fluxos puramente contracorrente ou

DTML =

(3.27)

puramente paralelo. No entanto, muitos projetos de trocadores de calor casco tubo possuem
mais um passe no lado dos tubos, onde ha uma mistura entre os dois tipos de escoamento. No
caso do modelo de trocador TEMA E, ver Apéndice A, ha um passe no lado do casco e dois ou
mais numeros pares nos tubos, ou seja, multiplos passes. Além disso, o fluxo pode se encontrar
em regime contracorrente ou paralelo, Kays e London (1964).

A mistura de diferentes escoamentos através de geometrias distintas no trocador de
calor, faz com que a diferenca média real de temperatura seja entre a diferenca média do fluxo
contracorrente e paralelo. Com isso se assume que a DTML equivale a diferenca média real de
temperatura, a qual é determinada considerando um regime contracorrente. Assim, multiplica-
se a DTML pelo fator de correcdo denominado F, Eq. (3.28), o qual descreve o distanciamento
em relacdo as condic¢des do fluxo contracorrente (SAUNDERS, 1988),

ATmed

=F<1 (3.28)
DTML,c

Sendo que a expressdo do fator de correcdo F € capaz de abranger diferentes modelos
de trocadores de calor a fim de auxiliar o desenvolvimento de novos projetos (BOWMAN et
al., 1940). Através de diferentes condi¢bes de aplicacdo possibilitou-se gerar um diagrama,
como mostra a Figura 3.6, com o objetivo de caracterizar a efetividade térmica em relacdo a

vazao massica e o calor especifico dos fluidos.

1.00

0.95

0.80

I-F T 1T 1T T T T T 1T 17

s

0.85

0.80

O O e N O T O I

T T T T T 1T TTT

0.75

Figura 3.6 — Fator F para o trocador de calor TEMA E. Adaptado de Shah e Sekulic (2003).
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Com base na Figura 3.4 tem-se no eixo horizontal o pardmetro P, o qual representa a
efetividade térmica, caracterizando o aquecimento ou resfriamento efetivo do trocador de calor.

Com isso permite-se antever um possivel rendimento térmico relacionado ao fluido frio

Tfs—T
P = _fs” fe (3.29)
Ainda em relagéo a Figura 3.6, tem-se o parametro R, o qual define a razdo envolvendo
o calor especifico dos fluidos quente e frio e 0s produtos da vazdo massica

= Jae"as (330)
Trs—Tfe

Durante a determinacéo do fator F caso a variacdo de temperatura em um dos fluidos
seja desprezada, os parametros P ou R serdo nulos. Logo, pode-se concluir que a especificagdo
para o trocador de calor ndo depende diretamente do seu comportamento. De acordo com Bicca
(2005) este processo € tipico em uma condi¢do de mudanca de fase por parte de um dos fluidos.

A Figura 3.6 permite concluir em relacdo ao diagrama que o fator F ird aumentar a partir
de uma queda em R para um valor de P especificado. Os pontos determinados para F em relagédo
a P tornam-se mais abruptos através do aumento de R. Ao determinar um valor baixo para o
fator F, como consequéncia faz-se necessario que haja uma grande quantidade de area da
superficie para realizar a troca térmica (SHAH e SEKULIC, 2003).

No caso da aplicagdo para o trocador casco tubo TEMA E em que ha um passe no lado
do casco e dois nos tubos, também definido como 1-2 TEMA E, o fator F pode ser definido
conforme a expressdo apresentada por Bowman et al. (1940), Eqg. (3.31), considerando

primeiramente R=1.

V2P
F = P—Va)] (3.31)
(1_P)ln[2—P(2+\/E)
Para R#1, tem-se,
VRZ+1in(1=ER
F n( 1—P ) (332)

(1-R)In

2—P(R+1—\/R2—+1):|.

2—P(R+1+ R2+1)
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Entretanto a determinacdo do fator F é valida para trocadores de calor casco tubo
contendo apenas uma passagem no lado do casco e n-passes pares no lado dos tubos. A variagéo
para diferentes numeros de passes no lado dos tubos € na ordem de 1 a 2%, pois ndo ha prejuizo
na transferéncia de calor ao se elevar o nimero de passes no lado dos tubos. Por outro lado, a

perda de carga € afetada potencialmente ao longo do trocador (DODD, 1980).

3.3 MODELAGEM DO METODO DA EFETIVIDADE &-NUT

Ao contrério do método DTML em que as temperaturas de entrada e saida encontram-
se definidas, neste caso deseja-se obter a temperatura de saida, onde a taxa de transferéncia de
calor e a temperatura de entrada sao especificadas. Assim, a DTML demandara um processo
iterativo, ou seja, mais complicado para encontrar a temperatura de saida. No dimensionamento
de projetos é comum esta situacao, desse modo a aplicacdo do método da efetividade e-NUT
(NUmero de Unidades de Transferéncia de Calor) é capaz de solucionar o problema
(INCROPERA et al., 2008).

Sendo o método da efetividade e-NUT caracterizado pela razdo da taxa de transferéncia
de calor real e a taxa de transferéncia de calor maxima do trocador de calor, a qual pode ser
determinada para um trocador de calor de fluxo puramente contracorrente e de comprimento
infinito. Como consequéncia tem-se uma diferenca maxima de temperatura no fluido com

capacidade térmica menor, C,,,,, Sendo expresso primeiramente por Nusselt (1930),

NUT = 22 (3.33)

min

Além disso, Kays e London (1964) também foram pioneiros no estudo deste método,

definindo a efetividade pela seguinte expressao,

Q

Qmax

£ =— (3.34)

onde, a taxa de transferéncia de calor real é definida nas Egs. (3.17) e (3.18), as quais
representam a perda de energia por parte do fluido quente ou recebida pelo fluido frio,

Q = mgcpg (Tge — Tys) = mecpr(Tys — Tre). (3.39)
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Para a condigdo de um trocador de calor ideal com area de troca térmica infinita e fluxo
contracorrente puro, a limitacdo termodindmica rege a maxima troca de calor. Logo, tal variacéo
caracteriza a maxima diferenca de temperaturas a ser determinada pelo fluido de menor
capacidade térmica do trocador de calor (BICCA, 2005).

Conforme definido anteriormente, rearranjando a Eqg. (3.35), tem-se,

Qmax = (mcp)min(qu - Tfe)- (3.36)

Assim, a menor capacidade térmica é definida do seguinte modo para os fluidos quente,
Eq. (3.37), e frio, Eq. (3.38), respectivamente,

Tge—T,
g = —aae"Tas) (3.37)
Cmin (qu—Tfe)

cr(Tgs—T
g = L UrsTTre) (3.38)
Cmin (Tqe=Tfe)

Ao se obter o pardmetro e-NUT, permite-se determinar a taxa de transferéncia total para

o trocador de calor como,

Qrot = Cming(qu - Tfe)- (3.39)

Com isso, tem-se a expressao da taxa de transferéncia calor para o C,,;;,, em relacéo a
efetividade para a diferenca das temperaturas de entrada. Logo, a expressdo caracterizada na
Eq. (3.33) pode ser ajustada do seguinte modo

AT
NUT = ¢=lmax (3.40)
ATmea

A relacdo entre a efetividade e o adimensional NUT foram estudadas por Kays e London

(1964) onde obteve-se a defini¢cdo de um novo pardmetro, o qual refere-se como a razao entre

a menor e a maior capacidade térmica de um fluido

* C i
cr=-1"2 (3.41)

Cmax
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Na aplicacdo de trocadores de calor de fluxo cruzado tem-se as relac6es que descrevem
um simples arranjo contendo Unico passe, onde C,,;,, encontra-se no lado do casco ou do tubo
(INCROPERA et al., 2008). No caso de Cy,in, = Crrip , tem-se:

NUT = —In [1 + (Ci) In(1 — eC*)]. (3.42)
Se, Cmin = Cquente, ODtEM-se,

NUT = — (Ci) In[C*in(1 — &) + 1]. (3.43)

Para o presente trabalho apresenta-se a definicdo do método da efetividade e-NUT
aplicada em trocadores de calor casco tubo. Este modelo de trocador de calor apresenta um

simples passe no lado do casco e um determinado nimero par de passes no lado dos tubos
(INCROPERA et al., 2008). Sendo caracterizado por:

2

1+exp(—NUT,’1+C*2>]
1—exp<—NUT,/1+c*2)J|

Através da média real da diferenca de temperatura que se encontra entre a diferenca

€ (3.44)

|[(1+C*+W)
|

média dos fluidos quente e frio, nota-se que ha uma taxa 6tima para transferir calor, Eq. (3.45).
No entanto, a taxa depende de cada caso onde se obtém a média real da diferenca de
temperatura. Com isso, a obtencdo da taxa real de transferéncia de calor sobre a taxa étima

permite caracterizar a eficiéncia destes equipamentos (FAKHERI, 2003),
Qotimo = UAATmeq = UA(ATquente,méd - ATfrio,méd)- (3.45)

Ao relacionar a DTML com a média real da diferenca de temperatura, possibilita
analisar sua aplicacdo em trocadores de calor de diferentes arranjos, sendo o modelo casco tubo
com fluxo cruzado um deles. Além disso, pode-se empregar também em modelos de fluxo
contracorrente e paralelo (FAKHERI, 2003). Logo, se define o conceito geral da eficiéncia para
trocadores de calor, o qual baseia-se na relacao da taxa de transferéncia de calor da Eq. (3.3), e
0 método DTML com o fator de correcéo F,
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Relacionando as Egs. (3.45) e (3.46), define-se o conceito geral de eficiéncia para um
determinado modelo de trocador de calor,

(3.47)

Para os trocadores de calor do casco tubo, de fluxo contracorrente e paralelo a eficiéncia
pode ser relacionada com a efetividade e-NUT, sendo a expressao geral da Eq. (3.48) aplicada
no trabalho de Fakheri (2003). Tal conceito relaciona a eficiéncia e a taxa de transferéncia de

calor para uma condicdo em que a efetividade é especificada,

1 1
M= yurr_acy
&g 2

(3.48)

A incrustacdo encontra-se presente nos mais variados tipos de aplicacGes de trocador de
calor, a qual se desenvolve através dos diferentes tipos de fluidos especificados em projetos.
Este fenbmeno ocorrer a partir da formacao de um filme de residuos so6lidos e/ou pastosos sobre
a superficie onde ha troca térmica, ou seja, nas partes interna e externa dos tubos. Umas das
principais causas da incrustacdo se deve a corrosdo ou falta de manutencdo e limpeza nos
trocadores de calor (MADI, 2005).

Logo, o filme formado ao longo da superficie ird exercer uma funcdo em forma de
resisténcia a transferéncia de calor, como consequéncia levara o trocador de calor a sofrer uma
queda de desempenho. Devido a estas restricdes, 0s projetos de trocadores de calor casco tubo
relacionam as incrustagdes internas e externas na expressdao do coeficiente global de
transferéncia de calor (SAUNDERS, 1988).

De acordo com o coeficiente global de transferéncia de calor apresentado na Eq. (3.12),
a incrustacdo no trocador de calor foi desprezada, denominando expressdo como coeficiente
global limpo, U,. Por outro lado, ao considerar a presenca de incrustagdes no desenvolvimento
de trocadores de calor, denomina-se coeficiente global de transferéncia de calor sujo, Us,

conforme especificado pela TEMA como,

Sl @ @] s
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onde, R; € R, sdo dados em [(m2-K)/W], representam a resisténcia interna e externa de

incrustacao, respectivamente, em relacdo as areas de troca térmica. A TEMA dispés em sua
documentacdo técnica, como mostra a Tabela 3.1, diferentes valores de resisténcias de

incrustacao, sendo estes determinados experimentalmente para diversas aplicagoes.

Tabela 3.1 —Valores de resisténcia [(m2-K)/W], definidos pela TEMA (1999).

Temperatura do fluido quente )
Até 115°C 115 a 200°C

Temperatura da agua
<50°C >50°C

Tipos de agua . ) i )
Velocidade da &gua [m/s] Velocidade da &gua [m/s]

<3 >3 <3 >3
Agua do mar 0,0001 0,0001 0,00018 0,00018
Agua salobra 0,00035 0,00018 0,00053 0,00035

Torre de resfriamento e tanque de nebulizacéo artificial

Agua tratada 0,00018 0,00018 0,00035 0,00035
Agua sem tratamento 0,00053 0,00053 0,0001 0,0007
Agua potavel de cidade ou 4gua de pogo 0,00018 0,00018 0,00035 0,00035
Agua de rio

Minimo 0,00035 0,00018 0,00053 0,00035
Médio 0,00053 0,00035 0,0007 0,00053
Agua lamacenta ou lodosa 0,00053 0,00035 0,0007 0,00053
Agua dura (acima de 0,25 gramas/litro) 0,00053 0,00053 0,0001 0,0001
Agua de resfriamento de motores 0,00018 0,00018 0,00018 0,00018
Agua destilada ou ciclo fechado de condensado 0,0001 0,0001 0,0001 0,0001
Agua tratada para alimentagéo de caldeira 0,00018 0,0001 0,00018 0,00018
Agua da descarga de fundo de caldeiras 0,00035 0,00035 0,00035 0,00035
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3.4 PARAMETROS GEOMETRICOS

Nesta secdo dispde-se das correlagcOes caracteristicas presentes em trocadores de calor
casco tubo, as quais sdo aplicadas para o calculo dos coeficientes de transferéncia de calor. Tais
expressoes dependem do regime de escoamento do fluido, podendo ele ser laminar, de transigéo
ou turbulento. Com isso, permite-se analisar a influéncia dos principais parametros na
transferéncia de calor, relacionando-0s com o0s ajustes na geometria do trocador de calor casco
tubo.

Os ajustes empregados na geometria de trocadores de calor casco tubo, sdo critérios de
projetos baseados através do know-how desenvolvido durante a fabricagdo destes
equipamentos. Sendo que a maioria das recomendac6es impostas se encontram documentadas
pela norma TEMA, a qual estabelece restricdes de acordo com as especificacdes a serem
exigidas no projeto do trocador de calor. Com base na Eq. (3.49) a TEMA orienta que haja troca
térmica apropriada no lado dos tubos, onde a razdo do didametro interno sobre o externo devera

ser na ordem de 0,8.
di,t = O:8de,t- (350)

Além disso, esta recomendacao refere-se aos critérios de seguranca a serem cumpridos
nas etapas de construcao e operacdo de um trocador de calor casco tubo.

No lado do casco, o diametro equivalente (hidraulico) depende diretamente do formato
definido para os arranjos dos tubos e suas respectivas orientagdes angulares em relagdo ao eixo
principal do casco, conforme detalhado na Figura 3.7. Assim, Kern (1950) propds duas
diferentes expressdes Egs. (3.51a) e (3.51b), as quais permitem caracterizar os modelos de

arranjos empregados no projeto de um trocador de calor casco tubo.

St

St St

St

Figura 3.7 — Representacao ilustrativa dos angulos de inclinagdo para arranjos de tubos.
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Se o trocador de calor possui arranjo em formato quadrado, seja ele com inclinacdo de
45° ou 90°, tem-se o didmetro hidraulico do casco,

)

51
) — (3.51a)
Para o arranjo de formato triangular, considera-se:
4(0,435:%-0,5md 2
I er’) (3.51b)

€ 0,57dg,t

onde, St, representa a distancia, [m], entre os eixos centrais dos tubos, como mostrado na Figura
3.6.
Outro importante parametro também € definido nas premissas de projeto, o qual refere-

se ao humero de tubos,

A
N, = 3.52
t LT[de’t ( )

onde, A, representa a area da superficie de troca térmica casco tubo, [m?], e L, é o comprimento
total dos tubos, [m]. O nimero de tubos é normatizado pela TEMA e diretamente relacionado
ao comprimento do trocador de calor. Em relacdo ao lado do casco do trocador de calor casco
tubo, conforme os trabalhos primeiramente aplicados por Kern (1950), define-se o didmetro do

casco,

&)1/,11

D, = ( X)) M, (3.53)

’

Além de estar relacionado com o nimero de tubos e ao diametro externo dos tubos, a
variavel D, depende ainda de dois coeficientes relacionados a geometria do trocador de calor.
Os quais sdo os adimensionais 4 e n;, como mostra a Tabela 3.2, onde o primeiro esta

relacionado com o regime de escoamento e 0 segundo varia com o nimero de passes dos tubos.
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Considerando os arranjos de tubos em aplicagdes de trocadores de calor casco tubo, a TEMA

recomenda diferentes valores para A e n,.

Tabela 3.2 — Valores estabelecidos pela TEMA para os coeficientes ny e 4

Arranjo triangular  Arranjo quadrado
A Ny A ni
0,319 2,142 0,215 2,207
0,249 2,207 0,156 2,291
0,175 2,285 0,158 2,263
0,0743 2,499 0,0402 2,617
0,0365 2,675 0,0331 2,643

N° de passes

o o AN P

De acordo com a Tabela 3.1, os valores apresentados sdo restritos para uma razéo
proxima de 80% da distancia entre os eixos centrais dos tubos sobre o seu diametro externo.
Tal critério é também estabelecido pela norma TEMA. Além disso, outro parametro faz mencéo
diretamente a distancia entre os eixos centrais dos tubos e ao diametro externo destes. O qual
representa a area da secéo transversal do casco, normal ao sentido do fluxo no lado do casco,
obtida por:

DcB(St—deyt)
St

A, = , (3.54)
onde, B, representa o espacamento entre as chicanas, [m].

Conforme relatado anteriormente, a transferéncia de calor em projetos de trocadores de
calor casco tubo depende do tipo regime de escoamento do fluido, tanto nos tubos quanto no
casco. A modelagem do regime de escoamento € caracterizada de modo geral pelo nimero de
Reynolds, Eqg. (3.55), de acordo com Kern (1950) e Sinnott et al. (2005). O numero de Reynolds
é capaz de indicar o perfil do fluido nos tubos, seja ele laminar, de transi¢do ou turbulento. Para

0 lado do tubo, Reynolds é expresso por:

Vid;
Re, = Bet=it (3.55)
Ue

onde, V; representa a velocidade do fluido no lado do tubo, [m/s], p; é a massa especifica,
[kg/m3], e u, representa a viscosidade dinamica do fluido, [Pa-s]. Assim, a velocidade do fluido

no lado dos tubos é caracterizada na Eqg. (3.56),
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_ Mdig ny
Ve = (™/4)dit?pr (Nt)’ (3.56)

onde, m;,€é a taxa vazao massica do escoamento no tubo [kg/s], sendo que para o lado do casco
0 nimero Reynolds aplicado no trabalho de Kern (1950) e Sinnott et al. (2005), é simplificado
na Eq. (3.57), obtendo a seguinte expressao:

Re, = %‘;’ZC, (3.57)
onde, m,, é a taxa vazdo massica do escoamento no lado do casco, [Kg/s], WU, € a viscosidade
dindmica no lado do casco, [Pa-s].

Conforme o nimero de Reynolds determinado, identifica-se o perfil do fluido tanto no
lado dos tubos quanto no casco do trocador de calor. Logo, para os valores de Reynolds
inferiores a 2.300 tem-se o regime laminar, onde a velocidade do fluido no interior dos tubos é
baixa, havendo troca de calor por conducgdo e/ou conveccdo. Com isso, ha coeficientes de
transferéncia de calor considerados baixos (SHAH e SEKULIC, 2003).

No regime intermediario, denominado transicdo o numero de Reynolds varia entre 2.300
e 10.000, o qual representa um ganho na velocidade do escoamento. Logo, hd uma consideravel
turbuléncia por partes dos fluidos, elevando os coeficientes de transferéncia de calor. Quando
superior a 10.000, tem-se o regime turbulento, porém ha um filme na subcamada junto a parede
do tubo, onde as forgas viscosas predominantes a superficie sdo controladas. Além disso, ha
também troca de calor por conducdo (SHAH e SEKULIC, 2003).

Outro parametro adimensional aplicado em projetos de trocadores de calor casco tubo é
0 numero de Prandtl, o qual influencia diretamente na determinacdo dos coeficientes de
transferéncia de calor. Além do mais, esta varidvel confronta as espessuras equivalentes para
camada limite hidrodindmica e térmica (SHAH e SEKULIC, 2003). Para o lado dos tubos o

ndmero de Prandtl é calculado como,

pecp
Pr, =—*+L (3.58)
kt

onde, cpy, € o calor especifico do fluido frio no lado do tubo, [J/(kg-K)], e k., € a condutividade
térmica dos fluidos nos tubos, [W/(m-K)]. Entretanto, para o lado do casco conforme Shah e

Sekulic (2003) o namero de Prandtl € dado por,
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__ HcCDq

Pr;
C kc

, (3.59)

onde, cp,, € o calor especifico do fluido quente no lado do casco, [J/(kg-K)] e k., € a
condutividade térmica do fluido que escoa no casco, [W/(m-K)].

Além dos nimeros de Reynolds e de Prandtl, o desenvolvimento de trocadores de calor
casco tubo requer a variavel de transferéncia de calor por convecgdo envolvendo o fluido que
escoa no interior dos tubos e suas paredes. Assim, este fator é caracterizado através do nimero
adimensional de Nusselt para o lado dos tubos, o qual € apresentado pela Eq. (3.60) (SINNOTT
et al., 2005) como,

hid;

Nu, = lkt' , (3.60a)

onde, h;, representa o coeficiente de transferéncia de calor por convecgéo interno dos tubos,
[W/(m2:K)] e k., é a condutividade térmica dos tubos, [W/(m-K)]. O nimero de Nusselt
referenciado ao didmetro do tubo é delimitado pelo intervalo do nimero de Reynolds (3.000 <
Ret < 5x10°) e Prandtl (0,5 < Pr < 2000), o qual é vélido para tubos lisos (INCROPERA et al.,

2008) e calculado como,

f
L)\(Re;~1000)P
Nu, = (5)Cke: L (3.60b)

/2 2/
1+12,7(%) *(Pre/3-1)

onde, f é o fator de atrito de Darcy, o qual serd definido em seguida para cada regime de

escoamento. No caso do casco, Nusselt é definido como,

0,55p,. 1 e \ M
Nu, = 0,36Re % Pr, /3 (—) . (3.60¢)

Hwt,c

Em regime turbulento o nimero de Nusselt & dado como uma fungdo dos nimeros de
Reynolds e de Prandtl, como mostra a Figura 3.8, uma vez que, 0 mecanismo de transferéncia
de calor esta diretamente relacionado a distribuicdo do escoamento, regido por Reynolds e as
propriedades termofisicas dos fluidos, estas conduzidas pelo nimero de Prandtl (SHAH e
SEKULIC, 2003).
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Figura 3.8 — Nusselt em relacdo a Reynolds e Prandtl para secéo circular. Adaptado de Bhatti e
Shah (1987).

3.5 COEFICIENTES DE TRANSFERENCIA DE CALOR

No desenvolvimento de um projeto de trocador de calor casco tubo, a determinagéo dos
coeficientes de transferéncia de calor para os fluidos quente e frio, pode-se basear em diferentes
correlacdes advindas de referéncias da literatura. A TEMA ndo discorre a respeito da existéncia
de uma expressdo Unica como recomendacdo em projetos de trocadores de calor. A partir dos
nameros adimensionais de Reynolds e Prandtl, Kern (1950) apresentou a expressao do

coeficiente de convecc¢éo para o lado do casco, equivalente a Eq. (3.60c) tal como,

X 1 L \0-14
he = 0,36 .= Re.>*Pr, fs (L) (3.61)

HUwc

onde, u., é a viscosidade dindmica do fluido no lado do casco, [Pa:s], u,., representa a
viscosidade dindmica na parede do casco, [Pa-s], respectivamente.

Entretanto, para o lado dos tubos ha uma série de restricdes que variam o tipo de
expressao a ser aplicada para determinar o coeficiente convectivo. De acordo com o trabalho
de Caputo et al. (2008) o coeficiente de conveccao varia de acordo com o regime de escoamento
no interior dos tubos Egs. (3.62), (3.64) e (3.66). Além disso, existem também outras expressdes
para o coeficiente de convecgéo, tais expressdes podem apresentar variagdes insignificantes

entre diferentes autores.
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Para o regime laminar (Re;< 2.300), tem-se a seguinte expressao:

k¢

h, =~£{3,657 +

1,33
0,0677[R€tprt< ' )] (3.62)
dit 1+0,1PT1:[Ret( " )]03 |

Outra solugédo para determinar o coeficiente convectivo em escoamento laminar foi
proposta por Schlunder de acordo com Gnielinski (1983), a qual aproxima-se do valor obtido
na Eq. (3.62).

h, = £ *[3 663 + 1,613Re,Pr (d”) (3.63)

dlt

Para o regime de transicéo (2.300 < Re; < 10.000), aplica-se a Eq. (3.64),

e = ke (ft/g)(Ret—looo)Prt) [1 N (ﬂ)o,m] | .60
)

dit 1+12'7(ft/8)1/2 (PTt2/3_1

onde, f; é o fator de atrito de Darcy presente no interior dos tubos, para tal Gnielinski (1976)

propds o fator de atrito, obtido por:
f: = (0,79InRe, — 1,64)72. (3.65)
Para o regime turbulento (Re, > 10.000), tem-se,

0,14
he = 0,027 2 Re,**Pr, /3 ( “t) (3.66)

dit Uwt

onde, u; , € a viscosidade dindmica do fluido no interior dos tubos, [Pa-s], ¢, € a viscosidade
dindmica na parede dos tubos, [Pa-s], respectivamente. Entretanto, ha uma segunda alternativa,
para o calculo do coeficiente de conveccdo em regime turbulento. Tal expressdo é recomendada

exclusivamente para escoamento turbulento em tubos lisos, proposta por Petukhov (1970),
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Tt/ \Re.P
h, = (/g )recrre . (367)

dit (1+3,4ft)+(11,7+1,8Prt_1/3)[\/%(prtzh —1)]

3.6 PERDA DE CARGA

Nesta secdo sdo discutidos os possiveis fatores que geram perdas por parte da variagdo
de pressdes durante a operacgdo de um trocador de calor casco tubo. Os trocadores de calor casco
tubo apresentam uma coeréncia econémica e fisica, a qual relaciona a transferéncia de calor e
a perda de carga. De acordo com Saunders (1988), durante o desenvolvimento de um projeto,
deseja-se obter uma capacidade de calor mais balanceada possivel.

Com o aumento da velocidade do escoamento no trocador de calor é possivel melhorar
a transferéncia de calor, 0 que permite se projetar um equipamento compacto e de menor custo.
Entretanto, primeiramente deve-se considerar o somatorio de fatores que produzem as perdas
de carga no sistema e viabilizam ou ndo o funcionamento do trocador de calor. As perdas de
carga do fluido podem estar presentes no lado dos tubos e do casco.

A perda de carga no lado dos tubos esta relacionada com os canais de distribuicdo de
pressdes ao longo do comprimento dos tubos e nos bocais de entrada e saida do trocador de
calor (KERN, 1950). Este fendmeno caracteriza-se durante o escoamento de uma quantidade
definida de passes conforme a aplicacdo do trocador de calor, vide Eq. (3.68). Além disso,
Saunders (1988) justifica que as expressdes relacionadas as perdas por atrito variam de acordo

com o regime de escoamento,

Vi [ L
AP, = ’”Tf (Et fi + p) ny, (3.68)

onde, ha diferentes consideracdes em relacdo ao valor da constante p, por parte de diversos
trabalhos. Sendo que como referéncia utiliza-se os valores aplicados por Kern (1950) e Sinnott
et al. (2005), os quais equivalem a 4 e 2,5, respectivamente. Conforme proposto por Saunders
(1988) para o escoamento laminar o coeficiente de Darcy para tubos lisos é dado por:

64

fi = Rey (3.69)
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Para o0 escoamento em fase de transicéo, tem-se,
fe = 0,012. (3.70)

Em regime turbulento o fator de atrito é caracterizado por:

fo = 0,0035 + —2>= (3.71)

Ret0,4—2'

A determinagdo da perda de carga na entrada e saida dos bocais baseia-se na velocidade
do fluido escoando nos proprios bocais. Sendo que um aumento na velocidade do fluido
representa possiveis acréscimos nos custos operacionais de trocadores de calor casco tubo. As
perdas localizadas nos bocais sdo definidas pelo nimero adimensional Z, vide Eq. (3.72),

conforme Saunders (1988).

2
APyocais =2 Vboczal p’ (3.72)

onde, Z, assume os valores de 1,1 e 0,7 para os bocais de entrada e saida, respectivamente.

As perdas de cargas localizadas nos canais de distribui¢do ao longo do comprimento dos
tubos se devem a reducgéo na velocidade do escoamento do fluido no canal de entrada e a
aceleracdo na saida, Eq. (3.73). Além disso, ha perdas de carga relacionada a mudanca de
direcdo por parte do fluido em trocadores de calor casco tubo com mais de um passe no lado
dos tubos (SHAH e SEKULIC, 2003).

VZp
2

APcgnais = Z ny, (3.73)

onde, Z, conforme propds Saunders (1988), assume o valor de 0,9 quando o ha somente um
passe no lado dos tubos e 1,6 a partir de dois passes. Com isso, a perda de carga total no lado
dos tubos é definida pelo somatorio das variaces de pressdo sofrida nos préprios tubos, bocais

e em seus canais de distribuicgdo, Eq. (3.74).

APt,total = AP; + APypcqis + APeanais- (3.74)

Além disso, no lado do casco também sdo consideradas as perdas de carga em projetos
de trocadores de calor casco tubo. Em comparacéo as perdas no interior dos tubos, o0 escoamento
do fluido no lado do casco é mais complexo. De acordo com Taborek (1983), existe uma série

de condigdes na estrutura do equipamento, as quais influenciam diretamente no percurso a ser
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percorrido pelo fluido. A definicdo proposta por Kern (1950) é comumente aplicada nos estudos

e projetos de trocadores de calor casco tubo,

AP, totar = fe (pi/ez) (g) ( dl:;)’ (3.75)

onde, f, é o fator de atrito no lado do casco, definido por:

f. = 2bo(Re. "), (3.76)

onde, b,, representa uma constante empirica, a qual assume o valor de 0,72 quando o
escoamento apresenta um namero de Reynolds inferior a 40.000, conforme o estudo de Peters
e Timmerhaus (1991).

3.7 CUSTOS DO PROJETO

Relacionando as perdas de carga obtidas no casco e nos tubos do trocador de calor, pode-
se determinar a poténcia de bombeamento, sendo caracterizada pela Eq. (3.77). Tal expressédo
considera um trocador de calor casco tubo com eficiéncia de aproximadamente 80% (CAPUTO
et al., 2008). A poténcia de bombeamento é proporcional ao comprimento dos tubos e a
viscosidade do fluido em seu interior, sendo inversa a quarta poténcia do diametro interno dos
tubos (CENGEL e CIMBALA, 2015).

p* = l (ﬁ APt,total + ﬁAPc,total)- (3-77)
n\pe Pc
Para o desenvolvimento de projetos de trocador de calor casco tubo, permite-se utilizar
a poténcia de bombeamento necessaria para determinar o custo operacional anual expresso em
[€/ano], vide Eq. (3.78). Além do mais, deve-se acrescentar a variavel do custo operacional
total descontado, o qual relaciona-se com capacidade de bombeamento a fim de superar as
perdas geradas por atrito (JACOBI et al., 2014).

C, = P*C,H, (3.78)
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onde, C,, é 0 custo energético em horas, o qual assume o valor de 0,00012 €/kWh e H é o
periodo anual de operagdo, considerado 7.000 horas/ano. Os valores definidos para o custo
operacional total descontado, [€], baseiam-se no estudo de Caputo et al. (2008), os quais séo
parametros que irdo auxiliar o presente trabalho na comparacédo dos resultados com a literatura,

Co
Coa = 221 ) (3.79)

onde, ny, estima o periodo de vida Gtil do equipamento em anos e i, é a taxa de atrito no sistema
gerada anualmente, sendo considerada 0,1 no presente trabalho e de acordo com a literatura.
A funcéo custo de um projeto de trocador de calor casco tubo, vide Eq. (3.80) depende
ainda do investimento de capital disponivel para dimensiona-lo, conforme a aplicacdo
especificada. Os parametros de transferéncia de calor e geométricos inseridos no projeto
caracterizam o investimento a ser realizado para que o trocador de calor possa exercer sua
funcdo dentro das condi¢cbes adequadas. O investimento de capital, [€], é definido com base na
expressao aplicada no estudo de Taal et al. (2003) relacionado a area da superficie de troca

térmica,
Cl = al + azAa3, (380)

onde, os parametros sdo definidos pelos valores de a; =8.000, a, =259,2, e az =0,93, 0s quais
possuem como referéncia o projeto de trocador de calor casco tubo fabricado em ago inoxidavel.
Logo, a expressédo geral do custo total do projeto de trocador de calor casco tubo envolve a

soma do investimento de capital e custo operacional total descontado,

CtOt - Cl + COd' (381)
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4. OTIMIZACAO META-HEURISTICA

Neste Capitulo, é apresentada a meta-heuristica aplicada na otimizacdo do trocador de
calor casco tubo, a qual sera submetida posteriormente na avaliacdo do estudo de caso, no
Capitulo 6 do presente trabalho. Tal estudo baseia-se na busca de uma solugédo de trocador de
calor casco tubo mais econdmico e que possa cumprir as tolerancias dimensionais da norma
TEMA, utilizando a abordagem via PSO, sendo esta denominada uma técnica estocastica.

A modelagem estocastica trabalha com problemas de uma ou mais variaveis de entrada
que levam a saidas aleatdrias, onde pelo menos uma das caracteristicas operacionais € dada por
uma funcao de probabilidade. Assim, as saidas devem ser tratadas como estimativas estatisticas
das caracteristicas reais de um sistema e reproduzem a aleatoriedade do problema real através
de distribuicdes probabilisticas. Apresentando matematicamente as chances de ocorrerem
eventos com todos os valores possiveis para 0 problema, ou seja, permite avaliar o
comportamento do sistema por meio da possibilidade de combinagdes.

Por outro lado, a modelagem deterministica ndo considera variaveis aleatdrias ou
incertas, operando com valores médios onde nédo é possivel avaliar o impacto individual de cada
valor dentro do problema ou usando os valores coletados do mesmo como dados de entrada.
Logo, para um conjunto conhecido de dados de entrada h4 somente um conjunto de resultados
de saida. No presente trabalho, a reproducdo fiel de um sistema depende diretamente da
aleatoriedade de seus eventos, no caso do modelo deterministico as ocorréncias serao
reproduzidas sempre do mesmo modo, podendo ocultar situacdes existentes na pratica.

A otimizagdo tem como objetivo encontrar os melhores resultados para uma
determinada circunstancia, tal situacdo € comum na area da engenharia. Logo, 0
desenvolvimento de projetos, meios de producéo e sistemas de manutencdo, podem minimizar
o esforco requerido ou maximizar o beneficio desejado. Contanto que o esforco exigido ou o
beneficio desejado em diferentes condi¢fes, possam ser expressos por meio de uma funcéo
objetivo com variaveis de decisdes (RAO, 2009).

Neste contexto, a otimizacdo tem como finalidade obter as condigbes maxima ou
minima de uma funcdo objetivo, a qual baseia-se em problemas de engenharia. Entretanto, ndo
h& somente um Unico método que possa resolver de maneira eficiente todos os casos de
otimizacdo. Com isso, desenvolveram-se uma grande variedade de técnicas de otimizacao a fim
de solucionar diferentes tipos de problemas.

O desenvolvimento de um projeto pode ser organizado dividindo-o em etapas de

evolucgéo. O processo inicia-se com a identificacdo da necessidade a ser proposta e analisada.
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As etapas do projeto seguem as etapas de (i) definicdo das especificagcdes e delimitagdes,
exemplo, as possiveis zonas de operacdo para um determinado equipamento; (ii)
desenvolvimento do conceito preliminar do equipamento, (iii) detalhamento dos componentes,
conforme as especificacdes, (iv) processo de fabricacdo de um protétipo, submetendo-o a
diferentes testes.

Conforme o conceito de projeto apresentado, o desenvolvimento de trocadores de calor
casco tubo seguem também determinadas especificacdes e restricdes de projeto, sendo a perda
de carga, a taxa de transferéncia de calor, taxa de resfriamento e aguecimento e a capacidade
térmica do trocador de calor os principais pardmetros a serem especificados no
desenvolvimento.

Projetos convencionais de trocadores de calor casco tubo apresentam somente os valores
calculados e projetados, conforme o modelamento matematico térmico. Entretanto, a
otimizacdo surge neste cenario com o intuito de idealizar os projetos, fazendo com que hajam
melhorias em um determinado componente ou no equipamento em geral. Além disso, pode-se
otimizar medidas de desempenho em equipamentos através de uma funcéo objetivo, ajustando
os melhores valores de modo iterativo.

A funcdo objetivo esta relacionada as possiveis solugdes que se adequam ao projeto
convencional, ou seja, que possam cumprir as especificacdes definidas. Logo, ndo ha somente
um projeto admissivel que ao otimiza-lo possibilita obter o melhor modelo a ser desenvolvido.
A funcdo objetivo é quem ira julgar a solucdo mais aceitavel, através de uma funcéo objetivo e
das variaveis de projeto minimizando ou maximizando-as (RAO, 2009).

No presente trabalho a fungdo objetivo tem como intuito minimizar o custo total,
evitando uma perda de carga elevada e com coeficiente de transferéncia de calor mais eficiente.
Como estratégia para resolucéo dos problemas, as variaveis fisicas de projetos serdo submetidas
a variacOes dentro da faixa de tolerancia geométrica e térmica recomendadas pela TEMA. Logo,
as analises permitem validar econdmica e mecanicamente a real possibilidade de aplicacdo do
modelo 6timo obtido.

A complexidade da otimizag&o é caracterizada quando se deseja obter um conjunto das
variaveis de controle, fazendo com que a funcdo objetivo de um problema em todas as fases
seja minimizada. Logo, a minimizagdo e/ou a maximizacao de um projeto encontra-se sujeita a
diferentes restricdes nas variaveis de controle e estado. Basicamente, um problema de

otimizagdo pode ser expresso da seguinte forma genérica
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minimizar f(x)
submetido a g(x) <0 4.1)
eh(x)=0

onde, f(x)=[x1,x2,...,xx] é 0 vetor das varidveis da funcdo objetivo, g(x)=[g1(x),g2(x),...,gn(x)]
e h(x)=[hi(x),h2(x),...,hm(x)], descrevem as restricoes de desigualdade e igualdade,
particulares ao problema, respectivamente, resultando na viabilizacdo pela busca da solucéo
Otima. Por outro lado, as restrices modestas podem resultar no distanciamento das condicdes
reais especificadas (BALESTIERI, 2002). Assim, a solucdo dos problemas de otimizacéao
estabelece um valor que representa 0 seu minimo local ou global (HERSKOVITS, 1995),
respeitando 0s seguintes critérios:
e Se um ponto x € ¥ ¢ um minimo local de f(x) em ¥ se ha uma vizinhanga A={
x €W/ |x x x| <6} tal que f(x) > f(x") paratodo x€A. Além disso, se f(x) > f(x")
para todo x€A, entdo x~ € um minimo local exato.
e Se um ponto x € ¥ é um minimo global de f(x) em ¥ se f(x) > f(x") para todo
ponto xeY.

Nota-se que um minimo global é por definicdo um minimo local, sendo que os métodos
de otimizagdo tém como objetivo principal obter o minimo global para o problema. No entanto,
0 minimo global somente podera ser obtido para determinados casos especificos, em funcéo da
complexidade dos problemas.

Além disso, os métodos de otimizacdo podem ser interpretados como aplicacdes
iterativas, 0s quais exigem um conjunto inicial de variaveis de projeto. Logo, em cada iteracao
0 conjunto de variaveis de projeto atualiza o valor atribuido a ele, sendo que este processo

representa a tendéncia a convergir para se obter a minimizacdo da solugéo exigida,

-

)_CI)N+1 = QE)N + ap*dN (42)
onde, X € o vetor das variaveis de projeto, V€ o nimero de iteracdes, a,, representa passo que

se deseja dar na direcdo d que representa 0 vetor direcdo, o qual realiza a busca no espaco de

projeto.
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De acordo com Saramago (2003) as técnicas de otimizagdo podem ser divididas em trés
grupos, os quais possuem suas peculiaridades e sdo aplicados conforme o objetivo de cada
problema,

o Os métodos estocasticos possuem eventos aleatérios em seus algoritmos
matematicos, como no caso dos métodos PSO e AG. Sdo técnicas desenvolvidas
com base no comportamento da natureza. Além disso, ndo ha necessidade em ter
continuidade para a funcdo otimizada, ou seja, o carater destes algoritmos é
genérico. Logo, possibilita-se aplica-los em problemas com uma funcéo objetivo de
variavel discreta, continua ou ndo diferenciaveis.

As variaveis caracterizam-se pela afericdo em cada elemento de uma amostra ou
populacdo, apresentando variagdes entre os elementos numéricos ou ndo numéricos. A variavel
discreta é definida como mensuravel, a qual pode ser um namero finito ou infinito, assim, fazem
sentido apenas valores contaveis inteiros. As varidveis continuas assumem valores dentro de uma
escala numérica, onde encontram-se valores fracionais, podendo ser aferidos por meio de
instrumentos de medicdes. As variaveis discretas e continuas sdo quantitativas (REGO, 2012).

o Métodos deterministicos sempre obtém a mesma resposta quando partem
do mesmo ponto inicial. A funcdo objetivo deve ser continua e diferenciavel no
espaco de busca ao aplicar um método deterministico, as restricbes podem basear-
se em funcbes lineares pelas varidveis de projeto, logo, denominados de
programacao linear. Ha ainda a programacdo nao-linear que relaciona a funcao
objetivo ou as restricbes com as caracteristicas ndo-lineares. O Método de
Programacdo Linear Sequencial e Quadratica Sequencial, sdo exemplos dessas
técnicas.

. Métodos de Busca Direta ndo calculam as derivadas ou aproximam as
derivadas, logo ndo exigem o conhecimento do comportamento da funcéo objetivo.
S0 métodos iterativos em que um conjunto de pontos é avaliado a cada iteragdo,
relacionando-se com uma estratégia que verifica a funcdo objetivo a fim de
aproxima-la do minimizador. Os métodos de Hooke-Jeeves, Powell e Nelder-Mead
sdo modelos de busca direta frequentemente aplicados em diferentes areas.

A otimizacdo de projetos de trocadores de calor casco tubo, com intuito de minimizar
custos de fabricacdo e perda de carga, bem como elevar o coeficiente de transferéncia de calor,
possibilita a aplicacdo de métodos meta-heuristicos, permitindo caracteriza-los por serem
flexiveis e polivalentes na busca de solugdes mais apropriadas para diferentes especificacdes

de trocadores de calor casco tubo.
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Através da aplicagdo das técnicas de otimizacdo meta-heuristica PSO mono-objetivo,
busca-se além de solugdes economicamente mais rentdveis, valores que possam posteriormente
contribuir no desenvolvimento de correlacbes de coeficientes de transferéncia de calor por
conveccao, abrangendo diferentes especificacbes de projetos de trocadores de calor. Uma vez
que os estudos baseados no comportamento da natureza apresentam-se propicios para o
surgimento de novos algoritmos, tendo na indistria um grande campo de varidveis a serem

solucionadas.

4.1 PSO - PARTICLE SWARM OPTIMIZATION

O método de otimizacdo estocastica, PSO (Particle Swarm Optimization) consiste em
uma estratégia computacional para a resolucdo de casos de otimizac6es globais proposta por
Kennedy e Eberhar (1995). Este método baseia-se na capacidade em que um individuo € capaz
de cooperar dentro de uma populagdo, estimulando a competicao dentro do seu grupo. A técnica
PSO é caraterizada como uma modelagem simples de situacdes sociais, como um fenémeno da

natureza observado no comportamento de aves, peixes, bactérias e insetos, vide Figura 4.1.

¥ S
g % 2L

Figura 4.1 — Representagdo ilustrativa do fendbmeno no comportamento das aves. Adaptado de
Trowbridge (1914).

O estudo do PSO teve origem no comportamento de animais pelo modo de
administrarem distancias ideais entre os demais membros do grupo. Assim, inicialmente a
velocidade € um parametro ponderavel na manutencdo do espacamento 6timo. Além disso, se

analisou o comportamento social para um caso no qual as aves buscavam seus alimentos. Dessa
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forma, se constatou que as aves definem sua prépria velocidade, por meio da sua melhor
experiéncia anterior e em comparagdo com outros membros do grupo (MELLO, 2010).

No decorrer dos anos, os modelos tornaram-se simplificados, como o critério de ajuste
em distancias ideias em relacdo aos vizinhos e a modificacdo na estrutura de intercomunicacéo,
a qual baseava-se nas adjacéncias de um determinado espaco. Dessa forma, passou-se a
empregar uma topologia bem definida atraves de um grafo. Assim, o PSO assume uma
caracteristica voltada para modelos de influéncia matua entre seres humanos sob suas acdes e
pensamentos (MELLO, 2010).

O método PSO apresenta uma estratégia de resolucédo a partir de uma populacéo inicial
de particulas, contendo solucGes aleatérias em busca de uma solucdo 6tima, ao mesmo tempo
em que as geracOes sdo atualizadas. Atualmente, 0 PSO é comumente empregado em situacdes
que envolvem espacos com grau de complexidade elevado, como as otimizagdes continuas e
ndo lineares. Logo, a abordagem PSO é bastante direta em sua aplicacdo, exigindo somente 0s
parametros que participam da funcgéo objetivo (AUGUSTUS, 2009).

PSO néo requer informacdes de gradiente desta funcdo, definindo-o como sistema auto-
ordenado e de minima submissao as particulas isoladas (EBERHART et al., 1996). Assim, o
PSO é considerado uma meta-heuristica um tanto influente em zonas que apresentam particulas
com valores de solugdes de menor qualidade. Ao atentar-se somente no desempenho dos
individuos por meio de critérios simples, sua implantacdo exige uma capacidade de
processamento baixa (PARSOPOULOS e VRAHATIS, 2002).

A populacéo inicial é fixa e gerada de modo que cada individuo possa interagir estatica
ou dinamicamente com seus vizinhos. Cada particula é capaz de deslocar-se ao longo da regido
de solucdes, assumindo uma determinada velocidade e verificando a solug¢do analoga a sua atual
posicdo em cada iteracdo. A velocidade dos individuos depende de suas experiéncias
(cognitivas) anteriores e de seus adjacentes (social), avaliando a melhor posicao da particula e
a localizacdo da melhor posicao obtida pelas particulas vizinhas (MELLO, 2010).

Através do comportamento das particulas descrito anteriormente, permitem caracterizar
as solucgoes aleatdrias do PSO, onde cada particula contém um par de vetores de valores reais,
movimentando-se hum espacgo com posi¢do e vetor velocidade definidos. Cada particula possui
a habilidade para controlar sua coordenada na regido do problema, seguindo as particulas ideais,
as quais apresentam o melhor valor até 0 momento. Este valor € denominado de pBest, ou seja,
melhor pessoal.

A busca pela melhor solugdo permite ao PSO apurar os melhores valores ja obtidos,

mantendo sua habilidade para realizar uma pesquisa mais extensa no espago de solucdes. Uma
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particula que se encontra isolada tem sua capacidade de otimizagdo restringida, tornando-a
vulneravel a fixar-se em 6timos locais. Com isso, 0 potencial de otimizacdo do enxame néo se
limita somente pela somatoria das habilidades presentes em cada particula, manifestando-se
através relacdes entre as particulas (MELLO, 2010).

No entanto ha outro melhor valor, o qual é controlado pela versao global da otimizacéao
por enxame de particulas, sendo o melhor valor global, ou gBest, obtido até entéo. A estratégia
PSO é atualizada a cada passo de tempo, alterando a velocidade, ou seja, acelerando o processo
de cada particula, direcionando-a para seu valor pBest e localizacdo gBest. O processo de
aceleracgdo é avaliado em relacdo ao seu Ultimo melhor valor obtido, o qual ir4 gerar a aceleragdo
em direcdo ao pBest e local gBest, respectivamente.

Ao empregar a técnica PSO em projetos de trocadores de calor casco tubo, recomenda-
se utilizar as estratégias de resolucdo por etapas no algoritmo. Sendo o trabalho de Coelho
(2008) uma referéncia no que se refere a organizacdo das etapas de aplicacdo, onde se
implementou a versdo global do método PSO. As etapas a serem cumpridas na aplicacdo da

PSO, sdo descritas abaixo:

Etapa 1: Inicializar a populagdo (enxame) contendo posic¢des e velocidades aleatorias. Deve-se
seguir o critério em que nimero de particulas do enxame deve ser igual ao de variaveis, no qual
cada particula representa uma variavel, formando uma distribui¢do uniforme.

Etapa 2: Comparar todas as particulas com o seu melhor resultado pessoal, avaliando se o valor
atual € melhor que o pbest, logo apo6s, € redefinido o valor pbest igual ao valor atual e o local
do pbest igual a localizacdo do valor atual no espaco.

Etapa 3: Confrontar todas as particulas com o seu melhor global, avaliando se o valor atual é
melhor do que o gbest, em seguida, é redirecionado o gbest para o atual valor e o indice da
matriz da particula.

Etapa 4: Atualizar a velocidade e a posi¢do em todas as particulas, alterando a velocidade, vi,
e a posicdo da particula, xi, conforme as Egs. (4.3) e (4.4). A atualizagdo na velocidade ¢

executada a partir da velocidade anterior como
v+ 1) =wy (D) +ony [Pi,j(t) - xi(t)] + cory [pg,j(t) - xi,j(t)] (4.3)
A atualizacdo da posicédo da particula Eq. (4.2), € obtida pela soma da posicao anterior
e da nova velocidade, considerando 4z = 1, como

xl-,j(t + 1) = xl-,j(t) + Atvi,j(t + 1) (44)
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ondei=1,2,.., N, representa as particulas da populacdo, ou seja, do enxame, t=1, 2, ..., tmax €
a quantidade de iteracGes, w, é definido como fator do peso de inércia, vij (t+1), € a velocidade
das i-ésimas particulas, a qual respeita a dimensdo de ordem j-ésima na iteragéo t, e pij (t),
representa a melhor posicao anterior das i-ésima particulas com a dimenséo de ordem j-ésima.
O termo, pg, (t), corresponde a melhor posi¢do anterior entre as demais particulas, ao longo da
dimensdo j-ésima, na iteragéo t.

O primeiro termo do lado esquerdo da Eq. (4.2) representa parte do momento da
particula, onde o peso de inércia, w, define o grau do momento das particulas que para os
estudos de casos analisados varia entre 0,4 e 0,9. O segundo termo descreve 0 comportamento
independente da propria particula. As constantes de aceleracdo, c1 e c2, referem-se aos
componentes cognitivos e sociais, responsavel pela variagdo da velocidade da particula em
busca do pbest e gbest, como mostra a Figura 4.2, no presente trabalho c1 e coequivalem a 2. O
subscrito, g, é o indice da melhor particula do enxame. Os parametros ry e rz, S0 0S pesos

distribuidos uniformemente no intervalo [0, 1].

"
A

x(t+1)

- X

Figura 4.2 — Representacéo ilustrativa do diagrama do espaco de solucdes do PSO. Adaptado
de Macedo (2012).

Etapa 5: Repete o ciclo evolutivo retornando a etapa 1 até que o critério de parada seja atendido,
no presente trabalho emprega-se nimero maximo de iteragdes igual a 100, para cada caso
analisado. As velocidades das particulas em cada uma das dimensdes sdo fixas a uma
velocidade maxima, vmax. Caso a soma das aceleracgdes faca com que a velocidade na dimenséo
exceda 0 Vmax, a qual € um pardmetro especificado pelo projetista, a velocidade sera entdo
limitada a0 Vmax.
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Com base nas equacOes descritas anteriormente, possibilita-se descrever o algoritmo
para a técnica PSO, como ilustrado a seguir.

Entrada: o (0,4-0,9), C1(2), C2(2), Np e vizinhanga
Inicializar vetor de posicéao (x), o vetor de velocidade (v) e a melhor posigédo pessoal (p)
Obter valores iniciais para gbest e pbest
enguanto o fim do critério nao for satisfeito
Determinar o fitness (aptidéo)
se fitness(x) melhor que fitness(gbest)
gbesty = Xid
fim
se fitness(x) melhor que fitness(pbest)
pbesty = Xid
fim
Atualizar a velocidade (v) atraves da Eq. (4.3)
Atualizar a posicdo (x) através da Eq. (4.4)
fim

gbestq = solugdo étima

Figura 4.3 — Pseudocédigo do PSO.
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5. MODELAGEM DE ESCOAMENTOS TURBULENTOS

A turbuléncia é analisada durante do escoamento dos fluidos, onde um sistema dindmico
¢ caracterizado pelo elevado numeros de graus de liberdades e de Reynolds, uma vez que 0s
efeitos convectivos prevalecem sobre os difusivos. Através do nimero de Reynolds,
considerado critico, ou seja, muito elevado, tem-se uma sucessao de eventos que conduzem o
escoamento a um comportamento caotico e imponderavel. Com isso, 0 movimento do fluido
encontra-se instavel e as demais propriedades do escoamento variam de modo arbitrario
(VERSTEEG E MALALASEKERA, 2007).

De acordo com Taylor e von Kérman (1937) a turbuléncia advém do atrito no interior
de tubos ou das camadas de fluidos. Para a modelagem da turbuléncia foram desenvolvidos
diferentes métodos numéricos com o intuito de complementar as equacfes de conservacéao,
possibilitando simular os possiveis efeitos turbulentos dos fluidos. Dessa forma, permitiu-se
também realizar andlises dos problemas em regime permanente, reduzindo os custos
computacionais das simulagdes.

Os escoamentos turbulentos descrevem diferentes aplicacdes relacionadas aos inUmeros
processos industriais, no qual o modelamento da turbuléncia permite caracterizar uma condicao
critica dentro de uma determinada analise de trabalho, relevando a precisdo dos resultados
obtidos por meio do modelo numérico aplicado. Dessa forma, o fenémeno da turbuléncia ocorre
a partir do momento em que as forcas inerciais que agem no escoamento de um fluido se
sobrepde as forcgas viscosas (HINZE, 1975.)

Logo, o regime turbulento estd relacionado com a energia cinética gerada pelo
escoamento dos fluidos que se transforma em calor por meio do efeito da viscosidade do fluido.
A viscosidade é capaz de reduzir a dependéncia da turbuléncia na direcdo do escoamento, o que
gera maior homogeneidade ao sistema em analise (PULLIAM e ZINGG, 2014). Os modelos de
turbuléncia dependem da natureza do escoamento, como transiente, tridimensional e em
diferentes escalas, sendo aplicado por meio de simplificagcbes ao sistema, como € o caso do
método RANS (Reynolds Averaged Navier Stokes).

5.1 MODELOS DE TURBULENCIA DO TIPO RANS

A modelagem da técnica RANS baseia-se na simulagdo do escoamento médio no tempo,
sendo que as flutuacGes nas propriedades do fluido sdo modeladas atraves da viscosidade

turbulenta. De modo geral, os modelos de turbuléncia ttm como objetivo modificar as equacdes
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transientes originais de Navier-Stokes, inserindo valores médios e flutuantes, a fim de gerar as
equacOes dos modelos tipo RANS. Tais equacdes ndo resolvem as flutuagdes turbulentas, pois
caracterizam apenas os valores médios.

As flutuacbes sdo dependentes do tempo e surgem quando ndo ha definicdo sobre a
direcdo de escoamento conforme as caracteristicas medias deste, criando um comportamento
totalmente desordenado. A turbuléncia é definida como isotrépica, uma vez que as escalas de
tempo analisadas sdo consideravelmente superiores as escalas de tempo das oscilagdes
especificas de turbuléncia, como mostra a Figura 5.1 (VERSTEEG e MALALASEKERA,
2007).

O perfil imprevisivel durante o regime turbulento torna-o complexo de caracteriza-lo,
assim define-se tal comportamento como a soma de um componente médio e um componente

flutuante em funcgédo do tempo, como descrito nas Egs. (5.1a) e (5.1b),

i

&

Reg. Transiente | Reg. Permanente

Figura 5.1 — Média no tempo das flutuacdes de velocidade instantanea do fluido. Adaptado de
Versteeg e Malalasekera (2007).
u; = lTl + u{, (513.)

p=p+p (5.1b)

onde, u; € o vetor velocidade, i, representa o valor médio da velocidade obtido por meio da
decomposicdo de Reynolds, u; define o componente aleatério da velocidade, a qual ao ser
acrescentada com o componente médio apontard o valor instantdneo da velocidade.
Analogamente, a Eq. (5.1b) mostra a variavel instantanea de presséo definida como p, sendo p
o valor médio de pressao, respectivamente o componente aleatdrio. Logo, estendendo as demais
variaveis relacionadas diretamente com o escoamento e modeladas utilizando a técnica RANS,

obtém-se:
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=00+ (5.2)

onde, o termo referente ao valor médio da variavel é definido como:

1 t+At

b =— d dt, 5.3
at), (5.3)

onde, At, significa passo de tempo, o qual representa um valor relativamente superior a escala
de tempo, na qual ha flutuacGes turbulentas do escoamento.

Ao empregar apenas uma escala de turbuléncia em relacdo ao espaco e tempo para 0
escoamento, ndo e possivel caracterizar o regime turbulento. Ou seja, deve-se compreender o
impacto gerado pelo movimento, logo o valor médio da velocidade ndo pode ser aplicado como
uma medida que represente o movimento. A influéncia da flutuacdo no movimento em relacao
ao seu valor médio é a variavel de interesse na analise, sendo que o valor médio de uma
propriedade do fluxo ndo apresenta uma medicdo aceitavel (SHARMA, 2016)

Através do método RANS busca-se converter o comportamento instavel das equagdes
de Navier-Stokes inserindo grandezas médias e flutuantes. Dessa forma, as respectivas
equacOes que descrevem as grandezas médias, possibilitam apenas caracterizar os valores
médios, sem que haja necessidade do modelamento aprofundado para as flutuagdes ao longo
do escoamento analisado. Por outro lado, o termo flutuante empregado na metodologia RANS,
requer um modelamento detalhado através de equacgdes adicionais, as quais devem ser capazes
de descrever e prever o comportamento turbulento para o escoamento em analise.

De acordo com Bejan (2004) para o0 modelamento da transferéncia de calor através do
escoamento cruzado em projeto de trocadores de calor casco tubo, tem-se as equagdes da
conservacao da massa (continuidade), Eq. (5.4) e quantidade de movimento, Eq. (5.5), baseiam-
se nas seguintes consideracdes de (i) escoamento em regime permanente, visto na Figura 5,1, ,
(ii) fluido incompressivel, e (iii) as forcas de campo sdo despreziveis. Assim, as equacgdes que

regem um escoamento tridimensional séo caracterizadas de acordo com,

ap a _

E_i_ a—x](pu]) = 0, (54)
opw) | 0 (Yo O 0 o
at +axj(pu1ul)_ axi+axj<“axj)’ (5.5)
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onde X; representa as componentes cartesianas (x, Y, z), Xi € a componente de velocidade (u, v,
W), p, representa a massa especifica do fluido. As Egs (5.4) e (5.5) no conjunto médio no tempo,

reproduzem as seguintes expressoes,

o(uy) _
o -0 (5.6)
pu;) | 0 v w2 [ au) b
at + ax; (pu]ul) - dx; + dx; (‘U ax; P(ul Uj )); (57)

onde, a tensdo de Reynolds (—p(ui’uj’)/axj) ¢ modelada de acordo com a hipétese de
Boussinesq (1877),

o 2 o{u;) o{u;)
~plui'y’) = 2epd; — iy (S + 22 (5.8)

ax]- 6xl-

Fechando o sistema de equaces, a viscosidade turbulenta u: € formulada por meio de
modelos de zero, uma e duas equacdes, uma vez que a dependéncia u: é descrita da seguinte
forma,

u; < vl (5.9)

onde, v, representa a escala de velocidade e |, € a escala de comprimento, a qual pode ser
expressa como,

U, X V2t (5.10)

onde, t, representa a escala de tempo. Além das equacfes da conservacdo da massa e quantidade

de movimento, tem-se ainda a conservacao da energia, descrita como,

Considerando o caso em que fluido do trocador de calor casco tubo escoa em regime
turbulento, empregam-se os modelos de turbuléncia RANS. Tais modelos consistem na
simulacdo do escoamento médio no tempo, sendo as flutuacGes filtradas e modeladas através
da viscosidade turbulenta, conforme apresentado anteriormente. Assim, 0s modelos de
turbuléncia k-¢, k-w e k- SST, onde as escalas de velocidade e tempo séo calculadas usando
energia cinética turbulenta, k e taxa de dissipacdo de energia cinética turbulenta, sdo

apresentados nas proximas subsecoes.
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5.2 MODELO k-¢

O modelo de turbuléncia de duas equacBes k-¢ foi proposto por Launder e Spalding
(1974) utilizando a hipotese da difusdo de gradiente entre as tensdes de Reynolds e os gradientes
médios de velocidade e a viscosidade turbulenta, expressa na Eq (5.13). Sendo a energia
cinética turbulenta k [m#/s?] e a dissipacdo turbulenta e [m2/s®], onde utiliza-se a pressao

modificada e o conceito da viscosidade efetiva, definida da seguinte forma:
te = U+ Uy, (5.12)

onde, u; [kg/m-s] é a viscosidade turbulenta dada por:

2

k
He = Cup'S, (5.13)

onde, C, representa uma constante do modelo de turbuléncia, o qual assume o valor de 0,09 e
os valores da energia cinética de turbuléncia e a taxa de dissipacdo de energia cinética sao

caraterizadas através das equacdes diferenciais de transporte,

ot = dx;  pox;

ok dudk 19 ok] P
k. _ —( +ﬂ> L (5.14)

O'ka_xj' P

O¢

de O(uj)e 10 l( ,ut) 66] c eP, g2
A, = -5 &

- — k., 1
at  dx;  pox; 0x; Yk p Cez p’ (5.15)

onde, C¢q, C,y, 0% € 0,580 CONstantes com seus respectivos valores apresentados na Tabela 5.1.
(ANSYS®, 2017). P, € a producdo de turbuléncia devido as forcas viscosas e de empuxo,

também denominada taxa de deformidade do fluido, Eq. (5.16).

Tabela 5.1 — Pardmetros constantes do modelo de turbuléncia k-¢

Parametros Cer Cez Ok Oc
1,44 1,92 1,0 1,3
ouy)  0{uy)\ ouy)
P, = . 1
k Ht( axj + axi ax] (5 6)
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O modelo de turbuléncia k-e padrdo é um dos mais comuns e apresenta bom desempenho
na solucdo numérica de escoamentos em dutos, no entanto possui baixa precisao quando se trata
de escoamentos em que ha formacéo vortices, também conhecida como recirculacdo. Além
disso, também se nota uma deficiéncia do modelo em escoamentos contendo gradientes de
pressdo negativos, tendo como consequéncia uma elevagéo na taxa de transferéncia de calor e
na tenséo de cisalhamento (RODI e SCHEUERER, 1986).

5.3 MODELO k-

O modelo de turbuléncia k- foi proposto originalmente por Kolmogorov (1941), sendo
que a viscosidade turbulenta esta diretamente ligada a energia cinética e a frequéncia turbulenta.
Com base no estudo de Kolmogorov (1941), Wilcox (1998) desenvolveu um novo modelo para
k-, 0 qual utiliza a viscosidade turbulenta vinculada a energia cinética turbulenta e a frequéncia

de turbuléncia,
k
we=p=. (5.17)

onde, p [kg/m3] é a massa especifica do fluido, k [m2/s?] é a energia cinética de turbuléncia e
w [1/s] € a frequéncia de turbuléncia.

A frequéncia turbulenta associa-se as escalas de turbuléncia mais baixas, apresentando
um desempenho preciso em zonas proximas as paredes, as quais apresentam tensdes de
Reynolds elevadas. Dessa forma, a resolucgéo das equacdes diferenciais de transporte para a taxa
de energia cinética turbulenta e para a taxa de frequéncia turbulenta, sdo apresentadas por:

ok ) B 10 o
at ax; p'wk + > %, [(M + Oxlhe) ax,]’ (5.18)
dw | 0(ujw)  awPp 2,10 0

ot ax]- - pk ﬁw + 0 axj I:(.u + O-w.ut) axj]5 (519)

onde, os parametros constantes 8', a, B, g € g, possuem seus valores dispostos na Tabela
5.2, respectivamente (ANSYS®, 2017).

Tabela 5.2 — Parametros constantes do modelo de turbuléncia k-o

. B’ a B Ok 0w
Parametros

0,55 0,09 0,07 2,0 2,0
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Além disso, a densidade e o vetor da velocidade, u;, assumem valores conhecidos

através do método de Navier-Stokes. A taxa de deformidade do fluido, P, € a mesma
apresentada na Eq. (5.16).

O modelo de turbuléncia k- tem como vantagem boa capacidade de resolugéo para
escoamentos proximos a parede, desse modo é possivel antever com significativa precisao as
escalas da turbuléncia, incluindo ainda casos em que ha gradientes de pressdo negativos. Além
disso, é mais simples quando aplicado em problemas com valores de Reynolds baixo, sem que
haja necessidade de termos ndo lineares de amortecimento, ao contrario da formulagéo k-e. No
entanto, a desvantagem em utilizar o modelo de turbuléncia k- se deve a variavel w, a qual
apresenta uma significativa sensibilidade para casos de escoamentos de extremidades livres a
camada limite (MENTER,1994).

5.4 MODELO k- SST (Shear Stress Transport)

A fim de evitar as limitacdes encontradas pelos modelos de turbuléncia k-¢ e k- durante
0 modelamento de escamentos turbulentos, Menter (1994) propés um novo modelo de duas
equacdes, denominado k- SST (Shear Stress Transport). Este modelo é expresso pelas Egs.
(5.20) e (5.21), o qual mescla as equacdes definidas pelo modelo k-w para regides proximas a
parede e as equacdes do modelo k-e em regides de corrente livre, o que justifica sua aplicacéo
na analise do presente trabalho. Dessa forma, ao associar as equac@es dos modelos anteriores
considerando seus respectivos pontos positivos, 0 modelo k-w SST torna-se hibrido, adequando-

se para aplicagdes tanto industriais, quanto académicas.

Ok  OWwk) _Pi gy 20N L0k 5.20
o I((y)w) « , 10 0w
E-I_a—xj_ ‘u—th —fw +Ea—xj (H+Uw2#t)a_xj (5.21)
1 0k dw

+2(1 = F)o, —=—
( ) wzwax,-ax,

onde, g, representa uma constante cujo valor é 2; F, é a funcdo de mistura; o,,, representa a
constante, a qual é definida pelo valor de 1/0,856 (ANSYS®, 2017).
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O modelo de turbuléncia k-w, apresentado por Wilcox (1998) é multiplicado pela fungéo
de mistura F;, j& 0 modelo k-¢ € modificado sendo 1 — F;. A funcdo F; € igual 1 para regides
proximas as superficies e torna-se zero & medida que segue uma funcéo distancia a parede. No
caso das extremidades e zonas externas da camada limite, o modelo k-¢ é reestabelecido, sendo
a distancia da parede da equacdo de escala de parede (wall scale equation) modificada é
aplicada para determinar os dois fatores de mistura.

Logo, os termos de producdo e dissipac¢do no interior do sélido imerso sdo redefinidos
para zero tanto para a equacdo de energia cinética turbulenta quanto para a equacdo de
frequéncia turbulenta. Assim, a energia cinética e a frequéncia turbulenta sdo determinadas sem
quaisquer termos de origem, tendo suas respectivas solu¢bes como uma condic¢do natural para
as equac0es de turbuléncia de fluidos. Para o modelo de turbuléncia k- SST, a viscosidade
turbulenta é definida pela Eq. (5.22) como,

pak

e (5.22)

- max(a,w, SF,)’

onde a,, representa uma constante que assumo o valor de 0,31, o termo, S, € 0o modulo do vetor
do vortice e F, define a funcdo de mistura similar a F;, a qual restringe a funcéo limitadora a
operar restritamente na regido da camada limite (ANSYS®, 2017).

Para a questdo que caracteriza a viscosidade turbulenta no modelo k- SST utiliza-se
uma restricdo para seu valor, sendo que tal critério evita com que os valores da viscosidade
turbulenta sejam determinados consideravelmente acima dos valores reais, precipitadamente

em problemas contendo gradientes de pressdo ou vortices divergentes em superficies lisas.
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6. RESULTADOS

Neste capitulo sdo apresentados os resultados numeéricos obtidos para o trocador de calor
casco tubo através da aplicacdo do método PSO seguido da comparacdo com os dados dos
trabalhos de Kern (1950), Sinnott et al. (2005) e Caputo et al. (2008). Posteriormente, séo
retratados os valores de simulacdo numérica via ANSYS® CFX® 14.5, validando
primeiramente o0 modelo de Kern (1950) por meio da andlise de convergéncia da malha, que
auxilia a solucdo via CFD em relacdo ao tempo de processamento. Onde, o tempo médio para
a resolucdo de cada trecho dos trocadores de calor levou em torno de trés horas até se obter a
convergéncia estimada para os estudos de caso, a qual é abordada da secéo 6.4.

Ressalta-se que o estudo de caso do presente estudo baseia-se no trocador de calor casco
tubo proposto por Kern (1950), vide Figura 6.1. Tal trocador contém 0,46 MW de taxa de
transferéncia de calor, os tubos sdo organizados de forma triangular com dois passes no lado
dos tubos. Os respectivos fluidos utilizados foram &gua néo-tratada para resfriamento e agua
destilada para aquecimento. Este estudo de caso foi selecionado devido sua aplicacdo até os

dias atuais como referéncia no desenvolvimento de trocadores de calor casco tubo.

Figura 6.1 — Dominio computacional do trocador de calor casco tubo estudado por Kern (1950).
O autor, 2018.
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As especificagdes do trocador de calor encontram-se descritas na Tabela 6.1, uma vez
que estas propriedades termofisicas definem as condi¢es iniciais para o problema de
otimizacdo e as condi¢cbes de contorno para o dominio computacional da simula¢do numérica
via CFD, conforme ilustrado na Figura 6.2. Dessa forma, os valores do trocador de calor
otimizado via PSO, vide Figura 6.3, permitem confrontar o custo total do projeto em relagéo
aos dados da literatura. Além disso, a simulagdo numérica é capaz de prever o escoamento dos
fluidos para solucdo otimizada, bem como avaliar a relacdo entre os nimeros de Nusselt e
Reynolds, o coeficiente de transferéncia de calor por conveccao e o fator de atrito ao longo do

trocador de calor.

Tabela 6.1 — Dados de entrada do processo e propriedades termofisicas, conforme Kern (1950).

m Te Ts p cp u k Rf
[kg/s] [°C] [°C] [kg/m?]  [kJ/(kg)] [Pas]  [W/(mK] [(m?K)]

Casco 22,07 33,90 29,40 995 4,18 0,00080 0,62 0,00017
Tubo | 35,31 23,90 26,70 999 4,18 0,00092 0,62 0,00017

rH

b,
b,

5 |

‘ *e
Fluido de = Fluido de
Resfriamento Agquecimento
Variaveis de dimensionamento Distancia entre o
para a otimizagdo centro dos tubos

Figura 6.2 — llustracdo do dominio computacional do trocador de calor casco tubo obtido via
PSO com as variaveis de otimizacao destacadas. O autor, 2018.
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Figura 6.3 — Dominio computacional do trocador de calor casco tubo obtido via PSO. O autor,
2018.

O segundo estudo de caso baseia-se no trocador de calor casco tubo proposto por Sinnott
et al. (2005), vide Figura 6.4, no qual o trocador possui 4,34 MW de taxa de transferéncia de
calor, os tubos sdo organizados de forma triangular com dois passes no lado dos tubos. Os

respectivos fluidos usados foram agua salobra para resfriamento e metanol para aquecimento.

Figura 6.4 — Dominio computacional do trocador de calor casco tubo estudado por Sinnott et
al. (2005). O autor, 2018.
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Na Tabela 6.2 sdo apresentadas as propriedades termofisicas que definem as condi¢Ges
iniciais do problema de otimizacéo e as condi¢Ges de contorno para o dominio computacional
da simulacdo numeérica via CFD para o segundo estudo de caso. Assim, os valores do trocador
de calor otimizado via PSO, conforme a Figura 6.5, permitem confrontar o custo total do projeto

em relagdo aos dados da literatura.

Tabela 6.2 — Dados de entrada do processo e propriedades termofisicas, conforme Sinnott et al.
(2005).

[kg/s] [°C] [°C] [ka/m3]  [kJ/(kg)] [Pas]  [W/(mK] [(m?K)]
Casco 27,80 95,00 40,00 750 2,84 0,00034 0,19 0,00033

Tubo | 68,90 25,00 40,00 999 4,20 0,00080 0,59 0,00020

Figura 6.5 — Dominio computacional do trocador de calor casco tubo obtido via PSO. O autor,
2018.

6.1 MODELO COMPUTACIONAL

Conforme os estudos de caso apresentados, os limites geométricos de dimensionamento
para a otimizacgdo dos trocadores de calor casco tubo seguem as especificacdes e recomendacdes

da norma TEMA. As restricdes das variaveis de projeto encontram-se dispostas na Tabela 6.3,
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onde (i) o diametro externo dos tubos, d. ., (ii) 0 espacamento entre as chicanas, B e (iii)

diametro do casco D, encontram-se destacados no trocador de calor casco tubo.

Tabela 6.3 — Variaveis de dimensionamento para a otimizacdo do estudo de caso.

Parametro Limite Max. [m] Limite Min. [m]
Diametro externo dos tubos (d, ;) 0,015 0,051
Espacamento entre as chicanas (B) 0,05 0,5
Diametro do casco (D,.) 0,1 1,5

Com base nas especificacBes geométricas realizou-se as simulagdes numéricas via
ANSYS® CFX® 14.5. Primeiramente, apenas para o trocador de calor casco tubo proposto por
Kern (1950) para a validagdo com a literatura e em seguida para as solucdes obtidas via PSO
nos estudos de caso. Em ambos os casos, a geometria foi separada por dois dominios sob
condicdo continua e estacionaria (state steady), os quais representam o fluido do casco e dos
tubos, respectivamente, conforme apresentado anteriormente na Figura 6.2.

Para a transferéncia de calor é configurada para simulagdo a energia térmica (thermal
energy), a qual habilita a equacdo da energia total e inclui os efeitos de compressibilidade.
Sendo comumente aplicada para modelos térmicos de baixa velocidade, como no caso dos
trocadores de calor seguindo as equacdes de conservagao da massa, quantidade de movimento,
energia e modelo de turbuléncia apresentadas no Capitulo 5.

Além disso, com o intuito de evitar problemas de complexidade na geometria e exceder
a capacidade de espaco de processamento computacional, foram impostas as seguintes
simplificaces:

e Tanto o modelo de Kern (1950) quantos as solucdes determinadas via PSO foram
simuladas considerando somente a metade do trocador de calor, como apresentado nas
Figuras 6.1, 6.3 e 6.5, possibilitando utilizar a condi¢do de simetria disponivel no
software.

e Os trocadores de calor foram seccionados em partes iguais ao longo de seu
comprimento, permitindo gerar malhas de maior qualidade em cada trecho sem
comprometer a memoria do processador. Logo, foi possivel especificar uma condi¢do
de contorno com base nos valores interpolados em cada trecho, utilizando os resultados

do trecho anterior como condicdo de contorno para a proxima simulagdo, assim por
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diante. Tais resultados sdo gerados automaticamente ao criar a condi¢do de contorno
usando o método dos dados de perfil (Use Profile Data).

e Em relagéo ao item anterior, a espessura de parede dos tubos foi resumida pela funcéo
material fino (thin material), sendo de 1,9 mm para o caso de Kern e 1,5 mm para as
solugdes via PSO. Na qual é definida a espessura e 0 material dos tubos entre 0s
dominios dos fluidos, sendo composto por ago carbono devido ao coeficiente de
conducéo aplicado por Kern (1950) e Sinnott et al. (2005).

e Para as chicanas aplicadas no estudo de caso proposto por Kern (1950) e Sinnott et al.
(2005), considerou-se fixa a area de passagem do fluido no casco. Tal area representa
25% de cada chicana, sendo esse valor recomendado até os dias atuais, baseando-se em
trabalhos que avaliaram especificamente esta variavel, como mostrado no Capitulo 2.
Além disso a espessura das chicanas ¢é definida pela TEMA, de acordo o numero e
comprimento dos tubos, sendo de 12,7 mm para Kern (1950) e Sinnott et al. (2005) e
9,5 mm para as solugdes obtidas via PSO.

e Dentre os parametros utilizados em projetos de trocadores de calor, tanto o trabalho de
Kern (1950) e Sinnott et al. (2005) quanto ao presente trabalho ndo ha um calculo
especificando o didmetro de entrada e saida dos bocais. De acordo com a TEMA, o
valor minimo considerado para essa variavel é de 50,8 mm, sendo este valor definido
na geometria dos trocadores de calor analisados.

Além disso, as condi¢bes de contorno sdo temperatura prescrita e vazdo massica
uniforme com intensidade turbulenta igual a 5%, impostas na entrada do casco e dos tubos,
conforme visto na Tabela 6.1. Devido a condicdo de simetria, foi considerado apenas 50% do
valor da vazdo massica de entrada no casco e nos tubos, sendo que na superficie dos tubos foi
utilizada a condicdo de ndo deslizamento (no slip wall). Com base nestas consideracdes,
permitiu-se executar a analise das malhas em cada trecho do trocador de calor para a solugéao
de Kern (1950), Sinnott et al. (2005) e via PSO.

6.2 ANALISE DE CONVERGENCIA DE MALHA

Ao relacionar a influéncia do tamanho da malha nos resultados da simulagéo, foi
realizada a avaliacdo no dominio mostrado na Figura 6.1. No presente caso o aumento do

namero de elementos das geometrias foi considerado para a analise de convergéncia de malha.

-76 -



Utilizou-se uma malha hexaédrica, aplicando o método inflation nas regifes proximas aos
tubos, mostrado a partir da Figura 6.4, o qual é util para a resolucdo da camada limite.

Dessa forma, utilizou-se a abordagem de funcdo de parede no ANSYS® CFX® 14.5,
sendo uma extensdo do método de Launder e Spalding (1974). Assim, na regido de registro, a
velocidade tangencial préxima da parede relaciona-se com a tensdo de cisalhamento da parede,
através de uma relacdo logaritmica, conforme a Eq. (6.1). No tratamento da funcéo de parede,
a regido de subcamada influenciada pela viscosidade é preenchida por meio de expressdes
empiricas fornecendo condicdes de contorno proxima da parede para as equacfes médias de
turbuléncia. Tais expressdes relacionam as condi¢des da parede as variaveis dependentes do n

da malha a parede proxima, a qual se presume encontrar na regido totalmente turbulenta da

camada limite.
ut =2 = lln(y+) +C (6.1)
Ug k
onde, U, e y*sdo definidos pelas seguintes equacdes:
1/
7o\ /2
U, = (%) 6.2)
AyU
+ _ PAYYr (6.3)
u

onde, u* é a velocidade préxima da parede, U, representa a velocidade de atrito, U, é a
velocidade tangente a parede a uma distancia Ay da parede, y* é a distancia adimensional da
parede, utilizada para verificar a localizacdo do primeiro n6 em relacédo a parede, t,, é a tensao
de cisalhamento da parede, k representa a constante de von Karman e C é uma constante
logaritmica, a qual depende da rugosidade da parede.

Através das equacgdes apresentadas, permite-se modelar a regido proxima da parede
proxima em uma simulacdo de fluxo turbulento. Tais funcBes reduzem a demanda
computacional, apesar de apresentarem limitacOes, as quais s&o melhor compreendidas por
meio do y* Eq. (6.3). Sendo assim, dependente do tamanho da malha na regido da parede, uma
vez que este é muito grande, a funcdo de parede ira impor mais as condicdes do que
normalmente seria fisicamente apropriado (ANSY'S, 2017).

O refinamento de malha foi introduzido elevando gradualmente de 5 até 15 o0 nimero
de camadas (layers), juntamente com a reducdo da espessura maxima dos elementos, a qual
varia entre 0.005 m e 0.00025 m, gerando um numero maior de elementos, vide Tabela 6.4.

Dessa forma, o objetivo é obter uma convergéncia mais rapida, nas quais utiliza-se o critério de
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referéncia para o menor tamanho de elemento por meio do y*. Para o solver do ANSYS® CFX®
14.5 ha duas matrizes para o espagamento proximo da parede, sendo a definicdo da variavel y*,

dada pela defini¢do padrdo comumente aplicada via CFD, descrita como,

/T—“’An
+ P

y = (¢4
onde, An define a distancia entre a parede o primeiro ponto da grade na parede, sendo que para
0 modelo de turbuléncia k-w SST onde o fluxo é resolvido até a parede, logo y+ = 1. No entanto,
no presente estudo a solugdo convergiu entre 200 e 250 iteracGes em ambos 0s casos simulados,
nos quais utilizou-se a funcdo de interpolacdo High Resolution, com abordagem de adveccéo
Upwind e Timescale Factor igual a 1,0. Dessa forma, obteve-se resultados admissiveis com y*
entre 1 e 10, pela abordagem do modelo proximo da parede. Caso fosse aplicado o tratamento
de funcéo parede, o y* ir& variar entre 50 e 500.

A partir da Tabela 6.4 é possivel verificar as diferentes configuracdes aplicadas durante

o refinamento de malhas do casco e dos tubos, como mostram as Figuras 6.6 a 6.10.

Tabela 6.4 — Refinamento de malha para o trocador de calor proposto por Kern (1950).

Cendrios #1 #2 #3 #4 #5

Casco Tubo Casco Tubo Casco Tubo Casco Tubo Casco Tubo
TME 5x101 5x10t 1,75x10%  1,75x10t | 7x10* 1,27x10* | 3510 5x10% 1,25x10*  2,5x10*
TD [m] 10°® 10°% 1x10 1x10° 10° 10 10 10° 10 10*
TMV [m] - 140 - 140 - 140 - 140 - 140
GL 1 - 3 - 3 - 3 - 3
EC 2x10* - 1,5x10* - 2x10* - 2x10* - 1,5x10*
ET - 5x10° - 2,5x10* - 2,5%x10* - 5x10° - 5x10°
TE 1,1 15 1,1 15 11 15 11 15 11 15
C 5 5 7 5 10 5 15 10 15 15
NE 25538482 14322135 | 31871817 18792978 | 40827798 18790684 | 48231985 23218015 | 55342618 32052516
NN 6113861 5764330 | 7695290 6512283 |9928173 6511222 |11793820 10199187 | 13550719 14630903
TE 39860617 50664795 59618482 71450000 87395134
TN 11878191 14207573 16439395 21993007 28181622

TME - tamanho méximo do elemento; TD — tamanho de distor¢do; TMC — tamanho minimo de curva; GL — gap
lacunas; EC — espessura da primeira camada; ET — espessura total; TE — taxa de expansdo; C — camadas; NE —
ntmero de elementos; NN — nimero de nés; TE — total de elementos; TN — total de nos.
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Figura 6.6 — Dominio dos fluidos do casco (a) detalhamento do inflation no casco (b) e nos

tubos (c) para a primeira configuracdo de malha analisada.
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Figura 6.7 — Dominio dos fluidos do casco (a) detalhamento do inflation no casco (b) e nos

tubos (c) para a segunda configuracdo de malha analisada.

(@) (b)

Figura 6.8 — Dominio dos fluidos do casco (a) detalhamento do inflation no casco (b) e nos

tubos (c) para a terceira configuracdo de malha analisada.
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(@) (b)

(©)
Figura 6.9 — Dominio dos fluidos do casco (a) detalhamento do inflation no casco (b) e nos

tubos (c) para a quarta configuracdo de malha analisada.
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(©
Figura 6.10 — Dominio dos fluidos do casco (a) detalhamento do inflation no casco (b) e nos
tubos (c) para a quinta configuragéo de malha analisada.

E possivel verificar visualmente o efeito da malha mais grosseira (a) da Figura 6.6,
intermediéaria (b) da Figura 6.8 e refinada (c) da Figura 6.10 para a geometria do casco, ao

inseri-las lado a lado, vide Figura 6.11.

() (b) (c)
Figura 6.11 — Disposic¢do entre as malhas: grosseira (a), intermediaria (b) e refinada (c).

Além disso, considerou-se ainda o critério da qualidade de assimetria (skewness)
conforme dados descritos na Tabela 6.5, a qual representa o grau de proximidade da célula para
0 elemento ideal, sendo determinada como uma relacdo dos angulos internos dos elementos.
Sendo interpretada da seguinte forma: valores que tendem a zero, representam um elemento

regular e proximo 1, caracterizam um elemento distorcido, (ANSY'S, 2017).
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Além disso na Tabela 6.6 sdo apresentados os valores de y*, o coeficiente global de

transferéncia, quantidade de calor trocado e a perda de carga para cada configuracdo avaliada.

Com base no refinamento aplicado para solugdo de Kern (1950), aplicou-se 0s mesmos critérios

para a abordagem PSO, obtendo uma malha com 19 milhdes de elementos para o0 dominio dos

tubos e 32 milhGes para o dominio do casco, respectivamente.

Tabela 6.5 — Qualidade de assimetria em relacdo ao tamanho dos elementos refinados para a
solucdo de Kern (1950).

Cendrios #1 #2 #3 #4 #5
Casco Tubo |Casco Tubo |[Casco Tubo |[Casco Tubo |Casco Tubo
Tamanho min. [m] 0,006 0,014 |0,005 0,003 |0,002 0,002 (0,017 0,049 |0,003 0,584
Tamanho méx. [m] 0,905 0,974 |0,820 0,964 (0,919 0,964 (0,919 0,997 (0,920 0,981
.. 0,156 0,210 |0,150 0,190 (0,144 0,190 (0,141 0,191 (0,137 0,175
Tamanho médio [m]
Desvio padrédo 0,101 0,132 |0,099 0,127 (0,101 0,127 (0,124 0,131 (0,095 0,123

Tabela 6.6 — Valores para y*, coeficiente global de transferéncia, quantidade de calor trocado e

perda de carga para a solucdo de Kern (1950).

Condrios #1 #2 #3 #4 #5
Casco Tubo Casco Tubo Casco Tubo Casco Tubo Casco Tubo

y+max |7,529 6,119 |6,861 5085 |[5744 5046 |4113 3,199 |3758 3,086

y+min 0,068 0,095 [0,008 0,022 [0,007 0021 |0,001 0,007 |0,006 0,001

y+med [1,523 1,819 |[1,608 1,411 |1570 1,381 1,131 1,035 |1,119 0,925

U méd. 1619,9 1628,9 1620,2 1578,3 1554,9

Q total

IMW] 0,475 0,510 0,498 0,485 0,478

E’;’;ﬁsco 71243 73662 71864 70670 70315

E’Ff’;“bo 68313 69370 68329 67862 66856

A quantidade de calor trocado a medida que o refinamento de malha foi aplicado €

mostrada na Figura 6.12, assim como a perda de carga, vide Figura 6.12. Verificou-se a partir

do terceiro caso avaliado que é possivel se obter uma diferenca menor que 3% para a quantidade

de calor trocado, sendo que para a perda de carga uma variagdo de comportamento similar é

notada a partir do terceiro caso, mantendo uma diferenga média para o casco e para 0s tubos,

préxima de 2%.
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Figura 6.12 — Quantidade de calor trocador em relagéo a configuracdo de malha.
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Figura 6.13 — Perda de carga em relacéo a configuracdo de malha.
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6.3 RESULTADOS DE OTIMIZACAO VIA PSO

De acordo com os valores especificados na Tabela 6.1 e 6.2, aplicou-se a meta-heuristica
PSO para o estudo de caso do trocador de calor casco tubo, apresentado por Kern (1950) e
Sinnott et al. (2005), onde tem-se o custo total de projeto como funcdo objetivo. Através da
aplicacdo das propriedades termofisicas apresentadas na Tabela 6.1 e 6.2, buscou-se uma perda
de carga minima nos tubos mantendo uma consideravel transferéncia de calor por convecgéo
tanto no casco quanto nos tubos.

Para a aplicacdo da meta-heuristica, utilizou-se as trés variaveis de projeto apresentadas
na Tabela 6.3 em um cddigo feito em MATLAB 2015®. Foram executadas 100 iteracdes para
0 estudo de caso utilizando as 3 variaveis de projeto ja descritas na Figura 6.2. Na literatura
obtém-se que a populacdo inicial do PSO deve ser dez vezes superior ao numero de variaveis,
0 que da 30 individuos. Além disso, o tempo computacional exigido para analisar as populacfes
é considerado baixo até a obtencdo da convergéncia, possibilitando encontrar as solucGes
Otimas em aproximadamente 50 geracdes, ou iteracdes.

Através da meta-heuristica PSO aplicada permitiu-se elaborar um fluxograma
descrevendo o processo de otimizacdo, apresentado na Figura 6.14, o qual detalha a rotina de

avaliacdo para as variaveis de interesse do estudo de caso.

¥
1
Inicio da otimizacio das variaveis: Execucio da rofina
d. 5D - Valores dos parametros de
wer do projeto o )
otimizacio atualizados.
Conforme a Tabela 6.3
Inicializacdo da ] .
populacio Execucdo da rotina da

funcdo custo do projeto

O critério de parada
é verdadeiro?

Entrada de dados e propriedades fisicas
I}.:'r ‘T‘- TQ?JTQ:J ,I:'JJ”; C_F_lfu Cpq
K, R al,al a3 Ce HiCnn

Execucéo do algoritmo de

Gerar a melhor solucio

Figura 6.14 — Estrutura do fluxograma de otimizacao para a abordagem PSO.
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A partir do fluxograma anterior, a funcdo objetivo buscou o menor custo total de projeto
do trocador de calor casco tubo. Os parametros obtidos para o estudo de caso s&o apresentados
na Tabela 6.7, mostrando ainda os resultados de Kern (1950) e Caputo et al. (2008). Verificou-
se um aumento na area da superficie de troca térmica em 24% comparada a solucdo de Kern
(1950) e uma reducdo de 7,5% para Caputo et al. (2008). Por outro lado, o coeficiente global
de transferéncia de calor para a solu¢éo PSO é 26% e 3% menor quando comparado as solucdes

da literatura devido a queda do nimero de Reynolds, respectivamente, vide Figura 6.15.

Tabela 6.7 — Resultados do primeiro estudo caso para a técnica PSO comparada aos dados da

literatura.

Kern Caputo et al.

(1950) (20%8) PSO
Dc [m] 0,39 0,62 0,60
L [m] 4,88 1,54 1,50
B 0,31 0,44 0,50
de,t [m] 0,02 0,02 0,02
Nt 160 803 805
vt [m/s] 1,76 0,68 0,66
Ret 36400 9487 8967
Prt 6,2 6,2 6,2
ht [W/(m2 K)] 6558 6043 5619
DPt,total [Pa] 62812 3673 4474
dh,c [m] 0,01 0,02 0,01
vc [m/s] 0,94 0,41 0,37
Rec 16200 8039 7882
Prc 5,40 5,40 5,40
hc [W/(m2 K)] 5735 4476 4090
DPc,total [Pa] | 67684 4365 4725
U [W/(m2 K)] 1471 1121 1082
A[mq 46,6 62,5 57,8
Ci [€] 16549 19163 16405
Cod [€] 27440 1671 1665
Ctot [€] 43989 20834 18070
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Figura 6.15 — Area da superficie de troca térmica em relacdo ao coeficiente global de

transferéncia de calor, baseada em Kern (1950).

Em relacéo ao trabalho de Kern (1950) a perda de carga decresce em aproximadamente
96% com a solugdo PSO, como mostra a Figura 6.16. A principal razéo pela reducéo da perda
de carga nos tubos é o decaimento da velocidade no escoamento, o qual passou de turbulento
para 0 regime de transicdo. Logo, ha uma reducdo do nimero de Reynolds, afetando
diretamente no decréscimo do coeficiente de conveccao nos tubos e exigindo menos poténcia

de bombeamento do trocador de calor, resultando em uma solu¢do mais econémica.

7.E+04 2.0
6.E+04 18
1.6
5.E+04 1.4
— 4.E+04 1.2 —
g 10 ¢
3.E+04 0.8 —
2.E+04 0.6
0.4
1.E+04 0.2
0.E+00 — 0.0
Kern Caputo et al. PSO
(1950) (2008)

mmmm DPt total [Pa]

vt [m/s]

Figura 6.16 — Perda de carga em fungéo da velocidade do fluxo nos tubos, baseada em Kern
(1950).
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Ao correlacionar as equagdes de investimento de capital e os custos operacionais do
trocador de calor, vide Figura 6.17, obteve-se reducgdes para o custo total préximas a 57% em
relacdo aos valores de Kern (1950) e 8% para Caputo et al. (2008). Assim como, 0 custo
operacional descontado obtido por Kern (1950) é 94% superior as solugcdes de Caputo et al.
(2005) e a meta-heuristica PSO. Por outro lado, o investimento de capital para Kern (1950) é
14% e 5% inferior & Caputo et al. (2008) e a solucdo via PSO, respectivamente.

43989
42000
35000
28000
@
21000
14000
7000 1665
0
Kern Caputo et al. PSO
(1950) (2008)

W Cj [€] =—Cod [€] === —Ctot [€]

Figura 6.17 — Custos totais de projeto do estudo de caso confrontado com os dados da literatura,
baseada em Kern (1950).

Para os valores adimensionais de Reynolds e Nusselt para os tubos obtém-se uma
reducdo significativa de 75% para o nimero de Reynolds, fazendo com que escoamento mude
do regime turbulento para o de transicdo, vide Figura 6.18. No casco, também ha mudanca do
regime de escoamento, com uma queda de 46% no coeficiente de transferéncia de calor para a
solucdo PSO em relacdo ao estudo de Kern (1950), vide Figura 6.19. Além disso, tanto o0s
coeficientes de convecgdo no casco quanto nos tubos decresceram de acordo com o numero de

Nusselt e Reynolds.
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Figura 6.18 — Nusselt x Reynolds em relacdo ao coeficiente de convecgdo nos tubos, baseada
em Kern (1950).
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Figura 6.19 — Nusselt x Reynolds em relacdo ao coeficiente de convecgdo no casco, baseada
em Kern (1950).

Do mesmo modo em que foi apresentado o caso anterior, 0s parametros obtidos para o
segundo estudo de caso se encontram na Tabela 6.8, incluindo os resultados de Sinnott et al.
(2005) e Caputo et al. (2008). Verificou-se um aumento na area da superficie de troca térmica
em 2% comparada a solugéo de Sinnott et al. (2005) e uma redugéo de 4% para Caputo et al.
(2008). O coeficiente global de transferéncia de calor para a solugdo PSO é 9% menor e 1%

maior quando comparado as solucGes da literatura, respectivamente, vide Figura 6.20.
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Tabela 6.8 — Resultados do segundo estudo caso para a técnica PSO comparada aos dados da

literatura.

Sinnott et al. Caputo et al.

(2005) (20%8) PSO
Dc [m] 0,89 0,83 0,81
L [m] 4,83 3,379 3,115
B 0,356 0,5 0,424
de,t [m] 0,02 0,016 0,015
Nt 918 1567 1658
vt [m/s] 0,75 0,69 0,67
Ret 14925 10936 10503
Prt 5,7 5,7 5,7
ht [W/(m2 K)] 3812 3762 3721
DPt,total [Pa] 6251 4298 4171
dh,c [m] 0,014 0,011 0,0107
ve [m/s] 0,58 0,44 0,53
Rec 18381 11075 10678
Prc 51 51 51
hc [W/(m2 K)] 1573 1340 1280
DPc,total [Pa] | 35789 13267 20551
U [W/(m2 K)] 715 660 655
A [m?] 248,6 262,8 253.2
Ci [€] 51507 49259 46453
Cod [€] 12973 5818 6778,2
Ctot [€] 64480 55077 53231
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Figura 6.20 — Area da superficie de troca térmica em relacdo ao coeficiente global de

transferéncia de calor, baseada em Sinnott et al. (2005).
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Em relacdo ao trabalho de Sinnott et al. (2005) a perda de carga decresce em
aproximadamente 50% com a solugdo PSO, vide Figura 6.21. A reducéo da perda de carga nos
tubos se deve ao decaimento da velocidade no escoamento. A reducdo do numero de Reynolds
faz com que o coeficiente de conveccdo nos tubos decresga, exigindo menos poténcia para

bombear o trocador de calor.

7.E+03 0.76

6.E+03 0.75

0.74

5.E+03 0.73
— 4.E+03 0.72 —
Fi 071 ¢
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' 0.67

0.E+00 0.66

Sinnott et al. Caputo et al. PSO
(2005) (2008)

= DPt total [Pa]

vt [m/s]

Figura 6.21 — Perda de carga em funcdo da velocidade do fluxo nos tubos, baseada em Sinnott
et al. (2005).

Relacionando o investimento de capital e 0s custos operacionais do trocador de calor,
vide Figura 6.22, obteve-se uma economia préxima a 21% em relacdo a Sinnott et al. (2005) e
3% para Caputo et al. (2008). O custo operacional descontado de Sinnott et al. (2005) é 91%
superior a solucdo da meta-heuristica PSO. Por outro lado, o investimento de capital de Sinnott

et al. (2005) é 11% e 6% inferior a Caputo et al. (2008) e a solugdo via PSO, respectivamente.
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Sinnott et al. Caputo et al. PSO
(2005) (2008)

m Cj [€] ==Cod [€] === Ctot [€]

Figura 6.22 — Custos totais de projeto do estudo de caso confrontado com os dados da literatura,
baseada em Sinnott et al. (2005).
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Para os valores adimensionais de Reynolds e Nusselt para 0s tubos obtém-se uma
reducdo significativa de 42% para o numero de Reynolds, mantendo-o ainda sob regime
turbulento, vide Figura 6.23. No casco, ha uma queda de 23% no coeficiente de transferéncia
de calor para a solugdo PSO em relacdo ao estudo de Sinnott et al. (2005), vide Figura 6.24.
Assim, tanto os coeficientes de convecgdo no casco quanto nos tubos decresceram de acordo

com o nimero de Nusselt e Reynolds.
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1.4E+04
100
1.2E+04 10936 10503
80
1.0E+04
<’ 8.0E+03 60 3
6.0E+03
3812 3762 3721 40
4.0E+03
20
2.0E+03
0.0E+00 0
Sinnott et al. Caputo et al. PSO
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Figura 6.23 — Nusselt x Reynolds em relacdo ao coeficiente de convecgdo nos tubos, baseada

em Sinnott et al. (2005).

2.0E+04 18381 120
1.6E+04 100

10678 80
1.2E+04

g 60 2
8.0E+03
40
4.0E+03 20
0.0E+00 0
Sinnott et al. Caputo et al. PSO
(2005) (2008)

mmm \UCasco hc [W/(m? K)] ==——Rec

Figura 6.24 — Nusselt x Reynolds em relagdo ao coeficiente de convecgdo no casco, baseada
em Sinnott et al. (2005).
-92-



Apos a obtengdo dos resultados pela abordagem PSO, utilizou-se os pardmetros da
geometria do trocador de calor casco tubo otimizada para realizar a simulacdo numérica via
CFD. Dessa forma, o modelo apresentado por Kern (1950) foi validado primeiramente, seguido
pela solugdo da abordagem PSO para os dois estudos de caso, onde foi realizada a analise do
coeficiente de transferéncia de calor por convecgéo e do fator de atrito do casco e dos tubos.

6.4 RESULTADOS DE SIMULACAO NUMERICA - CFX

Para as simula¢des numéricas no ANSYS CFX as equagfes governantes de conservagao
da massa, quantidade de movimento, energia e turbuléncia discretizadas por meio do método
dos volumes finitos baseado em elementos de contorno foram resolvidas iterativamente. Assim,
os critérios de convergéncia do erro médio quadratico RMS (root mean square) para a
discretizacdo das equacdes citadas anteriormente foram estabelecidos na ordem de 10, Tais
valores definidos para 0 RMS visam garantir uma adequada convergéncia nas equacfes de
conservacao.

Para a execucao das simulagdes numérica foi utilizada o workstation Dell® Precision
7820 Tower com sistema operacional Windows 10 Enterprise, Intel Xenon Gold 6130 CPU,
2.10 GHz de velocidade para processamento, memdria fisica de 128 GB e 166 GB de memoria
virtual, contendo 16 cores e 32 processadores l6gicos, sendo utilizado apenas 12 durante as
simulagoes.

A avaliacdo da transferéncia de calor foi realizada analisando o fator de atrito, definido
na Eqg. (6.5), considerando o diametro equivalente e a queda de pressdo em funcdo do
comprimento do trocador de calor (HOLMAN, 1983). Além disso, sdo avaliados os valores do
coeficiente de transferéncia de calor médio e locais na interface entre a parede interna do tubo
e o fluido, conforme as condicgdes da secdo 6.1. O coeficiente de transferéncia de calor médio
foi determinado localmente por meio da Eq. (6.6) e através da média dos valores locais da

temperatura obtida na parede interna dos tubos ao longo do comprimento do trocador de calor.

__ 2dpAP
f= L2 (6.5)
h=—2 (6.6)
AF ATy,
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Os valores médios do coeficiente de transferéncia de calor no casco e nos tubos tanto
para a proposta original de Kern (1950) quanto para as solucfes da abordagem PSO, em relacdo
ao comprimento dos tubos séo ilustrados nas Figuras 6.25 e 6.26, respectivamente. Tais valores
foram calculados a partir da diferenca de temperatura média logaritmica com pontos de
medicOes para a temperatura inseridos proxima a regido de contato entre a parede dos tubos e
o fluido, através da ferramenta ANSYS® CFX® 14.5.

Dessa forma, o coeficiente de transferéncia de calor medio obtido para o casco é
aproximadamente 7% inferior ao valor apresentado por Kern (1950), sendo que para os tubos

essa diferenga encontra-se no intervalo de 3% menor que o valor da literatura.

Kern (1950)

Z 6000 BSO
E

Lm°

Figura 6.25 — VValores médios do coeficiente de transferéncia de calor no casco.

12000

10000 Kern (1950)
Nx 8000 PSO
£ 6000
=
= 4000

2000

0
0 1 2 3 4 5

L [m]

Figura 6.26 — VValores médios do coeficiente de transferéncia de calor nos tubos.

Logo, ao confrontar as diferentes geometrias de trocador de calor, hd uma tendéncia
para a variacdo do coeficiente de transferéncia de calor a medida que avancam pela extensdo
do trocador de calor. A mesma avaliacao é feita para o fator de atrito de Darcy, respectivamente,
onde ha uma variacdo consideravel devido ao fato de estar localizada em regides de regime de

transicédo para turbulento, sendo mais destacada na solugédo PSO onde ha uma quantidade menor
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de pontos de medicdo, vide Figuras 6.27 e 6.28. Considerando o valor médio do fator de atrito
e comparando-o com os dados da literatura, obteve-se uma diferenca de 15% no casco e 14%

nos tubos.
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Figura 6.27 — Fator de atrito no casco em relacdo ao regime de escoamento.

0.050
® Kern (1950)

0.045
PSO
0.040
0.035 ®
0.030

0.025 -

Fator de Atrito

0.020
0.015

0.010
0 10000 20000 30000 40000

Numero de Reynolds

Figura 6.28 — Fator de atrito nos tubos em relacdo ao regime de escoamento.

Primeiramente os dados de Kern (1950) foram usados para a simulagdo numérica. Os
resultados obtidos para o perfil de temperatura, no casco ao longo do trocador de calor, para a
solucdo de Kern (1950) sdo apresentados na Figura 6.29, sendo a variacdo de temperatura
coerente na entrada e saida do casco, conforme especificado nas premissas do projeto. O
comportamento da velocidade no casco apresenta regides de pico devido ao espago livre entre

as chicanas, vide Figura 6.30.
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Figura 6.29 — Perfil de temperatura ao longo do trocador de calor proposto por Kern (1950).
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Figura 6.30 — Perfil de velocidade ao longo do trocador de calor proposto por Kern (1950).

O comportamento da velocidade na regido de entrada e saida do casco € melhor
detalhado nas Figuras 6.31 e 6.32, onde é possivel verificar o escoamento do fluido entre os
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tubos realizando a transferéncia de calor. Além disso, a variagdo de pressdo no casco apresenta
regides criticas na entrada e saida do trocador de calor, conforme ilustrado na Figura 6.33, tal

fato ndo ocorre da mesma maneira no momento em que o fluido se choca com as paredes das
chicanas ao longo do casco.
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Figura 6.31 — Perfil de velocidade na entrada do casco.
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Figura 6.33 — Variacdo da presséo no casco ao longo do trocador de calor proposto por Kern
(1950).

}J

Para a validagdo do estudo de Kern (1950) utilizou-se os valores obtidos para o
coeficiente de transferéncia de calor médio tanto com o didmetro no casco, quanto nos tubos
em funcdo da condutividade térmica do aco carbono, determinando o numero de Nusselt,
apresentado na Eq. (3.60). Adicionalmente, obteve-se o valor de Prandtl através das Egs. (3.58)
e (3.59). Com base nos valores de Nusselt e Prandtl se determinou a variagdo do nimero de
Reynolds ao longo do trocador de calor com base na Eq. (3.61) para o casco e Egs. (3.64) e
(3.66) para os tubos.

Através das equacdes citadas previamente considerou-se a correlacdo de Dittus-Boelter,
apresentada na Eq. (2.1) para comparar os resultados obtidos para os tubos, vide Figura 6.34, a
qual considera o escoamento turbulento plenamente desenvolvido, nimero de Prandtl variando
entre 0,6 e 160, razdo de comprimento do casco e dos tubos em relacdo aos respectivos
didametros hidraulicos sendo maior ou igual a 10 e com resfriamento no casco e aguecimento
nos tubos. Dessa forma, notou-se uma variagdo do nimero de Reynolds entre a regido de
transicéo e turbulenta, onde os menores valores de Reynolds apresentaram maior discrepancia

em relacdo a correlacdo de Dittus-Boelter.
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Figura 6.34 — Nusselt x Reynolds nos tubos comparando os resultados via CFD da solugéo de

Kern (1950) com a correlacgdo de Dittus-Boelter.
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Através das comparacdes utilizando os numeros de Nusselt e Reynolds para a equacgéo
de Dittus-Boelter, a qual é amplamente aplicada para escoamento turbulento interno
plenamente desenvolvido, verificou-se que para escoamento nos tubos em regime de transi¢cao
a maior diferenca foi de aproximadamente 13%. Dessa forma, torna-se necessario propor uma
correlacdo para avaliar o coeficiente de transferéncia de calor nos tubos, buscando elevar a
assertividade do dimensionamento de projetos de trocadores de calor que operam na regiao de
transicao.

Assim, em seguida foi executada a simulacdo numérica via CFX para a abordagem PSO,
permitindo assim avaliar uma geometria otimizada sob as mesmas condi¢6es de operagédo do
estudo de Kern (1950) e Sinnott et al. (2005). Com isso, tem-se uma quantidade maior de dados
para auxiliar na determinagéo de uma nova correlagéo do coeficiente de transferéncia de calor
nos tubos, permitindo verificar quais restricbes podem ser aplicadas para o regime de
escoamento em projetos de trocadores de calor casco tubo similares as considerac6es avaliadas
em ambos estudos de caso.

Conforme j& descrito, sdo obtidos os valores médios do coeficiente de transferéncia de
calor nos tubos através de pontos de monitoramento criados a partir da ferramenta ANSYS®
CFX® 14.5 para a abordagem PSO. Assim, foi possivel verificar o perfil de temperatura ao
longo do trocador de calor, utilizando a ferramenta isosurface do ANSYS® CFX® 14.5, vide
as Figuras 6.35 e 6.36. O comportamento da velocidade no casco apresenta regifes de pico
préximo as chicanas e velocidade menor em relacdo ao estudo de Kern (1950) com o aumento
da quantidade de tubos, vide Figura 6.37.
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Figura 6.35 — Distribuicédo de temperatura ao longo do trocador de calor gerado pela abordagem
PSO, baseada em Kern (1950).
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Figura 6.36 — Distribuicdo de temperatura ao longo do trocador de calor gerado pela abordagem
PSO, baseada em Kern (1950).
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Figura 6.37 — Distribuicdo de velocidade ao longo do trocador de calor obtido pela abordagem
PSO, baseada em Kern (1950).

Analogamente ao primeiro caso, obteve-se os valores médios para o coeficiente de
transferéncia de calor nos tubos, possibilitando verificar o perfil de temperatura ao longo do
trocador de calor, como mostram as Figuras 6.38 e 6.39. Além disso, notou-se que
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comportamento da velocidade no casco apresenta regides de pico préximo as chicanas onde o
caminho a ser percorrido pelo fluido ¢ alterado e sua velocidade € menor quando comparada ao

estudo de Sinnott et al. (2005) devido ao aumento do nimero de tubos, vide Figura 6.40.
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Figura 6.38 — Distribuicdo de temperatura ao longo do trocador de calor gerado pela abordagem
PSO, baseada em Sinnott et al. (2005).

Temperatura
Casco

l 95.0 s
g ¢ E ,!‘“' “

r77.5

| 60.0

-42.5

25.0

[C]

0 0.200 0.400 (m) | ©
| T ] X
0.100 0.300
Figura 6.39 — Distribuicéo de temperatura ao longo do trocador de calor gerado pela abordagem

PSO, baseada em Sinnott et al. (2005).
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Figura 6.40 — Distribuicéo de velocidade ao longo do trocador de calor obtido pela abordagem
PSO, baseada em Sinnott et al. (2005).

De maneira analoga a validacdo do trocador de calor proposto por Kern (1950), foram
confrontados os nimeros de Nusselt e de Reynolds em relacdo a correlacdo de Dittus-Boelter
para 0s tubos em ambos os estudos de caso. Verificou-se um comportamento similar ao estudo
de Kern (1950) e Sinnott et al. (2005) nas regides em que Reynolds apresenta-se em regime de

transicdo, onde a maior diferenca entre as correlac@es é 4% nos tubos, vide Figura 6.41.
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Figura 6.41 — Nusselt x Reynolds nos tubos comparando os resultados via CFD da abordagem
PSO com a correlacdo de Dittus-Boelter.
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Conforme a Figura 6.41, verificou-se que o caso estudado por Kern (1950) apresenta
um escoamento em regime turbulento devido ao menor nimero de tubos comparado a solucéo
meta-heuristica PSO a qual apresentou uma quantidade cinco vezes maior. Sendo que ao utilizar
uma solu¢do com uma parcela menor de tubos em que haja uma folga consideravel entre os
tubos e o0 casco, possibilita ao fluido escoar maior velocidade entre as chicanas.

Para o estudo de Sinnott et al. (2005) com base na Figura 6.41 o mesmo fendmeno é
observado, no entanto o nimero de tubos neste caso foi apenas duplicado em relacao ao trabalho
de referéncia e ao reduzir minimamente o didmetro do casco. O qual é 25% maior que a solucao
do primeiro caso, possibilitando ainda obter um escoamento em regime de transicéo, sendo que
0 espacamento entre as chicanas foi aumento em 14% para a solu¢do meta-heuristica PSO em
relacdo ao estudo de Sinnott et al. (2005).

As diferengas encontradas nas regides de escoamento em relacédo a correlagdo de Dittus-
Boelter, motivaram a proposic¢éo de uma nova correlagéo para o coeficiente de transferéncia de
calor nos tubos. Dessa forma, buscou-se obter uma equacao capaz de descrever com maior
precisdo o0 comportamento do fluido proximo ao regime, sendo esta regido util para o
desenvolvimento de projetos de trocadores de calor casco tubo. Logo, baseando-se na
correlacdo de Dittus-Boelter Eq. (2.1) e na defini¢cdo do nimero de Nusselt Eq. (3.60), tem-se
um modelo de correlagdo ndo-linear:

Nu = aRe™. (6.7)

onde, a e n sdo as constantes do modelo ndo linear a serem determinada para 0 casco e para 0s
tubos do trocador de calor, considerando que o valor de Prandlt é constante. Dessa forma, para
se obter valores aceitaveis ao coeficiente de transferéncia de calor em regime de transicéo,
utilizou-se o software Statistica® 7.0, para determinar as variaveis a e n. Empregou-se entao o
método dos minimos quadrados ndo linear de Gauss-Newton, o qual baseia-se em uma
aproximacéao linear para os componentes de uma funcéo, f, conforme descrito na Eq. (6.8) nas
proximidades de x (LIMA, 2009).

fx+h)= l(h)=f(x)+](x)h (6.8)

com J € R™™ sendo a matriz Jacobiana, onde o0 vetor x na n k-ésima iteracdo é determinado
por:
Xk+1 = X + hgn (6.9)
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onde, hg,€ 0 vetor para uma direcéo descendente desde que:

thnF’(x) = thn(]Tf) = _thn(/T])hgn <0 (6.10)

Tratando as varidveis independentes, nimeros de Reynolds e de Prandtl na Eq. (6.7),
obtidas atraves da simulacdo computacional via ANSYS® CFX® 14.5, no software Statistica®
7.0, estimou-se as variaveis a e n, para o coeficiente de transferéncia de calor, dados descritos
na Tabela 6.9. Assim sendo, obteve-se um coeficiente de correlagdo (R?) acima de 0,99 em
ambos 0s casos, 0 que representa um excelente ajuste da curva aos dados analisados, mostrando
ainda os valores residuais em funcdo dos valores preditos para o coeficiente de transferéncia de

calor modificado, vide Figura 6.42.

Tabela 6.9 — Constantes das variaveis independentes da Eq. (6.8) e o coeficiente de correlagdo.

h a n R2
Tubos [0,0457 0,2465 0,9986

6.0

4.0

2.0

0.0

-2.0

-4.0

Nu tubos - Valores Residuais

-6.0

-8.0
0 50 100 150 200 250

Nu tubos - Valores Preditos

Figura 6.42 — Valores residuais em funcdo dos valores preditos para Nusselt nos tubos para
Reynolds entre o regime de transicéo e turbulento.
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Através da Figura 6.42, verificou-se que os dados ndo sdo tendenciosos, permitindo
afirmar que os dados obtidos ndo apresentaram varidveis que ndo foram consideradas
influenciando na correlagéo.

Para o coeficiente de transferéncia de calor médio para dos tubos, vide Figura 6.43, tem-
se no eixo das abscissas os valores do coeficiente de transferéncia de calor por conveccgéo
obtidos através da simulagdo via ANSYS®-CFX® 14.5, enquanto no eixo das ordenadas tem-
se 0s valores dos coeficientes de transferéncia de calor por conveccdo determinados através da
correlacdo proposta para os tubos. A barra de erros mostra uma restricdo dos valores da

correlagdo em 10%, tanto na horizontal quanto na vertical.
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Figura 6.43 — Comparacéo entre os coeficientes de transferéncia de calor por conveccédo para

0s tubos.
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7. CONCLUSOES

No presente estudo foi abordado primeiramente a otimizagdo estocastica, seguida pela
modelagem numérica da turbuléncia desta solucdo para trocadores de calor casco tubo. A
aplicacdo da simulacéo numérica permite avaliar as configuragbes geométricas obtidas atraves
da otimizag&o, verificando sua coeréncia ao comportamento fluidodindmico do trocador de
calor. A escolha do modelo casco tubo se deve a extensa faixa de aplicacdo na industria e ao
estimulo do desenvolvimento modelos mais econdmicos.

Para desenvolvimento do modelo numérico da geometria original e otimizada, o
dominio computacional foi modelado considerando 50% do didmetro do casco e do feixe de
tubos. A simplificacdo da geometria se deve ao seu tamanho e a complexidade na regido de
contato entre os tubos e o fluido do casco para o refino de malha e resolucdo dos modelos.
Considerando os dois os estudos de caso, o estudo de Kern (1950) e a anélise de convergéncia
da malha, 19 simulages periddicas foram realizadas, onde as propriedades do escoamento na
secdo de saida foram aplicadas como condi¢fes de contorno na simulagéo seguinte.

Para a anélise de convergéncia da malha do modelo de Kern (1950), cinco modelos de
malha foram avaliados, variando simultaneamente o dominio do casco e dos tubos. Possibilitou-
se avaliar que o refino de malha fornece boa preciséo dos resultados de tal modo que o tempo
de processamento exigido para a resolucdo fosse vidvel para a conclusdo da analise.
Considerando a soma da malha do dominio do casco e dos tubos o modelo de Kern (1950)
obteve 71 milhdes de elementos, 51 e 80 milhdes para o primeiro e segundo estudo de caso,
respectivamente, apds a obtencdo da solucdo pela abordagem PSO.

Os resultados numéricos do método PSO mostraram uma reducdo de 70% do
comprimento do trocador de calor em relacdo ao trabalho de Kern (1950), compensada pelo
aumento de 35% do diametro do casco e de 50% do numero de tubos. Comparando o estudo de
Kern (1950) com a abordagem PSO, a proposta original possui escoamento totalmente
turbulento e a otimizacdo faz com que o trocador de calor opere sob o regime de transicéo.
Logo, tem-se uma queda no coeficiente de transferéncia de calor de 46% para o casco e 14%
para os tubos.

Para a abordagem PSO no segundo caso, obteve-se uma reducdo de apenas 7% do
comprimento do trocador de calor em relacdo a Sinnott et al. (2005), o que significa que o
modelo j& possui um comprimento bastante otimizado, porém o nimero de tubo aumentou em
45% e o didametro do casco foi reduzido em 2%. Confrontando o trabalho de Sinnott et al. (2005)

com a abordagem PSO, o primeiro apresenta um escoamento totalmente turbulento e a
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otimizacdo faz com que nova solucao o opere proximo ao regime de transi¢do devido a minima
reducdo do didmetro do casco. Logo, tem-se uma queda no coeficiente de transferéncia de calor
de 23% para 0 casco e 2% para 0s tubos.

A solucdo da abordagem PSO corresponde a um trocador de calor compacto e com
menor perda de carga, causando um impacto significativo no custo do projeto. Tal custo
representa um aumento no investimento capital de 5% para o primeiro caso e economia de 11%
no segundo caso, obtendo ainda uma reducédo de 94% e 48% no custo operacional descontado,
0 que gerou uma economia de 57% e 17% no custo total de projeto. De acordo com o custo
total nota-se que 0 modelo de Sinnott et al. (2005) j& presenta um trocador bastante otimizado.

A partir da simulacéo numérica via ANSYS® CFX® 14.5 primeiramente validada para
o0 modelo de Kern (1950) apresentou uma diferenca de 15% para fator de atrito no casco e 14%
nos tubos. O coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo médio nos tubos, obtido
através das simulacGes obteve uma diferenca de 13% em relagdo a equacdo de Dittus-Boelter,
demostrando uma deficiéncia em descrevé-lo, possibilitando propor uma nova correlagéo.

A correlacdo proposta para o coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo para
0s tubos foi obtida através do software Statistica® 7.0, para estimar as constantes que ajustam
o perfil do comportamento do coeficiente com a variagdo de Reynolds e Prandtl constante.
Obteve-se um coeficiente de correlagdo (R?) acima de 0,99, critério que representa um bom
ajuste da curva para os dados analisados. Comparando os valores obtidos via ANSYS® CFX®
14.5 com a correlacdo, se obtém um erro médio dentro de 10% para os dois estudos de caso
baseados no problema de Kern (1950) e Sinnott et al. (2005).

Para estudos posteriores recomenda-se envolver o tamanho e variacdo do angulo das
chicanas ao longo do trocador como variaveis de projeto, bem com a influéncia dos bocais de
entrada e saida no escoamento do trocador de calor. Além disso, € possivel avaliar o trocador
otimizado alterando a vazdo massica dos fluidos, juntamente com a variacdo da temperatura na
entrada e saida do casco e dos tubos a fim de determinar quais faixas de aplicacdo o trocador
de calor pode abranger.
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APENDICE A - CLASSICACAO DOS TROCADORES DE CALOR

Trocadores de calor casco e tubo geralmente sdo projetados através de estruturas
cilindricas, ou seja, um casco contendo em seu interior varios tubos paralelos ao seu eixo. Logo,
havera um fluido escoando internamente nos tubos e outro fluido escoara ao longo do casco e
entre os tubos (SERTH e LESTINA, 2014). Um melhor detalhamento construtivo do trocador
de calor casco tubo sera tratado na proxima secéo deste trabalho.

As diferentes aplicacdes de trocadores de calor casco tubo permitem que haja uma
variedade de configuracGes geomeétricas internas. A transferéncia de calor, a perda de carga, a
manutencdo e limpeza, sdo alguns dos critérios empregados na especificacdo destes
equipamentos. Entretanto para classificar todas as caracteristicas presentes em trocadores de
calor casco tubo, os projetos devem adotar as normas estabelecidas pela TEMA, (TEMA, 1999).

A classificacdo dos trocadores de calor casco tubo pela TEMA é a mais comum entre 0s
fabricantes, devido ao simples sistema de notacdo que abrange todos os tipos de configuragoes.
Conforme a TEMA, trocadores de calor sdo classificados de acordo com as suas principais
partes, o tipo de cabecalho frontal, o modelo de casco e o cabecalho traseiro. Além da TEMA,
hd a ASME (American Society of Mechanical Engineers) e a DIN (Deutsches Institut fir
Normung) que classificam os trocadores de calor.

O cabecalho frontal encontra-se ligado ao feixe de tubos, sendo utilizado na admissao
e/ou descarga do fluido dos tubos e o cabecalho traseiro proporciona o retorno e/ou a descarga
do fluido dos tubos. O feixe de tubos pode ser projetado em formato reto ou em U, presos em
suas extremidades aos espelhos metalicos, 0s quais sustentam os tubos na posicéo requerida.

A classificacdo da TEMA ¢ feita em ordem alfabética representando as trés partes
mencionadas anteriormente. Os modelos de cabecalhos frontais sdo classificados pelas iniciais
A, B, C, N e D, os cascos pelas letras E, F, H, J, K e X e os cabecalhos traseiros pelas letras L,
M, N, P, S, T, U e W, possibilitando diversas combinaces construtivas. Além disso, é
necessario que haja ainda uma indica¢do do tamanho do trocador de calor, a qual baseia-se no
didmetro interno do casco e no comprimento nominal dos tubos.

De acordo com a TEMA os trocadores de calor sdo divididos em trés classes, conforme
a especificacdo do projeto em relacdo ao tipo de material, fabricacdo, entre outros. As classes
séo:

o Classe R: Aplicavel aos modelos de trocadores de calor empregados sob
condic@es criticas de processamento petrolifero, o qual requer méxima vida Util e seguranca
operacional.
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o Classe C: Destinada aos trocadores de calor projetados para operacfes de
processos comerciais em geral, consideradas moderadas a fim de obter méxima economia e
modelos compactos;

o Classe B: Voltada para trocadores de calor aplicados na industria de
processamento quimico, onde deseja-se também a obtencdo da méxima economia e modelos

compactos.

Neste trabalho, os modelos de trocadores de calor estudados séo os de classe C e B,
como por exemplo o modelo BEM. A norma TEMA especifica ainda as tolerancias de
fabricacdo entre os mecanismos dos trocadores de calor, como a padronizacdo do tamanho de
tubos, aletas, chicanas, intervalo de pressédo, espessura dos materiais de acordo com a seguranca
do processo, entre outros.

Os modelos de trocadores de calor casco tubo sdo comumente empregados devido a
elevada capacidade de operacdo sob condicBGes severas. Ndo existe um modelo exclusivo
destinado somente a uma determinada classe, os trocadores de calor podem funcionar como
equipamentos intercambidveis em algumas aplicacGes especificas na industria (SHAH e
SEKULIC, 2003).

Para o presente trabalho, o0 modelo de casco analisado é o tipo TEMA E, como mostra
a Figura A.1, sendo este o casco mais comum entre os trocadores de calor casco tubo em funcéo
do seu custo ser considerado baixo e de fabricacdo simples. Durante o funcionamento do
trocador de calor utilizando casco E, o fluido do casco entrara por uma extremidade e saira na
extremidade contréria, havendo somente um passe no casco. Por outro lado, o feixe de tubos

pode apresentar multiplos passes, sendo estes sustentados pelas chicanas ao longo do casco.
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Figura A.1 — Padrdes de cascos e de cabecalhos frontais e traseiros. Adaptado da TEMA, 1999.
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A.1 COMPONENTES DE TROCADORES DE CALOR CASCO TUBO

Comumente se presume uma geometria completa em projetos de trocadores de calor
casco tubo, como apresentado na Figura A.2, detalhando a montagem dos tubos no interior do
casco, classificando-os a fim de determinar o nimero de tubos com base no comprimento e/ou
nas temperaturas de saida. A partir destes parametros, determina-se a transferéncia de calor e a

perda de carga, criando um conceito do dimensionamento preliminar para o trocador de calor.

Figura A.2 — Representacdo ilustrativa de um trocador de calor casco tubo, detalhando a

montagem dos tubos e chicanas no interior do casco.

No entanto, além das consideracdes e tolerancias geométricas, sdo executadas uma série
de aproximacdes, por meio de calculos iterativos e relacionados aos projetos ja desenvolvidos.
Este tipo de procedimento tende a gerar uma configuracdo admissivel, conforme as
especificacOes preliminares, sendo ainda, as condi¢Ges de operagédo outro fator importante a ser
considerado durante o desenvolvimento (BICCA, 2005).

Na configuracdo do casco tipo E, o fluido escoa ao longo e através de tubos paralelos
ao proprio casco, onde no interior destes tubos outro fluido estara escoando, contendo somente
um passe Nno casco, enquanto nos tubos ha um ou mais passes pares. O numero de passes
representa a quantidade de vezes que o fluido percorre pelo casco e tubos, como mostra a Figura
A.3, uma vez que, ha dois passes nos tubos obtém-se maior efetividade elevando a diferencga de

temperatura média por meio de um fluxo contracorrente (CENGEL e CIMBALA, 2015).
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Figura A.3 — Representacdo ilustrativa de diferentes arranjos de passes (a) um passe no casco e

dois passes nos tubos. (b) dois passes no casco e quatro passes nos tubos.

Ha& vérias formas de tubos aplicadas em trocadores de calor casco tubo, conforme a
Figura 1.4, o tipo M em geral, € 0 mais comum nos casos tipo E. A maioria dos projetos utilizam
tubos de parede lisa, contudo, os processos que envolvem materiais radioativos, toxicos e agua
potavel, usam tubos de parede dupla. Além disso, ha também os tubos corrugados, como mostra

a Figura A.4, os quais sdo aplicados para trocadores de calor com vazao elevada.

Figura A.4 — Representacéo ilustrativa de um arranjo de tubos corrugados. Cortesia TUBAL

Equipamentos Industriais Ltda., 2017.
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Os bocais s&o onde localizam-se 0s pontos de entrada e saida dos fluidos de um lado do
casco e do lado do tubo. S&o tubos que contém uma secdo transversal constante, 0s quais sdo
soldados no casco e nos canais dos tubos, Figura A.5. Os bocais recebem e distribuem os fluidos
tanto do lado do casco quanto do tubo, de modo uniforme. Além disso, possuem uma area de
escoamento uniforme independente da vazdo do fluido (SHAH e SEKULIC, 2003).

O cabecalho frontal e traseiro é onde entram e saem o fluido dos tubos no interior do
casco, o traseiro € projetado de acordo com a expansao térmica dos tubos. Ja o cabecalho frontal
ndo estd sujeito aos movimentos de expansdo e/ou contracdo térmica. Durante o
desenvolvimento de um trocador de calor casco tubo os parametros que definem o modelo do
cabecalho frontal sdo custo, vazamento sob pressdes ambientais e operacionais, risco de mistura
dos fluidos e manutencao.

No caso da escolha do cabegalho traseiro, deve-se levar em consideracéo a (i) tolerancia
de estresses térmicos, (ii) 0 acesso para manutencao e limpeza dos tubos e do casco, (iii) a
previsdo da mistura entre os fluidos do casco e do tubo e (iv) o isolamento de possiveis
vazamentos do fluido no lado do casco para o ambiente de operacdo (SHAH e SEKULIC,
2003).

As chicanas sdo projetadas em configuracdes transversais e longitudinais, sendo a
primeira dividida em placas e grade. Chicanas de placas sdo aplicadas para sustentar os tubos
na montagem e operacdo, direcionando o fluido no arranjo de tubos em angulos reto e elevando
a transferéncia de calor (NITSCHE, 2015). Chicanas de grade, como mostra a Figura 1.8, sao
empregadas para minimizar a diferenca de temperatura entre os tubos e as tensbes térmicas
geradas pelo fluxo cruzado e elevar a turbuléncia do fluido no casco.

As chicanas longitudinais sdo aplicadas no controle da direcdo de escoamento do fluido
no casco, este tipo de configuracao € encontrado em trocadores de calor do tipo F, G e H. Além
disso, existem as chicanas monofésicas, multisegmentais e do tipo disco ou rosca, sendo as
chicanas mono e duplo segmentadas, as mais comuns em funcdo da capacidade de contribuir

na transferéncia maxima de calor e menor perda de carga (HELLBORG, 2007).
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Figura A.5 — Representacéo ilustrativa, fluxo cruzado com ambos fluidos nao-misturados (a);

fluido externo misturado e interno ndo-misturado (b).

O critério da escolha do modelo das chicanas estd relacionado com a taxa de
transferéncia de calor especificada, sustentacdo dos tubos, vibracdes geradas pelo fluxo e a
perda de carga. Com isso, sdo definidos também o espagamento e o corte das chicanas, os quais
irdo aumentar o tempo de concentracdo do fluido no interior do trocador de calor (CENGEL e
GHAJAR, 2011). No caso de trocadores de calor casco tubo, aplica-se 0 modelo de chicanas
com grade.

Conforme apresentado na Figura A.5, as formas do arranjo de fluxo cruzado é um dos
mais aplicados em trocadores de calor casco tubo, ha também os escoamentos de fluxo paralelo
e contracorrente. As chicanas podem ser inseridas em arranjos de fluxo paralelo, no qual dois
fluidos escoam no mesmo sentido. No escoamento em contracorrente, os fluidos estdo em
sentidos opostos. Na Figura A.6 é apresentado o arranjo de fluxo cruzado, caracterizado pelo
cruzamento dos fluidos no escoamento (INCROPERA et al., 2008).

Sa_ida Entrada
Frio Frio
* -
Entrada < Entrada *  Saida
Quente —— - Quente - Quente
o ' Saida -
Y Quente Iy
Entrada Saida
Frio Frio
(@) (b)

Figura A.6 — Representacdo ilustrativa, fluxo paralelo (a); contracorrente (b). Adaptado de
(INCROPERA et al., 2008).
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Trocadores de calor configurados com fluxo contracorrente apresentam melhor
desempenho quando comparados aos trocadores de fluxo paralelo. Ao aplicar o fluxo cruzado,
0s trocadores estardo situados numa zona intermediaria de performance, com possibilidade de
atingir as duas situacdes extremas. Este fato se deve ao arranjo dos tubos, caminho percorrido
pelo fluido no lado do tubo em relagdo ao fluido externo, nimero de passes e espagamento das
chicanas (BEJAN, 2000).

Os espelhos tubulares sdo projetados através de uma chapa circular, a qual possui furos
passantes para o espacamento de acordo com o tamanho e configuracdo de seus arranjos, séo
aplicados para sustentar o conjunto de tubos na extremidade do trocador de calor, os quais séo
montados com juntas e flanges no casco. As juntas seguem as tolerancias da TEMA para
vazamentos, expansdo térmica, hidraulica e possiveis explosdes nos tubos (SHAH e SEKULIC,
2003).

Como os trocadores de calor casco tubo sdo comumente aplicados em um grande
intervalo de diferentes temperaturas e pressdes de operagdo, em casos de opera¢Ges com
pressdes elevadas, € possivel o seu desarme para manutencao e limpeza (SELBAS et al., 2006).
Segundo Master et al. (2003) pode-se concluir que processos industriais envolvendo trocadores
de calor abrangem até 40% dos sistemas de transferéncia de calor.

Em virtude da fabricacdo e instalacdo simples, além da desmontagem flexivel, explica-se o
expressivo nimero de trocadores de calor casco tubo na indUstria. Entretanto, existem ainda
temas a serem resolvidos, como formacao de incrustac6es nos espelhos, consumo elevado de

energia e o feixe de tubos, o qual encontra-se submetido a vibracdes (BELL, 1981).
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APENDICE B - ANALISE CFD EM TROCADORES DE CALOR CASCO TUBO

A simulacdo computacional via CFD, tem como objetivo reduzir custos e tempo de
trabalho com a fabricacdo de prototipos em torno de uma solucéo apropriada. O software de
CFX possibilita pré-visualizar a transferéncia de calor e massa, as reagdes quimicas, 0s
caminhos dos fluxos de gases e liquidos, vibragdes e ruidos, através de modelagem
computacional (ROLL, 2013). Ou seja, é gerado um modelo de prototipo virtual antes da
fabricacdo real, o qual apresentara dados que preveem o desempenho do trocador de calor.

N&o somente na &rea de trocadores de calor esta presente na aplicacdo da dindmica
computacional dos fluidos, pois, hd& uma ampla variedade de casos na industria onde se aplica
a mecanica dos fluidos. Logo, utiliza-se diferentes métodos e algoritmos a fim de analisar e
solucionar situacdes que envolvem o escoamento, como em avides, equipamentos térmicos e
muitos outros. A simulacdo computacional executa inimeros calculos, modelando a interacdo
dos fluidos e gases com superficies complexas (SUNDEN, 2007).

Historicamente a aplicacao das técnicas CFD passaram a compor as etapas de projetos
aeroespaciais, juntamente com a pesquisa e novos desenvolvimentos na area, em meados da
década de 60. A partir deste ponto, permitiu-se expandir as andlises computacionais
fluidodindmicas em projetos de motores de combustdo, sistemas de refrigeracéo e entre outras
aplicacdes. As simulacfes via CFX tornaram-se necessarias para concepg¢do de novo projetos,
a fim de prever possiveis pontos de melhorias em protétipos até se obter o produto final
(VERSTEEG E MALALASEKERA, 2007).

Atualmente, durante o desenvolvimento de projetos é comum utilizar a simulacéo
numerica para casos nao triviais em menor tempo computacional, como a modelagem de fluxos
turbulentos e transientes. De acordo com Shaw (1992) a pesquisa e o desenvolvimento para
projetos de trocadores de calor tém utilizado a ferramenta CFD para integrar diferentes cenarios
de operacdo. Dentre eles tem-se a otimizacdo geométrica de componentes, 0 consumo

energético e a complexidade no desenvolvimento do escoamento turbulento dos fluidos.

B.1 ETAPAS DE SIMULACAO DO PROJETO VIA CFD

Para a execucdo do modelamento de projetos de trocadores de calor casco tubo, os
modelos de turbuléncia foram construidos em torno de algoritmos numéricos, os quais buscam
resolver os problemas de escoamento para os fluidos (VERSTEEG E MALALASEKERA,
2007). Os pacotes comerciais de CFX visam simplificar a capacidade de resolucao, ou seja,
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reduzir o tempo de processamentos computacional. Logo, 0s pacotes para um software contém
seus respetivos codigos, os quais sao divididos em trés modulos principais:

o Pré-processador: introducgdo dos pardmetros geométricos de entrada do trocador
de calor casco tubo. As regies de dominio sdo delimitadas de acordo com a anélise de interesse
no trocador de calor e dos fluidos presentes, com isso permite-se gerar a malha computacional
destes componentes. A malha representa as ramificacbes do dominio em partes menores,

formando seus respectivos volumes de controle.

O software ird adequar os dados do problema a sua linguagem computacional, onde sdo
definidas ainda as propriedades termofisicas dos fluidos e a modelagem da transferéncia de
calor. Logo, determina-se as especificacdes das condi¢Ges de contorno, as quais devem
coincidir com os limites do dominio de cada elemento gerado pela malha, a fim de evitar a
sobreposicao entre os elementos (VERSTEEG E MALALASEKERA, 2007).

Uma grande quantidade de elementos presentes na malha reflete numa boa precisdo para
0s parametros de projeto. No entanto, deve-se considerar 0 tempo e 0 custo do processamento
computacional, balanceando-0s a uma precisdo coerente e custo relativamente baixo. Muitos
autores recomendam iniciar o modelamento com uma malha mais grosseira. Ou seja, aplica-se
0 numero menor de elementos e posteriormente faz-se o refino da malha, podendo ainda elevar
0 nimero de elementos somente em regides termicamente mais complexas (SHARMA, 2016).

. Solver: neste modulo é possivel definir qual solucdo numeérica ira resolver o
modelo de escoamento do trocador de calor casco tubo. Existem diferentes métodos para se
obter a solucdo desejada, tem-se 0 método das diferencas finitas, método dos elementos finitos

e 0 método dos volumes finitos.

Algoritmos computacionais executam no solver a integracéo das equagdes governantes,
as quais determinam o escoamento dos fluidos sobre os volumes de controle. Apos isso, efetua-
se a discretizacdo das equacdes integrais consequentes do sistema de equacdes algébricas. A
solugdo das expressdes algébricas é obtida através de métodos iterativos. As técnicas de
discretizacdo comuns em CFD s&o: algoritmo de matriz tri-diagonal, TDMA (tri-diagonal
matrix algorithm), Gauss-Seidel e os métodos de gradiente conjugado (WENDT, 1992).

O método dos volumes finitos presente no CFD, diferencia-se por meio das defini¢des
que preservam as principais propriedades em cada volume finito gerado. De acordo com
Versteeg e Malalasekera (2007) ao envolver esta condigdo entre os algoritmos numéricos e 0s

principios de conservacdo de energia, favorece a aplicagdo dos volumes finitos. Sendo ainda
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que as técnicas de discretizacdo para CFD permitem especificar os fendbmenos de transferéncia
de calor, implicitos as solu¢fes complexas por meio de célculos iterativos.

o Pds-processador: permite apresentar os resultados em forma gréafica ou em
dimensionais 2D e/ou 3D dos parametros presentes no projeto do trocador de calor casco tubo.
E possivel utilizar os recursos graficos com o objetivo de comparar visualmente uma malha, as
regides definidas como dominio, solugdo dos gradientes de temperatura, presséo e a velocidade
de escoamento no trocador de calor (VERSTEEG E MALALASEKERA, 2007).

B.2 MODELAGEM DE TURBULENCIA NA SIMULACAO DE TROCADORES DE
CALOR CASCO TUBO

Na modelagem via CFD do escoamento para a transferéncia de calor em trocadores de
calor casco tubo, tanto o fluxo quanto a distribuicdo de temperatura sdo aspectos relevantes no
desenvolvimento de projetos. Melhorias na transferéncia de calor no lado do casco e do tubo
visam modelos compactos do equipamento com boa capacidade em elevar a troca térmica.
Busca-se um ajuste ideal da diferenca de temperatura ao longo do trocador, através da aplicacéo
de tubos de geometria avancada (PATANKAR, 1980).

Devido & complexidade na modelagem do escoamento em trocadores de calor casco
tubo, deve-se entender o comportamento dos fluxos em funcdo do nimero de Reynolds. Este
possui uma escala relacionada as forcas dos efeitos de conveccao e viscosidade. Valores com
baixo Reynolds, apontam para um fluxo suave e facil deslizamento entre as camadas adjacentes
de fluido e de modo ordenado. Caso as permanecam inalteradas ao longo do tempo em que o
fluxo se encontra estavel, define-se como regime laminar, Figura B.1, (VERSTEEG e
MALALASEKERA, 2007).

Figura B.1 — Representacdo ilustrativa da caracteristica do perfil do fluido em regime laminar.
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Por outro lado, valores com numero Reynolds elevado apresentam pontos que
eventualmente geram mudancgas drésticas no escoamento dos fluidos. Ou seja, tem-se um
comportamento indefinido, o qual torna-se intrinsecamente instavel mesmo impondo um limite
constante de condicdes de contorno durante a modelagem. Sendo que as propriedades de fluxo
encontram-se variando de forma aleatdria, o que caracteriza o regime denominado turbulento,
Figura B.2, (VERSTEEG e MALALASEKERA, 2007).
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Figura B.2 — Representacdo ilustrativa da caracteristica do perfil do fluido em regime

turbulento.

Entretanto, existe um ponto onde h& instabilidade e é seguido pela transi¢do do fluxo
laminar para o turbulento. Sendo este a distancia entre ponto de instabilidade onde o0 nimero de
Reynolds é considerado critico e o ponto de transicdo, o qual depende do grau dos disturbios
instaveis. O local da instabilidade e a origem do processo de transicdo podem ser previstos com
a teoria linear da instabilidade hidrodindmica. Contudo, ndo ha alguma teoria abrangente
referindo-se ao caminho que conduz o fluxo a instabilidade em regimes totalmente turbulentos
(VERSTEEG e MALALASEKERA, 2007).

A aplicacdo dos modelos de turbuléncia em simulagdes computacionais via CFD para
projetos de trocadores de calor casco tubo permite a comparagao com resultados experimentais.
Os resultados dessas analises séo sensiveis ao modelo de turbuléncia e podem conter regides de
baixo Reynolds no inicio dos tubos do trocador de calor (JAE et al., 2005). Assim, o CFD
possibilita empregar um modelo de turbuléncia que melhor descrevem o fendmeno, Bendekar
e Sawant (2016).

- 130 -



B.3 MODELAGEM COMPUTACIONAL VIA ANSYS® CFX® EM TROCADORES
DE CALOR

A modelagem computacional de um projeto de trocador de calor casco tubo inicia-se
com a construcao de geometria, Figura B.3 e a estruturacdo da sua malha, Figura B.4 adequada
conforme os dominios do equipamento. De modo geral, simplifica-se a geometria para reduzir
o tempo computacional dos calculos de projetos via CFD. A malha de um trocador de calor
representa a discretizacdo do dominio em pequenos volumes, onde as equacdes serdo resolvidas
por meio de métodos iterativos (BENDEKAR e SAWANT, 2016).

Figura B.3 — Representacéo ilustrativa da geometria do trocador de calor casco tubo.

oK
AW

LA,

Figura B.4 — Representacéo ilustrativa da malha gerada para uma geometria simplificada.
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