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RESUMO

SANTOS, Clayton Henrique Stephani Regis dos. Avaliagao Técnica e Financeira de
um Sistema para Reaproveitamento Energético da Agua de Renovacao dos
Resfriadores de Carcaca de um Frigorifico Avicola. 2018. 142 f. Trabalho de
Conclusao de Curso (Bacharelado em Engenharia Mecanica) — Curso de Engenharia
Mecanica, Universidade Tecnoldgica Federal do Parana. Pato Branco, 2018.

O presente trabalho consiste em um estudo relativo a possibilidade de se obter ganhos
energéticos e, consequentemente, retorno financeiro através do redimensionamento
de um sistema composto por trocadores de calor e bombas centrifugas, capaz de
aproveitar a diferenca de energia térmica presente entre agua de descarte dos
resfriadores de carcaca e a agua potavel que abastece um frigorifico avicola. Para
que fosse possivel determinar as necessidades de adequacdo, avaliou-se as
condicdes de operacao na qual o sistema atual estd submetido e comparou-se com
as condicbes de projeto de cada um dos equipamentos que o0 compde.
Posteriormente, levantou-se hipéteses de melhoria e verificou-se qual delas atenderia
as condicdes impostas ao projeto de forma mais eficiente, por meio do Método da
efetividade-NUT. Concluiu-se que, para o sistema voltar a operar integralmente,
haveria a necessidade de aumentar a area de troca térmica dos trocadores de calor
de placas gaxetadas, bem como associa-los de uma nova forma, para um novo arranjo
de passes. Em relagdo ao sistema de bombeamento, o estudo demonstrou que
haveria a necessidade de substituicido das bombas centrifugas para que a agua de
descarte fosse transportada ao longo de todo o trajeto. Por fim, foram levantados os
custos necessarios para implantacdo das acdes de aperfeicoamento técnico, bem
como a captura financeira associada a economia de energia elétrica. Diante de tais
informacgdes, realizou-se a andlise de investimento, onde o projeto demonstrou-se
promissor e viavel tanto técnica quanto economicamente.

Palavras-chave: Reaproveitamento de Energia. Eficiéncia Energética. Abatedouro de
Aves. Trocador de Calor. Selecao de Trocador de Calor. Sistema de Bombeamento.
Selecdo de Bomba. Viabilidade Econémica.



ABSTRACT

SANTOS, Clayton Henrique Stephani Regis dos. Technical and Financial
Assessment of a Renewal Water Energetic Reuse System of the Carrier Coolers
of a Poultry Refrigerator. 2018. 142 f. Trabalho de Conclusao de Curso (Bacharelado
em Engenharia Mecénica) — Curso de Engenharia Mecénica, Universidade
Tecnolégica Federal do Parana. Pato Branco, 2018.

The present work consists of the study on the possibility to obtain energy gains and,
consequently, financial return through the resizing of a system composed of heat
exchangers and centrifugal pumps, able to take advantage of the difference of thermal
energy present between water of discard of the chillers and drinking water supplied by
a poultry slaughterhouse. In order to determine the adequacy requirements, the
operating conditions in which the current system is presented and compared with the
design conditions of each of the equipment that compose it. Subsequently, the
hypothesis of improvement was raised and it was verified that it met the conditions
imposed on the project in a more efficient way, through the Method of effectiveness-
NUT. It was concluded that, in order for the system to be fully operational again, there
would be a need to increase the area of thermal exchange of the heat exchangers of
corrugated plates, as well as to associate them in a new way, for a new arrangement
of passes. Regarding the pumping system, the study demonstrated that it would be
necessary to replace the centrifugal pumps so that the wastewater was transported
along the entire route. Finally, the necessary costs for the implementation of the
technical improvement actions, as well as the financial capture associated with the
saving of electricity, were raised. In the face of such information, the investment
analysis was carried out, where the project proved to be promising and feasible both
technically and economically.

Keywords: Energy Reuse. Energy Efficiency. Poultry Slaughterhouse. Heat
exchanger. Heat Exchanger Selection. Pumping System. Pump Selection. Economic
Viability.
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1 INTRODUCAO

No decorrer dos ultimos anos, a competitividade no setor industrial brasileiro
aumentou vertiginosamente, condicao essa que pode ser associada, parcialmente, ao
fato da implantagao de politicas de liberalizacdo comercial empreendidas no Brasil na
década de 1990. Dentro desse contexto, a abertura do mercado consumidor nacional
para a entrada de produtos estrangeiros fez com que uma série de setores produtivos
perdessem representatividade no mercado interno ou até mesmo marcas ja
consolidadas passassem por fusdes ou instituissem forca através de investimentos
por meio de fontes de capital estrangeiro.

Somado a isso, ha a conjuntura politica na qual o pais se encontra que, além
de trazer desafios relacionados a incerteza do cenario econémico, torna cada vez
mais dificil a perquisicao de solucdes que tragam maior lucratividade. Tais situacoes
forcaram as empresas que compdem a industria nacional a buscarem oportunidades
na reducao de custos associados ao processo produtivo, sem que a eficiéncia da
fabrica e até mesmo a qualidade associada ao produto acabado fossem reduzidas.

Quando se observam as despesas adjuntas a producédo, o consumo de
energia elétrica representa um dos custos mais elevados para o processo, tanto que
a gestao desse é um dos maiores desafios inseridos no setor secundario da economia.
A industria brasileira responde por cerca de 30% do consumo de toda a energia
elétrica disponivel no pais. Vale ressaltar que o custo da mesma para a industria
brasileira é de, aproximadamente, R$ 402,26 por MWh, segundo o Boletim de
Conjuntura do Setor Elétrico Brasileiro, publicado pela Federagao das Industrias do
Estado do Rio de Janeiro (FIRJAN, 2017). Esse valor é cerca de 46% superior a média
mundial, de R$ 275,74 por MWh. Incluindo tributos, o valor atinge a cifra de R$ 489,45
por MWh.

Baseando-se nisso, Nardino (2017) afirma que as preocupac¢des associadas
a utilizacdo do recurso mencionado, iniciadas com a Crise do Petréleo em 1973,
fizeram com que surgissem diversos programas direcionados ao consumo eficiente e
consequente racionalizacdo, com objetivo de combater o gasto desenfreado. Um
deles é o PROCEL — Programa Nacional de Conservagdo de Energia Elétrica,
instituido em 30 de dezembro de 1985, sendo administrado pelo Ministério de Minas
e Energia e executado pela Eletrobras (PROCEL, 2018).
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Com isso, pode-se afirmar que estratégias de curto, médio ou até mesmo
longo prazo para a redugao de custos de fabrica devem passar, irremediavelmente,
pela diminuicdo no consumo energético, por meio da criacdo de alternativas que
tornam minimo o desperdicio desse insumo indispensavel para o desenvolvimento
econbmico e social da nacdo, visto que uma instituicdo que tem como objetivo
alcancar uma estrutura de custos racionalizada e tornar-se mais competitiva ndo pode
admitir, em hipotese alguma, a utilizacdo de energia de forma ineficiente e
irresponsavel (VENTURINI e PIRANI, 2005).

Neste trabalho, baseando-se na situagdo evidenciada anteriormente, é
possivel perceber a necessidade da realizacao de estudos mais aprofundados que
objetivam a utilizacao eficiente e responsavel da energia empregada no processo
produtivo do setor industrial brasileiro em geral. Com isso, pretende-se realizar
pesquisas para a readequacdo de um sistema para reaproveitamento energético,
implantado em um frigorifico avicola, através de um dimensionamento geral e
posterior andlise do seu potencial energético, buscando suprir a capacidade de
resfriamento associada a um compressor de amonia tipico da sala de maquinas do

frigorifico estudado.

1.1 PROBLEMA

Como exposto anteriormente, a busca por uma estrutura de custos
racionalizada e a utilizacéo de técnicas para reducao do consumo de energia elétrica
dentro de um processo industrial devem passar, obrigatoriamente, pela criacdo de
alternativas para utilizacdo eficiente e responsavel dos insumos, entre eles a
eletricidade.

Dentro de um frigorifico avicola, sabe-se que os maiores consumidores de
energia elétrica sdo os sistemas associados a geracao de frio, onde normalmente,
seja pela readequacéao da capacidade produtiva ou pela falta de recursos financeiros,
determinadas readequacdes sao deixadas de lado, gerando desperdicio energético e
queda no desempenho.

Com base nisso, pode-se realizar a seguinte pergunta: Seria possivel
readequar um sistema de transferéncia de calor para aproveitar ao maximo a
diferengca de energia térmica presente entre a agua residual dos sistemas de

resfriamento e a agua de abastecimento da planta industrial?
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1.2 HIPOTESE

A hip6tese do presente trabalho de pesquisa esta baseada no consumo
desnecessario de energia elétrica para resfriamento da agua potavel consumida em
um frigorifico avicola, em funcdo da inatividade do sistema de reaproveitamento
energético implantado atualmente. Acredita-se que através da elaboracdo de um
estudo baseando-se na readequacado dos equipamentos de transferéncia de calor e
nos dispositivos de bombeamento que compdem o sistema seja possivel coloca-lo em

pleno funcionamento, tornando-o economicamente viavel para a planta industrial.

1.3 OBJETIVOS

1.3.1 Objetivo Geral

Realizar um estudo relativo a capacidade de se reduzir o consumo de energia
elétrica e, consequentemente, adquirir retorno financeiro através do
redimensionamento de um sistema composto por trocadores de calor e bombas
centrifugas capaz de reaproveitar a diferenca de energia térmica presente entre agua
de renovacao, descartada como efluente, dos resfriadores de carcaca (chillers) e a
agua potavel proveniente do sistema de abastecimento do frigorifico.

1.3.2 Objetivos Especificos

Quanto aos objetivos especificos, estdo definidos como:

I Realizar uma revisao bibliografica sobre o assunto a ser estudado,
abordando desde o processo industrial para abate de frangos até os
conceitos mais aprofundados que envolvam a Transferéncia de
Calor, os Critérios para Selecéo de Trocadores de Calor e Maquinas
de Fluxo, Técnicas de Avaliagdo da Viabilidade Econbmica de
Projetos de Investimento e quaisquer outros conceitos pertinentes
ao estudo;

i. Identificar as possiveis oportunidades de melhoria no sistema

implantado na unidade produtiva, mediante coleta de dados em
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campo e posterior mapeamento para identificagdo de pontos de
desperdicio;

ii. Propor agdes para o aperfeigoamento técnico do sistema em andlise
e avaliar seu potencial energético através da anadlise térmica dos
trocadores de calor;

iv. Analisar tecnicamente as necessidades de readequacdo da
instalacao de bombeamento (tubulagdes, bombas e acessoérios);

V. Avaliar a viabilidade econ6mica do investimento sobre o projeto

através da estimativa de redugé@o no consumo de energia elétrica da

planta industrial;

1.4 JUSTIFICATIVAS

O presente trabalho justifica-se pelo fato da progressiva expansao no

consumo elétrico nacional, visto que, segundo o levantamento realizado pela Empresa

de Pesquisa Energética — EPE e posteriormente publicado no Balangco Energético

Nacional (2017) o consumo total de energia elétrica pela classe industrial cresceu de
111.626 GWh em 1995 para 167.065 GWh no ano de 2017, como pode ser observado
na Figura 1.

Figura 1 — Evolucao do Consumo Anual de Energia Elétrica pela Classe Industrial
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Isso representa um incremento superior a 49% em pouco mais de duas
décadas, reflexo do aguecimento econémico e industrial que o pais vem enfrentando
e dos habitos que a sociedade moderna impde.

Além disso, observa-se 0 aumento gradativo na relevancia conferida a energia
elétrica em comparagcao as demais matrizes energéticas disponiveis, circunstancia
que pode ser justificada pela versatilidade e limpeza no uso final, aspectos que
facilitam sua introdugcao em grandes centros urbanos, no qual a elevada concentracéao
de pessoas e a utilizacdo de energia em processos produtivos prestigiam
profundamente tais qualidades (GRACA, 1990), visto que a preocupacdao com
residuos nocivos ao meio ambiente € insignificante.

No que tange o cenario energético brasileiro, percebe-se que o mesmo se
encontra adverso e amplamente dependente de periodos hidroldgicos favoraveis para
que a demanda energética seja suprida, uma vez que 65,8% da geracao de energia
elétrica é proveniente de fontes hidraulicas. Além disso, ha a inevitavel escassez de
recursos que possibilitem a geracao desse insumo, trazendo consigo o racionamento,
como pdde ser observado nas situagdes que envolveram toda a Crise Energética
ocorrida no Brasil, entre os anos de 2001 e 2002, como cita Bardelin (2004) em sua
Tese de Mestrado.

Ainda segundo Graca (1990), os obstaculos financeiros no qual os paises do
terceiro mundo estéo inseridos, como € o caso do Brasil, torna inviavel geracao a de
novos vetores energéticos, em razdo dos investimentos associados a pesquisa e
desenvolvimento dos mesmos serem maiores do que o retorno esperado pelas
companhias distribuidoras de energia elétrica.

Com base no contexto exposto até aqui e suprido de tais informacgdes, a
hip6tese mais louvavel para que novos problemas de sobrecarga do setor energético
sejam contornados é a busca por paradigmas em se utilizar a eletricidade
eficientemente dentro do processo produtivo, por intermédio da implantacao de
sistemas alternativos que possibilitem a reutilizacdo energética. Somado a isso, ha a
consequente reducao nos custos com tal insumo dentro da companhia e a diminuicao
dos riscos associados a aplicacao de punigdes pelo consumo elevado de energia

elétrica.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 A AVICULTURA NO BRASIL

A avicultura brasileira, atividade que deve ser associada tanto com o manejo
de aves para producao de ovos quanto com a criacao de frango de corte, foi capaz de
adquirir um crescimento extremamente vertiginoso nas ultimas décadas, atingindo
niveis de grande representatividade no mercado mundial, porém, ainda nao foi capaz
de assegurar a devida atencao da midia, quando comparada aos demais setores do
agronegocio (PEREIRA, 2015).

Segundo Olivo (2006), o marco inicial desse crescimento péde ser observado
em meados da década de 1960, através da implantagéo do Sistema de Integragdo no
estado de Santa Catarina, por Atilio Fontana, fundador da Sadia. Tal sistema era
baseado em um esquema de parceria entre os avicultores e o abatedouro e foi
revoluciondrio dentro do contexto que engloba a avicultura, multiplicando-se
rapidamente pelas mais diferentes regides do pais, adaptando-se e aperfeicoando-se.
No contexto atual, o Sistema de Integracao é a base soélida sobre a qual se assenta a
pecudria de corte e a industria agroavicola brasileira. Para Pereira (2015), tal sistema,
sustentado pelos pilares do avanco tecnoldgico e da industrializacdo do processo de
abate, foi capaz de marginalizar a avicultura tradicional.

De acordo com o relatério publicado pela Associacao Brasileira de Proteina
Animal (ABPA), o Brasil € o segundo maior produtor de carne de frango do mundo,
com uma produgdo, no ano de 2016, de 12,9 milhdes de toneladas, ficando atras
apenas dos Estados Unidos, responsavel pela producao de 18,3 milhdes de toneladas
(ABPA, 2017). No que tange as exportacdes, os dados publicados no relatério
apontam o Brasil como o maior exportador do planeta, com 4,38 milhdes de toneladas
de carne de frango direcionada a mais de 150 paises. Além disso, o setor emprega,
entre produtores, funcionarios de empresas e profissionais vinculados direta e
indiretamente, mais de 3,5 milhdes de trabalhadores onde, cerca de 350 mil deles
atuam efetivamente nas plantas frigorificas.

Para Olivo (2006), essa condi¢cdo na qual o Brasil esta inserido acaba por
aumentar a responsabilidade das industrias do setor avicola, fazendo com que seja

necessario um aperfeicoamento continuo do processo e de todos os envolvidos.
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2.2 A CADEIA PRODUTIVA DO FRANGO DE CORTE

Para que a carne de frango chegue até a mesa do consumidor final com
qualidade, a ave deverda passar por um conjunto de processos extremamente
complexos, que envolvem tanto o campo quanto a industria (CAMARGO; HENKES;
ROSSATO, 2016). As numerosas etapas que envolvem todo o processo produtivo da
industria frigorifica sdo apresentadas nas

Figura 2 e Figura 3, representando o fluxograma esquematico da
industrializagdo de aves.

Figura 2 - Fluxograma da Cadeia Produtiva do Frango de Corte — Parte |
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2.2.1 Recepcao de Aves no Frigorifico e Descarregamento

O setor de recepcao de aves é responsavel por resguardarem os caminhdes,
por até duas horas ainda carregados, apds chegarem no local de processamento.
Essa area de espera deve ser planejada com o objetivo de proporcionar conforto
térmico as aves. O galpdao deve ser dotado de ventiladores, responsaveis por
assegurar a circulacao de ar entre as gaiolas e diminuir a presencga de impurezas e
poeira em suspensdo, além de um sistema de nebulizacdo periddica de agua,
garantindo que a temperatura ambiente nao ultrapasse 27 °C. Em relacao ao piso, o
mesmo deve ser impermeavel e as laterais do galpao devem proteger contra os ventos
predominantes e o teto contra a incidéncia direta de raios solares. (OLIVO, 2006 apud
DELAZARI, 2001). Em relacédo ao descarregamento das gaiolas, a operagao pode ser
manual ou automatizada, desde que elas sejam colocadas sobre uma esteira
transportadora, individualmente e com cuidado, evitando movimentos bruscos, onde

sera levada até a sala de pendura.
2.2.2 Pendura na Nérea

A linha de pendura, ou nérea, € um processo automatizado que permite alta
velocidade no abate em um curto periodo de tempo. Constituida de ganchos de aco
inoxidavel numa trilhagem aérea, permite aos operadores pendurarem as aves pelas
patas, manualmente. A sala de pendura devera ser um ambiente com iluminacao
menos intensa, de coloracédo azul ou roxa, de modo a acalmar as aves, evitando que
se debatam e gerem hematomas pelo corpo, até chegarem na sessao de
atordoamento (OLIVO, 2006). Apés finalizado o procedimento de pendura, as gaiolas
seguem vazias para uma plataforma de descarregamento e limpeza, onde seréao
submersas em um tanque com agua quente, para facilitar a remocéao das sujeiras nas
etapas posteriores. Na ultima etapa de limpeza as mesmas recebem um jato de agua
sob alta pressao e aspersao de sanitizante (ROSSO & MUCELIN, 2011) a base de
Acido Peracético (15%), seguindo para o empilhador de gaiolas e sendo carregada

nos caminhoes.
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2.2.3 Insensibilizacao e Sangria

Olivo (2006) descreve o procedimento de eletronarcose como uma técnica
utilizada tanto por razées que envolvam os requisitos de bem-estar animal, quanto
para induzir a imobilizacado da ave durante um curto intervalo de tempo, facilitando o
procedimento de sacrificio e sangria.

Além disso, os sistemas elétricos possuem menor custo de aquisicdo e
manutenc¢ao, quando comparados com os sistemas de insensibilizacdo por atmosfera
controlada, visto que requerem de pouco espacgo para instalacdo e possibilita um
numero elevado de aves insensibilizadas simultaneamente. Dentro desse contexto, o
atordoamento por meio de cuba de imersao tornou-se o método mais difundido nos
frigorificos avicolas do Brasil (LUDTKE et al., 2010).

A cuba de imersao consiste em um reservatério de agua salina, mantido em
uma voltagem elevada em relacdo a nérea, transportador aéreo de aves, dotado de
ganchos individuais, onde as mesmas sao penduradas. Através desse equipamento,
as aves sao conduzidas até a cuba de imersao, onde recebem um banho, com suas
cabecas fazendo contato com a agua. Esse contato conclui o circuito elétrico, que por
sua vez fornece uma corrente elétrica que flui através das aves, sendo recebida pelo
cérebro e coracao e tornando-a insensivel a dor (KETTLEWELL & HALLWORTH,
1990).

A sangria consiste na operacado de seccionamento das artérias carétidas e
veias jugulares da ave contida pelos pés, logo apds o procedimento de atordoamento.
O procedimento devera ser executado de forma mais rapida possivel para que seja
provocado um rapido e completo escoamento do sangue do animal antes que este
recupere a sensibilidade (OLIVO, 2006). A sangria pode ser manual (abate halal) ou
automatizado, dependendo do destino do produto. Segundo a Portaria n° 210 de 10
de novembro de 1998, o ciclo completo de sangria sera finalizado no tunel de
sangramento, onde o processo devera perdurar, por no minimo, 3 minutos para que o
sangramento seja considerado satisfatério e a ave possa entrar nos tanques de
escaldagem (MAPA, 1998). Vale citar que durante esse procedimento nao sera
permitida nenhuma outra operagao na carcaca.
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2.2.4 Escaldagem e Depenagem

Olivo (2006) afirma que a operagéo de Escaldagem é realizada em ambiente
préprio, separado das demais areas do frigorifico por paredes e dotado de sistema de
ventilacdo suficientemente capaz de realizar a exaustdo do vapor decorrente do
processo. A temperatura da agua de escaldagem varia gradativamente dentro do
processo. A ave € submersa, completamente, nos tanques de pré-escaldagem,
escaldagem inicial e escaldagem final, com agua a temperatura de 45°C, 55°C e 62°C,
respectivamente. O controle de temperatura é automatizado.

Posteriormente, as aves sao direcionadas as depenadeiras, onde é retirada
completamente, as penas da carcaca. Essas penas, normalmente, sdo transportadas
em canaletas com agua, proveniente do préprio processo — agua de descarte — visto
que nao ha a necessidade de a mesma ser potavel, até a fabrica de subproduto nao
comestivel (ROSSO & MUCELIN, 2011).

Quando o processo de depenagem estiver concluido, a carcaca €
transportada até uma plataforma de revisdo e repasse, onde qualquer vestigio de
pena, que por ventura tenha sobrado por ineficiéncia das depenadeiras, é eliminado
manualmente. Prosseguindo pela linha de producédo, a carcaca é avaliada pelo
Servico de Inspecao Federal, e posteriormente tem suas patas cortadas, as quais sao
classificadas e direcionadas aos chillers de resfriamento. Por fim, a ave é transferida

automaticamente para a linha da evisceragao.

2.2.5 Evisceracao

O processo de evisceracao € a primeira etapa das operacdes que diz respeito
a zona limpa, separada por paredes das areas sujas, que compreendem as sessoes
de sangria, escaldagem e depenagem. Iniciada com a extracdo da cloaca, passando
pela eventracdo (exposicdo das visceras para inspecao veterinaria) e inspecao
federal, os procedimentos que compdem a evisceragdao sdao considerados um dos
principais pontos criticos da cadeia produtiva, visto que nessa etapa podem ocorrer
contaminagdes por conteudo biliar e fecal, através do rompimento das visceras. Essa
situacao podera ocasionar condenacao parcial ou total da carcaca e até mesmo ser o
ponto inicial da contaminagédo cruzada por bactérias do conteudo intestinal (OLIVO,
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2006). Em relagao as carcacas classificadas como condenada parcialmente, a regido

contaminada é eliminada e o que restou é aproveitado para cortes especificos.
Ainda segundo o autor, as etapas de evisceracao podem ser subdivididas nos

seguintes procedimentos, podendo variar a ordem:

» Corte da pele de pescogo e extracao de traqueia;

Extracao de cloaca;

Abertura do Abdémen;

Eventragcdo (exposicéo das visceras);

Inspecéo Federal,;

Retirada de pulméao;

YV V. .V V V V

Retirada de papo, traqueia e eséfago;

Tais procedimentos podem ser manuais, semiautomaticos ou até mesmo
automatizados. A escolha da forma de evisceracdo dependera da capacidade
produtiva do abate, do plano de investimento da companhia e do custo-beneficio
esperado.

Quando a evisceracdo estiver completa, operadores com treinamento
especifico e sob supervisao do Servigco de Inspecao Federal — SIF avaliardo a carcaca
e 0s miudos comestiveis (coracdo e moela), para posteriormente serem separados
das visceras nao comestiveis e colocados em suas devidas calhas, onde passarao
pela limpeza final e serdo transportados por meio de tubulagdes a vacuo aos chillers
de pré-resfriamento e resfriamento. Vale ressaltar que as demais visceras sao
direcionadas, assim como as penas, para a fabrica de subproduto ndo comestivel por
meio das calhas sanitarias (ROSSO & MUCELIN, 2011).

2.2.6 Refrigeracao de Carcacas

Ao final de todas as etapas supracitadas, a ave é direcionada, por meio dos
transportadores aéreos, até o setor de refrigeracao, onde passara pelos ciclos de pré-
resfriamento e resfriamento. O ciclo de pré-resfriamento consiste em rebaixar a
temperatura da carcaca de aves, imediatamente apds as etapas de evisceracao e
lavagem, obedecendo os critérios técnicos propostos pela Portaria n° 210 de 10 de
novembro de 1998. Nessa etapa, o objetivo € promover a diminui¢cdo da temperatura
muscular do produto, visto que 0 mesmo chegara ao processo com uma temperatura

de até 42°C, além de realizar a limpeza superficial da carcaca, promovendo a retirada
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de resquicios de sangue ou qualquer outro contaminante que possa vir a causar ma
conservacao (OLIVO, 2006). No ciclo de resfriamento, objetiva-se refrigerar e manter
o produto acabado em uma temperatura igual ou inferior a 7°C, medidos no centro do
peito (MAPA, 1998).
Para tais procedimentos, ha a existéncia de diversos métodos em escala

mundial, porém os frequentemente adotados pelas industrias frigorificas sao:

» Passagem em camara com ventilacdo de ar forcado gelado (air chiller).

» Imersdo em tanques continuos com agua gelada (chillers);

No Brasil, 0 método aderido pelas industrias de processamento de carne de
frango é o resfriamento por meio de imersdo em tanques continuos, tipo rosca sem
fim, de 4gua gelada. Esses tanques sao popularmente conhecidos como chillers,
nomenclatura proveniente da lingua inglesa como significado para o termo “choque
térmico” ou “resfriadores”. Estes chillers podem reduzir a temperatura interna dos
frangos de corte de 32°C até 4,5°C em um intervalo de 20 a 40 minutos, a velocidades
de processamento de 5.000 a 10.000 aves/h (ASHRAE, 2010).

Segundo Olivo (2006), as industrias norte-americanas também adotam os
chillers como procedimento industrial para resfriamento de carcacas, diferentemente
dos frigorificos situados no continente europeu, que normalmente fazem uso do air
chiller.

O resfriamento por imersdo € mais rapido que o resfriamento a ar, evita a
desidratacdo da carcaca e produz uma absorcao liquida de agua de 4 a 12%. As
objecdes a esse ganho de massa da agua externa e velocidade de processamento,
estao a preocupacao de que resfriadores de agua podem ser pontos de contaminacao
cruzada, além do alto custo de descarte de &guas residuais de maneira
ambientalmente saudavel. Tais fatores incentivaram algumas industrias a adotarem o
método de resfriamento a ar (ASHRAE, 2010).

2.2.6.1 Resfriamento por Tanques Continuos

O resfriamento por meio dos chillers envolve, pelo menos, dois estagios de
tanques, construidos integralmente em aco inoxidavel: o pré-chiller e o chiller. Ao
passar por todos os setores descritos anteriormente, a ave é levada até a sala de
refrigeracdo, por meio do transportador aéreo, sendo posteriormente despendurada
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dos ganchos de aco inoxidavel e caindo em uma calha que levara a carcaca até o
tanque de pré-resfriamento (pré-chiller).

Os tanques de pré-resfriamento operam com renovagao constante de agua
na propor¢gdo minima de 1,5 litros’/kg e no sentido contra-fluxo ao movimento das
carcagas, as quais sao transportadas continuamente de uma extremidade a outra do
tanque com auxilio de uma rosca sem fim, dotada de pas direcionadas (CARCIOFI,
2005). O tempo médio de permanéncia das carcagas no tanque de pré-resfriamento
€ variavel, porém nao pode ultrapassar o limite proposto pela legislagao vigente, que
€ de 30 minutos. Além disso, a temperatura maxima permissivel da agua no primeiro
estagio de resfriamento é de 16°C (MAPA, 1998).

Finalizado o estagio de pré-resfriamento, as carcacas sao transferidas para
os tanques de resfriamento principal (Figura 4), que normalmente possui maiores
dimensdes, quando comparados com os pré-chillers. O regime de trabalho se
assemelha com o estagio anterior, diferindo-se na quantidade de agua necessaria
para o processo, que € de, no minimo, 1,0 litros/kg e a temperatura da agua, que néo
deve ser superior a 4°C (MAPA, 1998). O contra-fluxo entre a agua de resfriamento e
as carcacgas permitem um maior contato fisico, aumentando a capacidade de limpeza
e resfriamento, acelerando o processo que normalmente leva entre 45 e 60 minutos
(OLIVO, 2006).

Figura 4 - llustragdao de um tanque de resfriamento continuo

-

Fonte: CARBONOX (2018)
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2.2.7 Embalagem e Expedicao

Os produtos provenientes dos sistemas de resfriamento presente na unidade
fabril seguem para o setor de embalagem, onde sdo embalados um a um, tanto
manualmente quanto de forma automatizada, e posteriormente seguem para a
acomodacao em caixas de papelao, de modo a facilitar a estocagem, e direcionadas
aos tuneis de congelamento.

Apés congelado, o produto final € paletizado e enviado ao setor de Estocagem
e Expedicdo, onde é acomodado em camaras frias e permanece nelas até a data
estabelecida para o carregamento nas docas da fabrica (TEIXEIRA, 2014).

2.3 DEFINICAO E MECANISMOS DA TRANSFERENCIA DE CALOR

Em circunstancias onde existir diferenca de temperatura em um meio ou entre
meios, no interior de um sistema, havera necessariamente transferéncia de calor
(INCROPERA et al., 2008). Mattjie & Ristof (2013) interpretam a transferéncia de calor
como sendo um fendmeno que surge quando dois ou mais corpos, sob diferentes
temperaturas, sdo colocados em contato direto ou estdo presentes em um mesmo
local e, objetivando o equilibrio térmico, trocam energia na forma de calor.

O processo de transferéncia de calor pode ocorrer de trés modos distintos.
Sao eles: condugao, conveccao e irradiagao térmica. Todos os modos garantem a
transferéncia de energia na forma de calor da fonte quente para a fonte fria e possuem
como exigéncia basica a existéncia de uma diferenca de temperatura para sua
ocorréncia (CENGEL, 2003).

Quando ha a existéncia de um gradiente de temperatura em um meio
estacionario, podendo ser sélido ou liquido, utiliza-se do termo conducao para se
referir a transferéncia de calor que ocorrera através do meio. Por outro lado, o
mecanismo de conveccao é responsavel por se referir a troca térmica que ocorre entre
uma superficie e um fluido em movimento, quando estes encontram-se sob diferentes
temperaturas. Por fim, tem-se a irradiacao térmica. O terceiro modo de transferéncia
de calor abordado ocorre através da emissdo de energia na forma de ondas
eletromagnéticas por superficies com temperatura ndo nula. Dessa forma, mesmo que
nao exista um meio que interponha duas superficies a diferentes temperaturas,

ocorrera transferéncia de calor liquida por irradiacao (INCROPERA et al., 2008).
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2.4 TROCADORES DE CALOR

Trocadores de calor sdo definidos como dispositivos capazes de fornecer
fluxo de energia térmica entre dois ou mais fluidos que se encontram em diferentes
temperaturas. Tais dispositivos podem ser utilizados em uma ampla gama de
aplicacoes, as quais estao incluidas producao de energia em processos, industrias
quimicas e alimenticias, recuperacdo ou rejeicdo de calor residual em fluidos de
processo, refrigeracdo e até mesmo aplicagdes espaciais (KACAK & LIU, 2002).

Para Cengel (2003) em fungao das diversas aplicagdes de transferéncia de
calor dentro da industria, houve a necessidade da criacao dos mais variados tipos de
dispositivos capazes de fornecer fluxo de energia térmica dentro das particularidades
existentes. Essa condicdo acabou por resultar em inumeros tipos de projetos
inovadores de trocadores de calor e sua classificacdo de acordo com algumas
caracteristicas construtivas e de funcionamento tornou-se imprescindivel.

De forma geral, os trocadores de calor podem ser classificados de acordo com
0s seguintes critérios: o tipo de construcdo e o arranjo de escoamento dos fluidos
(INCROPERA et al., 2008). Demais autores complementam tal classificacao através
da segregacdo dos aparatos de troca térmica de acordo com o0 processo de
transferéncia de calor. Em relacdo ao processo de transferéncia de calor, pode-se
classifica-los como de contato direto e de contato indireto entre os fluidos circundantes
(SHAH & SEKULIC, 2003). No que se refere ao tipo de construcéo, os trocadores de
calor podem ser divididos em tubulares, de placas, de superficies aletadas e
regenerativos, como pode ser observado na Figura 5. Em relacdo ao arranjo de
escoamento dos fluidos, os mesmos podem ser classificados como escoamento

paralelo, escoamento contracorrente e escoamento cruzado (KACAK & LIU, 2002).

Figura 5 — Classificacao dos trocadores de calor de acordo com o tipo de construcao

Classificacao de acordo com o tipo de construcao
L

Tubular Placas Superficies aletadas  Regenerativos

PHE Espiral Bobinas Circuito L
dey 1 de placas impresso Rotativo Matriz fixada

Gaxetada Soldada Brasada

Placas Tubos
aletadas aletados

Duplo tubo Casco e tubo Tubo espiral Bobinas de
— tubo
Fluxo Fluxo
cruzado paralelo

Fonte: Adaptado de SHAH E SEKULIC (2003)
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2.4.1 Trocadores de Calor de Contato Indireto

Shah e Sekulic (2003) afirmam que na maioria dos trocadores de calor a
transferéncia de energia térmica nao ocorre através da mistura entre os fluidos
circundantes, visto que as correntes dos fluidos de processo permanecem separadas.
Normalmente utiliza-se paredes de separacido entre eles que, idealmente, evitam
qualquer mistura ou vazamento. Essa superficie divisoria impermeavel possui forma
especial, de acordo com o tipo de operacdo que a mesma desempenha e, por sua
vez, estd em contato direto com os fluidos. A transferéncia de calor em trocadores de
calor de contato indireto geralmente envolve conveccdo em cada fluido e conducéo
através da parede que separa os dois fluidos (CENGEL, 2003).

Kacak e Liu (2002) complementam o raciocinio afirmando que a energia
térmica é trocada entre os fluidos quente e frio por meio de tal superficie, havendo a
necessidade de que ambos estejam fluindo simultaneamente, em passagens
separadas, enquanto a energia térmica € transferida para a parede pelo fluido quente
e dela para o fluido frio. Esse equipamento é comumente chamado de trocador de
calor recuperativo, ou simplesmente, recuperador e constituem a grande maioria de
todos os trocadores de calor utilizados industrialmente. Os do tipo duplo-tubo, casco
e tubo, de placas e superficies aletadas sao bons exemplos. Os recuperativos podem,
ainda, ser subclassificados em trocadores de superficie primaria e superficie
estendida (aletadas). Trocadores de calor de superficie primaria ndo empregam aletas

ou superficies estendidas em qualquer lado de passagem de fluido.

2.4.2 Trocadores de Calor de Contato Direto

Nos trocadores de calor de contato direto as correntes de dois fluidos
imisciveis e com temperaturas diferentes entram em contato direto, misturam-se,
trocam calor e entdo sao separadas. Nao ha a existéncia de paredes sélidas
responsaveis por separa-las ao longo de toda a extensado do dispositivo, permitindo
que a troca térmica ocorra ao longo da interface entre os fluidos (KACAK & LIU, 2002).
Aplicagdes comuns de trocadores de calor de contato direto envolvem transferéncia
de massa além da transferéncia de calor. SituacGes onde deseja-se apenas a troca
de calor sensivel sdo raras. O resfriamento e condensagéo por evaporagao de matéria

organica e vapores de 6leo com agua ou ar ou até mesmo uma torre de resfriamento
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de agua com fluxo de ar de corrente forgada ou natural sdo exemplos tipicos (SHAH
& SEKULIC, 20083).

Para Kern (1980), quando se compara tais dispositivos de troca térmica em
relacdo aos de contato indireto, diversas vantagens significativas podem ser
observadas, tais como a inexisténcia de problemas associados a incrustacdo de
particulas solidas em funcado da auséncia de superficies impermeaveis de troca de
calor e a possibilidade de se alcancar elevadas taxas de transferéncia de calor,
possivelmente maior do que qualquer outro tipo de aparato de troca térmica, com um
custo construtivo relativamente baixo. Em contrapartida, a utilizacdo desse tipo de
equipamento esta limitada a situacdes onde € permissivel a mistura entre os fluidos,
e devido a essa condicao nao sera estudado profundamente no presente trabalho.

2.4.3 Trocadores de Calor Tubulares

Os trocadores de calor tubulares sdo constituidos, basicamente, de tubos
circulares. Um fluido escoa internamente ao tubo e o outro flui ao longo da superficie
externa da tubulacao. O didmetro, a quantidade, o comprimento, passo e arranjo das
tubulacdes podem ser alteradas, de acordo com a necessidade do projeto (KACAK e
LIU, 2002).

Ainda com base no que é apresentado pelos autores, esses trocadores sao
amplamente usados e fabricados nos mais diversos tamanhos, sao capazes de operar
no extremo dominio de temperatura e pressoes. Além disso, sua facilidade de
fabricacdo e o custo baixissimo comparado aos demais tipos constituem a principal
razao para o emprego disseminado nas aplicagdes de engenharia.

Para trocadores de calor tubulares, basicamente ha a possibilidade de dois
arranjos de escoamento: escoamento paralelo e escoamento contracorrente
(CENGEL, 2003). No escoamento paralelo ambos os fluidos entram na mesma
extremidade do dispositivo e escoam ao longo dos tubos, que o compde, na mesma
direcdo. A representacao esquematica desse arranjo pode ser observada na Figura 6.
Percebe-se que na configuragdo em paralelo ambos os fluidos, na saida do dispositivo

de troca térmica, tendem a mesma temperatura.
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Figura 6 — Trocador de Calor de tubos concéntricos com escoamento paralelo

T4 |

Saida :

Frio |

|

|

! .

|

Entrada Saida :
Quente I e Quente

— |
'

Entrada
Frio

Fonte: Adaptado de CENGEL (2003)

A outra possibilidade, como foi citado anteriormente, é o escoamento
contracorrente, onde os fluidos entram em extremidades opostas do trocador de calor
e se movimentam ao longo dos tubos em dire¢des diferentes, ilustrado na Figura 7.
Observa-se que a configuracdo contracorrente € mais efetiva, uma vez que a
temperatura de saida do fluido frio podera ultrapassar a do fluido quente na saida,

mas nao a temperatura de entrada, obviamente.

Figura 7 — Trocador de Calor de tubos concéntricos com escoamento contracorrente
T

Entrada
Frio

:

Entrada
Quente | ——

Saida
Quente

i) —

u - |
i

Saida
Frio

Fonte: Adaptado de CENGEL (2003)

Os trocadores de calor tubulares podem ainda ser subclassificados da

seqguinte forma:
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» Trocador de calor duplo tubo;
» Trocador de calor casco e tubo;

» Trocador de calor espiral.

2.4.3.1 Trocadores de Calor de Duplo Tubo

Os trocadores de calor duplo tubo sdo o de construcao mais simples dentre
os demais tipos, sendo constituido de dois tubos de diferentes didmetros inseridos um
no interior do outro, concentricamente, formando dois espacgos separados entre si por
onde escoam os fluidos quente e frio. A Figura 8 denota um trocador de calor de duplo
tubo. Tais trocadores possuem o projeto de instalacédo e construg¢ao bastante flexiveis,
uma vez que o didametro dos tubos, comprimento da tubulacao e até o arranjo podem
ser alterados, de acordo com a necessidade. Além disso, tais trocadores podem ser
associados em série ou em paralelo para que a exigéncia de diferenca de temperatura
média seja atendida (KACAK & LIU, 2002).

Figura 8 — Trocador de calor de duplo tubo

Lurva de Bucha
retorno P = Bucha =
h - - '___...___.__.—'. __________________ —y—y—

1

Cabegote de retorno f J—

Fonte: KERN (1980)

Ainda segundo os autores, a aplicagdo desse tipo de trocador de calor torna-
se adequada quando é necessario o aquecimento ou resfriamento de fluidos de
processo, onde sao necessarias pequenas areas de transferéncia térmica, da ordem
de até 50 m? e/ou quando um ou ambos os fluidos se encontram sob alta presséo.

Para Kern (1980) a principal desvantagem da utilizacdo dos trocadores de
calor tipo duplo tubo é o fato da pequena area de troca térmica que pode ser
disponibilizada com um unico arranjo. Quando ha a necessidade de maior area de

troca térmica, é necessario o emprego de um elevado numero de trocadores
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associados entre si, ocupando um espaco consideravel, visto que sao volumosos.
Além disso, o tempo e recursos gastos com sua manutencao e limpeza sao elevados
quando comparado com as demais tecnologias disponiveis.

2.4.3.2 Trocadores de Calor de Casco e Tubo

O trocador de calor de casco e tubo talvez seja o tipo de dispositivo de troca
térmica mais comumente empregado no setor industrial (CENGEL, 2003). Esse tipo
de trocador, representado esquematicamente na Figura 9, é formado por centenas de
tubos acondicionados no interior de um casco cilindrico, onde seus respectivos eixos
encontram-se posicionados paralelamente ao eixo do casco (SHAH & SEKULIC,
2003).

Figura 9 — Esquema de um trocador de calor casco e tubo
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Fonte: CENGEL (2003)

Cengel (2003) afirma que a troca térmica se da por meio do escoamento de
um fluido no interior dos tubos enquanto o outro escoa fora dos tubos, no interior do
casco. Diferentes tipos de arranjo dos tubos podem ser utilizados neste equipamento
de troca térmica, variando em funcao do desempenho que se deseja obter na taxa de
transferéncia de calor, das caracteristicas operacionais do fluido, na quantidade de
passes do fluido no casco e nos tubos e na facilidade de manuteng&o do dispositivo
(limpeza, contengédo de vazamentos, corrosao e etc.).

Sua caracteristica construtiva simples, como pode ser observado na Figura
10, e pode ser dividida nas seguintes partes constituintes: feixe de tubos, casco,
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bocais, cabecotes frontais e traseiros e as chicanas. Pereira, Magalhdes e Cartaxo
(2015) afirmam que as chicanas séo parte fundamental no projeto de trocadores de
calor, uma vez que a escolha adequada fara com que o equipamento atenda ao

servico com maior eficiéncia.

Figura 10 — Partes constituintes de um trocador de calor casco e tubo
Bocal

Bocal

Chicanas

Cabegote

Fonte: GUT (2003)

Geralmente as chicanas sao instaladas com o objetivo de introduzir
turbuléncia ao escoamento, aumentando o coeficiente convectivo no fluido que passa
no lado do casco. Outra caracteristica importante adquirida com a introdugédo de
chicanas no equipamento é o fato de que a mesma apoia os tubos que estédo
localizados no interior do casco, reduzindo assim sua vibracdo adquirida durante o
escoamento do fluido e mantendo a uniformidade do espagamento entre eles
(INCROPERA, 2008).

Trocadores de calor do tipo casco e tubo sdo largamente empregados como
resfriadores de 0Oleo, pré-aquecedores em usinas de energia, geracao de vapor em
usinas nucleares, como aquecedores da agua de alimentacdo de caldeiras, em
aplicac6es generalizadas de processo, recuperacao de calor residual de liquidos e
fluidos de condensacdo e em industrias quimicas. Sua aplicacdo generalizada na
industria pode ser justificada pelas seguintes vantagens: podem ser personalizados
para qualquer capacidade e condi¢cdes de operacdo como desde altos vacuos até
pressoes elevadissimas (acima de 100 MPa) e quaisquer diferencas de temperatura
e pressao entre os fluidos, sendo limitados apenas pelo material em que é fabricado.
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Eles ainda podem ser projetados para condicbes operacionais especiais, tais como
vibracdo, incrustacbes pesadas, fluidos altamente viscosos, erosdo, corrosao,
toxicidade, radioatividade, misturas multicomponentes e assim por diante (SHAH &
SEKULIC, 2003).

Em relacao as desvantagens, pode-se afirmar que os trocadores de calor de
casco e tubo sdo basicamente equipamentos nao-compactos, em virtude da area da
superficie de troca térmica por unidade de volume variar desde 50 a 100 m?/m?3; logo,
exigem uma quantidade consideravel de espaco, estrutura de suporte e elevados
custos para acomodacédo fazendo com que sejam mais caros que os trocadores
compactos. Além disso, qualquer aumento na capacidade necessitara de duplicacao
do equipamento (ROHSENOW; HARTNETT & CHO, 1998).

2.4.3.3 Trocadores de Calor Casco-Espiral

Estes consistem em uma ou mais bobinas espiraladas encaixadas em uma
concha. A taxa de transferéncia de calor associada a um tubo espiral € maior do que
a de um tubo reto. Outrossim, uma quantidade significativa de superficie pode ser
acomodada em um determinado espaco em espiral. O perfil de uma espiral € muito
compacto e se encaixa em um caminho menor do que um design de casca e tubo.
Como o feixe de tubos é enrolado, os requisitos de espaco para a remoc¢ao do feixe
de tubos sao praticamente eliminados (BHAVSAR; MATAWALA & DIXIT, 2013). A
expansao térmica nao é problema, mas a limpeza mecanica € quase impossivel
(SHAH & SEKULIC, 20083).

Para Bhavsar, Matawala e Dixit (2013), os trocadores de calor em espiral
requerem pequena area para montagem, resultando em menor custo de instalacdo da
unidade em comparagdo com outros. O fluido é totalmente turbulento a uma
velocidade muito menor do que em trocadores de calor de tubos retos. Comparado
com outros tipos de trocador de calor, a unidade espiral fornece o melhor acesso a
sua area de transferéncia de calor, sem ferramentas especiais ou equipamentos de
elevagao requeridos. Em relagéo as desvantagens, o niumero de fabricantes ainda é
limitado e os projetos séo proprietarios.
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2.4.4 Trocadores de Calor de Placas

Para Gut (2003 apud ROHSENOW et al., 1998) o termo “trocador de calor de
placas” normalmente é utilizado para representar o tipo mais comum, o “trocador de
calor de placas com gaxeta” (gasketed plate heat exchanger). Entretanto, existem
mais trés outros tipos, assim como pode ser observado no organograma da Figura 4;
sao eles: espiral, lamela e circuito impresso. Como caracteristica comum entre eles,
pode-se citar a presenca de finas chapas metélicas paralelas responsaveis por
formarem canais de fluxo por onde os fluidos quente e frio escoam, possibilitando a
troca térmica, porém ndo serdo abordados profundamente no presente trabalho
devido a sua pequena participacdo dentro do setor industrial em analise e por
possuirem aplicacdes especificas limitadas. Vale ressaltar que os trocadores de calor
de placas, designados pela sigla PHE (Plate Heat Exchanger), além de gaxetados
podem ser brasados ou soldados.

Com isso, pode-se subdividir os principais trocadores de calor de placas da
seguinte forma:

» Trocador de calor de placas com gaxeta;
» Trocador de calor de placas soldadas ou brasadas;
» Trocador de calor de placas espirais.

2.4.4.1 Trocador de Calor de Placas com Gaxeta

Como foi dito anteriormente, o tipo mais comum é o trocador de calor de placas
com gaxeta. Tal dispositivo de troca térmica é constituido de um numero variavel de
placas retangulares corrugadas ou estampadas e comprimidas por meio de longos
parafusos em uma estrutura, em forma de pedestal, fabricada em aco-carbono,
formando um dispositivo vedado, como mostrado na Figura 11.

O pedestal é composto por uma placa fixa com bocais para conexao das
tubulagdes, outra de aperto mével e barramentos inferiores e superiores. E comum
que a placa de aperto mével seja livre de conexdes com tubulacdes externas,
possibilitando maior facilidade na desmontagem do dispositivo para realizacdo de
limpezas periddicas (GUT, 2003). A vedacéo entre as placas é realizada por meio das
gaxetas.



Figura 11 — Partes principais de um trocador de calor de placas com gaxeta
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Fonte: TRANTER PHE, Inc. (2018)
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As gaxetas sdo juntas elastomeéricas moldadas, normalmente confeccionadas

em borracha butilica ou nitrilica com espessura de até 5 mm, que sdo encaixadas em

ranhuras periféricas presentes em cada uma das placas (ROHSENOW; HARTNETT

& CHO, 1998) como pode ser constatado na Figura 12.

Figura 12 — Sistema de encaixe periférico das gaxetas na placa

Fonte: MANUTROL (201[?])
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A presenca desse tipo de vedacao (Figura 13) permite ao trocador de calor
uma elevada eficiéncia na troca térmica, além de torna-lo compacto. Porém o risco do
surgimento de vazamentos € potencializado e sdo impostas algumas limitacdes ao
dispositivo em relagdo a pressdo e temperatura de operacdo (GUT, 2003). A
temperatura maxima de operacao permitida ao equipamento, com a utilizacdo de
gaxetas butilicas e nitrilicas é de, aproximadamente, 150 °C. O trocador podera operar
com temperaturas de até 260 °C quando se utiliza gaxetas especiais, confeccionadas
em fibra de amianto comprimida, por exemplo (SHAH & SEKULIC, 2003). Segundo
Gut (2003) as gaxetas possuem pequenos respiros que facilitam na deteccao de
vazamentos e também impedem que os fluidos se misturem em caso de vazamentos,

como esta representado na Figura 13.

Figura 13 — Gaxetas para trocadores de calor de placas

Fonte: BERMO (2018)

As placas do dispositivo normalmente sao confeccionadas em metal
laminado, podendo ser de acgo inoxidavel AlSI 304 ou 316, Titanio, Aluminio-latdo,
Incoloy 825™ Inconel 625™ e Hastelloy C-276™. Placas de Niquel, Cuproniquel e
Monel 400™ também estao disponiveis, porém raramente sdo utilizadas. Ndo sdo
confeccionadas placas de aco-carbono, ja@ que esse material possui como
caracteristica a baixa resisténcia a corrosdo (ROHSENOW; HARTNETT & CHO,
1998).
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Cada placa possui orificios de passagem em cada um de seus cantos que,
quando montadas, fornecem canais paralelos onde sao conectados os cabecotes da
tubulacao externa de distribuicdo dos fluidos quente e frio. Além disso, quando tais
placas sdo agrupadas em pares e vedadas, proporcionam uma sequéncia de canais
de escoamento, formados pelas corrugacdes (Figura 14), que possibilitam aos fluidos
escoarem entre as placas, permitindo a transferéncia de calor (SHAH & SEKULIC,
2003).

Figura 14 — Esquema de uma placa com corrugacao tipo chevron

gaxeta
N . orificios de
corugasio R
chevion ——__
~__ distribuidor
de fluxo
respiro
para -
vazamentos

Fonte: GUT (2003)

As corrugagdes possuem dois principais tipos: chevron ou herringbone e
intermatting ou washboard (GUT, 2003). Os principais objetivos das corrugacoes sao
influenciar positivamente no desempenho térmico e hidraulico do dispositivo, fornecer
suporte mecanico ao conjunto de placas e melhorar sua rigidez, porque normalmente
sao muito finas. Para Shah e Sekulic (2003) as corrugagdes presentes nas placas
entram em contato, quando sobrepostas e comprimidas, formando um elevado
namero de pontos de contato que aumentam a resisténcia mecanica do pacote e
formam o espacamento desejado entre as placas. Ademais, as corrugacdées sao
extremamente estreitas e tortuosas, como pode-se observar na Figura 15,
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caracteristica essa que possibilita um aumento na taxa de transferéncia de calor
através do aumento no nivel de turbuléncia do escoamento e diminui a resisténcia a

incrustacao do trocador de calor.

Figura 15 — Padroes de corrugacoes disponiveis: (a) washboard; (b) zigue zague; (c) chevron
ou herringbone; (d) protrusoes e depressées; (e) washboard com corrugacoes secundarias; (f)
washboard obliqua.
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Fonte: SHAH & SEKULIC (2003 apud. SHAH & FOCKE, 1988)

Quando se realiza um comparativo entre os tipos de trocadores de calor mais
comumente empregados no setor industrial estudados até agora (casco e tubo e duplo
tubo) percebe-se que ambos possuem uma robustez muito superior aos trocadores
de calor de placas, podendo operar sob pressdes elevadissimas (da ordem de
100MPa) e altas temperaturas (até 1.100°C). Por outro lado, necessitam de grande
espaco fisico para instalagao e nao possibilitam adaptacées em funcao da alteracao
na demanda térmica (GUT, 2003). Os trocadores de calor de placas, por sua vez, sao
bastante flexiveis em relacgdo a demanda de troca térmica e extremamente
compactos, dado que a sua densidade de area de transferéncia de calor se situa entre
120 e 660 m?/m3 (ROHSENOW; HARTNETT & CHO, 1998). Além disso, eles podem
ser facilmente desmontados para realizacdo de limpeza, manutencdo e inspecao
periddicas. Em relacdo a possibilidade de incrustacao, os trocadores de calor de
placas sao de 10 a 25% menos suscetiveis, quando comparado com trocadores de
casco e tubo, em consequéncia a alta turbuléncia imposta pelos padrdoes de

corrugacao.
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Devido aos altos coeficientes de transferéncia de calor e niveis de
incrustacdes reduzidos, a area de superficie necessaria para um trocador de placas é
de metade a um terco da de um trocador de casco e tubo para um determinado indice
de troca de calor, reduzindo, dessa maneira o custo, volume geral e espaco fisico
indispensavel para a instalacdo do dispositivo. Além disso, o peso bruto de um
trocador de placas é cerca de um sexto de um trocador de casco e tubo equivalente.
Vazamento de um fluido para o outro ndo pode acontecer a menos que a chapa
desenvolva um furo. Como a junta esta entre as placas, qualquer vazamento das
juntas se da para a parte externa do trocador, evitando, dessa forma, a mistura
indesejada. Ademais, a alta eficiéncia térmica (até cerca de 93%) facilita a
recuperacao de calor econémica de baixo grau. As vibragdes induzidas por fluxo de
fluido, ruido, tensdes térmicas e problemas de impacto de entrada de trocadores de
casco e tubo nao existem para trocadores de calor de placas (SHAH & SEKULIC,
2003).

2.4.4.2 Trocador de Calor de Placas Soldadas ou Brasadas

Uma das limitacoes do trocador de calor de placas com gaxeta € a presenca
de juntas, o que restringe seu uso a liquidos nao corrosivos, além de limitar as
temperaturas e pressoées de operacdo do dispositivo em até 260 °C e 2,5 MPa,
respectivamente (ROHSENOW; HARTNETT & CHO, 1998). Com o objetivo de
transpor tais limitacdes, diversos outros tipos de trocadores de calor de placas
surgiram, entre eles o de placas soldadas e brasadas, perceptivel na Figura 16.

Figura 16 — Secao de um trocador de calor de placas soldadas

Fonte: SHAH & SEKULIC (2003)
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Os trocadores de calor de placas soldadas ou brasadas consistem em
equipamentos onde, essencialmente, houve a substituicdo das gaxetas por solda a
laser ao redor da circunferéncia onde a vedagédo normalmente € colocada. A soldagem
pode ocorrer em um ou ambos os lados da placa, permitindo o uso de fluidos
corrosivos, desde que estes sejam compativeis com o material no qual a placa foi
confeccionada. A soldagem de um e outro lado resulta em limites mais altos nas
temperaturas e pressdes de operacado. A desvantagem de tal projeto é a perda da
flexibilidade para alteracdo da demanda de troca térmica (redimensionamento) e
impossibilidade de desmontagem nos lados do fluido onde a soldagem é feita,
tornando as aplica¢des do dispositivo limitadas a casos de incrustagao insignificante
(SHAH & SEKULIC, 2003).

2.4.4.3 Trocador de Calor de Placas Espirais

O trocador de calor de placa espiral consiste em um equipamento de troca
térmica formado por duas tiras relativamente longas de chapa metalica, normalmente
providas de pinos soldados para possibilitarem espacamento entre si, enroladas
helicoidalmente ao redor de um mandril, formando um par de canais espirais por onde
dois fluidos escoam, como comprovado na Figura 17 (SHAH & SEKULIC, 2003).

Figura 17 — Exemplo de um trocador de calor de placa espiral
Enirada do Flusdo 2

Saida do Fludo 2

Il
Enirada do Fluido 1 a' }

Saida do Fluido 1

Fonte: Adaptado de SHAH & SEKULIC (2003)

Ainda segundo Shah e Sekulic (2003), um trocador de calor de placas em

espiral tem um diametro relativamente grande devido as voltas em espiral. O maior
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trocador de calor de placas em espiral tem uma area superficial maxima de
aproximadamente 500 m? para um diametro maximo da carcaca de 1,8 m. Vale
ressaltar que o coeficiente de troca térmica nao é tao alto quanto em um trocador de
chapas corrugadas, no entanto sdo maiores do que um trocador de calor do tipo casco
e tubo principalmente pelo fato de existirem passagens retangulares curvas para o
fluido. Portanto, o requisito de area de superficie é cerca de 20% menor do que para
uma unidade de casco e tubo para 0 mesmo rendimento térmico.

As vantagens deste trocador sdo as seguintes: ele pode lidar com liquidos
viscosos, incrustantes e lamas mais facilmente do que os demais dispositivos pelo
fato de possuirem uma Unica passagem. A taxa de incrustagdo € muito baixa em
comparacao com a de uma unidade de casco e tubo e a limpeza periddica pode ser
tanto quimica quanto mecéanica, visto que basta remover a tampa de uma das
extremidades para que todo o dispositivo fique a mostra, constatado na Figura 18. Em
relacdo as desvantagens, pode-se citar o tamanho maximo limitado para o dispositivo,

como foi aludido anteriormente.

Figura 18 — Trocador de calor de placas espirais aberto

Fonte: TRANTER PHE, Inc. (2018)

2.4.5 Trocador de Calor de Superficies Aletadas

Os trocadores de calor tubulares e de placas apresentados anteriormente sdo
definidos como dispositivos de superficie primaria e sua eficiéncia de troca térmica,
em aplicacoes particulares, nao sao suficientes. Kacak e Liu (2002) asseguram que
existem situacdes onde a eficiéncia do trocador de calor devera ser muito alta (da
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ordem de 98%) e a massa e o0 volume do equipamento limitados, de forma a ser
necessaria uma superficie muito mais compacta.

Um dos métodos bastante comuns para aumentar a superficie de
transferéncia de calor e, consequentemente, melhorar a compacidade do dispositivo
de troca térmica é a adicdo de elementos intimamente ligados a superficie primaria,
formando uma superficie estendida. Esses elementos de superficie estendida sao
referidos como aletas. Dessa forma o calor é conduzido da placa até a aleta e
transferido dela para o fluido que escoa ao longo do dispositivo por meio do processo
de conveccao, ou vice-versa, dependendo se a aleta estd sendo resfriada ou
aquecida. Deve-se lembrar que a adicdo de aletas possibilita aumentar a area da
superficie de troca térmica entre 5 e 12 vezes, dependendo do projeto (SHAH &
SEKULIC, 2003).

Os dois tipos mais comuns de dispositivos dotados de superficies estendidas
sdo os trocadores de calor de placas e/ou tubos aletados.

Os trocadores de calor de placas aletadas sdao compostos de aletas
onduladas, dispostas de forma espacada e intercalada entre as placas paralelas do
dispositivo. Geralmente possuem a secao transversal triangular e retangular, como
exposto na Figura 19. Como suporte, as aletas podem ser soldadas, coladas,
extrudadas, brasadas e até mesmo fixadas por ajuste mecéanico (SHAH & SEKULIC,
2003).

Figura 19 — Esquema de um trocador de calor de placas aletadas

Fluido quente
Fluido frio l

Fonte: Adaptado de HYDRAULICS & PNEUMATICS (2018).
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Esses dispositivos sdo construidos com o objetivo de se obter um
elevadissimo indice de compacidade. A densidade de area de transferéncia de calor
pode atingir até 5.900 m?/m3. Deve-se lembrar que o projeto dos trocadores de calor
de placas aletadas da liberdade total para se definir a densidade de aletas de cada
lado dos fluidos, que pode variar de 120 a 2100 aletas/m, além de suas caracteristicas
dimensionais, como a altura e espessura que normalmente é de 0,05 a 0,25 mm. A
pressao e temperatura de operacdo nao podem ultrapassar 10 atm. e 800 °C,
respectivamente. As aplicagdes mais comuns desse equipamento sdo sistemas
eletrénicos, sistemas termodindmicos, ar-condicionado, recuperagdao de calor
residual, usinas de energia elétrica, entre outros (ROHSENOW; HARTNETT & CHO,
1998).

Os trocadores de calor de tubos aletados sao dispositivos utilizados em
aplicagdes onde deseja-se, além de uma densidade da area de transferéncia térmica
elevada, da ordem de até 3.300 m2/m3, operacdes sob elevadas pressoes, visto que
tais equipamentos suportam pressées até 3x superiores (30 atm.) quando
comparados com os de placas aletadas. Os tubos de secao transversal retangular
(tubos planos) e circular sao os de aplicacao mais comum (Figura 20), porém podem
existir situacdes onde sejam utilizados tubos elipticos. As aletas normalmente séo
fixadas na superficie externa da tubulacao, ndo obstante, existem situacdes onde as

mesmas podem ser empregadas no interior dos tubos.

Figura 20 — Trocador de calor de tubos aletados: (a) Tubo aletado (tubo plano, placas
continuas como aletas) (b) Tubo aletado (tubos circulares, placas continuas como aletas (c)
Tubo aletado (tubos circulares, placas circulares)

Tubo planc

Flaca como alela ' Aleta circular
[H] “!] ':r]

Fonte: INCROPERA et al. (2008)
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2.5 CRITERIOS PARA SELEGCAO DE TROCADORES DE CALOR

No que compete aos procedimentos que devem ser seguidos para a correta
selecdo de tais dispositivos, Cengel (2003) relata que um engenheiro, ao analisar o
portfolio de trocadores de calor de determinado fabricante, se depara com uma
infinidade de equipamentos disponiveis, o que geralmente traz davidas em relacao ao
melhor modelo a ser implantado no projeto. Shah e Sekulic (2003) complementam tal
assunto, explicitando os parametros que interferem no processo de selecao do
dispositivo. Segundo os autores, a triagem baseada nos parametros operacionais,
como pressao e temperatura de operacao, incrustacao e limpeza, custo, tipo de fluido
de processo e compatibilidade entre fluido de operacado e material do equipamento
estdo entre os mais relevantes.

O trocador de calor devera ser capaz de suportar as tensdes impostas em sua
estrutura pela pressdo de operacao e pela diferenca de temperatura entre o fluido
quente e frio. Vale ressaltar que tais condicées sdo influenciadas diretamente pela
temperatura e pressao de entrada dos dois fluidos. Além disso, a taxa de transferéncia
de calor, definida em fungdo dos mesmos parametros, deve possuir papel importante
dentro do processo de selecdo, sendo que o dispositivo devera ser capaz de transferir
calor em uma taxa especifica, caso contrario a mudanca de temperatura dos fluidos,
definida em projeto, ndo sera atingida (CENGEL, 2003).

Quanto ao custo, as limitagdes em relagdo ao capital investido pela industria
no projeto geralmente é um problema e desempenham um fator importantissimo
dentro do processo de selecdo dos equipamentos que serdo adquiridos. Shah e
Sekulic (2003), por sua vez, citam que o custo por unidade de area de transferéncia
térmica é um importante fator a ser avaliado. No entanto, ndo deve ser o Unico ponto
a ser analisado. A melhor forma de se avaliar a viabilidade econémica do dispositivo
¢ verificando o custo global, no qual diversos outros gastos estao incluidos, entre eles:
capital, instalacéo, operacao, manutencao e etc.

Incrustacdes e facilidade de limpeza também estao entre os fatores decisivos
na escolha do dispositivo, principalmente quando a troca térmica se da entre liquidos.
A limpeza periddica e substituicdo de determinadas partes do trocador de calor sao
diretamente influenciadas pela tendéncia a incrustagdo dos fluidos utilizados no
processo. A compatibilidade entre fluido e material construtivo do equipamento sao

questdes importantes a serem avaliadas, principalmente, quando ha possibilidade de
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corrosao e/ou utilizacdo de fluido com temperaturas elevadas (SHAH & SEKULIC,
2003).

A dimensdo e o peso do equipamento também devem ser parametros
decisivos na selecdo do trocador de calor (CENGEL, 2003). Normalmente, os
trocadores de calor menores e mais leves sdo melhores, principalmente em
aplicacdes como automotiva ou aeroespacial, onde a reducao de peso e tamanho séo
requisitos dos mais rigorosos. Além disso, trocadores de calor maiores geralmente
sdo mais caros. Vale ressaltar que o espaco disponivel para instalagdo do
equipamento também deve ser levado em consideracao, em razao que em alguns

casos é fator limitante para o projeto.
2.6 COEFICIENTE GLOBAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR

Quando almeja-se realizar qualquer andlise em trocadores de calor, uma das
etapas primordiais é a determinacao do coeficiente global de transferéncia de calor
(U). Esse coeficiente representa a medida da habilidade global de uma série de
barreiras condutivas e convectivas para transferir calor entre os fluidos que compdem
o sistema (SCHENKEL, 2015).

A referida etapa, frequentemente, é dada como a mais imprecisa dos
procedimentos de célculo, uma vez que tal coeficiente é definido em fungédo do
somatoério das resisténcias térmicas a transferéncia de calor (INCROPERA, 2008). De

forma simples, U pode ser definido de acordo com a equagéao (1):

U= Q ()

Aproj 'ATMLDT

Onde Q é a carga térmica, Ao € a area Util de troca térmica e A Tumior é a
média logaritmica das diferencas de temperatura e pode ser calculada pela equacao

(2).
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As equacgdes (3) e (4) dizem respeito as diferencas de temperatura para

escoamento contracorrente.

AT; = T‘],em _Tf,sai (3)
AT =T .—T (4)

g.sai  ~ f.ent

Onde Tgente Trent S0 as temperaturas de entrada do fluido quente e frio,
respectivamente. De forma analoga, Tgsai € Trsai SA0 as temperaturas de saida do
fluido quente e frio.

Tais equacdes sao facilmente aplicadas em andlise de trocadores de calor
quando a temperatura na entrada de cada um dos fluidos € conhecida e as
temperaturas de saida ou sao especificadas ou podem ser determinadas de imediato
pelas expressdes do balango de energia INCROPERA, 2008), abordadas no préximo
tépico.

Para Yang, Jacobi e Liu (2016), a resisténcia térmica associada ao fluxo
quente em trocadores de calor de placas gaxetadas pode ser expressa pela equacao
(5), desde que sejam negligenciados os efeitos de incrustacao na superficie de troca
de calor:

1 _ 1 _ 4 _ 1 (5)
h A U A

quente proj proj kw A

A

proj proj h frio

Onde t é a espessura da placa, kv é a condutividade térmica associada ao
material no qual a placa € confeccionada e h é definido como o coeficiente convectivo
dos fluidos que compdem o sistema.

Dessa forma, realizando um rearranjo na equacéao (5), pode-se definir uma
relacdo para determinacdo do coeficiente global de transferéncia de calor em
trocadores de calor de placas gaxetadas, como observado na equacao (6):

1 _ 1 1 1 (6)

= + +
Aproj U Aproj ' kW Aproj h frio Aproj ' hquente

Vale ressaltar que o coeficiente convectivo, além de depender das

propriedades dos fluidos que compdéem o sistema, ainda sdo dados em funcéao da
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geometria da superficie de transferéncia de calor e das condicbes do escoamento.
Dessa forma, o procedimento mais pratico para determinagao do coeficiente global de
transferéncia de calor envolve, frequentemente, a escolha de sua magnitude a partir
de dados fornecidos na bibliografia de referéncia, quando ndo ha qualquer informacéao
sobre as caracteristicas construtivas do dispositivo.

Para Kacgak e Liu (2002), o coeficiente global de transferéncia de calor (U)
encontra-se no intervalo compreendido entre 3000 e 7000 W.m2.°C" para aplicagdes
envolvendo troca térmica de dgua para agua em PHE’s. Entretanto, Shah e Sekulic
(2003) apresentam o coeficiente com valores entre 3000 e 8000 W.m2.°C-', dentro
das mesmas condicdes de aplicacdo. Perceba que os intervalos especificados por
ambos os autores sdo bastante proximos.

Como afirma Incropera (2008), ao longo do tempo de utilizacdo do trocador
de calor, é frequente a formagcdo de ferrugem ou deposicdo de impurezas nas
superficies de contato entre o fluido e o material que compde a parede. A consequente
formacao de um filme ou de incrustacbes sobre a superficie pode alterar
significativamente a eficiéncia do equipamento e deve ser levado em conta através da
introducao de uma resisténcia térmica adicional ao sistema, conhecida por Fator de
Incrustacgao.

2.7 FATOR DE INCRUSTACAO

O desempenho térmico dos trocadores de calor tende a diminuir com o passar
do tempo, resultado do acumulo de materiais indesejaveis (depositos) nas superficies
de transferéncia de calor. Essa camada de depésitos formada ao longo da superficie
de troca térmica significa o acumulo de qualquer deposicao indesejavel de um material
termicamente isolante, representando uma resisténcia adicional significativa ao
processo.

Essa resisténcia adicional acaba provocando uma reducdo na taxa de
transferéncia de calor do dispositivo, além de promover o aumento de processos
corrosivos no sistema. O efeito liquido destas acumulacdes na transferéncia de calor
€ representado pelo Fator de Incrustagdo (R que é uma medida da resisténcia
térmica introduzida pelas incrusta¢des e pode ser calculado por meio da equacgao (7).
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11 (7)
R, i

sujo limpo

Onde Uimpo € Usyjo s@o 0s coeficientes globais de transferéncia de calor para o
trocador de calor antes e depois de ter sofrido com os efeitos de incrustagao,
respectivamente. A Figura 21 representa um trocador de calor de placas em situagéao
de incrustacao severa.

Figura 21 - Incrustacao severa em placas

-,

Fonte: MERUS FLUSSIGKEITSBEHANDLUNG (201[?])

A Tabela 1 apresenta valores de Rq para determinados fluidos de processo:

Tabela 1 - Fator de Incrustacao (Rd) para PHEs

Fluido de Processo Rd [m2.K.kW-1]
Agua tratada 0,018
Agua de torres de resfriamento 0,044
Agua do mar 0,026
Agua de rio 0,044
Oleo lubrificante 0,053
Solventes orgénicos 0,018-0,053
Vapor 0,009

Fonte: Adaptado de SHAH e SEKULIC (2003)
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O tipo mais comum de incrustacao é a precipitacdo de depositos sélidos em
um fluido nas superficies de transferéncia de calor. Normalmente, a precipitacao pode
ser diminuida ou até mesmo eliminada com um extensivo tratamento do fluido de
processo, removendo grande parte do conteudo sélido presente, antes mesmo que
ele circule no sistema. A incrustagao quimica, que ocorre normalmente em industrias
de processos, é resultado da acumulacao dos produtos de reacao quimica sobre as
superficies do dispositivo. Também ha a incrustacao bioldgica que surge devido ao
crescimento de algas no interior dos trocadores de calor que operam com fluidos
quentes. O crescimento de depdsitos bioldgicos pode ser prevenido por tratamento
quimico.

Em aplicacdes onde ha possibilidade de que ocorra, a incrustacao devera ser
considerada no projeto e selecdo dos trocadores de calor. Em tais aplicagcbes, pode
ser necessario adotar um trocador de calor maior para assegurar o cumprimento das
exigéncias de transferéncia de calor do projeto, mesmo apds ocorrer a incrustacao
(CENGEL, 2003). Observa-se na Figura 22 a correlacdo entre a necessidade de
aumento da area de troca térmica do dispositivo em fungédo do Fator de Incrustacao

(Rq) e do Coeficiente Global de Transferéncia de Calor.

Figura 22 - Aumento da area de troca térmica em funcao do Fator de Incrustacao
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A incrustacao é extremamente dispendiosa, uma vez que aumenta os custos
com manutencao e limpeza do equipamento, resulta em perda de produg¢ao em funcéao
de paradas inesperadas ou causa a queda do potencial térmico devido a capacidade
reduzida (SHAH & SEKULIC, 2003).

2.8 BALANGCO ENERGETICO APLICADO A TROCADORES DE CALOR

Segundo Gut (2003), para a aplicacao do balanco de energia em trocadores
de calor deve-se, primeiramente, adotar algumas premissas basicas pertinentes a
modelagem térmica. Sao elas:
I.  As perdas de calor para o ambiente sdo despreziveis;
[I.  N&ao ocorrem mudancas de fase no escoamento;
[ll.  Os fluidos tém comportamento Newtoniano;
IV.  As propriedades fisicas dos fluidos sao constantes;
V. O dispositivo de troca térmica opera em regime permanente.
Dessa forma, tomando como base as hipbéteses supracitadas, pode-se definir
que a taxa de calor trocado € igual as taxas de calor recebido pela corrente fria (Qfrio)
e liberado pela corrente quente (Qquente), OU S€eja, pela equagéo (8):

Qqueme = erio (8)

Tais propriedades do sistema de troca térmica podem ser calculados
utilizando-se a equacao (9).

Q:m-cp-AT ®)

Onde c¢p é o calor especifico do fluido na temperatura de entrada, m é vazao

massica de fluido do sistema e A T é variagéo de temperatura do fluido.

Em Incropera (2008) a Tabela A.6, que pode ser visualizada no Anexo D,
apresenta algumas propriedades termofisicas da agua saturada, para uma ampla
faixa de temperaturas. Dentre tais propriedades, pode-se verificar o calor especifico.

Para o trocador de calor de placas, exibido na Figura 23, € definida a

superficie de controle, representada pela linha tracejada.
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Figura 23 - Superficie de Controle

Fluido quenta

Fluids aquiet do

Fhluida fro

Fluido resimade

Fonte: Autoria propria (2018)

2.9 ANALISE DE TROCADORES DE CALOR: O METODO DA EFETIVIDADE-NUT

A analise de trocadores de calor através do método da efetividade-NUT esta
baseada em trés parametros adimensionais: a efetividade do trocador de calor (&), a
razdo entre as taxas de capacidades calorificas (Cr) € 0 Numero de Unidades de
Transferéncia (NUT) (SAARI, 2014). Tal procedimento é comumente utilizado quando
apenas as temperaturas de entrada dos fluidos de processo sao conhecidas, visto que
nesse caso, a avaliacdo através do método MLDT exige um processo iterativo
trabalhoso (INCROPERA, 2008).

Para Saari (2014) o uso do método da efetividade-NUT deve ser iniciado pela
resolucdo de dois dos trés pardmetros adimensionais, através das caracteristicas
conhecidas de aplicacdo do equipamento. Em seguida, por intermédio da relacao
efetividade-NUT correta, encontra-se o terceiro. A partir da definicdo do terceiro
parametro, resolve-se entdo o que precisa ser determinado: por exemplo, a area de
transferéncia de calor exigida pelo NUT em um problema de dimensionamento ou a
temperatura de saida de fluido de interesse.

Para um trocador de calor onde nenhum dos fluidos experimenta mudanca de
fase, pode-se utilizar a equacao (10) para o célculo da capacidade calorifica do fluido
frio (Cy).
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. 10
C,=wirc,), (10)

De forma analoga, a equacéao (11) é capaz de definir a taxa de capacidade
calorifica do fluido quente (Cq).

C,=@m-c), (11)

A relagdo entre as taxas de capacidades calorificas, como o préprio nome
sugere, é simplesmente a razao das taxas de capacidade de calor das correntes de
fluido, definida como a propor¢ao da menor para a maior, conforme equacgao (12)

C .
— __min 1
CR Cmax (12

A efetividade de um trocador de calor pode ser calculada pela equacao (13),
ou seja, é definida como a razao entre a taxa real de transferéncia de calor e a maxima

taxa possivel, de acordo com a 22 lei da termodinamica.

_ 0 (13)
Novamente, em um trocador de calor onde os fluidos ndo experimentam

mudanca de fase, a maxima taxa de transferéncia de calor pode ser expressa pela

equacao (14), de forma geral.

me = Cmin ' (Tq’em_Tf,ent) (14)

Por fim, o Niumero de Unidades de Transferéncia (NUT) € o parametro no qual
esta relacionado as Unicas variaveis de projeto independente sob controle do
projetista do sistema de troca térmica: o coeficiente global de transferéncia de calor e
a 4rea util de transferéncia de calor. Logo, NUT é definido pela equagéo (15):
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U-A .
_ proj
NUT <

min

Vale ressaltar que U.Apoj também é conhecida como a condutancia do
trocador de calor.

As relacoes de efetividade-NUT séo tabuladas tanto na equagéao quanto na
forma grafica em varios livros de transferéncia de calor e manuais de desenvolvimento
de trocadores de calor. A Figura 24, bem como a equacédo (16) representa o
relacionamento entre os parametros adimensionais para trocadores de calor que

operam em fluxo contracorrente.

Figura 24 - Relacdes Efetividade-NUT para Trocador de Calor contracorrente
10 e ———
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Fonte: SAARI (2014)
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2.10 BOMBAS HIDRAULICAS E SISTEMAS DE BOMBEAMENTO

Bombas hidraulicas sao definidas como dispositivos geratrizes, ou seja,
responsaveis por transferir energia de uma fonte motora para um determinado fluido,
com o objetivo de transporta-lo do ponto A até o ponto B. Essa energia, normalmente,
€ transferida ao fluido por meio do aumento de sua velocidade de escoamento
energia cinética), pressao de trabalho (energia de pressao) ou até mesmo ambos
SOUZA, 2014).

O modo pela qual é feita a transferéncia de energia para o fluido permite que

(
(

tais equipamentos sejam classificados em dois grandes grupos; sao eles: maquinas
volumétricas e maquinas dinamicas (FOX; PRITCHARD & MCDONALD, 2011). Uma
forma mais minuciosa de classificacao pode ser observada na Figura 25.

Figura 25 — Esquematico dos principais tipos de maquinas de fluxo
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» Embolo
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—» Deslocamento — —= Engrenagens
positive
» Ldbulos
Bombas

rotatvas
H‘ Parafusos

| Palhetas
| deslizantes

Fonte: GOMES (2013)



55

2.10.1 Bombas Volumétricas

Segundo Brasil (2013) as bombas de deslocamento positivo, ou volumétricas,
sao dispositivos que fornecem uma quantidade especifica de fluido ao sistema, a cada
rotacao ou ciclo. A movimentacao do fluido € dada em fungao da agao de um érgao
de impulséo, forgando o fluido a exercer o mesmo movimento ao qual esta sujeito o
impulsor. As maquinas de fluxo com essa caracteristica em comum sdo chamadas de
volumétricas pelo fato de o fluido ocupar e desocupar, sucessivamente, espacos com
volumes conhecidos no interior da bomba.

Diante disso, as bombas volumétricas podem ser classificadas como
alternativas, onde o liquido recebe a acado das forcas diretamente de um pistao,
émbolo ou de uma membrana flexivel, também conhecido como diafragma e rotativas,
onde o liquido recebe a agao de forgas provenientes de uma ou mais pegas dotadas
de movimento de rotagcao que, combinando energia e pressao, provocam o0 movimento
do fluido. Existe uma grande variedade de bombas rotativas, as quais pode-se citar
parafuso ou helicoidal, engrenagens, Iébulos e palhetas deslizantes (MACINTYRE,
2014). A representacéo dos tipos mais comuns pode ser observada na Figura 26.

Figura 26 — Exemplos de bombas volumétricas

Liquid cylinder

{a)

(a) Bomba de émbolo; (b) Bomba de engrenagens; (c) Bomba helicoidal; (d) Bomba de palhetas; (e)
Bomba de Iébulos triplos; (f) Bomba de pistao duplo circunferencial; (g) Bomba de rolete.
Fonte: BRASIL (2013)
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As bombas de deslocamento positivo sao indicadas em casos onde se requer
vazao constante independente de variacao da carga sobre a bomba e também onde
o volume deve ser medido com precisdo. A descarga € proporcional a velocidade do
propulsor da bomba (BRASIL, 2013). Além disso, as bombas alternativas e rotativas
sdo usadas para pressbes elevadas e descargas relativamente pequenas
(MACINTYRE, 2014), como pode ser constatado na Figura 27.

Figura 27 — Campo de Aplicacao de bombas
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Fonte: HENN (2006)

Frequentemente, as bombas rotativas limitam-se a aplicacbes em industrias
de processo, principalmente no bombeamento de liquidos pastosos ou muito viscosos
e bombeamento de 6leo combustivel para queima de fornos e caldeiras. No caso das
bombas alternativas, as aplicagcbes mais comuns limitam-se a dosagem de produtos
quimicos, mediante as chamadas bombas dosadoras (CARVALHO et al., 2016).

2.10.2 Bombas Dinamicas
Para Souza (2014) as bombas dinamicas sao definidas como dispositivos

responsaveis por garantir a movimentagdo de um fluido através de forcas

desenvolvidas pela sua propria massa.



57

Também conhecidas como turbobombas ou bombas rotodindmicas, sao
caracterizadas por possuirem como elemento caracteristico principal o rotor,
essencialmente um disco ou peca conica dotada de pas, responsavel por exercer
forcas sobre o fluido com o objetivo de transferir aceleragcéo, fazendo com que adquira
energia cinética transformando, assim, a energia mecénica na qual estd dotado
(MACINTYRE, 2014). Ha varias formas de se realizar a classificagdo das bombas
dindmicas. Segundo o tipo de rotor, elas podem ser radiais (centrifugas), axiais ou
mistas (bomba diagonal). O rotor pode ser de simples aspiracdo ou de aspiracao
dupla o qual permite aumentar a vazao fornecida. Para aumentar a presséo as
turbobombas podem ter varios estagios.

Os rotores podem ser fechados, caracterizados pela presenca de paredes
laterais que minimizam o vazamento entre a aspiracao e descarga, sendo aplicados
no bombeamento de liquidos limpos; abertos, 0os quais ndo apresentam paredes
laterais e s&o utilizados no bombeamento de fluidos viscosos ou contendo sélidos em
suspensao; e semiabertos, caracterizado por ser fechado na parte traseira e possuir
aplicacdo intermediaria entre aberto e fechado (ALE, 2010).

As bombas axiais (Figura 28) sado assim chamadas devido ao fato das
particulas liquidas, pela configuracdo que assumem as pas do rotor e as pas guias,
comegam paralelamente ao eixo e se transformam em hélices cilindricas. Forma-se
uma hélice de voértice forcado, pois, ao escoamento axial, superpde-se um vortice
forcado pelo movimento das pas (MACINTYRE, 2014).

Figura 28 — Bomba centrifuga com rotor axial

Fonte: BRASIL (2013)
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Segundo Alé (2010) tais bombas sao aplicadas em situacdes onde deseja-se
trabalhar com elevadas vazdes e pequenas alturas manométricas, costumeiramente
acima de 500 m%h e menores de 15 mca (metros de coluna de &agua),
respectivamente. Macintyre (2014) por outro lado, afirma que tais bombas se tornam
viaveis quando sdo necessarias grandes descargas (até varias dezenas de metros
cubicos por segundo) e alturas de elevagao de até mais de 40 m. Henn (2006) vai de
acordo com Alé (2010) em relagdo ao campo de aplicacao das bombas axiais, como
pode-se observar na Figura 27.

Souza (2014) afirma que as bombas centrifugas puras ou radiais (Figura 29)
sao as mais utilizadas nos processos industriais. Sao caracterizadas pela penetracao
do liquido paralelamente ao eixo sendo dirigido pelas pas do rotor para a periferia,
segundo trajetérias contidas nos planos normais ao eixo.

Esse tipo de bomba, por sua vez, possui capacidade de vazao de 0,5 m%h até
20.000 m?%h e trabalham com alturas manométricas entre 1,5 a 5.000 mca. Para
melhor entendimento do seu campo de aplicacdo, pode-se voltar a Figura 27.

Figura 29 — Bomba centrifuga radial

Fonte: KSB (2013)

Devido a sua simplicidade, as bombas radiais normalmente sao fabricadas
em série, por meio de uma construcdo generalizada para aplicacdes tipicas. As
bombas centrifugas normalmente séo utilizadas para bombeamento de agua limpa,
agua do mar, condensados e 6leo, para pressdes de até 16 kgf.cm? e temperaturas
de até 140 °C (MACINTYRE, 2014).
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As bombas de fluxo misto (Figura 31), ou diagonal, consistem em um caso
intermediario entre as bombas radiais e axiais, tanto em relacédo a trajetoria percorrida
pelo fluido, que pode ser observada de forma bastante clara na Figura 30, em seu

interior quanto no campo de emprego das mesmas.

Figura 30 — Trajetoria do fluido em uma bomba de fluxo misto

Fonte: HENN (2006)
Dessa forma, a trajetéria caracteriza-se pela formagcao de uma diagonal e o
campo de aplicagdo, geralmente, diz respeito ao recalque de liquido em médias

alturas e vazdes (BRASIL, 2013).

Figura 31 — Bomba centrifuga diagonal

Fonte: BRASIL (2013)
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2.11 CURVAS CARACTERISTICAS DE BOMBAS

Normalmente, as curvas caracteristicas de bomba sao realizadas pelo
fabricante da maquina de fluxo, em banco de provas equipados para tal servico e,
posteriormente, fornecidas para o cliente.

Tais curvas sao responsaveis por indicar a performance da bomba sob
determinadas condicbes e sdo de grande importancia para a correta selecao do
dispositivo que melhor se encaixa em funcdo do ponto de projeto do sistema
(LENGSFELD; DUARTE & ALTIERI, 1991). Existem varios tipos de curvas
caracteristicas, onde as mais relevantes para o trabalho serdo apresentadas a seguir.

2.11.1 Curva da Carga (H) x Vazao (Q)

Para Gomes (2013) essa curva é responsavel por representar a variacao da
carga (head) fornecida pela bomba em funcao da vazdo massica do sistema. O autor
define a carga da bomba como a energia por unidade de peso que a bomba tem
condicdes de fornecer ao fluido para uma vazao pré-definida.

Geralmente os fabricantes alteram o didmetro de rotores para um mesmo
equipamento durante a realizacdo dos procedimentos, obtendo-se assim a curva
caracteristica da bomba para uma familia de didmetro de rotores, como exemplificado
na Figura 32 (LENGSFELD; DUARTE & ALTIERI, 1991).

Figura 32 — Curva da Carga (H) x Vazao (Q) para uma familia de diametro de rotores
Ha

1

)

Dz
D3
D4
Ds

Di > D2 > D3 > D4> Ds

Fonte: LENGSFELD; DUARTE & ALTIERI (1991)
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Como no portfélio de um mesmo fabricante pode existir uma infinidade de
modelos de bombas centrifugas, capazes de atender diversos tipos de sistemas de
bombeamento, € de extrema importancia ter conhecimento das caracteristicas de
operacdo do equipamento em fungdo das condigdes na qual o mesmo estara

submetido; caso contrario o resultado pode nao ser satisfatério (SOUZA, 2014).

2.11.2 Curva da Poténcia Absorvida (Pabs) X Vazao (Q)

As curvas de poténcia absorvida pela bomba (Figura 33) podem ser
determinadas juntamente com o levantamento dos dados primordiais para tracar a
curva H x Q (carga versus vazao). A partir das caracteristicas elétricas do motor que
aciona o sistema de bombeamento € possivel delinea-la (LENGSFELD; DUARTE &
ALTIERI, 1991).

Figura 33 — Curva da Poténcia Absorvida (Pabs) X Vazao (Q) para bomba radial

P4

a

Fonte: LENGSFELD; DUARTE & ALTIERI (1991)

Essa curva tem como objetivo principal dar suporte ao projetista para realizar o
correto dimensionamento do motor elétrico que fornece energia mecanica ao sistema
de bombeamento. A selecdo devera levar em conta todos os possiveis pontos de
operacao, evitando a necessidade de investimento em outras bombas caso haja
mudancas no projeto (SOUZA, 2014).
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2.11.3 Curva de Rendimento Total (n) x Vazao (Q)
A curva de rendimento total (n) x vazao (Q), ilustrada na Figura 34, representa
a relacao entre a energia oferecida pela maquina motriz (motor elétrico) e a absorvida

pela maquina operatriz (bomba) em funcao das condi¢coes de operacao do sistema.

Figura 34 — Curva do Rendimento total (n) x Vazao (Q)
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Fonte: LENGSFELD; DUARTE & ALTIERI (1991)

Onde Qstima € 0 ponto de melhor eficiéncia da bomba para o rotor considerado
(LENGSFELD; DUARTE & ALTIERI, 1991). Essa situagao é evidenciada uma vez que
0 motor ndo transmite para o eixo toda a poténcia que gera, assim como a bomba,
gue necessita uma energia maior do que consome, devido as suas perdas passivas
na parte interna.

Além disso, o rendimento total pode ser definido pelo produto entre o
rendimento hidraulico, rendimento volumétrico e rendimento mecanico, como pode ser

observado na equagéo (17).

N=0y 1 My (17)

O rendimento hidraulico (nH) esta relacionado com as perdas por atrito do
liquido em funcdo do acabamento interno superficial do rotor e turbuléncias ocorridas
ao longo do sistema. Ja o rendimento volumétrico (nv) esta vinculado ao fato de que
pequena parte da vazdo bombeada nado atinge a linha de descarga, por conta de
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vazamentos externos e recirculagao interna da bomba. O rendimento mecanico (nwm),
por sua vez, leva em consideracao a perda por atrito nos mancais de rolamento do
motor elétrico e acoplamento na bomba, além das juntas de vedacédo do sistema
(GOMES, 2013).

2.12 CARACTERISTICAS DO SISTEMA DE BOMBEAMENTO
2.12.1 Altura Manométrica do Sistema

A altura manométrica, ou carga (H), pode ser definida como a energia
solicitada da bomba para que ela seja capaz de transportar um fluido de processo, em
determinada vazao, de um ponto ao outro do sistema, podendo ser calculada a partir
da equacao (18) onde Hy € a altura manométrica de descarga e Hs € a altura

manométrica de succao.

H=H,-H, (18)
A quantidade de energia solicitada ira variar em fungéo da altura estatica de
elevacao do fluido (h), da diferenca de pressao entre a succéo (Ps) e a descarga (Pp)

e das perdas existentes no sistema, conforme ilustrado na Figura 35.

Figura 35 - Altura Geométrica do Sistema de Bombeamento
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Fonte: Autoria propria (2018)



64

A altura geométrica ou estatica de elevacao, representada por h, é definida
como a diferenca de cota entre os niveis em que o liquido é abandonado (Zp), ao sair
pelo tubo de recalque, e o nivel livre no reservatério de captacao (Zs) e pode ser
calculada através da equacéao (19) (MACINTYRE, 2014).

h=2p-7Z (19)

Deve-se voltar a Figura 35 para melhor entendimento do conceito explicitado

no paragrafo anterior.
2.12.2 Altura Manométrica de Succao (Hs) e Descarga (Hp)

Segundo Gomes (2013) é possivel calcular a altura manométrica de descarga
de duas formas: através da aplicacao do Teorema de Bernoulli entre um ponto da
superficie do reservatdrio de succdo e o flange de succao da bomba ou por meio da
medicao da quantidade de energia por unidade de peso no flange de sucgéo.

A segunda alternativa s6 pode ser aplicada com a instalagdo em
funcionamento. Logo, por meio da aplicacdo do Teorema de Bernoulli, tem-se a

equacao geral para o calculo de Hs:

H,=Z, +£;—hfs (20)

Onde y é o peso especifico do fluido e hss € a perda de carga total da linha de

succado. O sinal negativo para a perda de carga total na linha de succao é justificado

pelo fato de a mesma diminuir a quantidade de energia por unidade de peso
disponibilizada ao sistema.

O mesmo método apresentado para a definicdo da equacao geral para o

célculo da altura manométrica de succao pode ser aplicado para o calculo da altura

manométrica de descarga. Com isso, tem-se a equagéo (21).

+i+h (21)
/4
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Note que nesse caso a perda de carga no trajeto percorrido pelo fluido até o
reservatoério de descarga (hsp) ird aumentar a energia por unidade de peso demandada

no flange de descarga, sendo assim, positiva.
2.12.3 Perda de Carga

Ao escoar pela tubulagcédo do sistema de bombeamento, as particulas fluidas
entram em contato com a parede interna dos tubos, sofrendo com os efeitos de atrito.
Devido a tal fenébmeno, pode-se definir a perda de carga como sendo a energia
mecanica por unidade de peso convertida em energia térmica no trecho de tubulagao
em estudo.

A perda de carga total, apresentada na equacao (22), pode ser definida como
a soma das perdas maiores ou perdas de carga distribuida (hs), causadas pelo efeito
do atrito no escoamento completamente desenvolvido em tubos de secédo constante,
com as perdas localizadas (hr), causadas por entradas, acessorios, variagoes de area
e demais particularidades (FOX; PRITCHARD & MCDONALD, 2011).

_ 22
hf_th+hfL (22)

Vale ressaltar que a perda de carga € diretamente dependente do tipo de
escoamento e, devido a isso, € de grande importancia calcular o Numero de Reynolds.
O Numero de Reynolds (Re) é um numero adimensional comumente utilizado
em estudos de Mecéanica dos Fluidos, capaz de caracterizar o comportamento global
de um fluido. A partir dele, é possivel determinar a natureza do escoamento (laminar

ou turbulento) dentro de um tubo ou sobre uma superficie (GOMES, 2013).

Re=P VD, (23)
u

Onde p ¢é densidade e 1 € a viscosidade dindmica do fluido. Di» corresponde

ao didmetro hidraulico da tubulacao
Para a maioria das situacbes de engenharia, o escoamento pode ser

classificado de acordo com a Tabela 2.



66

Tabela 2 - Classificacao do tipo de escoamento

Numero de Reynolds Tipo de Escoamento
Re <2000 Laminar
2000 < Re < 4000 Transicao
Re > 4000 Turbulento

Fonte: Adaptado de MELLO; FERREIRA & CARVALHO (1999)

2.12.3.1 Perda de Carga Distribuida

E possivel calcular a perda de carga distribuida no escoamento laminar
utilizando a equacgéao (24), conhecida como equacao de Darcy-Weisbach.

_ . LV (24)
" =D, 2

Onde L é o comprimento de tubulacdo reta do trajeto, v é a velocidade de
escoamento do fluido e g é a aceleracao da gravidade.
O fator de atrito (f) presente na equacao (24) assume, para 0 escoamento

laminar, a seguinte forma:

_64
Re

(25)

Quando o escoamento do sistema for classificado como turbulento
plenamente desenvolvido, a analise do fator de atrito € muito mais complexa e deve-
se contar com resultados determinados experimentalmente. Tais resultados estédo
presentes no Abaco de Moody e dependem de parametros como a rugosidade relativa
da tubulagcdo e o numero de Reynolds, calculado a partir da equagao (23)
(INCROPERA et al., 2008). Alternativamente, a utilizagdo da equacgéao (26), proposta
por Swamee-Jain, para determinacao do fator de atrito também é aceitavel, desde que

sejam respeitados seus limites de aplicagdo (10° < £ <102 ¢5-10°<Re<108

D
)(MELLO; FERREIRA & CARVALHO, 1999).
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0,25
f=

574\ (26)

E
{logm (O, 27 Fl + Re09 J

n

2.12.3.2 Perda de Carga Localizada

Essa parcela da perda de carga pode ser determinada pelo Método do
Comprimento Equivalente que consiste em fixar um valor de comprimento reto de
tubulacao correspondente a perda de carga causada por um determinado acessorio.
Os valores de comprimento equivalente sao tabelados de acordo com o diametro
nominal da tubulacdo e com o acessério em questao ou podem, até mesmo, serem
coletados através dos manuais de fabricante (GOMES, 2013).

Com a obtencdo dos comprimentos equivalentes dos n acessérios da
tubulacdo em andlise, a perda de carga localizada é simplesmente calculada pelas

equacdes (27) e (28).

n

Llocalizado = Z Ll (27)
i=1
— Llocalizado . V2 (28)
hf L o f Din 2 . g

Como pode-se observar, a equagao (28) € muito similar a equacao (24).
Diante disso, tomando como base o método do comprimento equivalente para célculo
da perda de carga, é possivel definir a perda de carga total do sistema de
bombeamento através de uma simples equagdo, assim como a medicdo do

comprimento equivalente do trajeto percorrido pelo fluido, ou seja:

Ltotal = Llocalizado +L (29)
h,=f- Lyw. v (30)
7 D, 2g
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2.12.4 Determinacao da Curva Caracteristica do Sistema

A Curva Caracteristica do Sistema, representada de forma geral na Figura 36,
corresponde ao comportamento do sistema de bombeamento dentro de uma
determinada faixa de operacao. Tal curva é de grande importancia sobretudo em
sistemas que incluem associacdes de bombas, variacdo de niveis dos reservatérios,

vazoes variaveis e etc.

Figura 36 - Curva Caracteristica do Sistema
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Fonte: LENGSFELD; DUARTE & ALTIERI (1991)

Apés definida tal curva, € possivel determinar o ponto de operacdo das
bombas que compdem o sistema. Para que o ponto de operacao seja determinado,
basta sobrepor a Curva do Sistema e a Curva da Carga x Vazdo da bomba em
avaliacao e verificar a intersecéo entre ambas. A partir desse ponto € possivel obter a
poténcia e o rendimento da bomba, simplesmente verificando as coordenadas

correspondentes nas respectivas curvas (GOMES, 2013).

2.13 ANALISE DE INVESTIMENTOS

Em projetos de eficiéncia energética, assim como em quaisquer outros
projetos de investimento, ha a necessidade de se realizar uma analise adequada dos
encargos financeiros. Dessa forma, € possivel determinar a viabilidade econémica da
proposta de investimento (TEIXEIRA, 2017).
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Diante disso, adota-se uma metodologia para sua avaliacdo. Vale ressaltar
que sera avaliada a viabilidade do projeto com base na metodologia na qual se
baseiam as diretrizes corporativas da empresa (Metodologia Classica), a fim de se

obter a aprovacao para o investimento.

2.13.1 Metodologia Classica (MC)

Na Metodologia Classica, é suficiente que o Valor Presente Liquido (VPL) seja
superior a zero, ou entdo que a Taxa Interna de Retorno (TIR) seja maior do que a
TMA para que o projeto seja considerado bom para investir.

A TIR é conhecida também como taxa interna de juros, taxa de rentabilidade
ou retorno do fluxo de caixa descontado. O termo “interna” indica que a taxa de
desconto nao utiliza nenhum fator externo, tal como a taxa minima de atratividade
(TMA) utilizada pelo método do VPL, mas somente valores “internos” limitados ao fluxo
de caixa do projeto (ROSS et al.; 2000). Para obter-se a taxa interna de retorno de um
projeto de investimento, € necessério calcular a taxa de desconto que faz com que o
valor presente das entradas de caixa se iguale ao valor presente dos investimentos
(TEIXEIRA, 2017).

Atualmente, existem recursos computacionais capazes de facilitar o processo
de avaliacdo e, principalmente, calculo da TIR. O SAVEPI (Sistema de Analise da
Viabilidade Econémica de Projetos de Investimento) € uma ferramenta computacional,
disponivel de forma livre, elaborada com o intuito de aprimorar e principalmente
facilitar a avaliacdo de ativos (projetos) industriais e agropecuarios. O software ja foi
empregado em inUmeras pesquisas publicadas e visa se consolidar como um recurso
referencial na analise de investimentos de ativos, independentemente do porte e do
ramo da empresa (LIMA, 2018).
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3 MATERIAIS E METODOS

Nessa etapa do trabalho serdo avaliadas, inicialmente, as condigbes de
operacao na qual o sistema de reaproveitamento energético atual esta submetido, por
meio do fornecimento e da coleta de dados in loco. A partir desses dados e tomando
como base os conceitos e equacdes apresentadas no capitulo anterior, sera avaliado
o potencial do sistema de troca térmica por meio do balango energético no trocador
de calor, além de definir quais sao as melhorias necessarias para que esse potencial
seja aproveitado integralmente.

Ao final do estudo, sera verificado qual o trocador de calor que possui as
caracteristicas que melhor se encaixam nas condigdes de operacao do sistema, bem
como as maquinas de fluxo que atendem ao projeto de forma adequada, tomando
como base o trajeto percorrido pelos fluidos frio e quente, bem como as perdas de
carga presentes. A selecao dos dispositivos sera realizada através de uma andlise
comparativa entre fornecedores.

Além disso, o estudo buscara avaliar a viabilidade econdmica do projeto,
tomando como indicador-chave a reducdo prevista no consumo de energia elétrica.
Vale ressaltar que, como a proposta de projeto sera realizada em uma unidade
industrial em pleno funcionamento, a analise de custos serd feita conforme as

diretrizes corporativas da empresa.
3.1 LOCALIZACAO DO ESTUDO

O presente trabalho foi desenvolvido no periodo de maio a setembro de 2018
em um frigorifico avicola localizado na regido Sudoeste do estado do Parana. Sua
principal atividade € a producao de frango in natura tipo Griller para exportagao. A
planta industrial conta com, aproximadamente, 2.800 colaboradores diretos que
trabalham em trés turnos, de segunda-feira a sabado e mais de 700 integrados,
responsaveis pela criagdo e manejo das aves.

A capacidade produtiva € de 697.500 aves/dia divididas em trés turnos de
abate, o0 que da a ele o titulo de maior abatedouro de frangos da América Latina. Além
do frigorifico, a planta industrial conta diversos processos secundarios. Sao eles:
Fabrica de Racdo, Fabrica de Oleo Vegetal e Fabrica de Farinha e Gordura

(subproduto).
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3.2 VOLUME DE AGUA DESCARTADA PELOS RESFRIADORES DE CARCAGA

Como citado anteriormente, a planta industrial € constituida por trés linhas
produtivas capacitadas a abater cerca de 12.500 aves/hora, operando por cerca de
18 horas ao longo do dia, 6 dias por semana. Tais carcacas, apdés passarem pelos
processos de sangria, escaldagem, depenagem e evisceragdo, sao conduzidas ao
setor de pré-resfriamento por tanques continuos fabricados em aco inoxidavel. Ha,
também, a presenca de uma linha compulséria na planta industrial, com principal
objetivo de resfriar as carcagas nas quais houveram condenacéao parcial por parte do
Servigo de Inspecgao Federal, as quais posteriormente serao direcionados para o setor
de cortes.

Cada linha de abate, bem como a linha compulséria, possui trés estagios de

pré-resfriamento, conforme pode ser visualizado na Figura 37.

Figura 37 - Vista superior do setor de pré-resfriamento
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Fonte: Autoria propria (2018)

O primeiro estagio, conhecido como pré-chiller, é dotado de um tanque
continuo onde a quantidade de agua gelada direcionada para renovacao se aproxima
de 1,90 litros/carcaga a uma temperatura de 9,5 °C. O segundo estagio, comumente
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chamado de chiller 01, possui renovacao de 1,50 litros/carcaca a uma temperatura de
até 1,5 °C. Por fim, o chiller 02 esta configurado para receber 2,00 litros/carcaca a
uma temperatura de até 0,6°C.

Vale ressaltar que, durante o estudo, foram utilizadas as instalacées e os
equipamentos industriais com as configuracdes rotineiras da industria, ou seja, sem
causar influéncias no modo em que operadores e a producao executavam suas
tarefas.

Deve-se lembrar, também, que tais temperaturas dizem respeito a condi¢ao
da agua na entrada dos resfriadores de carcaca. Quando tal fluido é descartado, ou
seja, apoOs ocorrer a troca de calor entre ele e a carcaca, bem como com 0 meio em
gue se encontra, a temperatura consequentemente ira se elevar.

Tendo conhecimento da quantidade de aves abatidas por hora, a quantidade
de horas trabalhadas e do percentual de aproveitamento de carcagcas como frango
inteiro, pode-se definir a vazao média de agua direcionada para renovacao em cada
uma das linhas de abate, bem como do compulsério, por meio da equagéo (31):

A 0/ (mpré_nhiller + mﬂhiller_()l + mchiller_OZ) + A . (1 _ 0/ . m 31
abatidas : Oimeiros ’ 3 abatidas Oimeiros) compulsdrio ( )

1000

m

entrada

Onde mentrada € @ quantidade total de agua de renovacgéao descartada pelos
resfriadores, Aavatidas diz respeito a quantidade de aves abatidas por hora trabalhada
no periodo analisado, m é a vazao de agua gelada, em m3h, de cada estagio do
resfriador de carcacas e %inteiros € 0 percentual de aves inteiras direcionadas aos
resfriadores de carcaca inteira.

3.3 SISTEMA DE REAPROVEITAMENTO ENERGETICO ATUAL

A unidade fabril onde o estudo foi desenvolvido conta atualmente com um
sistema de reaproveitamento energético baseado na utilizacdo de tubulacbes de aco
carbono com diametro externo de 6 polegadas SCH 40, isoladas termicamente com
poliuretano injetado, que transportam a agua de renovagao dos resfriadores de
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carcaga (agua de descarte) da planta industrial até um acumulador situado abaixo dos
resfriadores.

Posteriormente, o fluido sera direcionado até uma central localizada no sétao
do frigorifico, sendo este recalcado com auxilio de uma bomba centrifuga radial de
estagio Unico, de succao simples horizontal e recalque na posicao vertical para cima,
movimentada por um motor elétrico.

As caracteristicas principais do motor elétrico e da bomba centrifuga podem
ser observadas na Tabela 3 e Tabela 4, respectivamente. A central € composta por
uma peneira rotativa cujo principal objetivo é reter sélidos finos ou grosseiros do meio
liquido, evitando que estes cheguem até os trocadores de calor, causando acumulo

de impurezas indesejadas e reduzindo sua eficiéncia.

Tabela 3 - Dados do Motor Elétrico 1
Especificac6es do Motor Elétrico 1

Fabricante Weg S.A.
Modelo W22 Plus
Poténcia 18,5 kW (25 HP)
Ccos @ 0,81
Rendimento 92,8%
RPM minimo 1765

Fonte: Autoria propria (2018)

Tabela 4 - Dados da Bomba 1
Especificac6es da Bomba 1

Fabricante KSB S.A.
Modelo MEGAFLOW 80-250
Diametro do Rotor 250 mm
Rotacao 1760 RPM
Vazao volumétrica 90 m3/h
Altura manométrica 25,0 m.c.a.

Fonte: Autoria propria (2018)

Apébs a retirada das impurezas grosseiras, o liquido é direcionado até os
bocais de entrada dos dispositivos de troca térmica com auxilio de outra bomba
centrifuga movimentada por um motor elétrico, cujas caracteristicas construtivas séo

descritas na Tabela 5 e Tabela 6.
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Tabela 5 - Dados do Motor Elétrico 2
Especificacées do Motor Elétrico 2

Fabricante Weg S.A.
Modelo Alto Rendimento PLUS
Poténcia 30 kW (40 HP)
cos ¢ 0,85
Rendimento 93,0%
RPM minimo 1770

Fonte: Autoria propria (2018)

Tabela 6 - Dados da Bomba 2

Especificac6es da Bomba 2
Fabricante KSB S.A.
Modelo MEGANORM 100-065-315
Diametro do Rotor 315 mm
Rotacao 1770 RPM
Vazao volumétrica 83 mé/h
Altura manométrica 35,0 m.c.a.

Fonte: Autoria propria (2018)

Paralelamente a este procedimento, agua potavel a temperatura ambiente,
armazenada na caixa elevada da planta industrial, € direcionada aos dispositivos de
troca térmica, com objetivo de ceder calor ao fluido frio, resfriando-se. Tais dispositivos
sao trocadores de calor de placas gaxetadas, cujas caracteristicas construtivas estao
listadas na Tabela 7 e Tabela 8.

Tabela 7 - Caracteristicas construtivas do Trocador de Calor 01
Especificacées do Trocador de Calor 01

Fabricante Tranter PHE, Inc.
Modelo SUPERCHANGER®
Especificacao técnica GXD-042-L-5-NP-97
Quantidade de placas 97

Area de troca térmica 41,8 m?
Pressao de projeto 6,9 bar(g)

Fonte: Autoria propria (2018)

Tabela 8 - Caracteristicas construtivas do Trocador de Calor 02
Especificacoes do Trocador de Calor 02

Fabricante Tranter PHE, Inc.
Modelo SUPERCHANGER®
Especificacao técnica GXD-042-L-5-NP-133
Quantidade de placas 133

Area de troca térmica 57,64 m?
Pressao de projeto 7,0 bar(g)

Fonte: Autoria propria (2018)
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Essa agua é entdo direcionada até um reservatério isolado termicamente
onde, posteriormente, sera realizado o complemento da reducédo de temperatura até
o nivel desejado através de um trocador de calor agua/aménia para que, por fim, seja
despejada nos chillers.

Vale ressaltar que a avaliacdo da capacidade desse trocador de calor nao
sera abordada no presente projeto. O liquido proveniente da renovacao de agua dos
chillers é, ao final do processo, descartada para o esgoto.

As condicdes de operacao dos trocadores de calor 01 e 02 podem ser vistas

nas Tabela 9 e Tabela 10, nessa ordem.

Tabela 9 - Condicoes de operacao do Trocador de Calor 01
Condicoes de operacdo do Trocador de Calor 01

Fluido frio Agua de descarte
Vazao 60,01 m3/h
Temperatura de entrada 3,0 °C
Temperatura de saida 15,22 °C
Perda de carga 1,50 bar
Fluido quente Agua potavel
Vazao 35,03 m¥h
Temperatura de entrada 25,0C
Temperatura de saida 4,0 °C
Perda de carga 0,56 bar

Fonte: Autoria propria (2018)

Tabela 10 - Condicoes de operacdo do Trocador de Calor 02
Condicoes de operacao do Trocador de Calor 02

Fluido frio Agua de descarte
Vazao 67,50 m3h
Temperatura de entrada 4,0 °C
Temperatura de saida 9,5°C
Perda de carga 1,30 bar
Fluido quente Agua potavel
Vazao 75,0 mé/h
Temperatura de entrada 25,0 °C
Temperatura de saida 21,2°C
Perda de carga 1,07 bar

Fonte: Autoria propria (2018)

Também € possivel observar o esquematico do principio de funcionamento dos

equipamentos de troca térmica na Figura 38.
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Figura 38 - Montagem atual dos Trocadores de Calor
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Fonte: Autoria propria (2018)

3.3.1 Estimativa do Desnivel e Comprimento Total da Tubulacao

O dimensionamento da tubulacdo, etapa extremamente importante para a
correta selecao do sistema de bombeamento, foi realizado com base nos principios
definidos ao longo da revisao bibliografica. O estabelecimento do desnivel entre a
succao e o recalque do sistema, bem como as dimensdes da tubulacado implantada
atualmente foram realizadas por meio de medicbes, com auxilio de uma trena, nas
instalagbes atuais e, também, por meio de estimativas baseadas nas dimensodes de
alguns componentes do sistema.

Em alguns ramais localizados sobre o forro da planta industrial ndo foi possivel
medir diretamente o comprimento da tubulacdo. Sendo assim, o trecho foi estimado
tomando como base a planta baixa da unidade frigorifica. Como cada divisdo do
isolamento térmico da tubulacdo tem cerca de 1 metro de comprimento, foram
contabilizadas todas as divisbes presentes nos demais trechos de dificil acesso,
chegando, dessa forma, a um valor em metros de desnivel maximo a ser vencido para
que o fluido possa alcancar os pontos de recalque, além do comprimento a ser

percorrido.



77

3.3.2 Calculo da Perda de Carga

Com o objetivo de estimar a perda de carga no sistema de bombeamento, foi
elaborada uma planilha com auxilio de um software. Assim, sempre que for necessario
realizar uma alteracao nos parametros de calculo, o procedimento sera facilitado.

Para plotagem das curvas do sistema, ou seja, de altura manométrica para
diferentes valores de vazao, € necessario o conhecimento do comprimento total de
cada trecho do sistema de bombeamento, assim como as singularidades em ambos
0s casos. Para determinacao da perda de carga total do sistema, utilizou-se do método
do comprimento equivalente, ou seja, combinou-se os valores de comprimento reto
da tubulagcdo com o valor, em metros, equivalente aos acessoérios instalados ao longo
do caminho percorrido pelo fluido. Tal método p6de ser descrito pela equacao (30).

Para que fosse possivel determinar tais correspondéncias, recorreu-se ao
Manual de Treinamento KSB (LENGSFELD, DUARTE & ALTIERI, 1991). A tabela
com tais dados pode ser observada na Figura 39.

Figura 39 - Comprimentos equivalentes a perdas localizadas
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Fonte: LENGSFELD, DUARTE & ALTIERI (1991)
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3.3.3 Medicao da Vazao em ada Trecho

Para que fosse possivel determinar com exatiddo a vazao do sistema de
bombeamento de forma simples e eficaz, utilizou-se de um medidor de vazao
ultrassénico portéatil, modelo PortaFlow 330 da fabricante Nivetec. Tal dispositivo foi

adquirido novo especialmente para tal aplicacao e esta ilustrado na Figura 40.

Figura 40 - Medidor de Vazéao PortaFlow 330

Fonte: NIVETEC (2018)

Segundo o fabricante, tal dispositivo foi projetado para medir a velocidade de
um liquido dentro de um conduto fechado com precisédo de + 0,5% da leitura em
velocidades superiores a 0,2 m/s em uma ampla faixa de temperaturas (-20 °C até
135 °C).

O medidor de vazao opera baseando-se no principio de tempo de transito
entre dois transdutores acoplados na parede externa do tubo, emitindo e recebendo
pulsos de ultrassom. O tempo de trajeto destes pulsos é analisado por um circuito
eletrénico micro processado que efetuara o célculo da vazao instantanea (NIVETEC,
2018).

O arranjo escolhido para instalacdo dos transdutores é do tipo V, visto que é

o método mais amplamente usado para a medicdo diaria em tubulacées com
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didmetros internos que variam entre 15 mm e 400 mm. Também é chamado de

método refletivo e pode ser visualizado na Figura 41.

Figura 41 - Principio de funcionamento com instalacao V de um medidor ultrassénico
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Fonte: Autoria propria

3.3.4 Medicao da Temperatura da Agua de Descarte

Para a coleta das temperaturas na entrada e saida das superficies de controle
a serem analisadas, utilizou-se um termdémetro tipo espeto, resistente a adgua, com
haste de aco inox de 120 mm de comprimento. O equipamento de medi¢cao possui
exatidao de +1°C na faixa de temperatura correspondente ao intervalo de -20 e 120°C,
além de elevada robustez. A ultima calibracdo do equipamento foi realizada cerca de

12 dias antes da sua utilizacao.

Figura 42 - Termémetro AKSO AK16L

O

Fonte: AKSO (2018)
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

Nesta etapa do projeto serdo analisados, inicialmente, o sistema de troca
térmica e as condi¢cdes de operacao que cabe a cada um dos trocadores de calor.
Posteriormente, seréa verificada qual hip6tese melhor atende ao projeto, por meio da
andlise comparativa entre elas. Em relagdo ao sistema de bombeamento, seréo
encontradas as curvas do sistema. Através de tais curvas, serdo avaliadas quais
bombas satisfazem as condi¢cdes impostas pelo trajeto a ser percorrido. Além disso,
sera avaliada a viabilidade econ6mica do sistema de reaproveitamento energético
proposto por meio das diretrizes corporativas da empresa onde, possivelmente, sera
implantado.

4.1 DIMENSIONAMENTO DOS TROCADORES DE CALOR

Com o objetivo de facilitar o procedimento de calculo, utilizou-se do
“Fluxograma do Processo de Dimensionamento de Trocadores de Calor’ proposto por
Saari (2014), representado na Figura 43.

Figura 43 - Fluxograma com as etapas de dimensionamento de um trocador de calor
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Fonte: Adaptado de SAARI (2014)
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4.1.1 Selecao do Tipo de Trocador de Calor

Visto que a planta industrial ja dispde de dois trocadores de calor de placas
gaxetadas, cujas caracteristicas construtivas ja foram apresentadas na Tabela 7 e
Tabela 8, avaliou-se, inicialmente, a possibilidade de adequacido desses para a
condicao atual de operacao do sistema de reaproveitamento energético.

Dessa forma, o valor monetario da aquisicdo de novos equipamentos nao
seria considerado no projeto de investimento o que acarretaria em uma reducao dos
custos e, consequentemente, aumento da possibilidade de aprovagéao.

A reavaliagdo do sistema de transferéncia de calor é extremamente
importante pois, como observa-se na Tabela 9 e Tabela 10, os parametros de design
para qual foram instalados inicialmente podem néo refletir a realidade atual do

frigorifico.

4.1.2 Selecao do Arranjo de Fluxo

Com o objetivo de maximizar a troca térmica entre os fluidos e,
consequentemente, melhorar a eficiéncia do sistema, o estudo baseou-se em duas
opcbdes de montagem com os trocadores de calor disponiveis, apresentados nos

tépicos seguintes.
4.1.2.1 Primeira Hip6tese de Arranjo
Caso tal arranjo fosse escolhido, os dois trocadores de calor trabalhariam com

agua potavel em série e agua de descarte em paralelo, conforme esquema

apresentado na Figura 44.
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Figura 44 - Arranjo 01 para os Trocadores de Calor
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Fonte: Autoria propria (2018)

Nessa condicdo, buscou-se manter o arranjo de placas em dois passes,
porém, corre-se o risco de que a perda de carga se eleve consideravelmente em

funcéo tanto da quantidade de passes quanto do aumento da vazao de agua potavel.
4.1.2.2 Segunda Hipotese de Arranjo
Nesta op¢do, ambos os trocadores atuariam em série, conforme diagrama da

Figura 45. Foi considerado o arranjo de placas com apenas um passe, objetivando-se
diminuir a perda de carga relatada na primeira hipotese.
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Figura 45 - Arranjo 02 para os Trocadores de Calor

Saida de Agua de descarte Saida de Agua potével
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Fonte: Autoria propria (2018)

Segundo o fabricante, caso essa op¢ao seja escolhida, haveria a necessidade
de usinar o Trocador de Calor 01 pois, como observa-se na Figura 46, ha a presenca
de apenas dois bocais no cabecote fixo.

Figura 46 — Representacao técnica do Trocador de Calor 01
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Fonte: Autoria propria (2018)
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Assim, para o arranjo de placas de um passe, ha a necessidade de se realizar
a abertura de tais bocais na parte superior do mesmo, além de fechar as conexdes do
cabecote mével com auxilio de flanges cegos.

4.1.3 Determinacao dos Principais Parametros de Design

Nesta etapa do trabalho serdo apresentados os calculos e as medicoes da
vazao dos fluidos de interesse ao projeto em cada trecho da tubulagcédo, bem como as
temperaturas coletadas. Tais dados sdo de extrema importancia para que o correto
dimensionamento tanto dos dispositivos de troca térmica quanto das maquinas de
fluxo, as quais serdo apresentados nos passos posteriores.

4.1.3.1 Volume da Agua de Descarte Despejada no Acumulador

Para que fosse possivel determinar o volume de dgua de descarte despejada
pelos resfriadores de carcaga no acumulador, utilizou-se do banco de dados da
empresa. Vale ressaltar que todo o volume de agua consumido pelo sistema de
resfriamento deve ser renovado continuamente (MAPA, 1998).

A Tabela 11 apresenta o volume de agua consumido mensalmente na linha
de abate 1. A Tabela 12, por sua vez, apresenta os dados referentes ao consumo
médio mensal de agua gelada, em litros/ave, da linha de abate 2. De forma anéloga,
a Tabela 13 apresenta os valores médios mensais para a linha de abate 3. A Tabela
14, diferentemente das linhas de abate 1, 2 e 3, apresenta os dados da linha
compulséria, onde o célculo do volume de agua direcionada aos resfriadores de
carcaca é determinado pela quantidade de ganchos.

Tabela 11 - Volume de agua consumido na linha 1 (litros/ave)

Més do ano Pré-chiller Chiller 1 Chiller 2 Total
Nov/2017 1,94 1,41 2,02 5,18
Dez/2017 2,18 1,32 1,88 5,38
Jan/2018 1,90 1,35 2,15 5,40
Fev/2018 1,71 1,29 1,61 4,61
Mar/2018 1,85 1,28 1,98 5,11
Abr/2018 1,84 1,23 1,98 4,30
Mai/2018 2,20 1,59 2,14 5,27

Fonte: Autoria propria (2018)
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Tabela 12 - Volume de agua consumido na linha 2 (litros/ave)

Més do ano Pré-chiller Chiller 1 Chiller 2 Total
Nov/2017 2,17 1,45 1,97 5,34
Dez/2017 2,28 1,30 1,79 5,36
Jan/2018 2,01 1,41 1,88 5,29
Fev/2018 1,74 1,39 1,59 4,71
Mar/2018 1,86 1,28 1,98 5,11
Abr/2018 1,87 1,28 1,94 4,34
Mai/2018 2,34 1,57 2,21 5,43

Fonte: Autoria propria (2018)

Tabela 13 - Volume de agua consumido na linha 3 (litros/ave)

Més do ano Pré-chiller Chiller 1 Chiller 2 Total
Nov/2017 2,08 1,38 1,81 5,12
Dez/2017 2,30 1,26 1,69 5,25
Jan/2018 1,95 1,35 1,74 5,05
Fev/2018 1,71 1,25 1,52 4,48
Mar/2018 1,85 1,38 1,88 5,10
Abr/2018 1,74 1,17 1,83 4,04
Mai/2018 2,30 1,68 2,01 5,32

Fonte: Autoria propria (2018)

Tabela 14 - Volume de dgua consumido na linha compulséria (litros/gancho)

Més do ano Pré-chiller Chiller 1 Chiller 2 Total
Nov/2017 2,28 1,44 1,43 4,93
Dez/2017 2,43 1,59 1,63 5,65
Jan/2018 3,14 1,95 1,94 7,03
Fev/2018 2,66 1,72 1,77 6,15
Mar/2018 2,99 2,16 1,89 7,03
Abr/2018 3,87 1,90 1,95 6,57
Mai/2018 3,55 2,02 2,00 6,73

Fonte: Autoria propria (2018)

Optou-se por uma quantidade significativa de meses com o objetivo de
garantir a fidelidade dos dados, visto que em determinados momentos houve a
diminuicao do volume de agua direcionado aos resfriadores de carcaga com o objetivo
de avaliar a sua influéncia na presenca de contaminagao cruzada por Salmonella spp
durante a etapa de pré-resfriamento.

Com auxilio da equacgao (31) e das informacdes apresentadas nas tabelas
acima, é possivel determinar o volume médio de agua consumido (renovado) ao longo

de cada um dos meses investigados.
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Tabela 15 - Dados para calculo do volume de agua consumido pelo sistema de resfriamento

Més do ano Av_es Horas Aprov_eita_mento Aves abatidas/ Vazao média

abatidas trabalhadas de inteiros horas trabalhadas (m3/h)
Nov/2017 14.631.5632 446,40 84,56% 32.777 169,45
Dez/2017 15.624.842 446,40 86,37% 35.002 188,12
Jan/2018 16.181.886 446,40 83,81% 36.250 200,65
Fev/2018 15.080.227 446,40 85,58% 33.782 162,97
Mar/2018 16.094.517 446,40 86,68% 36.054 193,43
Abr/2018 14.323.419 446,40 84,86% 32.087 146,99
Mai/2018 11.729.876 334,80 86,57% 35.035 193,74

Fonte: Autoria propria (2018)

Com base nas informacoes coletadas, verificou-se que o volume médio de

agua consumido pelo sistema ao longo dos meses investigados é igual a 179,34 *

19,79 m3.h"'. Observou-se que o maximo valor consumido foi igual a 200,65 m3.h'" ao

longo do més de janeiro de 2018.

4.1.3.2 Volume de Agua de Descarte na Entrada dos Trocadores de Calor

Como ja foi explicitado, utilizou-se um medidor de vazdo ultrassdnico para

determinar com precisdo a quantidade de fluido frio recalcado até a entrada dos

trocadores de calor. Observa-se na Figura 47 a forma com que foi realizada a

instalacao dos transdutores piezoelétricos no trecho de tubulacéo avaliada.

Figura 47 -
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Percebe-se que, devido a presenga de isolamento térmico no trecho avaliado,
foi necessaria a remocao de parte da espuma de poliuretano injetado bem como o seu
revestimento para a correta instalacao do dispositivo. Também, realizou-se a limpeza
superficial do tubo, removendo qualquer sujeira ou oxidacao que pudesse vir a causar
interferéncia no principio de funcionamento do dispositivo.

Vale ressaltar que, a fim de se obter resultados mais consistentes e precisos,
posicionou-se os trilhos-guia do transdutor a 45° em relagao ao topo do tubo evitando,
dessa forma, distorcoes em funcao da presenca de turbuléncia de ar sobre o fluxo ou,
até mesmo, deposi¢des na parte inferior.

Quanto ao posicionamento dos transdutores, representado na Figura 48,
averiguou-se da presenca de qualquer obstrucdo nas proximidades, entre elas,
valvulas, curvas e reducdes. Essa avaliacao teve como obijetivo a instalagao de tais
dispositivos 0 mais distante possivel, eliminando-se quaisquer erros imprevisiveis
resultantes.

Figura 48 - Equipamento instalado em trecho reto da tubulacao

Fonte: Autoria propria (2018)

Em relacdo a configuracdo do sistema de leitura e aquisicdo de dados do
equipamento, alguns parametros de entrada caracteristicos da tubulacdo foram
definidos, os quais podem ser observados na Tabela 16.
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Tabela 16 - Configuracéo inicial do medidor de vazéao ultrassénico
Parametros de entrada

Diametro externo do tubo 168,30 mm
Espessura da parede do tubo 7,11 mm
Diametro interno do tubo 0,15408 m
Material do tubo Aco macio
Espessura do revestimento do tubo 0 mm
Tipo de fluido Agua
Temperatura do fluido 4,5°C

Fonte: Autoria propria (2018)

Com base nos dados coletados observa-se que, em média, 98,02 + 0,81 m3/h
de agua residual sao recalcados aos trocadores de calor na condicdo atual de
instalacao do sistema. Além disso, como pode-se visualizar na Figura 49, os valores
apresentaram um comportamento suficientemente uniforme ao longo do periodo no

qual o equipamento manteve-se instalado.

Figura 49 - Volume da agua de descarte na entrada dos trocadores de calor
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Fonte: Autoria Prépria (2018)

Vale ressaltar que o tempo de medicéao foi definido em fungéo das condicoes
de instalacao do dispositivo. Dada a necessidade de se utilizar um gel acoplador entre
a superficie do tubo e os transdutores piezoelétricos, o tempo de permanéncia foi
fixado em 60 minutos, com gravagédo dos dados na memdria do equipamento a cada
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2 minutos, que era 0 maximo suportado pelo gel antes da necessidade de retirada dos
transdutores para substituicao.

Dessa forma, percebeu-se que cerca de 50% da agua de descarte esta sendo
recalcada até os trocadores de calor, 0 que demonstra a necessidade de readequacao
do sistema de bombeamento.

4.1.3.3 Volume de Agua Potavel na Entrada dos Trocadores de Calor

Em relacdo a quantidade de agua potavel, constatou-se por meio de média
simples que 137,99 + 4,36 m%h sdo enviados aos trocadores de calor em um dia
normal de funcionamento do frigorifico. Tais dados foram coletados por meio do
relatério de utilizacao registrado pelo medidor de vazao instalado permanentemente
na tubulacdo. O medidor € um Georg Fisher Signet 3-9900 series, representado na
Figura 50.

Figura 50 - Medidor de Vazdo +GF+ Signet 3-9900 series

www.Nivetec com.br

Fonte: Autoria propria (2018)

Perceb-se na Figura 51 que os dados referentes ao intervalo de tempo
compreendido entre 19:00h e 20:00h nao foram considerados para elaboracdo do
projeto, visto que o consumo de agua potavel é nulo em funcdo da parada dos
equipamentos para higienizacao pré-operacional.
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Figura 51 - Volume de agua potavel na entrada dos Trocadores de Calor
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Fonte: Autoria Prépria (2018)

Novamente, os valores apresentaram um comportamento suficientemente
uniforme ao longo do periodo avaliado. Além disso, em determinados dias o volume
de agua potavel consumido atingiu picos de até 150 m3h. Com base nisso, optou-se
por adotar o maximo valor observado ao longo do periodo de coleta dos dados.

4.1.3.4 Temperatura da Agua Potavel

Em funcado da planta industrial estar localizada na regido sudoeste do estado
do Parana, o clima predominante é o subtropical umido. Ao se avaliar o histérico do
monitoramento de temperatura da &agua potavel de alimentacdo do frigorifico,
percebeu-se que a mesma variou de 14 °C até 25 °C no periodo estudado. Em
condicoes especificas, quando se fez necessaria a utilizacdo do poco profundo em
dias quentes, a temperatura alcangou valores préximos a 30 °C.

Fundamentando-se nisso, para fins de selecao dos equipamentos de troca
térmica adotou-se, ao longo do trabalho, o valor de temperatura maxima observada
em condi¢cdes normais de operacdo. Desta forma, em qualquer estacdo do ano, os
equipamentos que forem sugeridos ao final deste trabalho deverdo atender as
demandas do frigorifico sem que haja qualquer prejuizo ao processo produtivo.
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4.1.3.5 Temperatura da Agua de Descarte

Por meio do termdémetro tipo espeto utilizado durante a coleta das
temperaturas da agua de descarte no acumulador, chegou-se ao comportamento
observado na Figura 52 para a variacdo da temperatura do fluido durante um dia

rotineiro de funcionamento do frigorifico.

Figura 52 - Comportamento observado para a temperatura da agua de descarte

Comportamento da temperatura da dgua de descarte

5,00

4,50

4,00

3,50

Temperatura [°C]

2,00
O O & & & O O O O @ O @@ D O O O & IO OO OO
QO QO QO QO Q9 Q90 Q9 Q9 Q9 O QO 9 Q. Q9 QO QO QO QO QO
SRS AL R R O R I SR SR SN R R S R A 2
Hora do dia

Fonte: Autoria propria (2018)

Assentado pelos dados coletados, conclui-se que a temperatura da agua de
descarte na entrada dos trocadores de calor é 4,07 + 0,43°C. Para efeito de célculo,
adotar-se-a o valor de 4,5 °C, possibilitando uma margem de seguranca em relacéo a

confiabilidade dos dados.

4.1.4 Determinacao do Coeficiente Global de Transferéncia de Calor

Como citado na secédo 2.6, a determinagcdo do Coeficiente Global de
Transferéncia de Calor é dada como uma das tarefas mais imprecisas dos
procedimentos de calculo. Baseando-se nisso, avaliou-se as hipéteses de arranjo dos
trocadores de calor por meio de valores fornecidos em referéncias bibliogréaficas.
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Ao observar a Figura 22 percebe-se que quanto maior o Coeficiente Global
de Transferéncia de Calor Limpo (Uc) maior devera ser o aumento na area de troca
térmica nos dispositivos, devido a incrustacdo (ARAUJO, 2002). Sustentando-se
nessa informacdo, ao se considerar um Fator de Incrustagdo (Rd4) igual a 0,018
m2.K.kW-' e Uc=3.000 W.m?2 K" para a aplicagdo, conclui-se que o aumento na area
devera ser proximo de 10%. Por outro lado, valores de Uc préximos ao limite
apresentado pelos autores, ou seja, Uc=8.000 W.m2.K" apresentam um aumento na
area de troca térmica préximo de 40%.

Dessa forma, adotou-se o menor valor para o coeficiente global de
transferéncia de calor, ou seja, U=3.000 W.m2.K"' pois, além de realizar uma
avaliagédo preliminar conservadora em relagéo a eficiéncia do sistema, condicao essa
apoiada na equacéao (1), buscou-se uma menor perda de area de transferéncia de

calor devido a incrustagdao nos equipamentos.
4.1.5 Determinar a Area de Transferéncia de Calor

Para que as informacbes necessarias fossem levantadas, entrou-se em
contato com o fabricante dos dispositivos de troca térmica. Segundo a empresa, dadas
as caracteristicas construtivas do dispositivo, os trocadores estdo previstos para
operar com até 155 placas. Essa quantidade é limitada, principalmente, pelo pedestal
e tirantes dos trocadores do calor.

Sabendo que a éarea de troca térmica de cada placa para o modelo de
trocadores de calor disponiveis é de, aproximadamente, 0,44 m? (TRANTER, 2006),
pode-se definir, pela equacgao (32), a area de transferéncia de calor maxima de cada

um dos equipamentos.

botal — TV placa (32)

Onde Awta € a area total Util para transferéncia de calor, n é o nimero de
placas e Apiaca € a area Util de transferéncia de calor de cada placa. Dessa forma, tem-
se que:

A =155-0,44=68,2m" (33)
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Assim, a area de troca térmica maxima calculada para cada um dos

dispositivos é igual a 68,2 m?.

4.1.6 Determinacao das Variaveis Nao Especificadas Restantes

Finalmente, munido de todas as informacdes necessarias para que se possa
determinar as variaveis restantes, pode-se utilizar o método da efetividade-NUT para
analise de cada uma das hipdteses apresentadas para o sistema. Tal método foi
escolhido buscando-se avaliar a méaxima transferéncia de calor entre os fluidos,
possibilitando que a dgua potavel deixe o sistema com a menor temperatura. Os dados
para calculo da hipétese de arranjo 01 estao listados na Tabela 17 e Tabela 19. De
forma anéloga, a Tabela 19 apresenta os dados para a hip6tese de arranjo 02.

Tabela 17 - Parametros de entrada para o Trocador de Calor 01 da hipotese 01
Variaveis para procedimento de calculo

Coeficiente global de transferéncia de calor 3000 W.m=2.K-"
Area de troca térmica do trocador de calor 01 68,2 m2
Vazao volumétrica da agua de descarte 100,00 m3.h!
Temperatura na entrada 4,50 °C
Densidade 999,91 kg.m
Calor especifico 4,182 kJ.kg'.K
Vazao volumétrica da agua potavel 150,00 m3.h-"
Temperatura na entrada 25,0 °C
Densidade 997,08 kg.m-
Calor especifico 4,207 kJ.kg'.K"

Fonte: Autoria propria (2018)

Os parametros de entrada disponiveis possibilitam classificar a etapa inicial
do projeto como calculo de desempenho de trocador de calor (INCROPERA, 2008).
Dessa forma, o passo inicial para solugdo do problema é determinar as taxas de
capacidades calorificas.

Assumindo as perdas de calor para a vizinhanca e a variacdo das energias
potencial e cinética despreziveis, além de garantir que nenhum dos fluidos do
processo experimentem mudanca de fase na regido delimitada pelo volume de
controle pode-se, com auxilio das equacdes (10) e (11), defini-las.
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3
C, =999,91 {k—i}-loo,oo ~ -L-[ﬁ}-msz M (34)
! m h | 3600 | s kg-K
C, =1162:10° [K} (35)
K
3
C,=997,08 [k—i]wo,oo ~ -L-[ﬁ}t,zm M (36)
m h | 3600 | s kg K
— S w
C,=1.74810 {E} (37)

Com as taxas de capacidade calorifica calculadas, é possivel determinar a
razao entre elas, conforme equacéo (12). Percebe-se que Ct < Cq. Dessa forma:

_ 1162100
R T7ag 100 00 (38)

Em relacdo ao Numero de Unidades de Transferéncia, pela equacgéo (15):

_3000-68,2

NUT = :
1,162-10

=1,761 (39)

Dessa forma, definiu-se dois dos trés parametros adimensionais. Assim, com
auxilio da Figura 24 ou até mesmo pela equacao (16), € possivel calcular a efetividade

do Trocador de Calor 01. Com isso:

1— 6_1’76 1:(1-0,665)
8 —_—

=1 0665 o LTo0=0665) 700 (40)
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Pela Figura 24 percebe-se que € = 0,70, o que esta em boa concordancia
com a estimativa obtida pela equacéo.

Novamente assumindo que os fluidos ndo experimentem mudanca de fase e
a partir da equacao (14) € possivel determinar a taxa de transferéncia de calor maxima

permissivel pelo sistema. Logo:

Q.max =1,162-10° [%](25[%’]—4,5[%’]) (41)

O =2.381-10°[W] 42)

Por fim, com base na definigdo de efetividade dada pela equagéo (13) a taxa
de transferéncia de calor real é calculada da seguinte forma:

0=0,706-2,381-10°[W] (43)

Q=1,681-10°[W]

Dessa forma, tornou-se uma questdo simples a determinagcdo das
temperaturas de saida do Trocador de Calor 01 pelos balancos de energia globais. A

partir do rearranjo de variaveis da equacao (9), chega-se na expressao (45) para o

fluido quente e na expressao (46) para o fluido frio.

T =T, - 0 (45)
\sai q.en .
! mq vaq

Tf,sai = T},ent +L (46)

| My Cy

Com isso, tem-se que:
. 1681-10°[W] ]

7:],sai _25[ C]_ :15’38[ C] (47)

1,748-10° {W}
K
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1,681-10°[W]

Y w
1,162-10° {}
K

f,sai

=4,5[°C]+ =18,97[°C] (48)

Finalizada a analise da primeira etapa da primeira hipétese, pode-se partir
para a avaliacdo da etapa final. Os parametros de entrada para tal procedimento
podem ser observados na Tabela 18. Perceba que a temperatura de saida da agua
potavel (fluido quente) determinada pelos procedimentos de calculo aplicados no
Trocador de Calor 01, agora, é definida como a temperatura de entrada. As variaveis
inerentes ao fluido frio, ou seja, a 4gua de descarte, permanecem inalterados.

Tabela 18 - Parametros de entrada para o Trocador de Calor 02 da hipotese 01
Variaveis para procedimento de calculo

Coeficiente global de transferéncia de calor 3000 W.m=2.K-"
Area de troca térmica do trocador de calor 02 68,2 m?
Vazao volumétrica da agua de descarte 100,00 m3.h-!
Temperatura na entrada 4,50 °C
Densidade 999,91 kg.m-
Calor especifico 4,182 kJ.kg'.K*
Vazao volumétrica da agua potavel 150,00 m3.h-!
Temperatura na entrada 15,38 °C
Densidade 999,35 kg.m-3
Calor especifico 4,195 kd.kg'.K!

Fonte: Autoria propria (2018)

Dando inicio ao procedimento de calculo, determinou-se a capacidade
calorifica do fluido quente, com base na equagéo (11). Logo:

3
C,=999.35 [k—‘%]IS0,00 L -L-[ﬁ}m% M (49)
m h | 3600 | s ke K
114
C,=1747.10’ {E} (50)

Observa-se que, por meio de um comparativo entre os resultados obtidos
pelas expressdes (37) e (50), ndo houveram alteragdes significativas na capacidade

calorifica da agua potavel. Dessa forma, conclui-se que os parametros adimensionais
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também nao sofrerao alteracoes relevantes. Com isso, pode-se avaliar diretamente a
taxa de transferéncia de calor maxima permissivel, baseando-se nos resultados

determinados pela analise anterior. Assim:

0. =1162-10° {%](15,38[%]—4,5[%7]) (51)

0. =1,264-10°[W] (52)
Da mesma forma, utilizando-se da definicao de efetividade apresentada na

equacao (13), é possivel calcular a taxa real de transferéncia de calor para a etapa
final da primeira hipotese:

0=0,7061,264-10°[W ] (53)

0=8,922-10°[W] (54)

Por fim, com auxilio das expressbes (45) e (46) é possivel calcular as
temperaturas de saida da agua potavel e da 4gua de descarte, respectivamente.

~8,92210°[w]

T, ,.=1538[°C] =10,27[°C] (55)
’ w
1,747-10° {}
K
103
T, =45[cC]+ 8,922-10" (W] =12,18[°C] (56)

1,162-10° [W}
K

Com isso, pode-se afirmar que os parametros de interesse para avaliagao do
desempenho térmico da primeira hip6tese de arranjo do sistema foram, em sua
totalidade, definidos.

Dando sequéncia aos procedimentos de calculo, buscou-se avaliar o

desempenho térmico da segunda hip6tese para, posteriormente, definir qual sera a
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melhor escolha. E possivel observar na Tabela 19 os parametros de entrada utilizados

no estudo.
Tabela 19 - Parametros de entrada para a hipétese 02
Variaveis para procedimento de calculo

Coeficiente global de transferéncia de calor 3000 W.m=2 K-
Area de transferéncia de calor dos trocadores de calor 136,4 m?
Vazao volumétrica da agua de descarte 200,00 m3.h"
Temperatura na entrada 4,50 °C
Densidade 999,91 kg.m-
Calor especifico 4,182 kJ.kg'.K*
Vazao volumétrica da agua potavel 150,00 m3.h-!
Temperatura na entrada 25,0 °C
Densidade 997,08 kg.m-3
Calor especifico 4,207 kd.kg'.K"

Fonte: Autoria propria (2018)

De maneira analoga ao estudo da primeira hip6tese, considerou-se as perdas
de calor para a vizinhanca e a variacao das energias potencial e cinética despreziveis,
além da garantia de que nenhum dos fluidos do processo experimentem mudanca de
fase na regiao delimitada pelo volume de controle. Assim, por meio das equacdes (10)
e (11) estipulou-se as capacidades calorificas do fluido quente (agua potavel) e frio
(agua de descarte), respectivamente.

3
C,=997.08 [k—i}&so,oo ~ -L-[ﬁ}t,zm M (57)
h | 3600

m s kg - K

_ 10|
C,=1.748.10 {K} (58)

3
C, =999.91 {k—‘i]zoo,oo ~ -L-F]msz M (59)
h | 3600

m s kg-K
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w

C. =2323.10° [—}
K

f (60)

Definidas as capacidades calorificas, pode-se entao calcular a razao entre
elas com auxilio da equacao (12). Perceba que, diferentemente da primeira hipotese,
Ct > Cq. Dessa forma:

1,748-10° [W}

C.=
R
2,323-10° [W}

K

=0,752 (61)

Buscando-se calcular a efetividade do sistema, ha a necessidade de encontrar
o Numero de Unidades de Transferéncia, dado pela equacao (15). Por conseguinte,
tem-se que:

3000[ ZVK]136,4[m2]

NUT = m

=2,341 (62)
1,748-10° [VKV}

Tendo em maos os valores de NUT e Cr torna-se simples calcular a
efetividade da associacao dos trocadores de calor. A equacao (16), especifica para
trocadores de calor contracorrente, possibilita a definicdo sem auxilio do grafico
representado na Figura 24, como citado anteriormente. Logo:

| g~23410-0.752)
€= 1—0.752. g 234H(1-0,752)

=0,760 (63)

Reforcando que os fluidos ndo experimentam mudanca de fase e a partir da

equacao (14) determina-se a maxima taxa de transferéncia de calor do sistema.

Qm =1,748-10° [%}-(25,0[%]—4,5[%]) (64)
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O =3,583-10°[W] (65)
Tendo em maos os valores determinados nas expressdes (63) e (65) e com

base na definicdo de efetividade dada pela equacédo (13), chega-se na taxa de

transferéncia de calor real.
0=0,760-3,583-10°[W] (66)

Q=2,724-10°[W] (67)

Por fim, com auxilio das expressbes (45) e (46) é possivel calcular as

temperaturas de saida da agua potavel e da agua de descarte, respectivamente.

 2,724-10°[w]

T,,,.=250[c] W =9,42[°C] (68)
1,748-10° {}
K
106
T, ., =45[C]+ 27124 10° W] =16,22[°C] (69)

2.323-10° {W}
K

Com as temperaturas de saida de ambas as hip6teses definidas, torna-se
simples a tarefa de determinar qual sera o arranjo mais eficiente. Como o principal
objetivo do sistema proposto é diminuir a temperatura da agua potavel o maximo tanto
quanto for possivel, o critério de escolha sera, obviamente, a temperatura de saida da
agua potavel.

Conclui-se, entédo, que a hipétese de arranjo 02 é a que melhor se encaixa
dentro das condi¢des especificadas, visto que a temperatura de saida da dgua potavel
(fluido quente) é cerca de 8% inferior, quando comparada com a temperatura de saida
da hipétese de arranjo 01. Além disso, com o arranjo de placas para um passe
proposto, espera-se que a perda de carga diminua consideravelmente.
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4.1.7 Reavaliar o Projeto com Base em Novas Informacodes

A presente etapa do projeto de dimensionamento do sistema de transferéncia
de calor tem como objetivo consolidar a escolha através de informacdes oficiais.

Conforme apresentado na secéo 4.1.4, o coeficiente global de transferéncia
de calor foi estimado com base em valores apresentados na bibliografia de referéncia,
visto que o procedimento de célculo para sua determinagao prévia € extremamente
dispendioso. Dessa forma, apds definida a hipétese de arranjo com base nas
informacdes preliminares, buscou-se, por intermédio do fabricante dos trocadores de
calor, a magnitude exata do coeficiente global de transferéncia de calor para a
disposicao selecionada aos equipamentos. Dessa forma é possivel comprovar se 0s
procedimentos de calculo, bem como os resultados apresentados ao final da analise,
sao validos.

O fluxograma do arranjo (Figura 45) bem como as condicbes de operacao
apresentadas na Tabela 19, exceto o coeficiente global de transferéncia de calor
admitido, foram repassados ao fabricante com o objetivo de avaliar a perda de carga
do sistema, além do real coeficiente global de transferéncia de calor.

Ap6s a avaliagcdo do fornecedor, teve-se como retorno os valores

apresentados na Tabela 20.

Tabela 20 - Dados de operacao repassados pelo fabricante

Dados de operacao Lado quente Lado frio
Queda de pressao (calc.) 1,17.105 Pa 1,50.105 Pa
U-Servico 4.414 W.m= K

Fonte: TRANTER (2018)

Percebe-se que o coeficiente global de transferéncia de calor, de fato,
permaneceu dentro do intervalo especificado pelos autores, conforme apresentado na
secao 2.6. Por outro lado, o valor fornecido pelo fabricante foi cerca de 47% superior
ao admitido inicialmente. Assim, é sensato afirmar que ha necessidade de reavaliar
as temperaturas de saida do sistema.

Como ja foi apresentado anteriormente o roteiro de calculo para avaliacao da
hipétese de arranjo 02, este sera suprimido nessa etapa do projeto, sendo

apresentado apenas os resultados obtidos através da alteragao do coeficiente global
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de transferéncia de calor. Dessa forma, os resultados estdao apresentados na Tabela
21:

Tabela 21 - Resultados obtidos apds reavaliacédo do sistema
Reavaliacao do sistema pelo método da efetividade-NUT

Coeficiente global de transferéncia de calor 4414 W.m=2 K-
Area de troca térmica dos trocadores de calor 136,4 m?
Numero de Unidades de Transferéncia 3,445
Efetividade 0,8447
Maxima taxa de transferéncia de calor 3,583.106W
Taxa de transferéncia de calor real 3,027.106W
Temperatura de saida da agua potavel 7,684 °C
Temperatura de saida da agua de descarte 17,528 °C

Fonte: Autoria propria (2018)

Percebe-se que a temperatura de saida da agua potavel determinada pelos
novos parametros diminuiu. Tal condicdo é extremamente benéfica, visto que
representa um sistema mais eficiente do que assumido inicialmente. Além disso, a
queda de pressao obtida pelas caracteristicas operacionais do sistema permaneceu
dentro do intervalo esperado.

4.2 DIMENSIONAMENTO DO SISTEMA DE BOMBEAMENTO

Ao iniciar o processo de dimensionamento do sistema de bombeamento, é
importante avaliar as restricdes impostas por ele. Primeiramente, deve-se lembrar que
a andlise sera feita em duas etapas, onde a inicial diz respeito ao trajeto percorrido
pela 4gua de descarte do acumulador até a peneira rotativa. Vale ressaltar que nessa
etapa pode haver a presenca de residuos organicos sélidos em suspensao no fluido.

A etapa final de avaliagéo é relativa ao caminho a ser transitado pelo mesmo
fluido da peneira rotativa até os trocadores de calor e dos trocadores de calor até as
canaletas de transporte de penas. Dessa forma conclui-se que, pela necessidade de
recalcar o fluido ao longo de dois trajetos, o sistema requer a implantacdo de duas
bombas.

Deve-se lembrar que o projeto levara em consideracéo que ambas as bombas
estarao afogadas, ou seja, a altura de sucgao (nivel do reservatério) estara localizada
acima do seu eixo. Normalmente, em bombas afogadas a cavitacéo é eliminada e a

avaliacao do NPSH torna-se desnecessaria.
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4.2.1 Avaliacao do Trajeto Inicial

4.2.1.1 Condic6es de Operacao

Estdo listados na Tabela 22 os valores de pressdao e elevagdo dos
reservatorios de succao e descarga, bem como as caracteristicas do fluido bombeado.
Deve-se lembrar que a pressdo manométrica tanto no reservatério de suc¢ao quanto

no reservatoério de descarga € nula, visto que ambos estdo abertos para a atmosfera.

Tabela 22 - Variaveis de interesse ao projeto do trajeto inicial
Dados para dimensionamento da bomba no trajeto inicial

Pressao manométrica no reservatério de sucgéao 0 bar
Pressdo manométrica no reservatério de descarga 0 bar

Altura do reservatério de sucgao 0,85 m

Altura do reservatério de descarga 7,30 m
Vazao volumétrica de projeto 200 m3.h"
Fluido a ser bombeado Agua de descarte
Temperatura de bombeamento 4,5°C
Densidade 999,91 kg.m-3
Peso especifico 9809,12 N.m3
Viscosidade dindmica 1530,12.108N.s.m2

Fonte: Autoria propria (2018)

A tubulacao possui diametro constante ao longo de todo o trajeto. Dessa forma,
a velocidade do escoamento é igual tanto na linha de succdo quanto na linha de
descarga (recalque). A Tabela 16 apresenta as dimensdes da tubulacdo. Por meio da

equacao (70) é possivel calcular a velocidade do fluido.

__40 (70)

py=—— =
I-D,’

o 4:200,0 :2’98[%

IT-(0,15408)° s (71)
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Para Tsutiya (2006) quando uma tubulacdo transporta agua com material
sélido, deve-se observar o limite minimo para a velocidade de escoamento do fluido,
de modo a impedir a deposicdo dessas particulas. No caso de dguas com matéria
organica em suspenséo, a velocidade minima é de 0,60 m.s™.

Por outro lado, buscando garantir o bom funcionamento do sistema de
bombeamento para diversos tipos de materiais, como concreto, ferro fundido e aco,
os limites maximos apresentados tém variado de 4,0 m.s™' a 6,0 m.s'. Entretanto,
levando-se em conta aspectos técnicos e econdmicos, o limite maximo nao tem
ultrapassado o valor de 3,0 m.s™".

Desse modo, pelo resultado apresentado na equacéao (71), percebe-se que a
velocidade do fluido se manteve dentro do intervalo admissivel, ndo havendo
necessidade de alteracao no didmetro atual da tubulacéo.

4.2.1.2 Célculo da Altura Manométrica Total

Através dos dados apresentados anteriormente, € possivel calcular os demais
parametros necessarios para determinagdo da altura manométrica total do trajeto
inicial do sistema de bombeamento, com base nas equacdes apresentadas ao longo
da secdo 2.10.

Apé6s calculada a velocidade do fluido ao longo do trajeto, € possivel
determinar o Numero de Reynolds, por meio da equacgéo (23). Dessa forma:

_999.91-2,98-0,15408

Re 1530.12

=3-10° (72)

Em relacdo a rugosidade superficial das paredes dos tubos (€), recorreu-se

ao valor médio apresentado por Alé (2010) para tubulacao muito enferrujada fabricada
em ago, visto que o sistema atual utiliza uma tubulacéo instalada na unidade frigorifica
em meados de 1990. Assim, o valor admitido foi igual a 0,0015 m, tendo como
resultado uma rugosidade relativa de 9,74.10°3.

Dessa forma percebe-se que tanto o Numero de Reynolds quanto a
rugosidade superficial estdo dentro dos limites que possibilitam a aplicacdo da
equacao (26), proposta por Swamee-Jain, para determinagao do Fator de Atrito.
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f= e ~=0,038

5,74
(3-10°)”

(73)
log,,| 0,27-9,74-107 +

Quando se compara o valor determinado pela equacao com o valor obtido
através do Abaco de Moody, conclui-se que ambos sdo muito préximos, trazendo
confiabilidade a sua aplicacao.

Determinado e validado o fator de atrito, o préximo passo para determinacao
da altura manométrica do trajeto inicial & o célculo da perda de carga. Como citado
anteriormente, utilizou-se do método do comprimento equivalente.

Ao se avaliar o trajeto, foi possivel concluir que seria necessaria a instalacéao
de todos os acessorios listados na Tabela 23 ao longo da tubulagao, tanto na linha de
succao quanto na linha de descarga. Além disso, com base na Figura 39, chegou-se

ao comprimento equivalente unitario e total de cada tipo de acessorio.

Tabela 23 - Acessdrios instalados ao longo do trajeto inicial

o . Comprimento Comprimento
Descricao Quantidade . L .
equivalente unitario equivalente total
Curva 90° r/Din — 1 7 25m 17,5m
Registro de gaveta aberto 1 1,1m 1,1m
Registro de globo aberto 1 51m 51m
Valvula de retencao tipo leve 1 12,5 m 12,5 m

Fonte: Autoria propria (2018)

Conclui-se que o comprimento equivalente total para os acessérios instalados
ao longo da tubulacao é igual a 80,1 metros.

Percebe-se que ao se agrupar as equagodes (20) e (21) na equacao (18), além
de considerar a pressao manométrica de ambos os reservatorios igual a zero, tem-se
uma equagao geral para a determinagdo da altura manométrica total do trajeto
avaliado. Ou seja:

H=(Z,-Zs)+(h; +hfs)
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Além disso, como a velocidade e o diametro da tubulacdo tanto na linha de
succao quando na linha de descarga sao iguais, é possivel agrupar a perda de carga
em uma unica variavel, calculando-a por meio da equacao (30). Com isso, pode-se

reescrever a equacao (74) da seguinte forma:

H=(Z,~Z)+h, (75)

O comprimento de tubulacao reta para o trajeto avaliado é igual a 108 metros.
Com isso, o comprimento total da tubulacao, pelo método do comprimento equivalente
€ dado pela equacéo (29), ou seja:

L, =821+108=190,1[m] (76)

Com todas as informacdes necessarias em maos, pode-se determinar a perda

de carga total no trajeto inicial percorrido pela agua de descarte. Logo:

2
2
7, =0,038 (298) o 15(m

0,15408 2-9,81 (77)
Finalmente, a altura manométrica pode ser calculada:
H=(7,3—O,85)+21,15=27,60[m] (78)

Com a obtencédo do resultado apresentado na expressao (78) o ponto de
operacao da bomba esta determinado. Dessa forma, o ponto de operacgao localiza-se
em uma altura manométrica de 27,60 metros com vazao de 200 m3.h"'. Isso sera
importante na préxima etapa do projeto, pois a bomba que sera selecionada devera
possuir curva de carga (H) x vazao (Q) que passe por esse ponto.

4.2.1.3 Determinacao da Curva Caracteristica

Na equacdo (75), que representa a altura manométrica total do trajeto,

observa-se que a expressao esta dividida em duas parcelas. Uma delas é referente a
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altura estéatica, que nao sofre variagdo com a alteragcao da vazao. Porém, a outra
parcela esta relacionada com perda de carga e esta, por sua vez, é determinada em
funcdo da vazao de fluido na tubulacdo. Dessa forma, adotou-se valores de vazao
acima e abaixo da vazdo de operacdo (200 m3.h"') com o objetivo de se chegar a

curva caracteristica do trajeto. O resultado pode ser observado na Figura 53.

Figura 53 - Curva caracteristica do trajeto inicial

Curva caracteristica do primeiro trajeto
100,00

80,00

60,00

40,00

Altura manométrica (m)

20,00

0,00
0 50 100 150 200 250 300 350 400
Vazéo (md3/h)

Fonte: Autoria propria (2018)

4.2.1.4 Selegao da Bomba

Com o objetivo de atender as condicbes impostas pelo trajeto analisado,
buscou-se avaliar qual tipo e modelo de bomba seria 0 mais indicado para a aplicacao.
Como foi apresentado ao longo da revisao bibliografica, existem diversos tipos e nao
h& um Unico critério para definicdo do mais indicado para cada aplicagdo. Dessa
forma, recorreu-se ao abaco de aplicacdo proposto por Henn (2006) e representado
na Figura 27.

Percebe-se que quando se aplica as coordenadas do ponto de operacao
definido no topico anterior, o dbaco indica a aplicacdo de trés tipos de bombas:
rotativas, alternativas e centrifugas.

Como foi citado no tépico 2.8.1, as bombas rotativas limitam-se a aplicagdes
em industrias de processo, principalmente no bombeamento de liquidos pastosos ou
muito viscosos e bombeamento de 6leo combustivel para queima de fornos e

caldeiras. No caso das bombas alternativas, as aplicacdes mais comuns limitam-se a
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dosagem de produtos quimicos, mediante as chamadas bombas dosadoras. Além
disso, em geral, as aplicacdes de bombeamento de agua potavel ou industrial é feita
através de bombas centrifugas, salvo em sistemas pressurizados como redes de SPK
ou hidrantes.

Dessa forma, optou-se pelas bombas centrifugas para aplicagdo no sistema
de bombeamento. Além disso, o impelidor da bomba centrifuga devera ser aberto, em
funcédo da presenca de residuos sélidos provenientes das carcacgas resfriadas pela
agua de descarte.

Definido o tipo de bomba e rotor aplicado ao trajeto, utilizou-se da carta de
aplicacao apresentada na Figura 54 para selecao do modelo adequado do fabricante
em questao que melhor atende as condi¢des operacionais requeridas.

Figura 54 - Carta de Aplicacao Bombas centrifugas IMBIL INI-K
GPM (US)
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Fonte: IMBIL (2015a)

Com os valores de altura manométrica e vazao necessarios em maos,
percebe-se que o modelo de bomba mais indicado é o 100-315. O préximo passo é
definir o didmetro do impelidor.

Com auxilio das coordenadas de cada uma das curvas de carga (H) x vazao
(Q) para cada diametro de rotor dentro do intervalo comercializado, repassadas pelo

fabricante, percebeu-se que ao sobrepor a curva caracteristica da bomba para o rotor
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de diametro igual a 284 mm na curva do sistema, a intersecao entre ambas é muito

préximo do ponto de operacéao do trajeto, como observado na Figura 55.

Figura 55 — Determinacao do ponto de trabalho para a bomba do trajeto inicial
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Fonte: Autoria propria (2018)

Por conseguinte, conclui-se que a bomba de eixo horizontal, monoestagio,
succao horizontal e recalque vertical, de construcao "back pull-out" modelo IMBIL INI-
K 100-315 dotada de impelidor radial aberto de diametro 284 mm, acoplada a motor
elétrico trifasico 40 cv e IV polos satisfaz as condi¢cdes de projeto com seguranga.

E importante lembrar que se escolheu o tipo K pois sdo bombas que possuem
rotores tubulares com dois ou trés canais especialmente indicados para o

bombeamento de liquidos sujos, lamacentos e ndo gasosos.
4.2.2 Avaliacao do Trajeto Final

Como foi exposto anteriormente, o trajeto final avaliado diz respeito a etapa
final do caminho percorrido pela dgua de descarte dos resfriadores de carcaca. Esse
caminho tem inicio na peneira rotativa e conduz o fluido até os trocadores de calor.
Finalizada a etapa de troca térmica, a agua de descarte &, entdo, despejada as
canaletas de transporte de penas no setor de escaldagem e depenagem, com a
finalidade de transporta-las até o local apropriado. Vale ressaltar que néo € permitido

0 acumulo de penas no piso do setor e o seu transporte deve ser continuo (MAPA,
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1998) o que torna altamente viavel a utilizacao desse fluido, reduzindo o consumo de

agua da unidade frigorifica.

4.2.2.1 Condic6es de Operacao

Constata-se, pela Tabela 24, as condi¢cdes de operacao que se diferenciam
do trajeto inicial. Vale ressaltar as propriedades e vazao do fluido, assim como as

caracteristicas do tubo, permanecem inalteradas.

Tabela 24 — Variaveis de interesse ao projeto do trajeto final
Dados para dimensionamento da bomba no trajeto final

Pressdao manomeétrica no reservatorio de sucgao 0 bar
Pressdo manométrica na descarga 0 bar
Altura do reservatério de sucgao 0,8 m
Altura do reservatério de descarga 3,45 m

Fonte: Autoria propria (2018)

Dessa forma, ndo ha a necessidade de se realizar novamente os calculos
referentes a determinacao do Fator de Atrito, possibilitando pular as etapas iniciais do
dimensionamento e partindo diretamente para a determinagcdo da perda de carga e

altura manométrica do trajeto.

4.2.2.2 Célculo da Altura Manométrica Total

Durante verificacao do trajeto, observou-se a presencga de todos os acessoérios
listados na Tabela 25, tanto na linha de sucg¢ao quanto na linha de descarga. Utilizando
novamente a Figura 39, foi possivel calcular o comprimento equivalente total de cada

tipo de acessério

Tabela 25 - Acessdrios instalados ao longo do trajeto final

s . Comprimento Comprimento
Descricéo Quantidade . o .
equivalente unitario equivalente total
Curva 90° r/Din — 1 21 25m 52,5 m
Curva 45° 5 1,1m 55m
Registro de globo aberto 1 51m 51 m
Registro de gaveta aberto 5 1,1m 55m
Valvula de retencao tipo leve 1 12,5 m 12,5 m

Fonte: Autoria propria (2018)
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Conclui-se, entdao, que o comprimento equivalente total para os acessoérios
instalados ao longo do trajeto final € igual a 127,0 metros. O comprimento de tubulagéo
reta para o trajeto final é igual a 339,0 metros. Desse modo, seguindo 0os mesmos
passos apresentados ao longo da secdo 4.1.2.2, pela equacédo (32) tem-se o

comprimento equivalente total. Com isso:
L, =127,0+339,0=466,0[ m] (79)

Com todas as informacodes necessarias em maos, pode-se determinar a perda
de carga total no trajeto inicial percorrido pela agua de descarte. Logo:

466,0 (2.98)°
0.15408 2-9.81

h, =0,038- =52,01[m] (80)

E importante lembrar que o trajeto em avaliagao conta com dois trocadores de
calor de placas gaxetadas. Tais dispositivos possuem perdas de carga localizadas,
como pode ser constatado na Tabela 20, as quais devem ser levadas em
consideracao no projeto do sistema de bombeamento.

A equacgao (75) pode ser utilizada como base para o célculo da altura
manométrica do trajeto, desde que seja adicionado um novo termo referente a perda
de carga, em metros, dos dispositivos de transferéncia de calor. Dessa forma, a
expressao para o calculo da altura manométrica para o trajeto final pode ser definida
pela equacéao (81):

H:(ZD—ZS)+hfn_+hf (81)

Sabendo que, pela aplicagdo do Teorema de Bernoulli apresentado na
equacao (21) a perda de carga, em metros, referente a um diferencial de pressao
causado por um dispositivo “/”(Pj) pode ser dado pela razdo entre a magnitude desse

diferencial de pressao e o peso especifico do fluido (7), tem-se que:



112

(82)

Iy
I
< |2

Vale ressaltar que o peso especifico de um fluido pode ser determinado pela

equacao (83), ou seja:

y=p-g (83)

Com isso, é possivel determinar uma expressao para o calculo da perda de
carga, em metros, para o diferencial de pressao exercido pelos dispositivos através

da densidade do fluido (p) e a acelerac&o da gravidade (g):

P (84)

Dessa forma, tem-se que a perda de carga para os trocadores de calor

calculada por meio da equagéao (84) é:

L17-10°
h, =2 =11,92| m 85
fie ~999,91-0,81 ] (89)
Com isso, tem-se todas as informagdes necessarias para o calculo da altura

manomeétrica total do trajeto final através da equacao (81).

H =(3,45-0,80)+11,92+52,01=66,58| m ] (86)

Com a obtencao do resultado apresentado na expressao (86), o ponto de
operacgao da localiza-se em uma altura manométrica de 66,58 metros com vazao de
200 m3.h-'. Como foi citado na secdo 4.1.2.2 isso sera importante para o processo de
selecdo da bomba, pois a mesma devera possuir curva de carga (H) x vazao (Q) que

passe por esse ponto.
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4.2.2.3 Determinacao da Curva Caracteristica

Na equacéo (81), que representa a altura manométrica total do trajeto final,
observa-se que a expressdo estd dividida em trés parcelas. A primeira delas é
referente a altura estatica dos reservatérios de succao e descarga, que nao sofrem
variagdo com a alteracao da vazao.

A segunda etapa diz respeito a perda de carga dos trocadores de calor, a qual
pode sofrer alteracées com a mudanca da vazao, porém sera mantida fixa em funcao
da dificuldade em expressa-la para cada ponto da curva caracteristica do trajeto.

A Ultima parcela esta relacionada com perda de carga ao longo da tubulacao
e esta, por sua vez, é determinada em funcao da vazao de fluido na tubulacéo. Dessa
forma, adotou-se valores de vazao acima e abaixo da vazdo de operagdo (200 m3.h-
) com o objetivo de se chegar a curva caracteristica do trajeto. O resultado pode ser

observado na Figura 56.

Figura 56 - Curva caracteristica do trajeto final
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Fonte: Autoria propria (2018)
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4.2.2.4 Selegdo da Bomba

Do mesmo modo que para o primeiro trajeto, optou-se pelas bombas
centrifugas para aplicacao no sistema de bombeamento. Por outro lado, o impelidor
da bomba centrifuga, nesse caso, podera ser fechado, visto que a agua de descarte
antes de ser bombeada até os trocadores de calor passara por uma peneira rotativa,
capaz de retirar qualquer impureza indesejavel.

Definido o tipo de bomba e rotor aplicado ao trajeto, utilizou-se da carta de
aplicacao apresentada na Figura 57 para selecao do modelo adequado do fabricante

em questao que melhor atende as condi¢des operacionais requeridas.

Figura 57 - Carta de Aplicacao Bombas centrifugas IMBIL INI
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[/ s Nl
N 328
100 200-500 ‘2—
7 86406 ] o 12450‘0 150- V/fﬁ
50 \ 400, 400} 164
003125
7115 315/ 150-
30 315 08
32-250.1 0N 1o /
E o0 PO A 250 )150- 65 %
I
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Fonte: IMBIL (2015b)

Com os valores de altura manométrica e vazao necessarios em maos,
percebe-se que 0 modelo de bomba mais indicado é o 100-400. O préximo passo €
definir o didmetro do impelidor.

Com auxilio das coordenadas de cada uma das curvas de carga (H) x vazao
(Q) para cada diametro de rotor dentro do intervalo comercializado, repassadas pelo

fabricante, percebeu-se que ao sobrepor a curva caracteristica da bomba para o rotor
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de diametro igual a 381 mm na curva do trajeto final, a interse¢do entre ambas é o
mais préximo possivel do ponto de operacao do trajeto, como observado na Figura
58.

Figura 58 - Determinacao do ponto de trabalho para a bomba do trajeto final
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Fonte: Autoria propria (2018)

Por conseguinte, conclui-se que a bomba de eixo horizontal, monoestagio,
succao horizontal e recalque vertical, de construcédo "back pull-out" modelo IMBIL INI
100-400 dotada de impelidor radial fechado de diametro 381 mm, acoplada
diretamente a motor elétrico trifasico 75 cv e IV polos satisfaz as condigdes de projeto

com seguranga.
4.3 AVALIAGAO DA VIABILIDADE ECONOMICA DO PROJETO

4.3.1 Economia Gerada

Para a determinacao da economia gerada, realizou-se um estudo referente a
carga térmica total necessaria para a redugcao da temperatura da agua potavel até o
valor no qual a mesma é enviada ao frigorifico.

Tendo em vista que o fluido devera chegar ao setor de pré-resfriamento de

carcagas com uma temperatura de 2°C, é possivel determinar a quantidade de calor
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que deve ser retirada do mesmo por meio dos sistemas de troca térmica. Tomando

como base a equagéao (9) e as informacoes levantadas até aqui, tem-se que:

0, =4.02010°]W] @)

Pelo fato de o sistema de reaproveitamento energético nao estar operando, a
carga térmica total é absorvida pelo sistema de refrigeracao por aménia, gerando um
consumo de energia elétrica desnecessario.

Caso as adequacoes, propostas ao longo do projeto para o sistema de
reaproveitamento energético, sejam integralmente realizadas, prevé-se que 0 mesmo
seja capaz de gerar um recurso térmico de, aproximadamente:

Qreaproveitamento - 37 030-10° [W:I (88)

Dessa forma, a carga térmica restante que sera absorvida pelo sistema

resfriamento por amdnia pode ser calculado pela expresséo (89).

. _ . . (89)
Qaménia - Qfotal Qreaproveitamento

' (90)
Qaménia = 0’993 -10° [W]
Antes de se avaliar a captura financeira proveniente da economia de energia
elétrica, alguns parametros devem ser definidos, os quais sdo apresentados na Tabela
26.

Tabela 26 - InformacGes para avaliacdo da captura financeira
Informacoes caracteristicas da planta industrial

Periodo de trabalho ao longo do dia 17,86 h/dia
Periodo de trabalho no més 25 dias/més
COP do regime do trocador de calor agua/amdnia 3,9
Custo da energia elétrica para a unidade produtiva 0,18 R$/kWh

Fonte: Autoria propria (2018)
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Em relagdo ao COP do regime do trocador de calor agua/amdnia, essa € uma
informacé&o fornecida pelo setor corporativo da empresa, com o objetivo de padronizar
as analises financeiras referentes a implantacao de projetos de eficiéncia energética.

O coeficiente de eficacia dos sistemas de refrigeragéo, conhecido pela sigla
em inglés COP (Coefficient of Performance), € definido como a razao entre o efeito do
resfriamento e a entrada de trabalho no sistema, conforme equacéo (91), e tem a

funcéo de quantificar a sua eficiéncia.

_ 0 (1)
cor=o

liquido

Através do COP fornecido, pode-se determinar qual sera a economia em
energia elétrica referente ao recurso térmico disponibilizado pelo sistema de
reaproveitamento energético. A expressao (92), derivada da equacao (91), demonstra

0 procedimento.

W . — Qreaproveitamento g2
economizado C 0 P ( )
3,03-10°| W
economizado ~ # =776,15 [kW] (93)
3,9

Por fim, com base no resultado encontrado na expressao (93) e os parametros
apresentados na Tabela 26, é possivel determinar a captura financeira proveniente da

implantacéo do projeto proposto.

kWh h dia R$
Captura="776,15| —— |-17,86 -25 0,18 —— (94)
AP { h } {dia} [més} {kWh}
Captura = R$62.379,00 (95)

Com isso, prevé-se que o projeto promova uma captura financeira de R$
62.379,00 mensalmente, com economia de energia elétrica.
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4.3.2 Orcamento

Apés definidas todas as necessidades de melhoria para que o sistema de
reaproveitamento energético implantado na unidade atendesse as condi¢cdes na qual
esta submetido atualmente, entrou-se em contato com os fornecedores para que
fossem levantados os custos de manutencao e aquisicao dos equipamentos, 0s quais

estdo apresentados na Tabela 27.

Tabela 27 - Orcamento dos equipamentos necessarios para o projeto

Descricao Quantidade Valor unitario Valor total

Manutencdo em 2 trocadores de calor GXD-042 01 R$ 13.250,00 R$ 13.250,00
Gaxeta GXD-042 fluxo NBR 228 R$ 49,00 R$ 11.172,00
Gaxeta GXD-042 inicial/final NBR 04 R$ 98,00 R$ 392,00
Placa GX-042 AISI-316 0,5mm L (1234) 80 R$ 268,00 R$ 21.440,00
Motobomba IMBIL INI-K 100-315 rotor tubular &

01 R$ 26.064,00 R$ 26.064,00
284mm 40cv IV polos
Motobomba IMBIL INI 100-400 rotor fechado @

01 R$ 28.052,00 R$ 28.052,00
381mm 75¢cv IV polos
Transporte dos equipamentos 01 R$ 8.000,00 R$ 8.000,00
Imposto sobre produtos industrializados 01 R$ 1.997,12 R$ 1.997,12

Total R$ 110.367,12

Fonte: Autoria propria (2018)

4.3.3 Analise Financeira

Diante das informacdes apresentadas, é possivel utilizar o SAVEPI para
avaliagédo do projeto de investimento. Os dados utilizados na alimentacao do software

estao listados na Tabela 28.

Tabela 28 - Dados para alimentacao do SAVEPI

Dados de entrada Valor
Taxa Minima de Atratividade (TMA) 18%
Horizonte de Planejamento (N) 12 meses
Investimento Inicial (FCo) R$ 110.367,12
Valor de Revenda (VR) R$ 0,00
Fluxo de Caixa (FG;) R$ 62.379,00

Fonte: Autoria propria (2018)
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Por fim, realizou-se a simulagdo do projeto de investimento, obtendo os
resultados apresentados na Figura 59 para o Fluxo de Caixa e demonstrativo de

calculo do Payback Descontado.

Figura 59 - Fluxo de Caixa e Demonstrativo de Calculo do Payback Descontado

Periodo Custo Total Fluxo de Caixa FC Descapitalizado Acumulado Payback
(i) (CT) (FCy) para a data zero (FCD)) (FCDA)) (min j)
0 -110.367,12 -110.367,12 -110.367,12 -110.367,12
1 62379.00 52.863,56 -57.503,56 Ainda nao pago
2 62379.00 44.799,63 -12.703,93 Ainda nao pago
3 62379.00 37.965,79 25.261,85 3
4 62379.00 32.174,39 57.436,25 4
5 62379.00 27.266,44 84.702,68 5
6 62379.00 23.107,16 107.809,83 6
7 62379.00 19.5682,33 127.392,16 7
8 62379.00 16.595,19 143.987,35 8
9 62379.00 14.063,72 158.051,08 9
10 62379.00 11.918,41 169.969,49 10
" 62379.00 10.100,35 180.069,84 11
12 62379.00 8.559,62 188.629,45 12

Fonte: SAVEPI (2018)

Na Figura 60 é apresentado o Fluxo de Caixa do investimento para o horizonte

de planejamento.

Figura 60 - Fluxo de Caixa do investimento
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Fonte: SAVEPI (2018)
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Com base nos valores levantados e nos resultados apresentados pelo
SAVEPI, o projeto em estudo necessita de um investimento inicial de R$ 110.367,12.
Espera-se que esse investimento produza R$ 298.996,57 no periodo em analise. Isso
implica em um retorno liquido total de R$ 188.629,45 ao final de 12 meses. Para esse
projeto de investimento, a cada unidade monetaria investida, hd a expectativa de
retorno de 2,7091 unidades monetérias. Isso é equivalente a um ganho de 8,66% ao
periodo, além da taxa minima de atratividade imposta pelo setor corporativo da
empresa, que é de 18%. Além disso, 0 estudo apresentou retorno do investimento
(Payback) em aproximadamente 3 meses.

Na empresa onde o trabalho foi realizado, a TIR é considerada como o
principal indicador para a analise econémica de projetos, sendo o parametro decisorio
para a liberacdo de recursos (TIR>TMA). Com base nas informacdes apresentadas
ao final da simulacdo do investimento, obteve-se uma TIR de 56,25%, valor acima do

aceitavel para aprovagao do investimento.
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5 CONCLUSOES

O presente trabalho apresentou a forte dependéncia do setor industrial,
principalmente o frigorifico, de recursos energéticos provenientes de fontes terceiras.
Ao se avaliar as despesas referentes a tais insumos, observou-se que a energia
elétrica representa um dos custos mais elevados para o processo produtivo. Além do
mais, a industria brasileira responde por cerca de 30% do consumo de toda a energia
elétrica gerada no pais e o valor pago por elas para a utilizacao desse recurso é cerca
de 46% superior a média mundial.

Em relagdo a sua disponibilidade, percebeu-se que o0 mesmo se encontra
adverso e fortemente dependente de periodos hidrolégicos favoraveis. Tais condi¢des
acabam tornando a gestdo deste um dos maiores desafios inseridos no setor
secundario da economia, principalmente visando a criagao de alternativas que tornam
minimo o seu desperdicio dentro das plantas industriais.

Diante disso, tomou-se como principal objetivo realizar um estudo, dentro de
uma unidade frigorifica, que fosse capaz de trazer ganhos energéticos expressivos.
Observou-se a possibilidade de reduzir a sobrecarga no sistema de refrigeragao por
amdnia e consequentemente o consumo de energia elétrica do frigorifico através da
adequacao do sistema para reaproveitamento energético da agua de renovacao dos
resfriadores de carcaca.

Para que fosse possivel identificar as possiveis oportunidades de melhoria do
sistema, buscou-se apresentar uma revisdo bibliografica abordando todas as
caracteristicas e particularidades do processo industrial para abate de aves, conceitos
e dispositivos de transferéncia de calor, bem como maquinas de fluxo e maneiras de
se avaliar a viabilidade econbémica do investimento a ser realizado para implantacao
do projeto proposto.

Ao se avaliar as condi¢cdes de funcionamento do sistema de reaproveitamento
energeético, percebeu-se que o mesmo se encontrava subdimensionado para as
condi¢des na qual era submetido. Isso se devia, principalmente, pela alteracao tanto
na capacidade produtiva quanto no consumo de agua gelada pela planta industrial.

O estudo realizado sobre o0 mesmo trouxe como principal alternativa
readequa-lo para a condicao atual através da substituicdo das bombas centrifugas,

visto que a quantidade de agua descartada pelo sistema de resfriamento de carcacas
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havia dobrado ao longo dos anos. Além disso, para que o potencial energético do
sistema fosse aproveitado integralmente, optou-se pela adicdo de uma maior
quantidade de placas nos trocadores de calor instalados na fabrica. Dessa forma, o
estudo baseou-se na utilizacdo de dois trocadores de calor Tranter
SUPERCHANGER® GXD-042-L-5-NP-155. Em relagdo ao arranjo dos trocadores de
calor escolhidos, estudou-se duas hipéteses: um arranjo em série/paralelo (hipotese
de arranjo 01) e outro arranjo série/série (hipdtese de arranjo 02).

Por meio da aplicacdo do método da efetividade-NUT, concluiu-se que a
hipdétese de arranjo 02 foi a que melhor se encaixou dentro das condi¢des
especificadas, visto que a temperatura de saida do fluido quente demonstrou-se cerca
de 8% superior, quando comparada com a temperatura de saida da hip6tese de
arranjo 01. Isso representou um melhor aproveitamento da carga térmica disponivel
na agua de descarte e consequentemente uma maior redu¢cao no consumo de energia
elétrica. Além disso, como o arranjo de placas adotado para os trocadores de calor na
hip6étese de arranjo 02 foi de um passe, a perda de carga associada diminuiu
consideravelmente, visto que a primeira hipétese adotaria um arranjo de placas em
dois passes.

Definido como seriam instalados os equipamentos de troca térmica, a etapa
subsequente foi o dimensionamento do sistema de bombeamento. Diante das
condigdes impostas, houve a necessidade de se dividir o estudo em dois trajetos e,
consequentemente, a utilizacdo de duas bombas. Ao se avaliar o primeiro trajeto,
determinou-se um ponto de operacao localizado em uma altura manométrica de 27,60
metros com vazao de 200 m3.h'. Como nesse trajeto a dgua de descarte ndo passa
por nenhum processo de retirada de impurezas, houve a necessidade de utilizar uma
bomba centrifuga de rotor radial aberto tipo tubular. Ao se cruzar a curva caracteristica
do trajeto com as curvas de operacao das possiveis maquinas de fluxo, verificou-se
que a bomba centrifuga IMBIL INI-K 100-315 dotada de impelidor radial aberto de
didmetro 284 mm, acoplada a motor elétrico trifasico 40 cv e IV polos seria a mais
adequada para movimentacgao do fluido do ponto de succao até o ponto de descarga.

De maneira analoga ao realizado no trajeto inicial, o ponto de operagao
encontrado para o trajeto final localizou-se em uma altura manométrica de 66,58
metros com vazao de 200 m3.h'. Dessa forma, foi selecionada a bomba centrifuga
IMBIL INI 100-400 dotada de impelidor radial fechado de diametro 381 mm, acoplada

diretamente a motor elétrico trifasico 75 cv e IV polos. Como foi prevista a implantacao
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de uma peneira rotativa para retirada de impurezas do fluido antes de o mesmo ser
succionado pela bomba centrifuga, preferiu-se pelo rotor fechado, diferentemente do
primeiro trajeto.

Apos levantadas todas as necessidades de melhoria e substituicdo de
equipamentos, bem como dos custos associados, foi possivel avaliar a viabilidade
econbmica do projeto de investimento. O orcamento para adequacdo do sistema
trouxe como resultado a necessidade de um desembolso de R$ 110.367,12 pelo setor
financeiro da companhia. Por outro lado, previu-se uma economia mensal de,
aproximadamente, R$ 62.379,00 com a reducdo do consumo de energia elétrica para
resfriamento da agua potavel direcionada ao frigorifico.

Por fim, utilizou-se da ferramenta computacional SAVEPI para anadlise
financeira. Ao se avaliar o projeto de investimento com um horizonte de planejamento
igual a 12 meses, 0 estudo apresentou um retorno do investimento (Payback
descontado) em aproximadamente 3 meses e um retorno liquido total de R$
188.629,45. Além disso, obteve-se uma TIR de 56,25%, valor acima da Taxa Minima
de Atratividade proposta pela empresa, igual a 18%. Dessa forma, com base nos
resultados apresentados e na analise da expectativa do retorno, concluiu-se que a

implementacao do projeto em estudo € viavel tanto técnica quanto financeiramente.
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ANEXO A — CURVAS PARA BOMBA MEGANORM 100-065-315
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ANEXO B — CURVAS PARA BOMBA MEGAFLOW K 80-250
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ANEXO C — CURVAS PARA BOMBA IMBIL INI-K 100-315
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ANEXO D — CURVAS PARA BOMBA IMBIL INI 100-400
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Friction Factor
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ANEXO E - ABACO DE MOODY
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ANEXO F — PROPRIEDADES TERMOFISICAS DA AGUA SATURADA

TasLE A.6 Thermophysical Properties of Saturated Water”

Specific Heatof  Specific Thermal Expansion
Volume Vapor- Heat Viscosity Conductivity Prandtl ~ Surface  Coeffi-
Tempera- (m*/kg) ization,  (kJ/kgK) (N s/m’) (W/m-K) Number  Tension, cient, Temper-
ture, T Pressure, hy, o 100 B-10°  ature,
(K) pbars) o100 v,  KIkY ¢ G, p 108 pe 108 k10 k100 P P, (Nm) (K T(K)
273.15 0.00611  1.000 206.3 2502 4217 1.854 1750 8.02 569 182 1299 0815 755 -68.05  273.15
275 0.00697 1.000 181.7 2497 4211 1.855 1652 8.09 574 183 1222 0817 753 -32.14 275
280 0.00990  1.000 1304 2485 4198 1.858 1422 8.29 582 186 1026 0825 748 46.04 280
285 0.01387 1.000 994 2473 4189 1.861 1225 8.49 590 189 881 0833 743 114.1 285
290 0.01917 1.001  69.7 2461 4184 1.864 1080 8.69 598 193 756 0841 737 174.0 290
295 0.02617 1.002  51.94 2449 4181 1.868 959 8.89 606 195 6.62 0849 727 221.5 295
300 0.03531 1.003  39.13 2438 4179 1872 855 9.09 613 196 583 0857 717 276.1 300
305 0.04712  1.005  29.74 2426 4178 1.877 1769 9.29 620 20.1 520 0.865 709 320.6 305
310 0.06221 1.007  22.93 2414 4178 1.882 695 9.49 628 204 462 0873 700 361.9 310
315 0.08132 1.009  17.82 2402 4179 1888 631 9.69 634 207 416 0883 69.2 4004 315
320 0.1063 1011  13.98 2390 4180 1.895 577 9.89 640 210 377 0894 683 436.7 320
325 0.1351  1.013  11.06 2378 4182 1903 528 10.09 645 213 342 0901  67.5 471.2 325
330 0.1719  1.016 8.82 2366 4.184 1911 489 10.29 650 217 315 0908  66.6 504.0 330
335 0.2167 1018 7.09 2354 4186 1.920 453 10.49 656 220 288 0916 658 535.5 335
340 02713 1.021 5.74 2342 4188 1.930 420 10.69 660 223 266 0925 649 566.0 340
345 03372 1.024 4683 2329 4191 1941 389 10.89 668 226 245 0933 641 595.4 345
350 04163  1.027 3.846 2317 4195 1.954 365 11.09 668 230 229 0942 632 624.2 350
355 0.5100  1.030 3080 2304 4199 1968 - 343 11.29 671 233 214 0951 623 652.3 355
360 0.6209  1.034 2.645 2291 4203 1983 324 11.49 674 237 202 0960 614 697.9 360

INCROPERA et al. (2008)

Fonte



