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RESUMO 

 

Dado o cenário atual, no qual o avanço da indústria exige um aumento de oferta de energia, o 

aumento no consumo de água acarretado pelos processos de geração de energia é um grande problema 

para o tema de conservação ambiental, sendo necessário buscar saídas para contornar os gastos de 

água. O presente trabalho objetiva definir uma área de troca térmica adequada para um condensador 

resfriado a ar (Air Cooled Condenser) que será instalado em uma planta de ciclo combinado, uma vez 

que o principal consumidor de água dentro de um ciclo Rankine, é o condensador. Para resolução, foi 

programado um código no Octave 6.3 com um método iterativo que permitiu calcular a área de troca 

térmica em função do fluxo mássico de ar, levando em consideração o caso de um trocador de casco 

tubo com aletas retangulares no exterior dos tubos e também, um caso sem aletas. Além disso, foi 

verificado o fluxo de vapor que o condensador é capaz de condensar de maneira adequada, dado o 

fluxo de ar. Em ambos os casos, valores de temperatura de entrada e saída do condensador, foram 

dados operacionais mantidos constantes. Dessa forma, foi verificado que para valores acima de 

1.000.000 kg/s de fluxo de ar, a diminuição da área de troca térmica se torna irrisória, dado o gasto 

de energia necessário para aumentar o escoamento de ar e que, a inserção de aletas gera uma redução 

no tamanho do trocador, permitindo sua instalação plantas com área disponível, menor.  

 

  



 

ABSTRACT 

 

            Given the current scenario, in which the advancement of industry requires an increase in 

energy supply, the increase in water consumption caused by energy generation processes is a major 

problem for the issue of environmental conservation, and it is necessary to seek ways to circumvent 

the water costs. This work aims to define an adequate heat exchange area for an air-cooled condenser 

(Air Cooled Condenser) that will be installed in a combined cycle plant, since the main consumer of 

water within a Rankine cycle is the condenser. For resolution, a code was programmed in Octave 6.3 

with an iterative method that allowed the calculation of the heat exchange area as a function of the 

mass air flow, taking into account the case of a shell-tube heat exchanger with rectangular fins on the 

outside of the tubes and a case without fins. In addition, the steam flow that the condenser is able to 

adequately condense, given the air flow, was verified. In both cases, condenser inlet and outlet 

temperature values were operational data kept constant. In this way, it was verified that for values 

above 1,000,000 kg/s of air flow, the decrease in the thermal exchange area becomes negligible, given 

the energy expenditure necessary to increase the air flow and that, the insertion of fins generates a 

reduction in the size of the exchanger, allowing its installation in plants with a smaller available area. 
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1. INTRODUÇÃO 

 

Com o passar dos anos, o crescimento no número de indústrias e da economia no Brasil de 

maneira geral, vêm solicitando cada vez mais do sistema nacional de energia e, por consequência, das 

usinas de produção. Prova disso, foi que no dia 21/12/2021, a Aneel (Agência Nacional de Energia 

Elétrica) realizou um leilão de 4,6 GW de disponibilidade de potência (AGÊNCIA BRASIL, 2021), 

o que evidencia esse crescimento. Nesse cenário, usinas termelétricas tem uma importante função no 

controle de frequência dentro do sistema nacional, devido a sua maior facilidade no controle de carga, 

e, em conjunto, a função de suprir a demanda energética em períodos de seca em que as hidrelétricas, 

as quais são as principais produtoras de energia no Brasil, diminuem a sua produção. 

Plantas térmicas que utilizam o ciclo Rankine necessitam utilizar um trocador de calor próprio 

para realizar a condensação de todo o vapor que realizou trabalho na turbina, chamado de 

condensador. Para realizar esse resfriamento que proporciona a condensação do vapor, é necessário 

utilizar um fluido de menor temperatura que realizará essa troca térmica, sendo a água o mais 

utilizado. No entanto, o aumento no número de usinas utilizando recursos hídricos pode ocasionar 

secas em rios que não suportam essas demandas. Um exemplo disso, é o caso da cidade de Macaé 

(RJ), na qual existe uma previsão de serem instaladas 15 novas termelétricas e estudos apontam uma 

preocupação quanto a secagem do Rio Macaé devido ao aumento no consumo de água (Portal 

Tratamento de Água, 2022). 

Com isso, uma saída para redução desse consumo, ainda atendendo as demandas energéticas 

do país, é a implementação de usinas termelétricas com condensadores resfriados a ar, nas quais o 

consumo de água é drasticamente menor que as termelétricas comuns, uma vez que o fluido utilizado 

no resfriamento do vapor é o próprio ar atmosférico. Condensadores resfriados a ar, são construídos 

com ventiladores ou exaustores que forçam uma corrente de ar por uma superfície, onde a troca 

térmica ocorre.  

Por conta das características do ar não serem tão propensas à troca térmica quanto as da água, 

é necessário aplicar uma vazão de ar mais elevada, algo que é limitado apenas pela capacidade dos 

ventiladores. Outro fator importante, é a área de troca térmica necessária para atender as condições 

operacionais do ciclo térmico, uma vez que a instalação do equipamento pode se tornar inviável pelo 

tamanho necessário do mesmo.  
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1.1. OBJETIVOS 

 

Este trabalho objetiva projetar um condensador resfriado a ar em escoamento cruzado para 

reduzir o consumo de água de uma usina termelétrica facilitando sua inserção dentro de uma outorga 

de captação já existente. Assim, é necessário que o mesmo gere uma redução de temperatura 

semelhante ao de um condensador resfriado a água já instalado em uma planta térmica de 826 MW 

de capacidade de geração localizada na cidade de Macaé. 

 

1.1.1. OBJETIVOS ESPECÍFICOS 

 

• Analisar a área de troca térmica necessária de acordo com a vazão mássica de ar pelo 

condensador. 

• Observar a relação entre o fluxo mássico de água condensada em função da vazão de 

ar. 

• Comparar as características do condensador resfriado a ar com o condensador úmido. 
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2. REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 

 

Este capítulo traz conceitos importantes acerca da construção e do funcionamento de 

trocadores de calor de uma maneira geral, abordando os modos de transferência de calor, as 

classificações construtivas e operacionais, bem como as metodologias aplicadas para projeto e estudo 

dos trocadores de calor. Além disso, o capítulo elucida as características específicas de um 

condensador resfriado a ar. 

 

2.1. MODOS DE TRANSFERÊNCIA DE CALOR 

 

Na natureza, de forma geral, é possível observar que, ao existir um gradiente de temperatura 

entre dois pontos no espaço, ocorre um trânsito de energia térmica do ponto de maior temperatura 

para o de menor, sendo este trânsito de energia chamado de transferência de calor ou somente calor. 

Com isso em vista e buscando entender o funcionamento de trocadores de calor, é possível separar as 

formas que a transferência de calor ocorre em 3 modos: Condução, convecção e radiação. 

A transferência de calor por condução é toda aquela em que o trânsito de energia ocorre por 

conta de um gradiente de temperatura e a atividade atômica ou molecular aleatória (difusão). Isso 

significa que átomos ou moléculas mais energéticos, ao se movimentarem aleatoriamente dentro de 

um meio, transferem energia para moléculas menos enérgicas através de colisões ou, através dos 

movimentos de translação aleatório de todas as moléculas, ocorre uma difusão de energia dentro do 

meio, causando a transferência de calor por condução (HOLMAN, 2010). 

Esse modo de transferência de calor, assim como todos os outros, é descrito através da sua 

equação de taxa, que no caso da condução, é definida pela Lei de Fourier (Eq. (1)). 

 

𝑞"𝑐𝑜𝑛𝑑  =  −𝑘 (𝒊 (
𝛿𝑇

𝛿𝑥
) +  𝒋 (

𝛿𝑇

𝛿𝑦
) +  𝒌 (

𝛿𝑇

𝛿𝑧
)) (1) 

 

Onde, a taxa de transferência térmica (𝑞”𝑐𝑜𝑛𝑑 ) depende do fator de condutividade térmica 

(𝑘) inerente ao material, e dos gradientes de temperatura em todas as direções do volume observado. 

Por sua vez, o modo de transferência de calor por convecção se diferencia da condução ao ter 

o trânsito de energia por conta do movimento global do fluido, além da difusão. Quando um grande 
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número de moléculas movem-se em conjunto, algo possível somente em fluidos, e existe um 

gradiente de temperatura no sistema observado, a transferência de calor por convecção ocorre.  

Sendo assim, esse movimento global pode acontecer de maneira forçada, com o uso de um 

agente externo para gerar o escoamento do fluido, como um ventilador ou uma bomba, o que, em 

conjunto com o gradiente de temperatura, gera a convecção forçada. No entanto, este escoamento 

pode ocorrer de maneira natural, quando existe uma diferença de massa específica no fluido advinda 

de um gradiente de temperatura. Essa diferença de densidade cria forças de empuxo que movem 

fluido, gerando a convecção livre ou natural.  

Para ambos os casos, a equação que descreve a taxa de transferência de calor (Eq. (2)) é a 

mesma, conhecida como a lei do resfriamento de Newton (HOLMAN, 2010). 

 

𝑞"𝑐𝑜𝑛𝑣𝑒𝑐  =  ℎ(𝑇𝑠   − 𝑇∞ ) (2) 

 

Onde a taxa de calor convectiva (𝑞”𝑐𝑜𝑛𝑣𝑒𝑐) depende do coeficiente convectivo (ℎ) e da 

diferença entre a temperatura na superfície observada (𝑇𝑠) e a temperatura do fluido (𝑇∞). 

Por fim, todo o corpo que possui matéria e temperatura diferente do zero absoluto, emite 

energia térmica na forma de radiação eletromagnética sem a necessidade de que exista um meio para 

que essa energia transite. Isso se deve aos movimentos realizados pelos elétrons dos átomos que 

compõem a matéria quando alteram as suas configurações, sendo que essa característica está atrelada 

ao poder emissivo do objeto (𝐸), que dita a capacidade do corpo de emitir energia térmica (Eq. (3)). 

Além disso, todo corpo que recebe energia térmica na forma de radiação (irradiação), possui uma 

capacidade inerente de absorvê-la (𝐺𝑎𝑏𝑠), dependendo da fonte de radiação observada (Eq. (4)).  

 

𝐸 = 𝜖𝜎𝑇𝑠
4 (3) 

 

𝐺𝑎𝑏𝑠 = 𝛼𝐺 (4) 

 

Sendo o poder emissivo dependente da emissividade do material (𝜖), o qual varia entre 0 e 1, 

da constante de Stefan-Boltzmann (𝜎) e a temperatura do corpo estudado (𝑇𝑠), já a irradiação 

absorvida depende da absortividade (𝐺) do material e da constante (𝛼) que varia entre 0 e 1. 
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Com os corpos em constante interação, o fluxo de calor por radiação realmente emitido por 

um corpo para a sua vizinhança (𝑞”𝑟𝑎𝑑) é a diferença entre o seu poder emissivo e sua capacidade de 

absorção. Ao se fazer as devidas considerações para esse modo de transferência de calor, chegasse a 

lei de Stefan-Boltzmann (Eq. (5)), a qual, além dos fatores do poder emissivo, depende também da 

temperatura dos corpos em sua vizinhança (𝑇𝑣𝑖𝑧
4 ) que estão emitindo radiação para o objeto observado 

(INCROPERA e DEWITT, 2014). 

 

𝑞"𝑟𝑎𝑑 = 𝜖𝜎(𝑇𝑠
4 − 𝑇𝑣𝑖𝑧

4 ) (5) 

 

2.2. ESPECIFICAÇÃO DE TROCADORES DE CALOR 

 

Dentro de processos industriais que necessitam de controle de temperatura dos fluidos de 

trabalho, é muito comum ser utilizado trocadores de calor para realizar esse controle de maneira 

calculada. Isso porque os trocadores de calor são equipamentos os quais utilizam dois ou mais fluidos 

em temperaturas diferentes para que se possa realizar a transferência de calor. No entanto, a forma 

construtiva ou o funcionamento dos trocadores de calor podem variar em uma grande faixa, sendo 

possível assim, classificá-los de acordo com o processo de transferência de calor, forma construtiva, 

arranjo de fluxos, entre outros. 

 

2.2.1. CLASSIFICAÇÃO DE TROCADORES DE CALOR QUANTO AO PROCESSO 

DE TRANSFERÊNCIA  

 

Os trocadores de calor nos quais os fluidos envolvidos se misturam durante o processo de 

troca térmica são classificados como trocadores de contato direto. Nesses trocadores, além da 

transferência de calor, geralmente se tem o fenômeno de transferência de massa ocorrendo em 

conjunto, aumentando a capacidade de troca térmica desses trocadores. No entanto, os casos em que 

esses trocadores podem ser aplicados são limitados, uma vez que o processo em que ele está inserido 

deve permitir que essa mistura aconteça. Dessa forma, geralmente são utilizados fluidos imiscíveis 

ou gás e líquido, como fluidos de trabalho nesse tipo de trocadores. Um exemplo bastante comum 

dessa classificação são as torres de resfriamento (KAKAÇ; et. al., 2012).  

Por outro lado, quando os fluidos envolvidos estão separados por algum componente 

construtivo do trocador, esse trocador é classificado como um trocador de contato indireto (Ex.: 
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Casco-tubo, de placas etc.), no qual, essa superfície que separa os fluidos está em contato com ambos 

e, através dela, o calor é transferido por condução do fluido de maior temperatura para o de menor 

(SEKULIC e SHAH, 2003). 

Essa última classificação pode ser separada entre trocadores de transferência direta 

(recuperadores) e transferência indireta (regeneradores). O primeiro caso, e o mais comum, são 

trocadores em que ambos os fluidos fluem ao mesmo tempo pelo trocador e o fluxo de calor que deixa 

o fluido quente, é simultaneamente absorvido pelo fluido frio (KAKAÇ; et. al., 2012). 

Já para os regeneradores, o fluido quente passa primeiro pelo trocador, aquecendo a superfície 

de contato para que, posteriormente, essa energia armazenada seja transferida para o fluido frio, 

quando este é escoado pelo trocador (SEKULIC e SHAH, 2003). 

 

2.2.2. CLASSIFICAÇÃO DE TROCADORES DE CALOR QUANTO À CONSTRUÇÃO 

 

Inseridos dentro de processos, os trocadores de calor possuem diversas formas construtivas 

para se adequarem às necessidades dos sistemas em que estão inseridos. Limitações de processo, de 

disponibilidade dos fluidos ou financeiras são alguns exemplos de problemas que podem ser 

contornados ou minimizados pela forma construtiva do trocador. 

Sendo assim, dentro de trocadores de contato indireto, é possível separá-los em quatro grandes 

grupos de acordo com suas características de construção. 

O primeiro grupo é o dos trocadores tubulares que, por definição, utilizam tubos como 

elemento construtivo base de sua formação. Este é amplamente utilizado devido ao fator da 

flexibilidade construtiva que os tubos possuem, podendo-se alterar o diâmetro, o comprimento ou a 

configuração de montagem, além do escoamento dos fluidos. 

Um tipo de trocador tubular bastante comum é o trocador casco-tubo. Neste trocador, uma 

série de tubos é montado paralelamente a um casco que envolve completamente o conjunto de tubos 

(Fig. 1), sendo que um fluido passa por dentro dos tubos e o outro passa pelo casco. 
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Figura 1. Trocador de calor casco-tubo (KAKAÇ; et. al., 2012). 

 

Esses trocadores de calor podem ter diversas formas construtivas para suportar a expansão 

térmica, facilitar a limpeza e para que se possa atingir a troca térmica requerida, como por exemplo a 

utilização de defletores (chicanas) que guiam o fluxo do fluido que passa pelo casco e aumentam o 

coeficiente de troca térmica, além disso, trabalham com fluxos paralelos ou contracorrente (KAKAÇ; 

et. al., 2012). 

Outro tipo bastante aplicado é o duplo-tubo, no qual um tubo de diâmetro maior é montado 

concentricamente a um de diâmetro menor, englobando-o (Fig. 2). Neste trocador em que um fluido 

passa pelo tubo interno enquanto o outro passa pelo anel externo, é mais interessante, para que se 

possa aumentar a troca térmica, que os fluxos sejam contracorrentes (SEKULIC e SHAH, 2003), 

exceto em casos específicos. Essa característica que torna esse modelo bastante aplicável em sistemas 

em que existe a necessidade de a temperatura de saída do fluido quente ser menor que a temperatura 

de saída do fluido frio (THULUKKANAM, 2013). 

 

 

 

Figura 2. Trocador de calor duplo-tubo (SEKULIC e SHAH, 2003). 
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Vale citar também os trocadores com tubos em espiral. A tubulação em forma de espira, dentro 

de um casco, semelhante ao casco-tubo, concede um coeficiente de troca térmica maior, apesar de 

dificultar a limpeza (SEKULIC e SHAH, 2003). 

Uma outra categoria seria os trocadores classificados como trocadores de placas que são 

aqueles em que a superfície dividindo os fluxos dos fluidos quentes e frios são placas finas. Tais 

placas são instaladas com uma distância entre si de maneira que formam as cavidades pelas quais os 

fluidos escoam e realizam a troca térmica. Esses trocadores, apesar de não suportarem trabalhos com 

altas temperaturas, altas pressões ou altos gradientes de ambas as grandezas, podem trabalhar com 

gás, líquido ou mudança de fase (SEKULIC e SHAH, 2003). 

Existem algumas configurações desse tipo de trocadores, como o trocador de placas vedado 

por juntas, o de placas em espiral e o de lamelas. Na primeira configuração, o trocador é composto 

por placas retangulares montadas paralelamente e comprimidas umas contra as outras. Entre elas, é 

colocado uma junta de borracha, a qual é responsável por impedir vazamentos (internos e externos) 

e por determinar qual fluido escoará por qual canal, garantindo que exista uma alternância entre o 

fluido frio e o quente para que todas as placas estejam em contato com ambos (Fig. 3), tendo, 

geralmente, os fluidos escoando em contracorrente (KAKAÇ; et. al., 2012). 

 

 

 

Figura 3. Trocador de placas vedado por juntas (KAKAÇ; et. al., 2012). 
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O trocador em espiral é construído a partir de duas placas dobradas em formas de espiras e 

com suas pontas soldadas para que se forme as cavidades pelas quais os fluxos passam (Fig. 4). 

Alguns modelos mais comuns utilizam a entrada de um fluido pelo centro da espira e a saída 

pelas laterais e vice-versa para outro fluido, com o objetivo de obter um fluxo contracorrente, porém, 

é possível encontrar trocadores em espiral que utilizam fluxos cruzados (KAKAÇ; et. al., 2012). 

 

 

 

Figura 4. Trocador de placas em espiral (SEKULIC e SHAH, 2003). 

 

Por fim, existem os trocadores de lamelas (Fig. 5) que são fabricados a partir de duas chapas 

de espessura muito pequena e perfiladas de maneira a criarem canais retangulares (lamelas). As 

lamelas são envolvidas em um casco semelhante aos trocadores casco-tubo e, em conjunto com as 

dobras das lamelas, formam um conjunto de canais por onde o fluido do lado casco escoa 

(THULUKKANAM, 2013). 
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(a) (b) 

 

Figura 5. Trocador de lamelas. (a) Lamelas; (b) Fluxo no trocador. (KAKAÇ; et. al., 2012). 

 

Vale comentar também que, ao se observar o sistema em que um trocador de calor precisa ser 

inserido, levando em consideração todas as variáveis de entrada e o valor necessário na saída deste 

trocador, pode ser necessário uma área de troca térmica maior do que aquela proporcionada por um 

trocador comum. Desta forma, é possível adicionar aletas ou algum outro tipo de extensão na 

superfície de trocadores de contato indireto (trocadores de superfície estendida) para assim realizar o 

aumento na transferência de calor por condução (SEKULIC e SHAH, 2003). 

Nos trocadores de placas, geralmente, aplicam-se aletas quando se tem uma troca entre gases, 

sendo as aletas uma placa ondulada de espessura menor que é colocada entre as placas planas do 

trocador (Fig. 6), para que assim possa existir uma variação nas camadas limites do fluido em 

conjunto com o aumento da área, aumentando, assim, o coeficiente de troca térmica (KAKAÇ; et. al., 

2012).  
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Figura 6. Aletas em trocadores de placas (KAKAÇ; et. al., 2012). 

 

Os trocadores tubulares também apresentam aletas quando são utilizados em sistemas de troca 

térmica entre um gás e um líquido, sendo as aletas instaladas no lado gás do trocador. Para esses 

equipamentos, existem aletas transversais, helicoidais, longitudinais, entre outras, com este último 

tipo mais usado em trocadores de duplo tubo e em de casco-tubo sem defletores (KAKAÇ; et. al., 

2012). 

 

2.2.3. CLASSIFICAÇÃO DE TROCADORES DE CALOR QUANTO AO 

ESCOAMENTO 

 

Um fator de grande relevância para a troca térmica é a fluidodinâmica dos fluidos de trabalho 

envolvidos. Sendo assim, uma divisão importante existente entre os trocadores é com relação a como 

os fluidos escoam por eles. Dentro dessa classificação existem três principais: os trocadores de fluxo 

paralelo, os de fluxo contracorrente e de fluxo cruzado.  

No primeiro caso, o fluido quente e o frio entram pelo mesmo lado no trocador e saem pelo 

mesmo lado (Fig. 7a). Essa configuração permite uma maior troca térmica no início do escoamento 

devido ao maior gradiente de temperaturas, o que depois diminui à medida que as temperaturas se 

aproximam (Fig. 7b), com isso, esse tipo de escoamento é menos efetivo dentre os três e gera um 
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grande estresse térmico na entrada devido a diferença de temperatura entre os fluidos 

(THULUKKANAM, 2013). 

 

 

 

(a) (b) 

  

Figura 7. Trocador de fluxo paralelo. (a) Escoamento (KAKAÇ; et. al., 2012); (b) 

Distribuição de temperatura (SEKULIC e SHAH, 2003). 

 

O fluxo contracorrente é o oposto do fluxo paralelo, pois a entrada do fluido frio no trocador 

está do mesmo lado que a saída do fluido quente e vice-versa (Fig. 8a). Isso permite que o gradiente 

de temperatura entre os fluidos diminua em um ritmo mais lento ou até mesmo que não diminua, 

aumentando consideravelmente a eficiência de troca térmica do trocador (Fig. 8b), sendo assim, são 

trocadores utilizados somente quando se deseja uma alta eficiência (SEKULIC e SHAH, 2003). 

 

 

 

(a) (b) 
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Figura 8. Trocador de calor de fluxo contracorrente. (a) Escoamento (KAKAÇ; et. al., 

2012); (b) Distribuição de temperatura (SEKULIC e SHAH, 2003). 

 

E no último caso, o trocador de fluxo cruzado se define quando um dos fluidos escoa em uma 

direção que forma um ângulo de 90° com o escoamento do outro fluido (Fig. Erro! Fonte de r

eferência não encontrada.), tendo a distribuição de temperatura em duas dimensões, a eficiência 

desses trocadores varia em uma faixa entre os trocadores de fluxo paralelo e os de fluxo 

contracorrente. Vale ressaltar que, para esses trocadores, quando um fluido escoa através de múltiplas 

superfícies (placas ou tubos), o escoamento é classificado com não-misturado (Fig. 9a), já quando o 

fluido escoa por um único canal, o escoamento é considerado como misturado (Fig. 9b).  

 

  

(a) (b) 

 

Figura 9. Trocador de calor com fluxo cruzado. (a) Não-misturado; (b) Misturado. 

(INCROPERA e DEWITT, 2014). 

 

Para todos os casos descritos é possível se ter um único passe ou múltiplos passes, no entanto, 

quando se existe mudança de fase dentro de trocadores com múltiplos passes, é preciso utilizar de 

medidas para garantir o escoamento completo de todo fluido entre as mudanças de passes, como por 

exemplo a utilização de curvas em U, uma vez que a mudança de densidade que acompanha o 

processo pode ocasionar a separação das fases durante o escoamento (KAKAÇ; et. al., 2012). 
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2.2.4. CLASSIFICAÇÃO DOS TROCADORES DE CALOR QUANTO AO 

MECANISMO DE TRANSFERÊNCIA 

 

A mudança de fase dos fluidos é um fenômeno que deve ser levado em consideração ao se 

estudar trocadores de calor, uma vez que influenciam diretamente na transferência de calor. Por esse 

motivo é possível classificar os trocadores de acordo com o mecanismo pelo qual eles realizam a 

troca térmica. Caso não haja mudança de fase no fluido, o que ocorre é uma convecção em uma fase, 

seja ela líquida ou vapor, no entanto, caso a mudança de fase aconteça, a classificação é de uma 

convecção de duas fases (KAKAÇ; et. al., 2012).  

Dependendo do sistema observado, bem como os valores de pressão e temperatura de 

saturação dos fluidos envolvidos, é possível que a mudança de fase ocorra em apenas um dos fluidos, 

como é o caso de condensadores e evaporadores de caldeiras. Também é possível que ocorra em 

ambos os fluidos, sendo um se condensando e o outro evaporando, como nos evaporadores de ar-

condicionado. E, por fim, existem exemplos em que não se têm a mudança de fase no trocador, como 

em radiadores de carros, economizadores de caldeiras, intercoolers, entre muitos outros, uma vez que 

este é o tipo mais comum de trocador (SEKULIC e SHAH, 2003). 

 

2.3. METODOLOGIAS DE CÁLCULO DE TRANSFERÊNCIA DE CALOR 

 

Ao se analisar trocadores de calor e o processo de transferência é necessário observar como o 

fluxo de energia térmica transita do fluido quente para o fluido frio. Para isso, existe uma equação 

básica (Eq. (6)) que define a taxa de calor (𝑞). 

 

𝑞 =  �̇�(𝑖𝑖𝑛 − 𝑖𝑜𝑢𝑡) (6) 

 

Onde (�̇�) é a vazão mássica do fluido, (𝑖) é a entalpia específica e os índices in e out definem 

a entrada e saída do trocador respectivamente.  

Assumindo-se que o trocador se encontra em regime estacionário (sem mudança nas variáveis 

de entrada), que não troca calor com o exterior do sistema e que não existe mudança de fase a equação 

(6) pode ser escrita da maneira vista na equação (7). 
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𝑞 = (�̇�𝑐𝑝)ℎ(𝑇ℎ𝑖𝑛 − 𝑇ℎ𝑜𝑢𝑡) =  (�̇�𝑐𝑝)𝑐(𝑇𝑐𝑜𝑢𝑡 − 𝑇𝑐𝑖𝑛) (7) 

 

Sendo (𝑐𝑝) o calor específico do fluido, (𝑇) a temperatura, com os índices h e c representando 

os fluidos quente e frio, respectivamente (KAKAÇ; et. al., 2012). 

No entanto, essas definições levam em consideração apenas o processo dinâmico que ocorre 

individualmente em cada fluido, sem envolver características construtivas do trocador ou 

propriamente a interação entre os fluidos. Para isso, utiliza-se a equação (8) que possibilita calcular 

a taxa de transferência se for observado o coeficiente global de transferência de calor (𝑈), a área de 

troca térmica (𝐴) e a diferença temperatura entre os fluidos (Δ𝑇) (INCROPERA e DEWITT, 2014). 

 

𝑞 = 𝑈𝐴Δ𝑇 (8) 

 

Então, torna-se necessário que, ao se projetar um trocador de calor, se conheça os fluidos 

envolvidos e o material da superfície de troca térmica. Isso porque as características destes que 

determinam o coeficiente de transferência global, o qual, por definição (Eq. (9)) é o inverso da 

resistência total (𝑅𝑡) que o sistema composto pelos fluidos e superfície de troca possuem ao trânsito 

de energia térmica (KAKAÇ; et. al., 2012). Essa resistência total advém de um circuito térmico (Fig. 

10) que pode ser observado no processo de transferência de calor, no qual os fluidos quente e frio 

impõem uma resistência convectiva (𝑅𝑐;  𝑅ℎ) e a parede uma resistência condutiva (𝑅𝑠) (SEKULIC 

e SHAH, 2003). Vale citar que, dependendo do fluido com que se trabalha nos trocadores, podem 

ocorrer deposições em ambos os lados das paredes e adicionando uma nova resistência ao circuito 

(𝑅𝑐𝑓;  𝑅ℎ𝑓). 

 

𝑈𝐴 =
1

𝑅𝑡
=

1

𝑅𝑐 + 𝑅𝑐𝑓 + 𝑅𝑠 + 𝑅ℎ𝑓 + 𝑅ℎ
=

1

1

ℎ𝑐𝐴𝑐
+ (

𝑅𝑓𝑐

𝐴𝑐
) +

𝑡

𝑘𝐴
+ (

𝑅𝑓ℎ

𝐴ℎ
) +

1

ℎℎ𝐴ℎ

 (9) 

 

Onde (𝑡) é a espessura da superfície de troca. 
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Figura 10. Circuito de resistência térmica (THULUKKANAM, 2013). 

 

Agora, ao se adicionar aletas na superfície, a área de troca é aumentada e a resistência térmica 

por convecção do fluido do lado aletado é reduzida (INCROPERA e DEWITT, 2014). Isso se torna 

evidente ao se observar a mudança ocorrida na equação do coeficiente global de transferência de calor 

(Eq. (10)), a qual, possui um termo referente a eficiência global da superfície (𝜂) que é responsável 

por essa redução na resistência uma vez que somente assume valores entre 0 e 1 (Eq. (11)). 

 

𝑈𝐴 =
1

1

𝜂𝑐ℎ𝑐𝐴𝑐
+ (

𝑅𝑓𝑐

𝜂𝑐𝐴𝑐
) +

𝑡

𝑘𝐴
+ (

𝑅𝑓ℎ

𝜂ℎ𝐴ℎ
) +

1

𝜂ℎℎℎ𝐴ℎ

 (10) 

 

𝜂 = 1 −
𝐴𝑎
𝐴
(1 − 𝜂𝑎) (11) 

 

Onde (𝐴𝑎) é a área adicionada pelo total de aletas e (𝜂𝑎) é a eficiência de uma única aleta 

(Eq. (12)). 

 

𝜂𝑎 =
tanh(𝑚𝐿)

𝑚𝐿
 (12) 

 

Sendo o coeficiente (𝑚) determinado através da equação (13). 
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𝑚 = (
2ℎ

𝑘𝑡
)

1

2

 (13) 

 

2.3.1. MÉTODO DA EFETIVIDADE-NTU 

 

Apesar de que dentro das definições já apresentadas existir sempre a necessidade de se 

conhecer as temperaturas de entrada e saída dos trocadores, na realidade muitas vezes isso não é 

possível. Dessa forma, foram desenvolvidos métodos que permitem a realização do projeto sem o 

conhecimento dos parâmetros citados. 

O método ε-NTU possui a vantagem de não recorrer ao artifício de tentativa e erro, e utiliza 

parâmetros adimensionais para realizar a análise dos trocadores (KAKAÇ; et. al., 2012). O primeiro 

parâmetro é a razão entre as capacitâncias caloríficas (𝐶𝑟), que é definida (Eq. (14)) pela razão entre 

a menor capacitância calorífica (𝐶𝑚í𝑛) e a maior (𝐶𝑚á𝑥) e por isso possui sempre um valor entre 0 e 

1, sendo que o zero significa que está ocorrendo mudança de fase em um dos fluidos (HOLMAN, 

2010) e o um que a variação de temperatura dos fluidos é igual. 

 

𝐶𝑟 =
𝐶𝑚í𝑛
𝐶𝑚á𝑥

=
(�̇�𝑐𝑝)𝑚í𝑛
(�̇�𝑐𝑝)𝑚á𝑥

 (14) 

 

Onde o mínimo e o máximo podem ser tanto o fluido quente quanto o frio dependendo dos 

fluidos e do escoamento deles (INCROPERA e DEWITT, 2014).  

O segundo parâmetro é o número de unidades de transferência (NTU) que demonstra um valor 

de tamanho térmico para o trocador (THULUKKANAM, 2013) que para o caso de um coeficiente de 

transferência global constante ao longo do trocador, pode ser escrito como na equação (15). 

 

𝑁𝑇𝑈 =
𝑈𝐴

𝐶𝑚í𝑛
=

1

𝐶𝑚í𝑛
(

1

1

𝜂𝑐ℎ𝑐𝐴𝑐
+ (

𝑅𝑓𝑐

𝜂𝑐𝐴𝑐
) +

𝑡

𝑘𝐴
+ (

𝑅𝑓ℎ

𝜂ℎ𝐴ℎ
) +

1

𝜂ℎℎℎ𝐴ℎ

) (15) 

 

Por último, tem-se o parâmetro da efetividade (ε) definido pela razão entre a taxa de calor real 

(𝑞”) e a taxa de calor máxima possível (𝑞”𝑚á𝑥) na equação (16). 
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=
𝑞"

𝑞"𝑚á𝑥
=

(�̇�𝑐𝑝)ℎ
(Δ𝑇ℎ)

(�̇�𝑐𝑝)𝑚í𝑛(𝑇ℎ𝑖𝑛 − 𝑇𝑐𝑖𝑛)
=

(�̇�𝑐𝑝)𝑐
(Δ𝑇𝑐)

(�̇�𝑐𝑝)𝑚í𝑛(𝑇ℎ𝑖𝑛 − 𝑇𝑐𝑖𝑛)
  (16) 

 

Com essas definições em vista, é possível relacioná-las de modo a estabelecer uma 

dependência entre esses parâmetros, levando em consideração o tipo de escoamento observado no 

trocador. Essas relações são válidas para quaisquer trocadores independente da classificação 

construtiva (INCROPERA e DEWITT, 2014). 

 

2.3.2. MÉTODO P-NTU 

 

O método P-NTU se trata de uma variação do método ε-NTU muito utilizado para trocadores 

casco-tubo. Neste método existe uma vantagem em relação ao anterior pelo fato de não ser dependente 

de um valor mínimo de capacitância térmica (o qual pode variar ao longo do processo) para que seja 

definido a relação entre os parâmetros dependentes (THULUKKANAM, 2013). 

No entanto, assim como o método da eficiência, o método do P-NTU possui alguns parâmetros 

adimensionais. O primeiro é a efetividade térmica (𝑃) inerente de cada fluido e definida pela razão 

do gradiente de temperatura do fluido pelo máximo gradiente de temperatura (Eq. (17)-(18)). 

 

𝑃ℎ =
𝑇ℎ𝑖𝑛 − 𝑇ℎ𝑜𝑢𝑡
𝑇ℎ𝑖𝑛 − 𝑇𝑐𝑖𝑛

 (17) 

 

𝑃𝑐 =
𝑇𝑐𝑜𝑢𝑡 − 𝑇𝑐𝑖𝑛
𝑇ℎ𝑖𝑛 − 𝑇𝑐𝑖𝑛

 (18) 

 

O número de unidades de transferência é definido de forma semelhante ao método da 

efetividade para cada um dos fluidos (Eq. (19)-(20)). 

 

𝑁𝑇𝑈ℎ =
𝑈𝐴

𝐶ℎ
 (19) 
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𝑁𝑇𝑈𝑐 =
𝑈𝐴

𝐶𝑐
 (20) 

 

Por fim, se tem o parâmetro da razão entre as capacitâncias térmicas (𝑅) definidos pelas 

equações (21) e (22). 

 

𝑅ℎ =
𝐶ℎ
𝐶𝑐

 (21) 

 

𝑅𝑐 =
𝐶𝑐
𝐶ℎ

 (22) 

 

Apesar de que para esse método cada parâmetro ser individual para cada fluido, é possível 

estabelecer uma relação entre os fluidos utilizando a razão entre as capacitâncias térmicas, assim 

obtendo as equações (23) e (24) (SEKULIC e SHAH, 2003). 

 

𝑃ℎ = 𝑃𝑐𝑅𝑐 (23) 

 

𝑁𝑇𝑈ℎ = 𝑁𝑇𝑈𝑐𝑅𝑐 (24) 

 

2.3.3. MÉTODO DA DIFERENÇA DE TEMPERATURA MÉDIA LOGARÍTIMICA 

 

Como já comentado anteriormente, a equação (8) busca relacionar as interações entre os 

fluidos de trabalho com a taxa de transferência de calor, no entanto, o gradiente de temperatura (Eq. 

(25)) depende da posição em que se está analisando o trocador. Esse fato torna necessário a utilização 

de um gradiente médio (Δ𝑇𝑚) para se analisar o trabalho total realizado pelo trocador.  

É neste quesito que o método da diferença de temperatura média logarítmica formula uma 

solução para se encontrar esse gradiente médio para fluxos paralelos e contracorrente (INCROPERA 

e DEWITT, 2014). 

 

Δ𝑇 = 𝑇ℎ − 𝑇𝑐 (25) 
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A partir das derivadas parciais das equações (7) e (25) é possível chegar à relação do gradiente 

de temperatura média logarítmica (Δ𝑇𝑙𝑚) que pode ser aplicado para fluxos paralelos e contracorrente 

(Eq. (26)). 

 

Δ𝑇𝑙𝑚 =
Δ𝑇1 − Δ𝑇2

ln (
𝛥𝑇1

𝛥𝑇2
)

 (26) 

 

Sendo que para o escoamento paralelo são aplicadas as equações (27) e (28), já para o 

contracorrente são utilizadas as equações (29) e (30). 

 

Δ𝑇1 = 𝑇ℎ𝑖𝑛 − 𝑇𝑐𝑖𝑛 (27) 

 

Δ𝑇2 = 𝑇ℎ𝑜𝑢𝑡 − 𝑇𝑐𝑜𝑢𝑡 (28) 

 

Δ𝑇1 = 𝑇ℎ𝑖𝑛 − 𝑇𝑐𝑜𝑢𝑡 (29) 

 

Δ𝑇2 = 𝑇ℎ𝑜𝑢𝑡 − 𝑇𝑐𝑖𝑛 (30) 

 

Com relação à trocadores com outras configurações de fluxos, é possível considerara-los 

como trocadores de fluxo contracorrente, sendo que o resultado encontrado será o melhor possível 

para o trocador estudado (levando em consideração que fluxo contracorrente é o mais eficiente) e não 

o de operação normal (SEKULIC e SHAH, 2003). 

 

2.4. AIR COOLED CONDENSERS (ACC) 

 

Dentro do ciclo Rankine, o condensador é um trocador de calor que tem a função de realizar 

a transformação de fase do vapor que já realizou trabalho na turbina para o estado líquido 

(Condensação). Sendo assim, existem três grades grupos de condensadores que são utilizados em 

usinas: Condensadores resfriados a água ou Wet Cooled Condensers (WCC), condensadores 

resfriados a ar Air Cooled Condensers (ACC) e Condensadores evaporativos. 
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Os condensadores resfriados a água, como o próprio nome sugere, tem seu princípio de 

funcionamento baseado no fato que o fluido frio que retira calor do vapor é a água. Esses 

condensadores necessitam de um sistema auxiliar que retira o calor presente na água de resfriamento 

depois desta ter realizado o trabalho, sistema que gera uma grande perda de água por evaporação, 

como torres de resfriamento, por exemplo, e assim aumentando o consumo de água de plantas 

térmicas que o utilizam (BAWEJA e BARTARIA, 2013). 

Agora, segundo Mello e Costa (2014), os condensadores resfriados a ar são trocadores que 

utilizam o ar atmosférico para realizar a condensação do vapor de trabalho. Essa característica 

atrelada a crescente preocupação com consumo de água, fornece aos ACC’s uma grande vantagem 

sobre os resfriados a água, já que não geram perdas excessivas de água durante sua operação, 

reduzindo os gastos. Este fato também permite que usinas termelétricas possam ser construídas em 

locais com baixa disponibilidade de água. 

No entanto, os condensadores resfriados a ar têm a necessidade inerente de que seus tubos 

estejam expostos ao ambiente, tornando-os muito suscetíveis à aumentos de temperatura, ao vento e 

ao fenômeno da deposição (fouling) nas superfícies externas dos tubos, algo que quando observado, 

gera também uma diminuição do coeficiente global de troca térmica e uma alteração no escoamento 

do ar, algo que pode levar até a uma diminuição da geração de energia da turbina (BAWEJA e 

BARTARIA, 2013). 

Os condensadores resfriados a ar podem ser divididos em duas classificações levando em 

consideração o funcionamento. Em condensadores em que o fluxo de vapor é direcionado por uma 

série de tubos, geralmente dispostos na forma de um “A” (Fig. 11), e o ar atmosférico escoa em 

contato com esses tubos, a classificação atribuída é a de um sistema direto. Nesses trocadores, o fluxo 

de ar geralmente é forçado através de ventiladores ou exaustores, uma vez que o escoamento natural 

através de uma torre hiperbólica é mais influenciável por correntes de vento no ambiente 

(POULLIKKAS; et. al., 2013). 
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Figura 11. ACC de sistema direto (POULLIKKAS; et. al., 2013) 

 

Por outro lado, em condensadores de sistema indireto, a água de resfriamento é pulverizada 

no vapor assim que este deixa a turbina, condensando-o. Após isso, parte do condensado é 

direcionado para as caldeiras, seguindo o ciclo térmico, e parte é direcionada para uma série de tubos 

em uma torre de resfriamento onde essa água é resfriada pelo fluxo de ar que escoa pela parte externa 

(Fig. 12), semelhante ao condensador direto, porém sem a mudança de fase (POULLIKKAS; et. al., 

2013). 

Uma alternativa que retira a suscetibilidade do sistema à aumentos de temperatura ambiente 

é a utilização de um sistema híbrido composto por um condensador resfriado a água e um resfriado a 

ar, onde eles podem ser montados em paralelo ou a água é utilizada para resfriar o ar antes de que 

este realize trabalho. Esse sistema permite reduzir o consumo de água quando comparado a um 

sistema resfriado a água somente, apesar de possuir um custo de instalação maior, e retira a 

variabilidade de operação existente nos sistemas resfriados a ar. Para otimizar o funcionamento 
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reduzindo o consumo de água, os sistemas híbridos normalmente funcionam somente utilizando o 

condensador a ar e em dias de temperatura elevada, o resfriamento a base de água é acionado para 

manter a eficiência (POULLIKKAS; et. al., 2013).  

 

 

 

Figura 12. ACC de sistema indireto (POULLIKKAS; et. al., 2013). 

 

Por fim, tem-se os condensadores evaporativos, os quais possuem um funcionamento 

semelhante ao condensador resfriado a ar de sistema direto, no entanto, em conjunto com o 

escoamento do ar, pulveriza-se água pelo exterior dos tubos. Essa água evapora quando entra em 

contato com os tubos aumentando a troca térmica e o processo de resfriamento (CASTRO e 

PIMENTA, 2016). 
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3. METODOLOGIA 

 

Para um melhor entendimento dos estudos realizados neste trabalho, esta seção aborda sobre 

a escolha do tipo de condensador que será projetado e as propostas de modificações operacionais que 

influenciam na eficiência do trocador proposto, bem como uma comparação com o condensador 

resfriado à água. 

 

3.1. ESCOLHA DO CONDENSADOR 

 

Durante o funcionamento de um trocador de calor, principalmente aqueles em que se tem 

mudança de fase, é importante analisar se a configuração de escoamento não será prejudicada pela 

variação da densidade do fluido. Dessa forma, na configuração escolhida, o vapor segue um fluxo 

descendentes por tubos em forma de “A” e o ar ventilado de maneira forçada escoa de forma cruzada 

com o fluxo de vapor (Fig. 11). Com isso, todo o vapor que sofreu condensação é extraído por baixo 

dos headeres inferiores e retorna para o ciclo. 

Além disso, para que se evite a interferência de correntes naturais de vento no fluxo de ar 

forçado e, por consequência, na transferência de calor, o condensador possui placas corta-vento nas 

laterais formando um “casco” no entorno do equipamento (Fig. 13). 
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Figura 13. ACC com placas corta-vento. Disponível em: < https://www.bronswerk.com/air-

cooled-steam-condenser > 

 

3.2. ANÁLISE DA INFLUÊNCIA DO FLUXO MÁSSICO DE AR NAS CARACTERÍSTICAS DE 

PROJETO DO CONDENSADOR RESFRIADO A AR 

 

Neste tópico será avaliado, de forma principal, a área de troca térmica necessária para atingir 

valores operacionais requeridos pelo ciclo térmico em que o Air Cooled Condenser estará inserido. 

Para isso, nos cálculos realizados, o trocador de calor foi dividido em 3 volumes de controle (Fig. 

14). 

 

 

 

Figura 14. Volumes de controle. 

 

Sendo o Estágio A, onde o vapor perde calor até chegar na sua temperatura de saturação 

(𝑇𝑣𝑠𝑎𝑡), o Estágio B, onde ocorre a mudança de fase e o Estágio C, onde o vapor é resfriado abaixo 
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da sua temperatura de saturação para que se possa garantir uma condensação completa dentro do 

equipamento. 

Realizando o balanço de energia para o vapor nos estágios A, B e C, considerando as 

temperaturas de saída de um estágio, como entrada do próximo, encontram-se as equações (31), (32) 

e (33). 

 

𝑞𝐴 = �̇�𝑣𝑐𝜌𝑣
(𝑇𝑣𝑖𝑛 − 𝑇𝑣𝑠𝑎𝑡) (31) 

 

𝑞𝐵  = �̇�𝑣ℎ𝑣𝑔  (32) 

 

𝑞𝐶  =  �̇�𝑣𝑐𝑝𝑙(𝑇𝑣𝑠𝑎𝑡 − 𝑇𝑣𝑜𝑢𝑡) (33) 

 

Onde os índices (𝑣) e (𝑙) representam as características do vapor e o condensado (líquido), os 

índices (𝐴), (𝐵) e (𝐶) para os estágios A, B e C, respectivamente, e (ℎ𝑣𝑔) é o coeficiente convectivo 

de mudança de fase do vapor.  

Levando em consideração que as temperaturas de entrada e saída do vapor são definidas pela 

necessidade do sistema, também é possível encontrar as temperaturas de entrada e saída do ar em 

cada estágio através das taxas encontradas pelas equações acima.  

Com esses valores em mãos, foi escrito um código no Octave 6.3.0 (1988) utilizando o método 

iterativo demonstrado na figura 15. 

Neste método, as características de diâmetro e espessura dos tubos são mantidas constantes 

enquanto o comprimento destes é variado até que se encontre uma área em que se obtenha as 

temperaturas desejadas. Vale dizer, que é necessário primeiro definir um valor de área arbitrário para 

início do código, uma vez que o coeficiente global de troca térmica do trocador depende do valor da 

área. 
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Figura 15. Método iterativo 

 

A relação entre a área de cada estágio do trocador e as temperaturas encontradas (Eq. (34) - 

(36)) é encontrada a partir da equação (37) e as definições (29) e (30). 

 

𝑇𝑣𝑜𝑢𝑡𝐴
= 𝑇𝑎𝑟𝑖𝑛𝐴

+ (𝑇𝑣𝑖𝑛𝐴
− 𝑇𝑎𝑟𝑜𝑢𝑡𝐴

) 𝑒
−𝑈𝐴𝐴𝐴(

1

�̇�𝑣𝑐𝜌𝑣
+

1

�̇�𝑎𝑟𝑐𝜌𝑎𝑟
)
 (34) 

 

𝑇𝑎𝑟𝑜𝑢𝑡𝐵
= 𝑇𝑣𝑖𝑛𝐵

− (𝑇𝑣𝑜𝑢𝑡𝐵
− 𝑇𝑎𝑟𝑖𝑛𝐵

) 𝑒
𝑈𝐵𝐴𝐵(

1

�̇�𝑎𝑟𝑐𝜌𝑎𝑟
)
 (35) 

 

𝑇𝑣𝑜𝑢𝑡𝐶
= 𝑇𝑎𝑟𝑖𝑛𝐶

+ (𝑇𝑣𝑖𝑛𝐶
− 𝑇𝑎𝑟𝑜𝑢𝑡𝐶

) 𝑒
−𝑈𝐶𝐴𝐶(

1

�̇�𝑣𝑐𝜌𝑙
+

1

�̇�𝑎𝑟𝑐𝜌𝑎𝑟
)
 (36) 

 

ln (
𝛥𝑇2
𝛥𝑇1

) = −𝑈𝐴(
1

�̇�𝑣𝑐𝜌𝑣
+

1

�̇�𝑎𝑟𝑐𝜌𝑎𝑟
) (37) 

 

Para encontrar a definição para o Estágio B, também foi considerado que o coeficiente 

calorifico do vapor mesmo tende ao infinito, uma vez que ocorre condensação (HOLMAN, 2010). 



36 

 

 

3.2.1. CÁLCULO DO COEFICIENTE GLOBAL DE TROCA TÉRMICA PARA 

CONDENSADORES 

 

 Para determinação do coeficiente global de transferência de calor utiliza-se a equação (9), na 

qual o coeficiente convectivo do ar (fluido frio) é um valor dependente das características do fluido 

e do escoamento (Eq. (38)).  

 

ℎ𝑎𝑟 =
𝑁𝑢𝐷𝑎𝑟𝑘𝑎𝑟

𝐷
 (38) 

 

Onde, (𝑘𝑎𝑟) é condutividade térmica do ar, (𝐷) é diâmetro externo e (𝑁𝑢𝐷𝑎𝑟) é número de 

Nusselt local para o ar, que pode ser definido pela equação (39) quando as condições observadas na 

tabela 1, forem atendidas. 

 

𝑁𝑢𝐷𝑎𝑟 = 0,023𝑅𝑒𝐷𝑎𝑟

4

5  𝑃𝑟𝑎𝑟
0,3

 (39) 

 

𝟎, 𝟔 ≤ 𝑷𝒓 ≤ 𝟏𝟔𝟎 

𝑹𝒆𝑫 ≥ 𝟏𝟎. 𝟎𝟎𝟎 

𝑳

𝑫
≥ 𝟏𝟎 

 

Tabela 1. Condições de escoamento. 

 

Sendo, (𝑃𝑟) é número de Prandtl uma constante característica do fluido, (𝐿) o comprimento 

da tubulação e (𝑅𝑒𝐷) o número de Reynolds (Eq. (40)), que depende da viscosidade do fluido (𝜇𝑎𝑟) 

também. 

 

𝑅𝑒𝐷𝑎𝑟 = 4
𝑚𝑎𝑟
𝜋𝐷𝜇𝑎𝑟

̇
 (40) 
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Agora, para a definição do coeficiente convectivo do vapor (fluido quente), é necessário 

utilizar uma abordagem diferente, por conta da mudança de fase que o fluido sofre. Sendo assim, de 

acordo com Rubbo (2014), a determinação do coeficiente convectivo do fluido condensando 

internamente por tubos e escoando em alta velocidade, se dá pela equação (41). 

 

ℎ𝑣𝐷𝑖
𝑘𝑙

= 0,026(𝑃𝑟𝑙)
1

3 [𝑅𝑒𝑙 + 𝑅𝑒𝑣 (
𝜌𝑙
𝜌𝑣
)

1

2
]

0,8

  (41) 

 

Os índices (l) e (v), representam as grandezas da fase líquida e da fase vapor, respectivamente, 

sendo (𝜌) a densidade do fluido e (𝐷𝑖) o diâmetro interno dos tubos. 

 

3.3. QUANTITATIVO DE ÁGUA CONDENSADA POR FLUXO DE AR 

 

Uma importante característica de máquinas envolvidas em ciclos térmicos são as suas rampas 

de partida. As rampas de partida são o aumento gradativo de velocidade, carga e potência que as 

máquinas passam até que cheguem nas condições normais de operação. Para o condensador, isso 

significa que o mesmo deve receber um fluxo de vapor menor do que o normal. 

Sendo assim, para manter as características operacionais do ciclo, como a temperatura de saída 

do vapor, e garantir que o escoamento do ciclo não seja prejudicado, como o vapor condensando antes 

do esperado, é preciso observar a vazão mássica de ar necessária para condensar de maneira 

semelhante a uma operação normal, o fluxo de vapor. 

Dessa forma, a partir da equação (37), é possível encontrar a seguinte definição (Eq. (42)) 

para o Estágio C. 

 

1

�̇�𝑣
= −𝑐𝜌𝑣

(

 
 1

�̇�𝑎𝑟𝑐𝜌𝑎𝑟
+ (

ln (
𝑇𝑣𝑜𝑢𝑡𝐶

−𝑇𝑎𝑟𝑖𝑛𝐶

𝑇𝑣𝑠𝑎𝑡−𝑇𝑎𝑟𝑜𝑢𝑡𝐶

)

𝑈𝐶𝐴𝐶
)

)

 
 

 (42) 
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4. RESULTADOS 

 

Para que se pudesse gerar os resultados foram considerados os dados de entrada observados 

nas tabelas 2-5. 

 

Entalpia de mudança de fase 𝒉𝒗𝒈 𝟐𝟒𝟎𝟐 𝒌𝑱/𝒌𝒈 

Coeficiente calorifico do 

vapor 

𝒄𝝆𝒗
 1,88 𝑘𝐽/𝑘𝑔. 𝐾 

Coeficiente calorifico da 

água 

𝒄𝝆𝒍
 4,179 𝑘𝐽/𝑘𝑔. 𝐾 

Coeficiente de condução 

térmica da água 

𝒌𝒍 0,634 𝑊/𝑚.𝐾 

Densidade do vapor 𝝆𝒗 0,056 𝑘𝑔/𝑚3 

Densidade da água 𝝆𝒍 0,001 𝑘𝑔/𝑚3 

Número de Prandtl da água 𝑷𝒓𝒍 4,16 

Viscosidade do vapor 𝝁𝒗 0,00000969 𝑁. 𝑠/𝑚2 

Viscosidade da água 𝝁𝒍 0,000631 𝑁. 𝑠/𝑚2 

Temperatura de saturação 𝑻𝒗𝒔𝒂𝒕 42°𝐶 

 

Tabela 2. Características do vapor (água) à 81 mbar (INCROPERA e DEWITT, 2014) 

 

Coeficiente calorifico do 

ar 

𝒄𝝆𝒂𝒓
 𝟏, 𝟎𝟎𝟕 𝒌𝑱/𝒌𝒈.𝑲 

Coeficiente de condução 

térmica do ar 

𝒌𝒂𝒓 0,0263 𝑊/𝑚.𝐾 

Viscosidade do ar 𝝁𝒂𝒓 0,001846 𝑁. 𝑠/𝑚2 

Número de Prandtl do ar 𝑷𝒓𝒂𝒓 0,707 

 

Tabela 3. Características do ar à 27°C (INCROPERA e DEWITT, 2014) 
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Diâmetro externo 𝟐, 𝟓𝟒 𝒄𝒎 

Diâmetro interno 2,04 𝑐𝑚 

Espessura dos tubos 0,50 𝑐𝑚 

Coeficiente de condutividade do material 

(Titânio) 

21,9 𝑊/𝑚.𝐾 

Comprimento da aleta 2 𝑐𝑚 

Espessura das aletas 0,5 𝑐𝑚 

Largura das aletas 0,5 𝑐𝑚 

 

Tabela 4. Características do condensador. 

 

Fluxo mássico de vapor �̇�𝒗 𝟐𝟎𝟑 𝒌𝒈/𝒔 

Temperatura do vapor na 

entrada do condensador 

𝑻𝒗𝒊𝒏 46°𝐶 

Temperatura do vapor na 

saída do condensador 

𝑻𝒗𝒐𝒖𝒕 39°𝐶 

Temperatura do ar na 

entrada do condensador 

𝑻𝒂𝒓𝒊𝒏 30°𝐶 

Temperatura do ar na 

saída do condensador 

𝑻𝒂𝒓𝒐𝒖𝒕 32°𝐶 

Fluxo mássico mínimo de 

ar 

�̇�𝒂𝒓𝒎í𝒏
 100.000 𝑘𝑔/𝑠 

Fluxo mássico máximo de 

ar 

�̇�𝒂𝒓𝒎á𝒙
 2.000.000 𝑘𝑔/𝑠 

 

Tabela 5. Dados operacionais. 

 

Os dados operacionais e as características do condensador foram dados baseados no 

condensador já instalado na Usina Termelétrica Norte Fluminense em Macaé, no estado do Rio de 

Janeiro. Vale ressaltar que devido a variação de temperatura em ambos os fluidos serem muito 
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pequenas, as características termo físicas destes foram consideradas constantes para realização dos 

cálculos.  

Sendo assim, utilizando o método iterativo e as equações de balanço de energia, encontram-

se os valores de área que atendem os parâmetros operacionais exigidos em função do fluxo mássico, 

para um trocador com e sem aletas (Fig. 16). 

 

 

 

Figura 16. Gráfico da área de troca térmica pelo fluxo de ar. 

 

A princípio, o valor encontrado de área é maior, em todos os pontos, para o condensador com 

aletas. No entanto, isso se deve ao fato de o gráfico considerar a área de troca térmica adicional 

proporcionada por uma relação de 400 aletas a cada 1 metro de tubo. Dessa forma, verificando o 

comprimento de tubo necessário em função do fluxo de ar, obtemos a relação observada na figura 17. 
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Figura 17. Gráfico do comprimento dos tubos pelo fluxo de ar. 

 

Com esse gráfico, é possível observar que a redução no comprimento necessário de tubo é 

drástica com a inserção de aletas, onde o tubo aletado precisa de, no máximo, 64,5 metros e o tubo 

sem aletas de, no mínimo, 107,5 metros para a mesma faixa de fluxo de ar. 

Agora, em relação ao fluxo de vapor que pode ser escoado pelo condensador em função do 

fluxo de ar e ainda assim mantendo as condições operacionais exigidas, com o valor mínimo de área 

de troca térmica encontrado no gráfico do condensador com aletas (19,39 𝑚2), obtém-se o gráfico 

apresentado na figura 18. 
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Figura 18. Fluxo de vapor pelo fluxo de ar. 

 

Esse gráfico, em conjunto com os anteriores, demonstra que a partir do valor de 100.000 𝑘𝑔/𝑠 

de fluxo de ar, não existem variações significativas tanto na área de troca térmica necessária quanto 

no fluxo de vapor condensado.  
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5. CONCLUSÃO 

 

O estudo realizado permitiu prever, de maneira analítica, características de projeto para um 

condensador resfriado a ar que poderá ser instalado em um ciclo combinado de 826 MW de geração. 

Através da ferramenta Octave, foi calculado parâmetros de área de troca térmica e fluxo de vapor em 

função do fluxo mássico de ar, utilizando um condensador úmido já instalado em uma usina de ciclo 

combinado com a mesma capacidade de geração, como base para parâmetros operacionais. 

Com relação a área de troca térmica, foi observado que a utilização de aletas reduz o tamanho 

do condensador devido ao acréscimo de área de troca térmica obtida em um comprimento menor, 

dessa forma, a utilização de aletas é bastante vantajosa para plantas com espaço limitado para 

instalação de equipamentos. Levando em conta que a área de troca térmica do condensador úmido é 

de 22.822,4 m² (19.560 tubos lisos de 1 polegada e 12,32 m de comprimento), e o Air Cooled 

Condenser, necessita de, no máximo, 25,8 m², essa afirmação se torna mais clara. Vale ressaltar que 

a capacidade de se inserir um fluxo de fluido refrigerante muito maior no caso do condensador 

resfriado a ar, é um importante contribuinte para essa menor área, também. 

 O estudo do fluxo de vapor condensado, ressaltou algo já observado nos gráficos das áreas. 

A partir do valor de 1.000.000 kg/s, o aumento do fluxo de vapor condensado, bem como a diminuição 

da área de troca térmica, é irrisório, tornando o gasto de energia extra desvantajoso para o sistema. 

Desta maneira, é possível afirmar que, ao se levar em consideração somente a troca térmica, 

é possível e vantajoso a instalação do condensador resfriado a ar, devido a economia de água e a 

redução no tamanho do equipamento. No entanto, a vazão de ar necessária é muito elevada, sendo 

talvez impraticável devido ao consumo de energia dos ventiladores que proporcionarão esta vazão, 

fazendo-se assim necessário um estudo para avaliar essa aplicabilidade, sendo possível uma 

configuração hibrida em que parte do resfriamento é feito a ar e parte com água. 
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APÊNDICE I – MÉTODO ITERATIVO PARA ÁREA DE TROCA TÉRMICA 
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APÊNDICE II - MÉTODO ITERATIVO PARA FLUXO MÁSSICO DE VAPOR 
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