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RESUMO  

O trocador de calor mais frequentemente usado em processos industriais é o tipo casco e 

tubos. Estes trocadores são amplamente utilizados no aquecimento, resfriamento, 

evaporação e condensação de fluidos. Trocadores de calor deste tipo têm muitas 

aplicações nas indústrias de geração e reaproveitamento de energia. Este trabalho 

propõe um estudo teórico e experimental do coeficiente global de transferência de calor 

de um condensador do tipo casco e tubo TEMA E utilizado em um Chiller por adsorção 

de amônia em NaBr. Para o desenvolvimento da pesquisa foi utilizado um condensador 

do tipo casco e tubo com um passe com quatro defletores e 19 tubos internos. No 

modelo teórico a análise para o lado do casco foi baseada no método de Bell-Delaware 

(1960), e para o interior dos tubos, nas correlações descritas por Chato (1962) e 

Rohsenow (1973) objetivando o cálculo do coeficiente global de transferência de calor. 

A partir dos cálculos empregados pode-se verificar que o valor teórico encontrado está 

dentro da margem de erro verificada na parte experimental. 
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1 INTRODUÇÃO 

 

O grande emprego industrial de refrigeração para a conservação de alimentos e 

o acondicionamento de ar em sistemas de climatização de ambientes servem como 

exemplo da melhoria na qualidade de vida ao longo dos tempos promovido pela 

produção artificial do efeito frigorífico. No entanto a tradicional tecnologia de 

refrigeração por compressão a vapor, já bem desenvolvida, ainda apresenta problemas 

relacionados aos impactos ambientais provocados por alguns fluidos refrigerantes 

(efeito estufa, degradação da camada de ozônio) e ao crescente consumo de energia 

elétrica, geralmente obtida a partir de fontes não renováveis. (RIFFEL, 2008). 

Umas das alternativas em desenvolvimento são os sistemas de refrigeração por 

Chiller de adsorção que tem seu funcionamento baseado na interação reversível entre 

um adsorvente e um adsorvato e utilizam predominantemente energia térmica de 

diversas origens, tais como calor de processos (combustão direta), rejeitos térmicos 

(trigeração) ou sistemas híbridos (energia solar e calor de combustão) que através de um 

sistema de trocadores de calor converte a energia térmica em efeito de refrigeração 

(LEITE et al, 2007). 

Como o objetivo de um sistema de refrigeração é vaporizar o refrigerante para 

retirar calor de um ambiente e/ou processo, o refrigerante deve ser condensado e 

retornar ao evaporador. Além de sua utilização nos sistemas de refrigeração, os 

condensadores também são usados extensivamente em processos nas indústrias 

químicas e nos processos envolvidos na geração de energia.  

A condensação em trocadores de calor tem sido analisada em vários estudos 

analíticos e experimentais na tentativa de compreender os parâmetros fundamentais que 

afetam esse fenômeno (CARUSO et al, 2012). Apesar disso, ainda restam muitas 

questões a serem respondidas, pois em geral a maioria das pesquisas é conduzida para 

problemas industriais específicos e não para entendimento de configurações genéricas 

(OLINTO, 2005). Os condensadores permitem inúmeras geometrias construtivas para o 

escoamento de líquidos, gases ou duas fases, gerando diferentes mecanismos de 

funcionamento e criando confusão e controvérsia na busca por critérios de projetos 

simples e universais (WEAVER e LIAN, 1993). 

Assim, Ribeiro e Goldstein Júnior, (1985) descrevem métodos para os cálculos 

das características da transferência de calor e perda de carga do escoamento no interior e 



7 
 

 

no lado do casco em trocadores de calor de casco e tubos baseados nos estudos de Kern 

(1958), Tinker (1958), Bell-Delaware (1960) e Rohsenow (1973). Posteriormente, 

Copetti (1989) apresentou as principais características desses métodos e desenvolveu 

uma metodologia de cálculo aplicada aos trocadores de calor de casco e tubo.  

Esses trocadores são basicamente, um feixe de tubos envolvidos por um casco, 

normalmente cilíndrico, circulando um fluido externamente ao feixe de tubos e outro 

fluido por seu interior. Os seus componentes principais são os cabeçotes de entrada e 

saída, casco, feixe de tubos e os defletores (BICCA, 2005). 

 A norma TEMA (Tubular Exchanger Manufacturers Association, 1988) 

atribuiu uma classificação alfabética correspondente às partes e formas construtivas. Os 

trocadores de calor casco e tubo são identificados através de três letras que 

correspondem às seguintes partes: tipo de cabeçote estacionário (A, B, C, N, D), tipo de 

casco (E, F, H, J, K, X) e tipos de cabeçotes de retorno (L, M, N, P, S, T, U, W) 

conforme Anexo I.  

O trocador de calor de casco simples do tipo TEMA E é o mais comum devido 

ao seu baixo custo e versatilidade. Neste tipo de trocador, o fluido do casco entra por 

uma extremidade e sai na extremidade oposta, existindo apenas um passe no casco, os 

tubos são suportados por defletores transversais. Essa é a configuração mais comum 

para aplicações em que não haja mudança de fase do fluido que escoa no lado do casco 

(OLINTO, 2005). 

 Os defletores dividem parcialmente o casco e possuem a função de conduzir o 

escoamento do fluido de forma ora cruzado, ora em paralelo o que ocasiona turbulência 

e um maior tempo de resistência do fluido no casco, promovendo um aumento na 

transferência de calor (COPETTI, 1989). 

Os trocadores de calor de casco e tubos representam algo em torno de 60% de 

todos os trocadores de calor empregados nos processos industriais, pois podem ser 

projetados para operar em diferentes escalas de pressão e temperatura em inúmeras 

aplicações (HEWITT et al, 1993). 

Para um melhor entendimento do processo de troca térmica no condensador, 

este trabalho verifica experimentalmente o cálculo do coeficiente global de transferência 

de calor de um condensador do tipo de casco e tubo, que será utilizado em um Chiller 

por adsorção de amônia em NaBr, pois chillers são máquinas térmicas que operam 

segundo definidos ciclos, onde o seu fluido de trabalho remove calor de um 
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determinado meio produzindo resfriamento artificial que pode ser utilizado para fins de 

climatização ou refrigeração (MEDEIROS e BARBOSA, 2009).   

 Os valores do cálculo experimental são comparados com os valores obtidos 

através de modelos teóricos descritos. No lado do casco, o modelo teórico utiliza o 

método de Bell-Delaware, (1960), que é baseado nas correntes de fluxos descritas por 

Tinker, (1958), e para o interior dos tubos, o modelo calcula as relações descritas por 

Chato, (1962) e Rohsenow, (1973). Através deste estudo, determinou-se a capacidade 

de rejeição de calor no condensador e o efeito da variação dos parâmetros de operação 

no coeficiente global de transferência de calor. 
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2 MATERIAIS E MÉTODOS 

 

Este trabalho fez a verificação experimental do coeficiente global de 

transferência de calor de um condensador de casco e tubo e os compara com valores 

calculados pelo modelo teórico proposto. Para isso, utilizou as equações descritas do 

método de Bell-Delaware, (1960) baseado nas correntes de fluxos descritas por Tinker, 

(1958) para o lado do casco, e para o interior dos tubos, onde foram utilizadas as 

relações descritas por Chato, (1962) e Rohsenow, (1973) conforme demostrado no 

fluxograma da Figura 1. 

 

Figura1: Fluxograma. 

Propriedades do Fluidos
Método de Análise para o casco

(Correlações para transferência de Calor)

Bell-Delaware
Método de Análise para o tubo

(Correlações para tranferência de Calor)

Chato e Rohsenow

he (Casco)
hi (Tubo)

Coeficiente Global de 
Tranferência de Calor U

Coeficiente Global de 
Tranferência de Calor U

CalculadoExperimental

 Geometria de 
Construção

Entrada

Temperaturas
Configurações

Fluidos
Vazões

 

Fonte: Autor. 

 

2.1 Descrição do aparato experimental  

 

O estudo utilizou um condensador do tipo casco e tubo TEMA E, com casco de 

0,098 m de diâmetro interno e 0,102 m de diâmetro externo de PVC (policloreto de 

vinil). Em seu interior, multitubular, é percorrido por 19 tubos de aço carbono, dispostos 

em um fluxo contracorrente configurados em um passe. Cada tubo apresenta 0,0127 m 

de diâmetro externo, 0,0103 m de diâmetro interno com 0,479 m de comprimento e 

condutividade térmica k de 65 W/m.°C. O casco, internamente, é divido em seções com 

quatro defletores demostrado na Figura 2. 
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Figura 2: Condensador de casco e tubos 

 
a) Em duas dimensões.                                             b) Tridimensional. 

 

Fonte: GENEROSO, 2014. 

 

O condensador é um dos componentes utilizado na bancada experimental do 

Chiller por adsorção de amônia em NaBr, onde o fluido para condensação, a (NH3) 

provém de um evaporador (3) e percorre os tubos internamente e após  sua condensação 

(4) é depositado em um reservatório. Já para o lado do casco é percorrido com H2O 

proveniente de um banho termostático (1) atravessa todo o casco e retorna ao banho (2) 

com demostrado de forma esquemática na Figura 3. Toda tubulação exterior e os 

equipamentos foram envolvidos com espuma elastomérica para fins de isolamento 

térmico.  

Figura 3: Representação esquemática da bancada experimental 
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 Fonte: Autor. 

 

Deste modo, a representação real da montagem do protótipo está ilustrada na 

Figura 4. 
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Figura 4: Bancada experimental. 

Fonte: Autor. 

 

A instalação da bancada experimental foi montada no Laboratório de Ciências 

Térmicas Aplicadas (LABCITEA) da Universidade Federal de Santa Catarina (UFSC), 

Campus Araranguá. 

 

2.1.1 Equipamentos de medidas 

 

No decorrer do experimento com o protótipo, três grandezas foram medidas em 

locais específicos do trocador de calor, de modo a caracterizar o funcionamento do 

mesmo: temperatura, vazão e pressão. Para tal, foram utilizados sensores de 

temperatura, medidor de pressão e medidores de vazão de líquidos. Todos os demais 

parâmetros necessários para caraterização das condições de trabalho do condensador 

foram calculados a partir das variáveis medidas. 

 

2.1.1.1 Sensores de temperatura 

 

As temperaturas de entrada e saída do fluido no lado do casco foram medidas 

através de sensores de temperatura termorresistivos de Platina (PT 100 - 1/10DIN), com 

ligação a quatro fios e incerteza de (± 0,03+0,0005T) entre faixa de 0 a 120°C.  Para as 

demais medições foram utilizados sensores de temperatura termorresistivos de Platina 
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(PT 100-Classe A), com ligação a quatro fios e incerteza de (± 0,15+0,002T) para 

temperatura de 0 a 100 °C, conforme especificação da norma DIN-IEC-751/85. 

 

2.1.1.2 Sensor de pressão 

 

No equipamento, encontram-se instalado um sensor de pressão, onde se destina 

a medição da pressão durante o funcionamento do protótipo. O sensor de pressão 

utilizado foi o PSI.010 Zürich, com incerteza 0,25% de fundo de escala de instalado, na 

tampa lateral do condensador, na entrada da amônia.  

 

2.1.1.3 Medidor de vazão de líquidos 

 

A água circulante no condensador, no interior casco, foi medida com medidor 

de vazão líquidos de turbina, modelo FTB 4700 da marca Omega, com precisão de ±1% 

de fundo de escala, conectado por meio de tubulação e próximo à entrada do fluido no 

casco, respeitando cinco diâmetros de tubo a montante e a jusante. 

 

2.2 Incertezas de Erros e Medições 

 

As incertezas de medição associadas à quantidade de calor rejeitada pelo 

condensador foram avaliadas a partir da propagação de incertezas das quantidades 

associadas a ela e que intervém nos ensaios experimentais. O método de propagação de 

erros (Taylor e Kuyatt, 1994) aplica-se a uma quantidade Q, função de n valores 

individuais independentes   , cujas incertezas tem comportamento aleatório e simétrico 

(tipo gaussiana) e permitem determinar a incerteza    na forma: 

 

   √∑(
  

   
   )

 

 

  
 

(1) 

A incerteza da grandeza Q depende do produto  
  

   
  , e não apenas da derivada 

ou da incerteza do parâmetro. Assim executado o cálculo do produto para todos os 

parâmetros independentes de Q, estes apontam os valores na incerteza final de Q. O 
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método de propagação das incertezas foi aplicado considerando os valores declarados 

nos instrumentos de medição e norma DIN-IEC/85 e estão indicados na Tabela 1. 

 

Tabela 1: Incertezas das grandezas medidas no ensaio 

Grandeza Instrumento Incerteza associadas    

Pressão Zürich PSI.010  ± 0,25% fundo de escala 

Temperatura (PT 100- 1/10DIN) (± 0,03+0,0005T) °C 

Temperatura (PT 100-Classe A) (± 0,15+0,002T) °C 

Vazão de Água Omega FTB 4700 ±1% fundo de escala 
Fonte: Norma DIN-IEC-751/85 e Fabricantes. 

 

2.3 Determinação experimental da potência dissipada no condensador e do 

coeficiente global de transferência de calor. 

 

Em sistemas com escoamentos em regime permanente com vazões mássicas 

constantes de fluidos incompressíveis, se as variações de energia cinética e potencial 

forem desprezíveis e sem a incidência de trabalho, o balanço de energia dos fluidos 

envolvidos na troca térmica, sendo a água no lado do casco e a amônia o fluido a ser 

condensado no interior dos tubos é dado pela Equação 2 (ÇENGEL; GHAJAR, 2012): 

 

    ̇                       ̇                (2) 

 

onde Q é a potência dissipada em kW, ṁ H2O  é a vazão mássica da água em kg/s, ṁ NH3 

é a vazão mássica da amônia em kg/s o Cp H2O é o calor específico da água em kJ/kg.°C, 

Tsai e Tent são as temperaturas de saída e entrada da água no casco em °C  no trocador 

e hent e hsai são as entalpias de entrada e saída da amônia no interior dos tubos em kJ/kg. 

Desta forma foi determinada a potência dissipada no condensador (Q) para o 

cálculo experimental. 

A taxa de transferência de calor também pode ser escrita em função da 

diferença média logarítmica (LMTD) com configuração de fluxo contracorrente, de 

acordo com a seguinte equação (SERTH, 2007):  

 

            (3) 

 

onde U é coeficiente de transferência de calor global kW/m
2
.°C, As é a área em m

2
 da 

superfície de troca térmica e      é a diferença média logarítmica em °C . 
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Assim, o coeficiente global de transferência de calor em uma montagem 

experimental pode ser calculado a partir do fluxo de calor total  ̇ obtido com a equação 

2, com as medições das temperaturas de entrada e saída dos fluidos no condensador  e o 

conhecimento da área de troca térmicas aplicadas a Equação 3. 

Já para a análise do modelo teórico onde a taxa total de transferência de calor 

obtida pela Equação 4 pode ser formulada através das somas das resistências térmicas 

       à transferência de calor, e está relacionada com o coeficiente global de 

transferência de calor da seguinte forma: 

 

              (4) 

 

Os somatórios das resistências à transferência de calor entre dois fluidos 

separados por uma superfície sem incrustações podem ser determinados pela seguinte 

equação (TABOREK, 1983): 

  

 
 

    
 

 

     
 

  (
  
  )

    
 

 

     
 

(5) 

 

onde Ai e Ao são as áreas das superfícies internas e externas da parede dos tubos, 

respectivamente, em m
2
,  hi e he são os coeficientes convectivos de transferência de 

calor das correntes interna e externa, em kW/m
2
.°C e L o comprimento do tubo em m, o 

k a condutividade térmica da parede do tubo kW/m.°C, Di diâmetro interno do tubo em 

m e o Do diâmetro externo do tubo em m. 

Desta forma, coeficiente global de transferência de calor pode ser determinado 

a partir do conhecimento dos coeficientes de convecção nos fluidos quente (    e frio 

      da condução térmica através da parede do tubo, da área de troca térmica em cada 

superfície e do comprimento efetivo dos tubos. 

Em um trocador casco e tubo com espelho fixo e um passe pelos tubos, a área 

de troca térmica no lado do casco é função do diâmetro externo do tubo     , do 

comprimento do tubo    , e do número de tubos      , ou seja (SOUZA, 2013): 

 

            (6) 
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E o número de tubos      , por sua vez, é função do número de passes do 

fluido pelos tubos e pode ser calculado pela seguinte equação: 

 

 
    

     
 

     
 

(7) 

 

onde      é o diâmetro limite central do feixe tubular em m, o P é a distância centro a 

centro dos tubos em m e C1 é a constante de disposição dos tubos e depende do ângulo   

e é dado por C1=0,866 para   de 30˚. 

O ângulo   é baseado na configuração da disposição tubular no interior do 

casco e seus layouts principais estão demostrados na Figura 5. 

 

Figura 5: Layouts dos tubos 

 

Fonte: BELL e MUELLER, 2001. 

 

2.4 Descrição do método de cálculo da transferência de calor teórica 

2.4.1 Determinação teórica da potência dissipada no condensador e do 

coeficiente global de transferência de calor. 

 

O regime de escoamento no lado do casco é definido pelo número de Reynolds, 

definido como (BICCA, 2005): 

 

   
     

 
 

(8) 

onde Dot é o diâmetro externo do tubo em m, o m é o fluxo mássico no lado do casco e 

é dado por: 

   ̇    (9) 

onde  ̇ é a taxa mássica de fluido no lado do casco em kg/s, e SM é a área de direção 

de fluxo no casco em m
2
 calculada conforme Anexo II. 
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A tabela 2 apresenta a classificação do escoamento, que é determinado pela 

condição do intervalo do número de Reynolds. 

 
Tabela 2: Valores de Reynolds para o escoamento no Casco 

Intervalo Regime 

Re>100 Turbulento e Transição 

Re≤100 Laminar 

Re≤20 Profundamente Laminar 

Fonte: BICCA, 2005. 

 

O fluxo monofásico de líquidos e gases sobre feixes de tubos confinados por 

chicanas em trocador do tipo casco tubo é um importante processo de transferência de 

calor em numerosas aplicações. Contudo são particularmente complexos por causa de 

muitos fatores geométricos envolvidos. Taborek (1983) propôs estudos dos métodos de 

fluxos do lado do casco de trocadores de calor casco tubo com defletores. 

Num trocador de casco tubo com defletores, somente uma fração do fluxo do 

fluido flui através do feixe de tubos no caminho idealizado normal ao eixo dos tubos. 

Esses caminhos de fluxos foram descritos por Tinker (1958) e estão representados no 

diagrama esquemático da Figura 6, onde os fluxos são divididos e designados por letras. 

 

Figura 6: Caminhos de fluxos do lado do casco de trocador de calor casco tubo 

 

Fonte: BELL e MUELLER, 2001. 

 

Os fluxos são dependentes do número de tubos, das dimensões geométricas, 

folgas, e principalmente do arranjo do feixe de tubos (triangular, quadrado ou 

rotacionado), já apresentado na Figura 5. 

O conceito de correntes de fluxo através do trocador foi proposto originalmente 

por Tinker, (1958), onde o fluxo global é dividido em correntes individuais 

representadas na Figura 6 e denominadas: 
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1. Corrente de fluxo cruzado puro (B): corrente de fluxo cruzado efetiva, a qual 

pode ser relacionada ao fluxo ideal sobre o feixe de tubos. Esta corrente age forçando 

parte do fluxo através de folgas de vazamento e bypass; 

2. Corrente de vazamento entre a parede do casco e a extremidade do defletor 

(E). 

3. Corrente de vazamento entre tubos e defletor (A): É formada pela folga entre 

a parede do tubo e o orifício do defletor; 

4. Corrente de bypass (C): formada entre a parede do casco e o feixe de tubos. 

5. Corrente de bypass (F): formada na partição dos tubos devido à ausência de 

alguns tubos.  
 

Assim, cada uma das correntes apontadas anteriormente exige um fator de 

correção, pois o cálculo do coeficiente convectivo de transferência de calor (he) em 

trocadores de calor de casco tubo com defletores é descrito como uma função dos 

diferentes fatores de correção conforme a seguinte equação:  

 

                        (10) 

 
onde        é o coeficiente de transferência de calor ideal para o escoamento no casco 

kW/m
2
.°C e os fatores de correção de J(i) são fatores que levam em consideração os 

efeitos de vazamentos, desvios de fluxo e da viscosidade, e são conforme na Tabela 3. 

Deste modo, o método de Bell-Delaware, (1960) ainda é considerado o mais 

adequado dos métodos analíticos para o cálculo do coeficiente de transferência de calor 

de trocadores casco e tubos para o lado do casco, pois se encontra ampla e claramente 

descrito na bibliografia (BICCA; SECCHI; WADA, 2005). 

 
Tabela 3: Designações dos fatores de correção 

Fatores Correspondências 

                                                       
                                              
                                                 
                                               
                                                             
                                    

Fonte: Autor 

 

Desta forma, os fatores de correção foram calculados e estão descritos 

detalhadamente no Anexo II. 
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2.4.2 Cálculo do coeficiente de transferência de calor interno em tubos (hi) 

 

A maioria dos processos de condensação nas aplicações de refrigeração e ar 

condicionado está nas superfícies internas de tubos horizontais ou verticais. Entretanto a 

análise da transferência de calor em condensação dentro de tubos é complicada, pois é 

fortemente influenciada pela velocidade do vapor e pela taxa de acumulação de líquido 

sobre as paredes dos tubos, conforme apresentado na Figura 7. (CHATO, 1962). 

  

Figura 7: Condensação pelicular em tubo horizontal a velocidade de vapor baixa 

 
Fonte: Adaptado de PALEN et al 1979. 

  

O vapor em baixa velocidade, ao entrar em contato com a parte superior do 

tubo, condensa formando um filme líquido condensado que, por gravidade, escorre para 

parte inferior do tubo. 

Assim, o coeficiente local de transferência de calor varia ao longo do perímetro 

do tubo, sendo a zona superior a maior contribuição resultante da condensação em 

filme. 

As correlações usadas para os cálculos dos coeficientes de transferência de 

calor dentro de tubos dependem do regime de escoamento do fluido no tubo, o qual 

pode ser laminar, turbulento ou de transição. O regime de escoamento pode ser 

caracterizado através do número de Reynolds, que representa a relação entre as forças 

inércias e as forças. (BICCA; SECCHI; WADA, 2005). 

Desta forma, Osizik (1990), baseados nos estudos de Chato, (1962), recomenda 

a seguinte expressão para o cálculo do coeficiente de transferência de calor interno (hi) 

na condensação no interior de tubos na horizontal condicionada através da Equação 12 

que determinada o vapor a baixa velocidade: 

 

        *
            

 

              
(    

 

 
            )+

   

 
(11) 
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Para: 

 

onde g é a aceleração da gravidade m/s
2
,    é a densidade do líquido em kg/m

3
,    é a 

densidade do vapor kg/m
3
,    a condutividade térmica do líquido em kW/m.°C, Tsat a 

temperatura de saturação do fluido em °C, Ts a temperatura da superfície em °C, Dsi o 

diâmetro interno do tubo m, o     entalpia de mudança de fase kJ/kg e     o calor 

especifico do líquido kJ/kg.K. 

Nas altas velocidades de vapor, o regime do escoamento bifásico se torna 

anular, cujo diâmetro diminui à medida que a espessura da camada de condensado 

aumenta na direção do escoamento. Neste caso, é recomendada a seguinte equação 

descrita por Rohsenow, (1973): 

onde: 

 

Estas equações são válidas para: 

 

Onde Rel e Rev são os números adimensionais de Reynolds calculados para o 

líquido e o vapor respectivamente,  ̇  é a vazão de líquido condensado em kg/s,  ̇  a 

vazão de vapor em kg/s, Dsi é o diâmetro interno do tubo em m,    é a viscosidade 

dinâmica do líquido em kg/m.s,    é a viscosidade dinâmica do vapor em kg/m.s. 

O número de Prandtl representa a razão entre as espessuras das camadas limite 

hidrodinâmica e térmica (INCROPERA, 2003) e é calculada como: 

 

   
 

 
 

   

 
 

(16) 

  

                    < 35.000 (12) 

      

  
           

   [       (
  

  
)

 
 
]

   

 

(13) 

    
  ̇ 

      
                

  ̇ 

      
    

(14) 

Rev >20000 e Rel >5000. (15) 
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Onde   é viscosidade cinemática em m
2
/s,   representa a difusividade térmica 

em m
2
/s,   é a viscosidade dinâmica em kg/m.s, Cp o calor especifico em kJ/kg.°C e k é 

a condutividade térmica em kW/m.°C. 
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3 RESULTADOS  

 

3.1 Resultados experimentais 

3.1.1 Influência da variação da vazão na potência dissipada da água no lado 

do casco do condensador  

 

O experimento I foi realizado com a temperatura inicial da água circulante no 

interior do evaporador a 30°C, vazão média de 0,22 kg/s e desvio padrão de 0,0009, 

água no lado do casco do condensador tinha temperatura inicial de 20°C, vazão média 

de 0,089 kg/s e desvio padrão de 0,002. Foi adquirido um conjunto de medidas durante 

30 minutos e dessa forma foi estimada a potência dissipada (Q) utilizando a equação 2. 

A Figura 8 apresenta o comportamento da potência (Q) experimental em 

função do tempo com suas variações devido às incertezas dos equipamentos de medição 

determinadas com a Equação 1. Também são apresentadas na mesma figura o 

comportamento das temperaturas de entrada e saída da água no condensador com uma 

diferença média de 1,2°C durante o decorrer da realização do experimento. O valor 

médio de Q encontrado foi de 0,42 kW.  

 

Figura 8: Potências experimento I. 

 
Fonte: Autor. 

 

Assim calculada a área de troca térmica de 0,3631 m
2
, referente aos 19 tubos 

internos, e determinado a diferença média logarítmica (LMTD) foi aplicada a Equação 3 

para determinar o coeficiente global de transferência de calor experimental e suas 

incertezas no condensador, mostrado na Figura 9. O valor médio encontrado para o 

coeficiente global de transferência de calor U foi de 0,6 kW/m
2
°C. 
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Figura 9: Coeficiente Global de transferência de Calor Experimento I 

 

 
Fonte: Autor. 

 

 

No experimento II foram mantidas as condições de temperatura descritas no 

experimento I e modificadas as vazões no evaporador a vazão média de água em 0,09 

kg/s e desvio padrão de 0,0005, no lado do casco a vazão média de água no condensador 

em 0,22 kg/s e desvio padrão de 0,0017. As medições foram realizadas durante os 

mesmos 30 minutos. 

Seguindo o mesmo procedimento do experimento I foi calculada a potência 

dissipada (Q) em função do tempo e suas variações causadas pelas incertezas das 

medições através da Equação 2 e demostrado o comportamento das medidas da 

temperatura de entrada e saída da água no lado do casco do condensador, quando foi 

obtido uma diferença média de temperatura de 0,93°C, conforme Figura 10. O valor 

médio de Q encontrado foi de 0,88 kW. 

 

Figura 10: Potência experimento II. 

 
Fonte: Autor. 
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Em seguida foi determinado o coeficiente global de transferência de calor 

experimental e suas incertezas. A Figura 11 apresenta os resultados, onde o valor médio 

encontrado para o coeficiente global de transferência de calor U foi de 0,7 kW/m
2
°C. 

 

Figura 11: Coeficiente Global de transferência de Calor Experimento II. 

 
Fonte: Autor. 

 

Deste modo, foi verificado que o aumento da vazão de água no casco do 

condensador em 147,2% causou um acréscimo de 109,5 % na potência dissipada (Q), e 

um aumento de 15,1% do coeficiente global de transferência de calor. Foi observado 

que, quanto maior a vazão de água circulante no casco do condensador, menor o erro 

associado à potência Q e ao coeficiente global de transferência de calor U. 

Isto se deve ao aumento da turbulência proporcionada pelo aumento da vazão, 

pois com ela, aumenta-se a convecção, o que pode ter determinado um aumento da 

transferência de calor. 

Outra consequência que pode ter influenciado nos resultados obtidos na 

comparação entre os experimentos é que o aumento da vazão diminui os fatores de 

incrustações causando um aumentando a eficiência na troca térmica. 

 

3.1.2 Influência da temperatura da água na potência dissipada na entrada do 

casco do condensador e na entrada dos tubos no evaporador 

 

No experimento III, assim como no experimento I e II, a amônia é proveniente 

do casco do evaporador, e água no interior de seus dos tubos estava determinada à 

temperatura de 20°C com uma vazão de 0,089 kg/s com desvio padrão de 0,0003. Já a 

água circulante no lado do casco do condensador inicia a coleta de dados com 

0.0

0.3

0.6

0.9

1.2

1.5

0 10 20 30

U
 (

kW
/m

2 .
 °

C
) 

t(min) 

U -exp U- erro - U- erro +



24 
 

 

temperatura de 10°C, uma vazão de 0,22 kg/s com desvio padrão de 0,0015. As 

medições foram realizadas no intervalo de tempo de 28 minutos. 

Repetiu-se o cálculo da potência (Q), utilizando a Equação 2, com suas 

incertezas calculadas com a Equação 1, onde o valor médio de Q encontrado foi de 

0,725 kW. O comportamento da temperatura de entrada e saída da água no lado do 

casco do condensador apresentou uma diferença média na temperatura de 0,78°C e 

ambos são mostrados na Figura 12.  

 

Figura 12: Potências experimento III 

 
Fonte: Autor. 

 

Também foi repetido o mesmo procedimento para o coeficiente global de 

transferência de calor experimental e suas incertezas de medição. A Figura 13 apresenta 

os resultados com um valor médio encontrado para o coeficiente global de transferência 

de calor U de 0,599 kW/m
2
°C. 

 

Figura 13: Coeficiente Global de transferência de Calor Experimento III. 

 
Fonte: Autor. 
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Nesta situação, verificou-se um o comportamento anômalo que ocasionou o 

aumento da diferença da temperatura na água entre a entrada e a saída do casco do 

condensador, aumentando a potência Q o que consequentemente provocou o aumentou 

do coeficiente global de transferência de calor U no intervalo entre 19 a 21 min.  

 

3.2 Comparação entre o coeficiente de transferência de calor calculado 

experimentalmente e a partir do modelo teórico. 

 

Para o cálculo do coeficiente global de transferência de calor, foi utilizado a 

Equação 4. O cálculo do coeficiente convectivo he  no lado do casco é determinado pelo 

método de Bell Delaware, conforme Equação 10 e está descrito detalhadamente no 

Anexo II, e para o coeficiente convectivo no interior dos tubos hi utilizou-se o modelo 

de Chato, (1962) conforme Equação 11 ou a Equação 13 proposta por Rohsenow, 

(1973) que são dependentes da condição determinada pelo número de Reynolds. 

Para a aplicação da condição do experimento I teórico estacionário, utilizou-se 

para o lado do casco a determinação do he, que é baseada nos dados médios que foram 

extraídos  do experimento I e estão descritos na Tabela 4. 

 

Tabela 4: Fatores de correção para a determinação do he. 

 

Re 

Tqe 

(°C) 

Tqs 

(°C) 

Tfe 

(°C) 

Tfs 

(°C) 

 

JL 

 

JB 

 

JS 

 

JR 

 

Jµ 

 

JC 

h.ideal 

(kW/m
2
°C) 

284,6 27,9 26,8 25,5 26,7 0,78 0,38 0,74 1 1 1,23 1,37 

Fonte: Autor, baseado nos dados de construção do condensador e nas médias do experimento I.  

  

Foi encontrado, para essa condição, através da Equação 10 o valor de he de 

0,37 kW/m
2
°C. 

Para calcular a vazão de vapor de amônia no interior dos tubos do condensador 

foi utilizada a Equação 2, realizando um balaço de energia e massa entre os fluidos 

baseados nas médias das temperaturas de entradas e saídas do experimento I. Assim, 

com os valores de hent de vapor saturado e hsai do líquido saturado da amônia, foi 

determinada sua vazão em 3.85 10
-4

 kg/s e o número de Reynolds de 4226 para o vapor 

no interior dos tubos. Foi considerada a temperatura de saturação em 27°C calculada 

através da Equação 17, de Antoine com os parâmetros descritos na Tabela 5 na pressão 

de 10,8 bar, e a temperatura da parede em 26,1°C que é a média da temperatura de 

entrada e de saída da água no casco no condensador. 
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                    (17) 

 

 

Onde P é a pressão em bar e T a temperatura em K 
 

Tabela 5: Parâmetros para a Equação de Antoine. 

Temperatura (°C) A B C 

-109,15 a -33,55 3,18757 506,713 -80,78 

-33,55 a 98,23 4,86886 1113,928 -10,409 

Fonte: Stull, 1947 

 

As condições sugeridas pelos autores nas Equações 12 e 15, se restringem ao 

número de Reynolds e determinam a Equação 11, de Chato, (1962), para o cálculo do 

coeficiente convectivo de transferência de calor interno hi, onde com auxilio às 

propriedades termodinâmicas determinadas por interpolação com base no Anexo 3 o 

valor encontrado foi de 9,94 kW/m
2
°C. 

Assim, com as áreas de troca térmica baseada na configuração dos tubos e a 

condutividade térmica do aço carbono, já descritos no aparato experimental, calculamos 

o coeficiente global de transferência de calor U através da Equação 5 com valor de 

0,602 kW/m
2
°C.  

O cálculo teórico do he baseado nas condições médias do experimento II foi 

calculado com base nos dados descritos na Tabela 6. Foi encontrado, para essa 

condição, através da Equação 10 o valor de he de 0,66 kW/m
2
°C. 

 

Tabela 6: Fatores de correção para a determinação do he. 

 

Re 

Tqe 

(°C) 

Tqs 

(°C) 

Tfe 

(°C) 

Tfs 

(°C) 

 

JL 

 

JB 

 

JS 

 

JR 

 

Jµ 

 

JC 

h.ideal 

(kW/m
2
°C) 

876,1 26,2 25,7 22,3 23,2 0,78 0,38 0,74 1 0,99 1,23 2,47 

Fonte: Autor, baseado nos dados de construção do condensador e nas médias do experimento II.  

  

Através da Equação 2 a vazão do vapor de amônia encontrado foi de 7,32 10
-4

 

kg/s e o número de Reynolds médio é de 9016. Aplicando a Equação 11 de Chato, 

(1962) para determinação do hi e obtivemos um valor de 9,466 kW/m
2
°C. Considerou-

se a temperatura de saturação em 26,3°C calculada através da Equação 17, de Antoine 

na pressão de 10,2 bar, e a temperatura da parede em 22,8°C. Assim da mesma forma 

anterior através da Equação 5  o U encontrado foi de 0,59 kW/m
2
°C.  
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A validação teórica do experimento III seguiu os mesmos princípios dos 

cálculos anteriores, porém, baseados nos dados da Tabela 7 para determinação do he. 

 

 

Tabela 7: Fatores de correção para a determinação do he. 

 

Re 

Tqe 

(°C) 

Tqs 

(°C) 

Tfe 

(°C) 

Tfs 

(°C) 

 

JL 

 

JB 

 

JS 

 

JR 

 

Jµ 

 

JC 

h.ideal 

(kW/m
2
°C) 

713,7 16,5 15,4 12,3 13,1 0,78 0,38 0,74 1 0,99 1,23 2,66 

Fonte: Autor, baseado nos dados de construção do condensador e nas médias do experimento III.  

 

O valor encontrado, através da Equação 10 foi de he  0,715  kW/m
2
°C.  

A vazão de vapor de amônia foi de 6.01 10
-4

kg/s, Reynolds do vapor foi de 

7450,9 e aplicado a Equação 11 de Chato, (1962) o hi determinado foi de 9,662 

kW/m
2
°C. Considerada a temperatura de saturação em 16,5°C calculada através d 

Equação 17 de Antoine na pressão de 7,3 bar, e a temperatura da parede em 12,8°C. 

Assim da mesma forma anterior através da Equação 5  o U encontrado foi de 0,645 

kW/m
2
°C.  

A utilização das condições médias das propriedades experimentais no modelo 

teórico para o cálculo do hi e he se mostraram satisfatórias com variação menor que 

10% quando foi utilizado as propriedades dos fluidos entre 10°C a 30°C, mantendo a 

relação entre a temperatura de saturação da amônia e a temperatura da parede do tubo 

constante. 

Figura 14: Comparativo do Coeficiente global de transferência de calor teórico e experimental  
 

 

 

 

 

 
 
 

 

 

 

 
Fonte: Autor. 

 

No experimento I encontramos um hi calculado com o equação de Chato, 

(1962) de 9,94 kW/m
2
°C, e mesmo não satisfazendo a condição do número de Reynolds 

para alta velocidade de vapor foi calculado o valor do hi pela equação de Rohsenow 
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(1973) resultando em 5,7 kW/m
2
°C, porém mesmo existindo está diferença entre os 

coeficientes convectivos internos, o coeficiente global de transferência de calor 

calculado através das duas equação se mostraram bem próximos em torno de 0,6 

kW/m
2
°C e estão dentro da margem de erro do calculo experimental e está demostrado 

na Figura 14. 

No experimento II o hi da equação de Chato, (1962) foi de 9,46 kW/m
2
°C e o hi 

pela equação de Rohsenow, (1973) de 9,51 kW/m
2
°C e o Coeficiente global de 

transferência de calor se mostrou no limite do erro inferior 0,6 kW/m
2
°C também 

demostrado na Figura 14. 

No experimento III o hi pela equação de Chato, (1962) foi de 9,66 kW/m
2
°C e 

o hi pela equação de Rohsenow de 11,08 kW/m
2
°C e o Coeficiente global se mostrou no 

dentro da margem de erro com valor de  0,65 kW/m
2
°C conforme Figura 15. 

 
Figura 15: Comparativo do Coeficiente global de transferência de calor teórico e experimental  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Fonte: Autor. 
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4 CONCLUSÕES 

 

 

Neste trabalho, realizou-se o cálculo do coeficiente global de transferência de 

calor experimental, e com base nas médias das propriedades adquiridas na coleta de 

dados experimental foi aplicado o método, para o lado do casco, proposto por Bell 

Delaware, (1960) e para o interior dos tubos as equações de Chato, (1962) e Rohsenow 

(1973) para determinar-se o coeficiente global de transferência de calor no modelo 

teórico. 

Conclui-se que as propriedades mecânicas de construção dos trocadores de 

calor casco e tubos têm relação com seu desempenho térmico, pois afetam o fluxo no 

trocador e consequentemente a transferência térmica, o que demonstra a importância do 

projeto de construção e do tipo de aplicação para que seja utilizado. 

 Dos resultados da parte experimental, conclui-se que o aumento da vazão da 

água no lado do casco eleva a potência Q e provoca aumento do coeficiente de calor U, 

apesar de ocorrer uma menor variação de temperatura da água entre a entrada e a saída 

no casco do condensador. Isso é esperado por que vazões maiores implicam em maior 

número de Reynolds dos fluidos no interior dos trocadores, aumentando o coeficiente de 

troca térmica. Nesta análise, ainda foi observado que quanto maior a vazão da água no 

casco do condensador menor a incerteza na medição associado à potência Q e ao 

coeficiente U. 

No modelo teórico, apesar das condições impostas pelo número de Reynolds 

para determinar o hi por Rohsenow não ser alcançada em nenhuma das análises, ainda 

assim foi calculado e verificou-se que mesmo quando os coeficientes convectivos de 

transferência de calor interno apresentam valores significativamente diferentes, 

calculado com as relações de Chato ou Rohsenow, a determinação do coeficiente global 

de transferência de calor se mostrou muito próxima, o que pode ter sido influenciado 

pelo valor do he no lado do casco que varia conforme a vazão do fluido e as 

temperaturas de operação. 

Os valores encontrados dos coeficientes globais teóricos (U) se mostraram 

satisfatórios nos três experimentos estando dentro da margem da propagação de erro do 

valor experimental calculado. 
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DETERMINATION OF THE GLOBAL HEAT TRANSFER RATE OF A SHELL 

AND TUBE CONDENSER OF A CHILLER FOR AMMONIA ADSORPTION IN 

NaBr 

 

 

ABSTRACT 

 

The heat exchanger more often used in industrial processes is the shell and tubes type. 

These exchangers are widely used in heating, cooling, evaporation and condensation of 

fluid. Heat exchangers of this type have many applications in power generation and 

recycling industries. This paper proposes a theoretic and experimental study of the 

global heat transfer coefficient of shell and tube a condenser TEMA E used in a chiller 

for adsorption of ammonia in NaBr. For the development of the study, a small shell and 

tube was used with a cross with four baffles and 19 inner tubes. the theoretical model 

for the evaluation of the performance shell the method of Bell-Delaware (1960) and was 

used for the shell. For the tubes the correlations described by Chato (1962) and 

Rohsenow (1973) were used in order to calculate the global heat transfer coefficient. 

The results show that the theoretical value found is within the margin of error found of 

the experiments part. 

  

 

Keywords: Ammonia; condenser; global coefficient of heat transfer; heat exchangers. 
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ANEXO I: Classificação TEMA das formas construtivas do trocador de calor casco e 

tubo 

 
Fonte: Adaptado,  Mukherjee, (1998) 
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ANEXO II: Equações e cálculos dos fatores de correção e do h.ideal no casco. 

 
JL – Fator de correção de vazamento no defletor 

 

 
 
 
 
 
 

Parâmetros Rs Rlm Scd (m2) Std (m2) SM (m2) JL 

Resultados 0,269 0,196 1,75E-04 4,75E-04 3,85E-03 0,79 

 
JB – Fator de correção de vazamento de bypass no feixe de tubos 

 

 
  
 

Parâmetros Cbh Fbp (m2) Rss Nss Nc JB 

Resultados 1,25 0,779 0 0 4,134 0,378 

 
JC – Fator de correção devido a configuração do defletor 

               
 
 
 

Parâmetros Fc Fw JC 

Resultados 0,95 0,025 1,23 

 
JR – Fator de correção adverso ao fluxo 

 

 
 

  

 Re<=20 20<Re<=100 Re>100 

Parâmetros Ntc Nc Ncw NB JR JR1 JR JR 

Resultados 21,95 4,13 0,256 4 0,86 0,86 0,959 1 

 
JS – Fator de correção entre os defletores na entrada e na saída  

  
 

 
 
 

Parâmetros NB Li  Lo Lsi (m) Lso (m) JS-laminar Js-Turbulento 

Resultados 4 0,59 0,8 5,9.10-2 5,9.10-2 0,711 0,739 

 
 

𝐽𝐿          𝑅𝑠 

            𝑅𝑠   exp      𝑅𝑙𝑚  
𝑅𝑙𝑚   𝑆𝑐𝑑  𝑆𝑡𝑑 

 𝑆𝑀 

𝑅𝑠  𝑆𝑐𝑑  𝑆𝑐𝑑
 𝑆𝑡𝑑  

𝑆𝑐𝑑   𝜋  𝐷𝑠𝑖  (
𝐿𝑐𝑑

 
)  (

    𝜃𝑑𝑠

   
) 𝑆𝑡𝑑  (

𝜋

 
)    𝐿𝑡𝑑  𝐷𝑜𝑡   𝐷𝑜𝑡   𝑁𝑡𝑡    𝐹𝑤  

𝑆𝑀  𝐿𝑠 ∗  𝐿𝑐𝑓  (
𝐷𝑐𝑡𝑙

𝑃
)

∗  𝑃  𝐷𝑜𝑡   

𝐽𝐵  exp  𝐶𝑏  𝐹𝑏𝑝      𝑅𝑠𝑠
3

 ) 

𝐶𝑏   𝑙𝑎𝑚𝑖𝑛𝑎𝑟           
𝑅𝑠𝑠  

𝑁𝑠𝑠

𝑁𝑐
 

𝐶𝑏  𝑡𝑢𝑟𝑏𝑢𝑙𝑒𝑛𝑡𝑜       

𝐹𝑏𝑝    𝐷𝑠𝑖  𝐷𝑐𝑡𝑙  𝐿𝑠 /SM  

𝐹𝑐     𝐹𝑤 
𝐹𝑤  (

𝜃𝑐𝑡𝑙

   
)   si 𝜃𝑐𝑡𝑙   𝜋   

𝑁𝑡𝑐   𝑁𝑐  𝑁𝑐𝑤    𝑁𝐵     J𝑅  (
  

𝑁𝑡𝑐
)
    

 
𝑃𝑎𝑟𝑎 𝑅𝑒 <    

𝑃𝑎𝑟𝑎   < 𝑅𝑒
≤     

J𝑅  (
  

𝑁𝑡𝑐
)
    

 𝐽𝑅  𝐽𝑅  (
   𝑅𝑒

  
)    𝐽𝑅 

    𝑃𝑎𝑟𝑎 𝑅𝑒 >     J𝑅    

𝐿𝑖  𝐿𝑠𝑖 𝐿𝑠 𝐿𝑜  𝐿𝑠𝑜 𝐿𝑠 

𝐽𝑆    𝑁𝐵      𝐿𝑖   𝑛   𝐿𝑜   𝑛   𝑁𝐵    𝑙𝑖  𝑙𝑜] 

 
𝑙𝑎𝑚𝑖𝑛𝑎𝑟 𝑛      
𝑡𝑢𝑟𝑏𝑢𝑙𝑒𝑛𝑡𝑜 𝑛      
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Jµ – Fator de correção de Viscosidade 

  
 
 

Parâmetros T(°C) Tparede(°C) Jµ 

Resultados dependem das temperaturas utilizadas                                             0,99 a 0,998 

  
h.ideal – Coeficiente de transferência de calor ideal 

 

Arranjo Reynolds a1 a2 a3 a4 b1 b2 b3 b4 

  10^5 - 10^4 0,321 -0,388     0,372 -0,123     

  10^4 - 10^3 0,321 -0,388     0,486 -0,152     

30˚ 10^3 - 10^2 0,593 -0,477 1,45 
0,519 4,57 -0,46 7 0,5 

  10^2 -
10 1,36 -0,657     45,1 -0,973     

  10 1,4 -0,667     48 -1     

Bell e Mueller 2001. 
 
 
 
 
 
 
 
 
Valores dependentes do número de Reynolds          variou entre  1,3 a 2,8 kW/m2K 
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𝑇  𝑇𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎 𝑑𝑒 𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 𝑑𝑎 à𝑔𝑢𝑎 

𝑇𝑝𝑎𝑟𝑒𝑑𝑒  𝑇𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎 𝑑𝑎 𝑝𝑎𝑟𝑒𝑑𝑒 𝑑𝑜 𝑡𝑢𝑏𝑜 

𝑎  
𝑎 

       𝑅𝑒𝑎 
 

𝑗𝑖  𝑎       (
𝐷𝑜𝑡

𝑃
)
𝑎

   𝑅𝑒𝑎  

𝑚  𝑀 𝑆𝑀 𝑃𝑟  
𝜇𝐶𝑝

𝑘
 

  𝑖𝑑𝑒𝑎𝑙  𝐽𝑖  𝐶𝑝 𝑚  Pr      
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ANEXO III: Propriedades da amônia Saturada. 

 

 
Fonte: Çengel e Ghajar, (2012). Tabela A11 p 880. 


