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Resumo: Isolantes térmicos sdo materiais que dificultam a dissipac@o té€rmica entre dois meios com um
gradiente de temperatura. Existem diferentes tipos de isolantes com diferentes caracteristicas que interferem
na sua aplica¢@o; no entanto, de modo geral, sdo materiais porosos com resisténcia a temperaturas elevadas e,
portanto, muito utilizados em mdaquinas térmicas e em tubulagdes de ar quente para impedir a perda de calor.
Sendo assim, uma tubula¢@o de reaproveitamento de ar quente de um forno para um atomizador foi estudada de
modo a avaliar as caracteristicas do isolante térmico, como tipo de material, espessura 6tima e economia gerada
com o isolante. Para quantificar a economia energética, foram utilizados calculos semi-empiricos da literatura para
avaliar a taxa de transferéncia de calor (perda energética) e, assim, estimar o tempo de retorno do investimento

com a utilizacdo do material isolante.

Palavras-chave: isolantes térmicos, transferéncia de calor, economia energética.

1. Introdugao

Um isolante térmico ¢ um material que reduz a dissipagao de calor
entre dois meios onde hé gradiente de temperatura, sendo, portanto,
muito utilizado em tubula¢des industriais de reaproveitamento de
calor. Existem varios tipos de isolantes com diferentes propriedades,
tais como condutividade e resisténcia térmica, permeabilidade, massa
especifica, incombustibilidade e resisténcia quimica. Estes materiais
podem ser pré-fabricados em blocos, painéis, placas e mantas,
podem possuir estrutura porosa, compacta, granular ou em camadas
multiplas, e ainda podem ser de origem mineral, vegetal ou sintética.
A escolha do isolante ideal depende principalmente da temperatura
de operacao do sistema e do local onde sera instalado.

A transferéncia de calor em tubulagdes industriais é uma area
importante em multiplos problemas de engenharia, que visa um
melhor reaproveitamento de energia e, portanto, reducao das perdas
térmicas. Com a grande demanda de energia na inddstria ceramica,
principalmente térmica, ¢ de vital importancia o entendimento dos
fenomenos fisicos envolvidos e analisa-los quantitativamente. Este
estudo esta focado basicamente nas caracteristicas de uma tubulagdo
industrial e os fendmenos de transferéncia de calor envolvidos, através
de equagdes semi-empiricas disponiveis na literatura, com o objetivo
de avaliar a influéncia do isolante na retengdo de calor e quantificar
a economia energética.

2. Fundamentacgao Tedrica

A geometria das tubulagdes ¢ o ponto de partida para definir o
conjunto de equagdes semi-empiricas a serem utilizadas para calcular
a transferéncia de calor.

2.1. Consideragées técnicas referentes a tubulagdo

Em geral, em sistemas de reaproveitamento de calor utilizam-se
tubos circulares. Estes apresentam melhores resultados em relagdo aos
dutos ndo circulares; possuem menor area superficial, minimizando
a perda térmica e sua geometria facilita a conexdo aos ventiladores
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industriais. Para uma drea de superficie fixa, o tubo circular transporta
um maior fluxo de calor para uma menor queda de pressao, o que
explica a enorme popularidade dos tubos circulares em equipamentos
de transferéncia de calor!.

O material comumente utilizado em tubulagdes ¢ o ago, sendo
considerado um material liso. A rugosidade ¢ um parametro
importante para os calculos de escoamento do fluxo gasoso, porém
antes de entrar nos calculos de transferéncia de calor em escoamentos
interno e externo, ¢ importante enfatizar os fendmenos que regem a
transferéncia de calor.

2.2. Mecanismos de transferéncia de calor

A transmissdo de calor ¢ basicamente relacionada a trés
mecanismos: condu¢do, convecgao e radiagdo. Em tubulagdes tem-se
principalmente a influéncia da convecg¢do, a conducdo atua apenas
na superficie da tubulacdo em contato com o isolante térmico, ¢ a
radiacdo ¢ insignificante devido a baixa temperatura do sistema,
inferior a 500 K e, portanto, pode ser desconsiderada.

A condugdo pode ser vista como a transferéncia de energia
das particulas mais energéticas para as menos energéticas de
uma substancia devido as intera¢des entre particulas'. A taxa de
transferéncia de calor por condug@o ¢ proporcional a variagdo da
temperatura e area de uma superficie e, inversamente proporcional a
espessura da mesma. A equagao da taxa de transferéncia de calor por
condugdo ¢ conhecida como lei de Fourier e expressa por

Qcond.=kXA><[,3.‘—T N

Ax

Onde:

Qcond: taxa de transferéncia de calor por condugao (W)

k: ¢ a condutividade térmica (W/(m.°C)), sendo caracteristico
de cada material;

A: a area da superficie exposta ao fluido (m?);
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DT: a varia¢do de temperatura (°C);

Dx: a espessura do material (m).

A conveccdo esta relacionada a transferéncia de calor entre um
fluido e uma superficie. E o processo pelo qual a energia ¢ transferida
das porgdes mais quentes para as por¢des mais frias através da agdo
combinada de calor, armazenamento de energia e movimento de
mistura, ou seja, as particulas do fluido atuam sobre uma superficie,
entdo essas particulas do fluido atingem o equilibrio térmico na
temperatura dessa superficie. Essas mesmas particulas trocam energia
com as particulas das camadas adjacentes do fluido, que trocam
energia com as particulas das proximas camadas, sucessivamente,
havendo entdo um gradiente de temperatura'. Quanto maior a
velocidade do fluido que atua sobre a superficie, maior sera a taxa
de transferéncia de calor por convecgao.

Existem dois tipos de transferéncia de calor por convecgio, a
convecc¢do natural que ¢ devido as forgas de empuxo resultantes da
variagao de temperatura no fluido, e a convecgdo for¢ada, quando
uma fonte externa como um ventilador ou uma bomba, por exemplo,
forga um fluido a fluir sobre uma superficie ou tubulacdo. Ambos os
tipos de convecgdo podem atuar em um meio confinado ou aberto®.

A convecgdo ¢ expressa pela lei do resfriamento de Newton,
dado por®:

QC‘O}'!V = h % A x AT (2)

Onde:

0., taxa de transferéncia de calor por convecgio (W);

h: coeficiente convectivo (W/(m?.°C)), que ¢ um parametro que
depende das propriedades do fluido, como densidade, viscosidade
e velocidade;

A: area da superficie de troca térmica (m?);

DT: variagdo da temperatura (K).

O coeficiente convectivo, h, é o principal responsavel pela
complexidade na determinagao das taxas de transferéncia convectivas.

2.3. Equacgbes para escoamento interno

Existem dois tipos de escoamento, o escoamento laminar ¢ o
escoamento turbulento, cujos valores para tubos sdo, respectivamente
Reynolds < 2300 e Reynolds > 4000. Quando 2300 < Reynolds
> 4000, diz-se que o escoamento estd em um estado de transicdo
entre 0 escoamento laminar ¢ o escoamento turbulento*. Na maioria
dos casos, 0 escoamento turbulento tem inicio quando Reynolds
(Re) > 10.000. No entanto, em alguns casos pode ter inicio quando
Re > 4000. Assim, é conveniente considerar 2300 < Re > 10.000
como a faixa de transigdo por seguranca.

A maior parte dos escoamentos internos em tubos, na pratica,
¢ turbulenta. Escoamento laminar ¢ encontrado quando fluidos
altamente viscosos, como 6leos, escoam em tubos de pequeno
didmetro ou passagens estreitas. O nimero de Reynolds ¢ um nimero
adimensional definido por®:

o= p><Vm><D=VmXD
n v

R

3)

Onde:

p: massa especifica do fluido (kg/m?);

V_: velocidade média do escoamento (m/s);

. viscosidade dinamica do fluido (N.s)/m?);

v: viscosidade cinematica do fluido (m?*s), que € igual a p/p.

O ntmero de Reynolds ¢ essencial para determinar as condi¢des
do escoamento e, assim, definir a equaga@o e as consideragdes para
os célculos. E uma relacio entre forcas de inércia e forgas viscosas®.
Além do ntimero de Reynolds, outros parametros adimensionais
devem ser obtidos, como o numero de Nusselt e de Prandtl, que
sdo fundamentais para a determinacdo do coeficiente convectivo da

22

Equagdo 1 (lei do resfriamento de Newton). Estes trés parametros
adimensionais sdo a base para as equacgdes em escoamentos internos
€ externos.

O numero de Prandtl (Pr) ¢ um parametro importante nas analises
de transferéncia de calor por conveccgdo. Este grupo adimensional
expressa uma relagdo entre a difusdo de quantidade de movimento e
a difusdo de quantidade de calor, pela equagéo®:

pr=—" )
o

Onde v ¢ a viscosidade cinematica (m?/s) e o a difusividade
térmica (m?/s).

Este parametro reine propriedades termofisicas tabeladas
facilmente encontradas na literatura'?, cujos valores a pressido
atmosférica variam conforme a temperatura.

Em sistemas de reaproveitamento de calor, utilizam-se
ventiladores industriais para o transporte do fluido, geralmente em
altas velocidades; portanto, a transmissdo de calor é por convecgao
forcada. Nestas analises ¢ importante determinar o numero de Nusselt,
que ¢ uma relagdo entre a transferéncia de calor por convecgao e por
condugao no fluido, dado por'*:

_hxD
k

Nu(D) 5)

Onde:

h: coeficiente de pelicula (W/(m2.°C));

k: condutividade térmica do fluido (W/(m.°C));

D: diametro da tubulagdo (m).

O namero de Nusselt, tanto para escoamento laminar e quanto
para turbulento, ¢ obtido com o valor da condutividade térmica do
fluido na temperatura média'?, porém a variagdo da temperatura ao
longo da tubulagdo ndo ¢ linear, mas exponencial, e, portanto, ndo
¢ ideal simplesmente fazer-se uma média aritmética da temperatura
de entrada e final. Para estimar uma temperatura média com maior
precisdo usa-se a temperatura média logaritmica, considerando que
ndo ha uma variagao significativa da temperatura do fluido em fungéo
do raio da tubulagao, dada por*:

T..i—T

T, = Zsai “Lent
ent

Onde:

T, = temperatura média logaritmica (°C);

T, = temperatura na saida da tubulagdo (°C);

T, = temperatura na entrada da tubulagdo (°C).

Na regido de entrada de uma tubulag@o, existem ainda efeitos
viscosos que alteram o gradiente de velocidade a medida que o fluido
avanga. No entanto, em tubulagdes cujo comprimento ¢ muito maior
que o didametro, esses efeitos na entrada da tubulagdo, nomeadamente
camada limite hidrodindmica, podem ser desprezados.

Para escoamentos turbulentos plenamente desenvolvidos em
tubos relativamente lisos, pode ser utilizada a equacao de Chilton-
Colburn atualizada por Dittus-Boelter?:

4
Nup =0,023x RepyS x Pr" @

com n = 0,3 para resfriamento e n = 0,4 para aquecimento e valida
para Re; > 10.000.

Outra equagao valida para uma ampla faixa de Reynolds ¢ a de
Gnielinski, valida para 0,5 < Pr <2000 e 3 x 10*> <Re < 3 x 109,
dada por*:
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%x(ReD —1000)x Pr

NMD: 1

s 2 ()
1+12,7><§2 x| Pr3 -1

Onde /¢ o fator de atrito (adimensional) obtido pelo diagrama
Moody.!

O fator de atrito depende do nimero de Reynolds e da rugosidade
relativa, /D, do material da tubulacao.

Em resumo, uma vez determinado Reynolds (Equacdo 3) e
Prandtl'?, obtém-se o nimero de Nusselt (Nu), pelas equagdes de
Chilton-Colburn e Dittus-Boelter (Equacdo 7) e Gnielinski
(Equagdo 8). Com Nu, calcula-se o coeficiente convectivo interno
(Equacdo 5), que sera 1til para posteriormente calcular a taxa de
transferéncia de calor pela tubulagao.

2.4. Equagbes para escoamento externo

Em um ambiente fechado, a transferéncia de calor para o meio
externo da tubulag@o é por convecgo natural, onde o movimento do
fluido é governado por forgas de empuxo (principio de Archimedes),
devido a variagdo da massa especifica do fluido'2.

O empuxo ¢ devido a presenga combinada de um gradiente de
massa especifica no fluido e de uma forga de corpo, que ¢ proporcional
a massa especifica'?.

Tanto a convecgdo forgada como a convecgdo natural possui a
influéncia dos efeitos viscosos do fluido, sendo a primeira regida
pelo niimero de Reynolds e a segunda pelo nimero de Grashof,
que ¢ uma relagdo entre a forca de empuxo e a forga viscosa agindo
sobre o fluido?. O efeito da convecg@o natural regida pelo numero
de Grashof ¢ dada por'#1°:

_gxPx(T,~T,)xD*

V2

Grp ©)

Onde:

g: aceleracdo da gravidade (m/s?);

p: coeficiente de expansdo volumétrica (f = 1/T (K) para um
gas ideal);

T temperatura da superficie do isolante (K);

T : temperatura ambiente (K);

D: diametro da tubulagdo (m);

v: viscosidade cinematica do fluido (m?%5s).

A determinacao do numero de Nusselt para convecgao natural em
uma superficie, sugerida por Morgan'>!!, ¢ obtida pela Equagéo 10:

NuzthDzCX(GerPr)"szRaD” (10)

Onde C e n sdo constantes que dependem da geometria da
superficie e do regime de escoamento, caracterizado pelo numero
de Rayleigh, dado pela Equagdo 1'%

gxPx(T, ~ T, )x D

o XV

Rap = GrpxPr= an

As constantes C e n da Equagdo 10 podem ser visualizadas na
Tabela 1 para diferentes faixas de numeros de Rayleigh.

Uma correlagdo empirica para determinacdo do nimero de
Nusselt sobre superficies, para um cilindro que ndo depende da
superficie do material e para Ra, < 10", sugerida por Churchill e
Chu, é'>13:
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(0,387><RL1D)E (]2)

Nu=|0,6+
9\
0,559 1g

1+ ——
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Portanto, em resumo, primeiramente obtém-se o numero de
Grashof (Equagdo 9), Prandtl'? ¢ Rayleigh (Equagéo 11). Assim ¢é
possivel determinar Nusselt diretamente pela equagdo de Churchill
¢ Chu (Equacdo 12) ou ainda, utilizar o nimero de Raileigh para
determinar as constantes C e n (Tabela 1) e entdo obter Nu pela
equacdo sugerida por Morgan (Equag@o 10). Sendo assim, determina-
se o coeficiente convectivo externo (Equagao 5).

3. Materiais e Métodos

O sistema consiste em uma tubulagdo isolada de aco com
comprimento ¢ espessura de 80 ¢ 0,85 m, respectivamente,
transportando ar quente. O ago apresenta excelentes qualidades
mecanicas € baixo custo. Além disso, ¢ facil de soldar. Sua
condutividade térmica esta em torno de 53 W/(m.°C), dependendo do
teor de carbono. A rugosidade relativa do ago comercial ¢ 0,045/mm?,
sendo considerado, portanto, um material liso. O isolante utilizado
consiste em uma manta ceramica de baixa densidade, composta
basicamente por silica ¢ alumina. Possui ponto de fusdo em torno
de 1760 °C e condutividade térmica de 0,05 W/m.K. Sua espessura
¢ de 2 in (50,8 mm).

Para a obtengao dos dados, foram feitas algumas consideragdes,
sendo elas:

* o sistema opera em condi¢des de regime estacionario, na qual
os dados foram obtidos apos estabilizacdo do sistema em
funcionamento;
transferéncia de calor unidimensional;
resisténcia térmica do tubo desprezivel, devido a alta condu-
tividade térmica do aco;
propriedades constantes, ndo ha variagdes significativas nas
propriedades intrinsecas do fluxo gasoso;

* troca térmica por radiacdo desprezivel, devido a baixa tempe-
ratura do sistema;
* fluido considerado incompressivel.

3.1. Determinagéo da velocidade de fluxo dos gases dentro
da tubulagdo

Para se obter a velocidade de fluxo dos gases, foi utilizado um
tubo de Pitot acoplado a um micromandmetro posicionado em varios
pontos no interior da tubulagdo. O método para leitura das pressodes
consiste em posicionar a haste de metal paralelamente a tubulagao,
formando um angulo de 90° em relagdo ao movimento do fluido, e
tomar varias leituras de uma extremidade a outra da tubulagao para
se obter um valor médio.

Os valores sdo lidos com o micromandmetro que fornece
diretamente a variacdo da pressdo dindmica. Com os valores da

Tabela 1. Constantes C e n para faixas do nimero de Rayleigh.

Ra C n
1071°-10°2 0,675 0,058
102-107 1,02 0,148
102-10* 0,95 0,188
10*-107 0,48 0,25
107-10" 0,125 0,333

23



pressdo dinamica, calcula-se a velocidade dos gases de exaustdo
na tubulagdo da chaminé e na tubulagdo de reaproveitamento de ar
quente (ar de dilui¢do), através da Equagdo 13':

- 2x AP (13)
\I p

Onde:

V: velocidade (m/s)

DP: variagdo da pressdo dinamica (Pa);
p: € a massa especifica do fluido (kg/m?).

3.2. Determinagéo da temperatura dos gases dentro e fora
da tubulagéo

Para afericdo da temperatura interna, foi utilizado um termopar
tipo K, posicionando-o em varios pontos na tubulagdo de uma
extremidade a outra, para se obter uma temperatura média. Para
afericdo da temperatura externa, foi utilizado um termovisor
(marca Fluke, modelo Ti20), onde, através de imagens térmicas
por infravermelho, foi possivel determinar a temperatura externa
superficial da tubulagdo.

Ambas as medidas de temperatura na tubulag@o foram lidas no
inicio e final da tubulagdo, para estabelecer a média logaritmica da
temperatura ao longo da tubulagao.

3.3. Determinagédo da temperatura ambiente

Para afericdo da temperatura externa foi utilizado um termo-
higrometro analdgico de leitura direta (marca Incoterm, modelo
5203.03.0.00) com escala de leitura de —10 °C a 50 °C e precisao
de + 1 °C. O aparelho foi posicionado em local proximo a tubulagao
durante 10 a 15 minutos, de modo que a temperatura permanecesse
constante para leitura.

4. Resultados e Discussoes

Para determinar a taxa de transferéncia de calor, portanto, ¢
necessario determinar os coeficientes de pelicula interno e externo. Os
dados obtidos na literatura e calculados estao resumidos nas Tabelas 2
e 3, com as condi¢des interna e externa da tubulagdo.

Como mostra a Tabela 2, o nimero de Reynolds é muito
superior ao minimo exigido para caracterizar o fluido como laminar
(Re<10.000) caracterizando o escoamento do fluido interno, portanto,
como turbulento, como era esperado.

O valor do niimero de Rayleigh, Tabela 3, permite a defini¢ao
das constantes C e n da Equagao 8, conforme Tabela 1, para posterior
calculo do nimero de Nusselt.

Tabela 2. Dados internos da tubulagao.

Condicoes Internas

Temperatura inicial do ar exausto pela T, (K) 493
chaminé do forno

Temperatura final do ar exausto pela T, (K) 453
chaminé do forno

Temperatura média logaritmica T  (K) 473
(Equacdo 6)

Massa especifica do ar na temperatura  p (kg/m?) 0,7352
média

Viscosidade dindmica do ar na p (N.s/m?) 3,56x107°
temperatura média

Velocidade média (Equagao 13) V,, (m/s) 10,6
Diametro interno da tubulagdo D, (m) 0,85
Reynolds (Equagao 3) Re 186072

Para garantir maior confiabilidade dos resultados, foram utilizadas
duas equagdes semi-empiricas para o calculo do nimero de Nusselt,
apresentados nas Tabelas 4 ¢ 5, junto com os outros dados necessarios,
conforme as Equagdes 7, 8, 10 e 12.

Para o calculo da taxa de transferéncia de calor, considerou-se a
média dos valores de coeficiente convectivo.

A taxa de transferéncia de calor pode ser calculada como forma
alternativa, além da equagdo da lei do resfriamento de Newton
(Equagéo 1), utilizando todas as resisténcias e ambos coeficientes
interno e externo, permitindo correlacionar a espessura do isolante,
pela equagdo:

Ta_n'
=@ 1 (14)
1 R1+R2+R3+ R4
ou
T —T
7= Iz — 7
LnZ Ln2 (15)
1 i 3 1
+ + +
hxd;, 2xmxk, 2xmxk; h,xA,
Onde:

T,: temperatura ambiente (K);

T: temperatura interna (fluido) (K);

h;: coeficiente de pelicula interno (W/(m?.K));
he: coeficiente de pelicula externo (W/(m2.K));
r,: raio interno da tubulagdo (m);

7, raio externo da tubulagdo (m);

r, raio externo do isolante (m);

A,: area superficial interna da tubulagdo (m?);

A, area superficial externa da tubulagdo (m?);

k: condutividade térmica do isolante (W/(m.K)).

A Figura 1 mostra esquematicamente as resisténcias para
convecgdo e condugdo de calor, onde R1 representa a resisténcia
interna relacionada ao coeficiente de pelicula interno; R2 representa
a resisténcia do material (tubulagdo); neste caso, com sua espessura
fina e sendo um material de alta condutividade, esta resisténcia
pode ser desconsiderada; R3 representa a resisténcia a passagem de

Tabela 3. Dados externos da tubulacao.
Condicoes Externas

Temperatura na superficie no inicio T, (K) 343
da tubulacao A

Temperatura na superficie no finalda T (K) 313
tubulagao

Temperatura média logaritmica na T (K) 328
superficie da tubulacao

Temperatura ambiente T (K) 298
Temperatura média entre a superficie T (K) 313
da tubulagdo e do ar ambiente

Coeficiente de expansdo térmica (1/ (K™) 3,20x107
T

Gravidade g (m?/s) 9,86
Viscosidade dindmica do ar na u (N.s/m?)  1,59x107
temperatura média da tubulagdo e

ambiente

Diametro externo da tubulagdo (m) 0,89
Grashof (Equagdo 9) Gr 3,95%10°
Prandtl Pr 0,7
Rayleigh (Equagéo 11) Ra 2,77x10°
Difusividade térmica o (m?%/s) 2,250x107°
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calor pelo material isolante e R4 esta relacionado ao coeficiente de
pelicula externo.

Os resultados das taxas de transferéncia de calor estdo
apresentados na Tabela 6, que apresenta trés resultados a partir da
Equagio 14, sendo que a R2 foi desconsiderada. E possivel calcular
utilizando apenas as resisténcias R1 e R3 com as temperaturas

Tabela 4. Nimero de Nusselt e coeficiente de pelicula interno.

Equacio Unidades  Resultados
Condutividade térmica do ar na k_(W/m.k) 0,039
temperatura média
Prandtl Pr 0,685
Condutividade térmica do isolante k' W/(m.K) 0,05
Numero de Nusselt (Equagao 7) Nu 337
Cocficiente de pelicula interno W/(m2.K) 15,5
(Equagao 7)

Numero de Nusselt Nu 290
(Equagao 8)
Coeficiente de pelicula interno W/(m?.K) 13,3

(Equacao 8)

Tabela 5. Nimero de Nusselt e coeficiente de pelicula externo.

Equacéo Unidades Resultados
Condutividade térmica do ar na k_(W/m.k) 0,026
temperatura média
Prandtl Pr 0,7
Constante C 0,125
Constante n 0,333

Numero de Nusselt (Equacdo 10) Nu 177

Coeficiente de pelicula externo W/(m2.K) 5,2
(Equagdo 10)

Numero de Nusselt (Equagdo 12) Nu 162
Coeficiente de pelicula externo W/(m?2.K) 5,3

(Equagdo 12)

Temperatura
externa (Te)
[ J

Temperatura
interna (Ti)

Figura 1. Tlustrac@o das resisténcias térmicas para os calculos das taxas de
transferéncia de calor. R1: resisténcia de pelicula interna, R2: resisténcia
condutiva da tubulag@o, R3: resisténcia condutiva do isolante, R4: resisténcia
de pelicula do ambiente externo.
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interna e superficial da tubulagdo ou apenas com a R4, com as
temperaturas superficial e ambiente e, ainda, com as resisténcias R1,
R2 e R4 utilizando as temperaturas interna e ambiente. Os resultados
apresentaram-se similares, como era esperado.

A Figura 2 faz uma rela¢@o entre a dissipa¢ao energética ¢ a
economia em fungdo da espessura do isolante. E possivel notar o
comportamento exponencial da curva com o aumento da espessura
do isolante.

A partir de 50 mm nao ha uma redugdo significativa da dissipagdo
energética em funcdo do aumento da espessura do isolante, sendo,
portanto, considerada a espessura 6tima de isolamento, na qual foi
utilizado, no sistema de reaproveitamento de ar quente, a espessura
de 2 in (50,8 mm), conforme disponibilidade do fabricante.

Observa-se ainda a grande dissipagdo energética na tubulac@o
com a auséncia de isolamento, em torno de 1800 W/m, ou seja, mais
de 4 vezes a perda de energia comparado com o sistema isolado na
espessura definida de 50,8 mm. O mesmo grafico ainda apresenta a
economia gerada mensalmente em funcéo da espessura do isolante, a
economia gerada a partir de 50 mm também reduz exponencialmente
em fun¢do da espessura do isolante, sendo que a utilizagdo de
um isolante com 100 mm de espessura (dobro), por exemplo,
representaria uma economia adicional de apenas 12%. A Tabela 7
apresenta os resultados em termos econdémicos para o isolante com
regime de operacao do sistema de 12 horas diarias.

Tabela 6. Taxas de transferéncia de calor com relac@o as resisténcias utilizadas.

Resisténcias Varia¢ao de Taxa de
temperatura (°C) transferéncia de
calor (W/m)
RI1 +R3 T -T, 4254
R4 T-T, 435,1
R1+R3+R4 T-T 4334
Média 431,3
2000 T T T T T T T T T 6000
R -—-_-—l—l""f'f'f._._. L 5000
1600 -
e

1400 - L 4000
1200

L 3000
000{ &

| |

800 4 L 2000
600 A \

L 1000

4 L]
400 -

Dissipagdo térmica (W/m)
Economia (R$/més)

\I\.\.
g
200 L L R R Lo

0 T T T T T T T T T
0 25 50 75 100 125 150 175 200 225

Espessura do isolante (mm)

Figura 2. Dissipacdo de calor por convec¢do em fungdo da espessura do
isolante.

Tabela 7. Economia pela ac@o do isolante térmico.

Economia energética PCI GN Economia de GN
com o isolamento (kcal/Nm?) (Nm?/h)
(kcal/(h))
95464 8600 11,1
Regime de operacio Preco GN Economia mensal
(h/dia) (R$/Nm?) (R$/més)
12 1,1 4396

PCI = Poder calorifico inferior; GN = Gas natural.
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O custo de implementagdo do isolante, que inclui o isolante
de 50,8 mm (2 in) e a chapa corrugada de aluminio, com 0,7 mm,
para protecdo do isolamento, ficou em torno de R$ 17.000,00,
representando um tempo de retorno do investimento de
aproximadamente 4 meses. Portanto, a economia gerada no primeiro
ano, ¢ de aproximadamente R$ 35.000,00 (considerando os custos
dos materiais), ¢ aproximadamente R$ 52.000,00 no segundo ano.

5. Conclusoes

Uma tubulagdo de reaproveitamento de ar quente de um forno
para um atomizador foi estudada de modo a avaliar o desempenho
do isolante térmico relacionado a sua economia gerada. Sendo assim,
calculos semi-empiricos foram empregados para se determinar a
espessura ideal do isolante e avaliar a economia energética, na qual,
concluiu-se que a espessura ideal ¢ de 50 mm.

Posteriormente foi determinado o tempo de retorno do
investimento através da economia gerada pelo isolante, na qual foi
de aproximadamente 4 meses.
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