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Resumo: O presente trabalho apresenta um estudo numérico de um trocador de calor do tipo casco e tubos de ampla 
aplicação em sistemas térmicos e de potência. O modelo matemático proposto descreve o processo de transferência de 
calor sensível entre dois fluidos monofásicos (água). O sistema de equações resultantes é resolvido no software EES 
(Engineering Equation Solver). O estudo desenvolvido engloba a realização de simulações numéricas considerando 
cinco técnicas diferentes de otimização e quatro dimensões geométricas do trocador de calor em intervalos 
determinados. Como funções de otimização são considerados os custos totais do equipamento e a sinergia dos campos 
de temperatura e velocidade. Os resultados obtidos indicam diferenças nos parâmetros geométricos finais do trocador 
em função da técnica de otimização e da função objetivo empregados. Os melhores resultados foram obtidos com o 
desenvolvimento da otimização multivariável com o método genético. O artigo apresenta uma análise comparativa dos 
parâmetros do trocador obtidos para um custo mínimo e para uma sinergia dos campos de temperatura e velocidade 
máxima. A consideração da sinergia dos campos como uma variável de otimização se mostra como uma técnica muito 
conveniente para a otimização de trocadores de calor. 
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1. INTRODUÇÃO 
 
Trocadores de calor são equipamentos que facilitam a transferência de energia entre dois fluidos a temperaturas 

diferentes. Na maioria dos trocadores de calor de dois fluidos, uma parede sólida separa os dois fluidos, evitando o 
contato dos mesmos. Trocadores de calor do tipo casco e tubos são, provavelmente, o tipo mais comum de trocadores 
de calor aplicáveis em uma ampla faixa de temperaturas e pressões de operação. Estes trocadores possuem razões entre 
a área de transferência de calor e o volume do trocador maiores em relação aos trocadores de duplo tubo, e são fáceis de 
produzir numa grande variedade de tamanhos e de configurações de escoamento dos fluidos de trabalho. Este tipo de 
trocador de calor pode ainda operar a altas pressões, possibilitando o seu desarme para manutenção e limpeza (Selbaş et 
al., 2006). 

De forma geral, e particularmente para trocadores de calor do tipo casco e tubos, o projeto tradicional de trocadores 
de calor é um processo iterativo que se baseia fortemente na experiência do projetista. Usualmente se fixam 
inicialmente uma configuração geométrica de referência e a queda de pressão permissível. Após isso, os valores das 
variáveis de projeto são definidos com base nas especificações de projeto e adoção de diversos parâmetros mecânicos e 
termodinâmicos para calcular satisfatoriamente os coeficientes de transferência de calor que possibilitem o cálculo 
satisfatório da superfície de transferência de calor. As escolhas do projetista são verificadas com base em procedimentos 
iterativos envolvendo diversas tentativas até atingir um projeto razoável, que cumpra as especificações de projeto 
considerando um compromisso entre as quedas de pressão e o desempenho térmico (Caputo et al., 2008). 

Embora este procedimento seja bem aceito e forneça resultados razoáveis, consome muito tempo e pode produzir 
projetos ineficientes do ponto de vista do custo, devido a não consideração explícita do mesmo durante a fase de 
cálculo. Considerando a importância funcional e a utilização de trocadores de calor do tipo casco e tubos em plantas de 
processamento, o custo mínimo é uma meta importante. Na literatura, tentativas de automatizar e otimizar o processo de 
projeto de trocadores de calor têm sido abordadas e ainda são o foco de pesquisas correntes. Os procedimentos 
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sugeridos têm variado na escolha da função objetivo, no número e tipo dos parâmetros de otimização utilizados e nos 
métodos de otimização empregados (Caputo et al., 2008). 

Em relação à função objetivo utilizada, a maioria dos autores tem considerado a soma dos investimentos capitais 
em relação à área de transferência de calor, e também os custos energéticos relacionados com a energia necessária para 
superar as perdas de carga (perdas de bombeamento) (Selbaş et al., 2006; Caputo et al., 2008; e outros). Entretanto, 
alguns trabalhos consideram outros métodos. Mott et al., (1972) apenas consideraram o custo de bombeamento como 
função objetivo, enquanto Ramananda Rao et al. (1991) apenas usaram o investimento capital. Outros autores 
assumiram a geração de entropia (Johannessen et al., 2002; Sun et al., 1993) ou a exergia (Ozçelik, 2007) como função 
objetivo. O custo dos desempenhos em relação aos custos foi considerado por Kovarik (1989). Recentemente o número 
de sinergia dos campos (campo do vetor velocidade e da temperatura) foi empregado por Guo et al. (2009) como função 
objetivo para otimização do projeto de um trocador de calor de casco e tubos. No presente trabalho o custo total e o 
número de sinergia dos campos se empregam como funções objetivo. 

Em relação às variáveis de otimização, a maioria dos trabalhos tem desenvolvido uma seleção simultânea de 
diversos parâmetros de otimização, enquanto alguns trabalhos têm focado no estudo de apenas um parâmetro de 
otimização. Saffar-Avval e Damangir (1995) desenvolveram correlações gerais para determinar apenas o espaçamento 
ótimo das chicanas. Khalifeh Soltan et al. (2004) desenvolveram uma correlação similar otimizando múltiplas variáveis 
para obter custos mínimos no caso de condensadores de casco e tubos. Os trabalhos de Eryener (2006) e Poddar e 
Polley (2000) também apresentam estudos de otimização com variáveis múltiplas. 

Outro tipo de abordagem empregado na literatura é o estudo do emprego de diferentes métodos de otimização para 
projeto de trocadores de calor (Caputo et al., 2008). O método dos multiplicadores de Lagrange tem sido amplamente 
usado (Kovarik, 1989; Fax e Mills, 1957; Unuvar e Kargici, 2004). O método Simplex foi utilizado por Fontein e 
Wassink (1978). Palen et al. (1974) consideraram o método denominado Complex. O método da programação 
geométrica foi empregado por Paul (1982) e outros. Recentemente o método baseado no uso de algoritmos genéticos 
tem demonstrado ser um procedimento efetivo segundo diversos pesquisadores (Ozçelik, 2007; Selbaş et al., 2006; 
Caputo et al., 2008; Tayal et al., 1999; Guo et al., 2009, e outros).  

No presente trabalho é otimizado um trocador de calor de casco e tubos, água-água, com um passe no casco e dois 
passes nos tubos. As funções objetivo empregadas são: o custo total mínimo do equipamento e a sinergia dos campos de 
temperatura e velocidade máxima. As variáveis de otimização foram o comprimento e o diâmetro externo dos tubos, o 
número de tubos e o espaçamento entre as chicanas. Os resultados foram obtidos utilizando cinco técnicas numéricas de 
otimização. O modelo matemático é resolvido utilizando o software EES. O estudo de casos foi realizado considerando 
os dados de projeto de um exemplo estudado em Kakaç e Liu (2002). O principal objetivo é comparar a influência nos 
resultados de projeto das funções objetivo empregadas, custo total e sinergia de campo, assim como comparar técnicas 
numéricas de otimização programadas no EES. 

 
2. MODELO MATEMÁTICO 

 
2.1. Projeto termo-hidráulico do trocador de calor 

 
O projeto termo-hidráulico do trocador de calor se baseia no procedimento tradicional amplamente utilizado na 

literatura especializada (Kakaç e Liu, 2002; Kern, 1950, e outros). Nesse procedimento os coeficientes de transferência 
de calor e as perdas de pressão nos tubos e na carcaça são calculados utilizando o denominado método de Kern (Kakaç 
e Liu, 2002). 

Considerando as hipóteses simplificadoras usuais: condução de calor nula na direção longitudinal, variações 
desprezíveis das energias cinética e potencial dos fluidos, transferência de calor desprezível entre o trocador e o meio 
externo, coeficientes de transferência de calor convectivos e global médios, e outras; o balanço de energia se formula 
como: 

 
( ) ( )e,cs,cc,pcs,te,tt,pt TTcmTTcmQ −=−= &&  (1) 

 
Na Eq. (1), Q é a taxa de transferência de calor, [W], m&  representa a vazão mássica do escoamento, [kg/s], cp é o 

calor específico a pressão constante do fluido, [J/(kg-K)], T representa a temperatura, [K], os subscritos t e c se referem 
ao fluido que escoa no interior dos tubos e no interior da carcaça, entre os tubos, respectivamente, e os subscritos, e, e, 
s, se referem às seções de entrada e saída do trocador de calor, respectivamente. 

Utilizando a denominada equação de Peclet, a taxa de transferência de calor, Q, se relaciona com a área de 
transferência de calor, A, [m2], e o coeficiente global de transferência de calor médio, U, [W/(m2-K)], através da 
seguinte relação: 

 
FTAUQ ln ⋅∆⋅⋅=  (2) 

 
Onde ∆Tln se refere à diferença média logarítmica de temperaturas, [K], e F ao fator de correção dessa diferença de 

temperaturas, considerando um arranjo de um passe na carcaça e dois passes nos tubos. Ambos os parâmetros são 
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determinados utilizando as equações amplamente divulgadas na literatura tradicional (Kern, 1950; Incropera, 2008). O 
coeficiente global médio de transferência de calor é calculado como segue: 
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Na Eq. (3) h se refere ao coeficiente médio de transferência de calor por convecção, [W/(m2-K)], dext e din 

representam os diâmetros externo e interno dos tubos, respectivamente, [m], kt é a condutividade térmica dos tubos 
empregados, [W/(m-K)], Rinc é a resistência térmica devido às incrustações nas superfícies interna e externa dos tubos, 
Rinc = 0,000176 [(m2-K)/W]. 

Os coeficientes de transferência de calor por convecção são determinados através das respectivas correlações 
válidas para o escoamento do fluido no interior dos dutos e para o escoamento do fluido no interior da carcaça por entre 
o arranjo de tubos. No caso do escoamento do fluido no interior dos tubos do trocador de calor se utiliza a correlação de 
Gnielinski (1976) 
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O coeficiente de transferência de calor pelo lado da carcaça é determinado através da correlação de Kern (Kern, 

1950; Kakaç e Liu, 2002): 
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Nas Eqs. (4) e (5) k, Pr e Re representam a condutividade térmica média, [W/(m-K)], o número de Prandtl médio e 

o número de Reynolds médio, respectivamente, De representa o diâmetro hidráulico equivalente pelo lado da carcaça, 
[m], µt e µpar representam a viscosidade dinâmica do fluido no interior dos tubos à temperatura média do mesmo e à 
temperatura da parede dos tubos, respectivamente, [kg/(m-s)]. Na Eq. (4), ft representa o fator de atrito para o 
escoamento no interior dos tubos: 

 

( )( ) 2
tt 28,3Reln58,1f −−⋅=  (6) 

 
No presente trabalho a área de transferência de calor é determinada através da Eq. (2). Como não está sendo 

empregada uma equação direta para relacionar o número de tubos total, Nt, o diâmetro interno da carcaça, Dc, e o 
comprimento dos tubos num passe, Lt, com a área de transferência de calor, A; se empregam então as seguintes relações 
geométricas que relacionam Dc com Nt (Kakaç e Liu, 2002): 
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Nas Eqs. (7) e (8) CL representa o espaçamento entre os centros dos tubos, [m], CTP é a constante de contagem dos 

tubos, CTP = 0,9; e PR representa a razão entre o passo entre os tubos e o diâmetro externo dos mesmos. O diâmetro 
hidráulico equivalente, De se calcula considerando um arranjo quadrado de espaçamento do centro dos tubos PT, como: 
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Para calcular os números de Reynolds as velocidades dos dois fluidos são calculadas segundo as seguintes relações: 
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Nas Eqs. (10) e (11) n representa o número de passes dos tubos, (n = 2), B é o espaçamento das chicanas, [m], e ρ 

se refere à densidade mássica do fluido, [kg/m3]. 
A potência de bombeamento, P, necessária para a determinação do custo total do trocador de calor, é calculada 

considerando as quedas de pressão nos tubos, ∆Pt e na carcaça ∆Pc, através da seguinte expressão: 
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A queda de pressão nos tubos, ∆Pt, é calculada considerando o atrito nos tubos e as perdas localizadas nos bocais de 

entrada e saída e nas curvaturas dos tubos, considerando o procedimento empregado em Kakaç e Liu (2002) e Caputo et 
al. (2008): 

 

n4f
d

L

2

u
P t

i

t
2
tt

t ⋅







+⋅

⋅ρ
=∆  (13) 

 
A queda de pressão na carcaça é calculada pelo método apresentado em Kakaç e Liu (2002) e Caputo et al. (2008): 
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Nas Eqs. (12) e (14) ηb representa a eficiência da bomba, assumida igual a 0,8; e fc representa o fator de atrito para 

o escoamento no lado da carcaça, respectivamente. Esse fator de atrito é calculado através da seguinte relação: 
 

15,0
c0c Reb2f −⋅⋅=  (15) 

 
sendo b0 = 0,79 (Peters e Timmerhaus, 1991). 
 

2.2. Cálculo do custo total do trocador de calor 
 
O custo total do trocador de calor é determinado considerando a metodologia descrita em Caputo et al. (2008) e 

Guo et al. (2009). Tradicionalmente a otimização de trocadores de calor se baseia na procura do custo mínimo total das 
diferentes variantes de projeto. Segundo os autores anteriormente citados o custo total, Ctot, é calculado através das 
seguintes relações: 
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HCPC Eo ⋅⋅=  (19) 

 
Nas Eqs. (16) a (19), Ci representa o investimento capital, sendo a1 = 8000, a2 = 259,2 e a3 = 0,91 para trocadores de 

calor com os tubos e a carcaça construídos com aço inoxidável (Taal et al., 2003); CoD representa o custo de operação 
total descontado relacionado com a potência de bombeamento, P; Co representa o custo de operação anual; CE é o custo 
da energia [$/kW-h]; e H é o tempo de operação anual [h/ano]. 

 
2.3. O número de sinergia dos campos 

 
Nas décadas passadas muitas pesquisas estiveram relacionadas com o desenvolvimento da tecnologia de 

intensificação da transferência de calor. Algumas das técnicas desenvolvidas para esse fim são: o aumento da área de 
transferência de calor, a intensificação da turbulência, a redução da espessura da camada limite e a geração de um 



V I  C o n gr es s o  N a c i o n a l  d e  E n g e n ha r i a  M e c â n i c a ,  18  a  2 1  de  A g o s t o  2 0 10 ,  C am p i n a  G r a n d e  -  P a r a í b a  

 
escoamento secundário (Guo et al., 2009). No entanto, estas técnicas de intensificação da transferência de calor 
possuem o inconveniente de aumentar consideravelmente a potência de bombeamento. Com o intuito de intensificar a 
transferência de calor sem promover um aumento considerável da queda de pressão, Guo et al. (1998) e Guo et al. 
(2005) propuseram o princípio da sinergia dos campos (Guo et al., 2009). A sinergia dos campos é um princípio que 
sugere que a taxa de transferência de calor em um trocador não depende apenas da magnitude da velocidade do 
escoamento e do gradiente de temperaturas, mas também da sinergia entre eles. Recentemente utilizando este conceito 
Wei et al. (2009) obtiveram uma equação para otimização da taxa de transferência de calor em função do ângulo 
formado através dos vetores dos gradientes de temperatura e de velocidade em escoamentos laminares. 

A equação de conservação da energia para um escoamento bidimensional em regime permanente ao longo da 
camada limite numa placa fria, com ângulo de incidência nulo e sem dissipação viscosa é dada por: 
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Na Eq. (20), ρ, cp e k representam a densidade, o calor específico a pressão constante e a condutividade térmica do 

fluido, respectivamente. T é a temperatura, x e y são as coordenadas cartesianas ao longo do escoamento do fluido e 
perpendicular ao escoamento do fluido, respectivamente, e u e v são as componentes da velocidade ao longo das 
coordenadas x e y, respectivamente. 

O número de sinergia dos campos, Fc, é um parâmetro importante que possibilita verificar se existe uma boa 
sinergia entre os campos vetoriais de velocidade e do gradiente de temperaturas do escoamento. Quanto maior o número 
de sinergia dos campos, mais intenso é o processo de transferência de calor, e melhor é a sinergia entre os campos de 
velocidade e do gradiente da temperatura (Guo et al., 2009). Segundo Guo et al. (2005), o número de sinergia do 
campo, Fc, é diretamente proporcional ao número adimensional de Nusselt local, Nux, e inversamente proporcional aos 
números adimensionais de Reynolds local, Rex, e Prandtl, Pr; e pode ser obtido desenvolvendo uma análise dimensional 
da Eq.(20) resultando na seguinte relação: 
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Na Eq. (21) U e ∇T representam o vetor velocidade e o gradiente de temperatura adimensionais na região da 

camada limite, respectivamente. A relação para Fc mostrada na Eq. (21) será utilizada como a segunda função objetivo 
do presente trabalho. 

 
3. RESULTADOS 

 
No presente trabalho são desenvolvidas otimizações de um trocador de calor de casco e tubos, visando duas funções 

objetivo diferentes: à máxima sinergia dos campos vetoriais de velocidade e do gradiente de temperaturas, e o custo 
total mínimo do trocador de calor. A solução das equações do modelo matemático apresentado na seção 2 é obtida 
utilizando o software EES. As variáveis otimizadas são: o espaçamento entre as chicanas, B, o diâmetro externo do tubo 
dext, o comprimento dos tubos, Lt e o número de tubos, Nt. 

Quando se considera a minimização do custo total do trocador de calor, são apresentados resultados de otimização 
do trocador considerando a influência simultânea das quatro variáveis de otimização. Esses cálculos de otimização são 
desenvolvidos considerando três técnicas de otimização diferentes, já implementadas no EES. No caso da maximização 
da sinergia dos campos, são apresentados os resultados considerando a influência em separado de algumas variáveis de 
otimização e a influência simultânea de todas as variáveis. 

A configuração inicial do trocador de calor é a configuração considerada no exemplo 8.1 de Kakaç e Liu (2002). Os 
dados são os seguintes: um trocador de calor água-água, confeccionado em aço inox, com um passe no casco e dois 
passes no tubo. Considera-se que o vapor d’água escoa com uma vazão de 50000 kg/h, entrando no casco a uma 
temperatura de 67°C e uma pressão de 0,2 bar; enquanto a água de resfriamento, que escoa pelo interior dos tubos com 
uma vazão de 30000 kg/h, entra a uma temperatura de 17°C e deve sair com temperatura superior a 40°C. Os diâmetros 
interno e externo dos tubos são, respectivamente, 0,016 m e 0,019 m. O diâmetro interno do casco é de 0,39 m. 
Considera-se ainda que o espaçamento entre as chicanas é de 0,25 m. Essas duas variáveis são posteriormente 
comentadas no programa e calculadas durante a otimização do mesmo. 

Para a configuração inicial do trocador de calor foi obtida uma efetividade térmica de 0,4905, e uma sinergia de 
campo de 0,001483. O custo total do trocador foi de $ 14.152,00. Os coeficientes globais de transferência de calor 
foram de 1664 W/(m2.K) para o vapor e 1287 W/(m2.K) para a água de resfriamento. O número de tubos necessário 
calculado foi de 124. 

A tabela 1 apresenta os valores ótimos das variáveis de otimização, objetivando a minimização do custo total do 
trocador de calor. Foram utilizadas três técnicas de otimização diferentes: o método genético, o método métrico variável 
e o método da procura direta. Observa-se que, para qualquer técnica de otimização, foi obtido um custo total menor que 
o custo total inicial do trocador não otimizado. O método genético apresentou maior redução de custo. 
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Tabela 1 – Otimização do trocador de calor em função do custo total 
 

 Método genético Método métrico variável Método da procura direta 
Comprimento do tubo (m) 2,158 2,997 2,170 
Diâmetro externo do tubo (m) 0,01152 0,01511 0,01449 
Número de tubos 170 107 73 
Espaçamento entre as chicanas (m) 0,7304 0,3004 0,6093 
Custo total ($) 10.410,00 12.879,00 10.737,00 

 
Para a maximização da sinergia de campo, foi avaliada a influência de cada variável de otimização. A tabela 2 

apresenta os valores ótimos do comprimento dos tubos para a máxima sinergia de campo. Quando é avaliada apenas 
uma variável de otimização, são comparados os métodos de aproximações quadráticas e da seção áurea. Analisando-se 
os dados da tabela 2, observa-se que para os dois métodos utilizados, foram obtidos os mesmos resultados. Quando a 
sinergia de campo é comparada aos valores do trocador não otimizado, observa-se um aumento de 8.17%. 

 
Tabela 2 – Otimização do trocador em função da sinergia de campo: Comprimento dos tubos 

 
 Aproximações quadráticas Procura da Seção Áurea 
Comprimento dos tubos (m) 2,409 2,409 
Sinergia de campo 0,001615 0,001615 
 

A tabela 3 apresenta os valores ótimos do diâmetro externo do tubo. Observa-se que as técnicas de otimização 
produziram resultados semelhantes. Além disso, o valor otimizado da sinergia de campo foi o mesmo obtido através da 
otimização utilizando-se o comprimento do tubo como variável de otimização. 
 

Tabela 3 – Otimização do trocador em função da sinergia de campo: Diâmetro externo do tubo 
 

 Aproximações quadráticas Procura da Seção Áurea 
Diâmetro externo dos tubos (m) 0,03129 0,03127 
Sinergia de campo 0,001615 0,001615 
 

A tabela 4 apresenta os valores ótimos do espaçamento entre as chicanas. Mais uma vez, os resultados obtidos pelos 
dois métodos foram idênticos. Observa-se que a influência do espaçamento entre as chicanas sobre a sinergia de campo 
é bem mais significativa que a influência do comprimento e do diâmetro do tubo, tendo sido obtido um aumento da 
sinergia de campo de 44.7% em relação ao trocador não otimizado. 
 

Tabela 4 – Otimização do trocador em função da sinergia de campo: Espaçamento entre as chicanas 
 

 Aproximações quadráticas Procura da Seção Áurea 
Espaçamento entre as chicanas (m) 0,80 0,80 
Sinergia de campo 0,002685 0,002685 
 

A seguir, foi avaliada a influência combinada de duas das variáveis de otimização analisadas anteriormente: o 
comprimento dos tubos e o espaçamento entre as chicanas. Como foram utilizadas duas variáveis de otimização, os 
métodos de otimização empregados foram diferentes. A tabela 5 apresenta os valores ótimos para esta condição. 
Observa-se que o método da procura direta foi aquele que apresentou a menor variação da sinergia de campo em relação 
ao trocador não otimizado. O método genético e o método métrico variável apresentaram valores semelhantes, tanto 
para as variáveis de otimização como para a sinergia de campo. Em ambos os casos, o aumento da sinergia de campo 
em relação ao trocador não otimizado foi superior a 45%. Pode-se ainda ressaltar que o ganho de sinergia de campo em 
relação à otimização utilizando-se apenas o espaçamento entre as chicanas é muito pequeno. 

 
Tabela 5 – Otimização do trocador em função da sinergia de campo: Comprimento dos tubos e espaçamento entre as 

chicanas 
 

 Método genético Método métrico variável Método da procura direta 
Comprimento do tubo (m) 0,8 0,8 0,2503 
Espaçamento entre as chicanas (m) 2,893 2,966 2,409 
Sinergia de campo 0,002723 0,002697 0,001616 

 
A tabela 6 apresenta os resultados da otimização da sinergia de campo, avaliando a influência combinada do 

comprimento e do diâmetro externo do tubo, do espaçamento entre as chicanas e do número de tubos. Quando os 
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valores das tabelas 5 e 6 são comparados, pode-se observar que o método métrico variável e o método da procura direta 
produziram menores valores para a sinergia de campo quando todas as variáveis de otimização foram utilizadas (tabela 
6). No entanto, o método genético apresentou-se mais consistente, aumentando o valor da sinergia de campo em relação 
ao valor apresentado na tabela 5. 

 
Tabela 6 – Otimização do trocador em função da sinergia de campo: Comprimento do tubo, diâmetro externo do tubo e 

espaçamento entre as chicanas. 
 

 Método genético Método métrico variável Método da procura direta 
Comprimento do tubo (m) 2,01 3,00 2,00 
Diâmetro externo do tubo (m) 0,03206 0,04101 0,03756 
Espaçamento entre as chicanas (m) 0,7992 0,2560 0,2508 
Número de tubos 180 107 180 
Sinergia de campo 0,003124 0,001628 0,001812 

 
4. CONCLUSÕES 

 
No presente trabalho se apresentaram resultados de otimização de um trocador de calor de casco e tubos. Foram 

avaliadas duas funções objetivo: a minimização do custo total do trocador e a maximização da sinergia de campo. Como 
variáveis de otimização foram utilizadas: o comprimento dos tubos, o diâmetro externo dos tubos, o espaçamento entre 
as chicanas e o número de tubos. Apesar de se tratar de um tema largamente abordado na literatura, o trocador de calor 
de casco e tubos ainda pode ser otimizado geometricamente, permitindo variações construtivas que forneçam um custo 
inferior, ou um aumento da transferência de calor por convecção sem aumentos elevados da potência de bombeamento. 

O problema de otimização foi resolvido utilizando três técnicas de otimização diferentes. Quando apenas uma 
variável de otimização era utilizada, foram avaliadas as técnicas de aproximações quadráticas e da procura da seção 
áurea. Quando foram utilizadas duas ou mais variáveis de otimização foram empregados o método genético, o método 
métrico variável e o método da procura direta. Observa-se que, para apenas uma variável de otimização, as técnicas 
utilizadas produziram resultados bastante semelhantes. No entanto, para a otimização multivariavel, os resultados 
diferiram bastante em função das técnicas utilizadas. O método genético apresentou os melhores resultados para as duas 
funções objetivo utilizadas. Pode-se ainda ressaltar que os demais métodos utilizados apresentaram uma redução da 
sinergia de campo para quatro variáveis de otimização, quando comparado aos valores obtidos para três variáveis de 
otimização. 
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Abstract: This work presents a numerical study of a shell and tube heat exchnager which found a wide application in 
thermal and power systems. The proposed mathematical model descrives the heat transfer process between two 
monophasic fluids (water). The resulting equations set is solved with the EES (Engineering Equation Solver) software. 
The developed study abords the realization of numerical simulations considering five different optimization techniques 
and four geometrical optimization parameters of the heat exchanger. The heat exchanger total cost and sysnergy of 
velocity and temperature gradient fieds are considered as objetive optimization functions. The optimization results 
indicate different values of the resulting geometrical parameters depnding on the employed optimization thecnique and 
objetive function. The best results were found with the multivariable optimization employing the genetic optimization 
algorithm programmed in the EES software. The paper presents a comparative analysis of the heat exchanger 
optimization parameters for a minimum total cost and a maximum field synergy between the velocity filed and the 
temperature gradient field. The consideration of the field synergy objetive function seems to be a very convinient 
function for optimzaing heat exchangers. 

 
Key-words: Shell and tube heat exchangers, Temperature and velocity fields synergy, Multivariable optimization 
technique, Total cost 
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