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RESUMO

Nos trocadores de calor tubo aletado ocorre a formacdo de geada quando a
temperatura da superficie esta abaixo do ponto de congelamento, assim reduz o seu
desempenho ocasionando um desperdicio de energia elétrica. Logo, buscou examinar
a influéncia da rugosidade da superficie no aumento inicial da formacéo da camada
de geada e seus efeitos nas caracteristicas do ventilador nos trocadores de calor. A
pesquisa limitou-se em um estudo numérico, onde foi realizado uma simulacdo no
software OpenFOAM®, analisando como a espessura da geada formada nos canais
de um trocador de calor de tubos com aletas de quatro linhas afeta seu desempenho,
e foi observado a influéncia de um ventilador centrifugo e um ventilador axial no degelo
da geada. Por fim, é notério que o aumento inicial da taxa de transferéncia de calor
no trocador de calor esta relacionado com a condutividade da geada. A rugosidade da
superficie ndo tem grande influéncia na formacao de geada. Portanto, recomenda-se
um ventilador centrifugo para trocadores de calor com passo de aleta pequeno. No
entanto, em uma operacao a longo prazo, com geada muito espessa, um ventilador
axial € a melhor opg&o. N&o ha grande diferenga entre o ventilador axial ou ventilador
centrifugo para um trocador de calor de passo de aleta maior.

PALAVRAS CHAVES: Aleta. Transferéncia de calor. Resisténcia térmica.



ABSTRACT

In the heat exchangers finned tube occurs the frost formation when temperature on the
surface is below the freezing point, which reduces the performance of the tube creating
a waste of electrical energy. It was sougth to examine the influence of the surface
rugosity on the initial increase of the frost layer and the properties of the fan in the heat
exchangers. The resarch was limited to a numerical study, where it was accomplished
a simulation on the software OpenFOAM, to see gow the frost thickness formed in the
ducto of the heat exchangers finned tube with fin of four lines affects the perfomance
and it wa sobserved the influence of a centrifugal fan and axial fan on the frost melting.
Is concluded that the initial increase of the transfer rate of heat in the heat exchangers
is realet to the frost conductivity. There’s no considerable in fluence by the surface
rugosity on the frost formation. It is recommended a centrifugal fan for change heat
with short fin distance. However, a operation in a long term, with thick frost, the Best
option is an axial fan. There fore no big difference between the centrifugal fan or the
axial fan far an heat exchanger with longer fin distance.

KEYWORD: Heat exchangers. Fin. Frost. Heat exchangers.
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1 INTRODUCAO

Os trocadores de calor tém por finalidade aquecer, resfriar ou recuperar calor
e sdo amplamente utilizados em equipamentos. Nos trocadores de calor utilizados na
refrigeracdo ou sistema de bombeamento, a geada se forma na superficie, desde que
a temperatura da superficie esteja abaixo do ponto de congelamento, a camada de
geada na superficie ird aumentar a sua resisténcia térmica e a presséo do ar cai
através do trocador de calor, reduzindo o desempenho do mesmo. Como
consequéncia, a investigacao das propriedades da geada e seu efeito no trocador de
calor sdo importantes para melhorar o sistema e seu desempenho.

Yan et al. (2005) investigou experimentalmente o desempenho de trocadores
de calor de tubo com diferentes tipos de aletas. Os efeitos da vazao de ar, umidade
relativa do ar, temperatura do refrigerante e tipo de aleta nas caracteristicas do
termofluido dos trocadores de calor foram discutidos. Yang e Lee (2005) propuseram
um modelo matematico para prever as propriedades de geada e calor de transferéncia
de massa dentro da camada de geada formada em uma placa fria. (equacdes de fluxo
laminar para ar umido e correlac6es empiricas para as propriedades locais para prever
o crescimento da camada de geada). Yang e Lee (2004) proporam correlacdes
adimensionais para prever como as propriedades da geada afetariam uma placa fria.
A temperatura do ar, velocidade do ar, umidade absoluta, temperatura da placa de
resfriamento, tempo de geada foram utilizados para prever as propriedades da
camada de geada.

Lee et al. (2003) apresentou uma andlise matematica para prever o
crescimento da camada de geada e as caracteristicas de sua transferéncia de calor e
massa por acoplamento do fluxo de ar com a camada de geada. Verificou-se que a
taxa de transferéncia de calor diminui rapidamente na fase inicial da geada, mas a
taxa de decrescimento é reduzida gradualmente com o tempo. Por outro lado, a taxa
de transferéncia de calor latente, para a taxa de transferéncia de calor sensivel foi
mantida quase constante. Ahmet (2000) desenvolveu um modelo de coluna de geada
para a avaliagdo de como ela afeta na eficacia da condutividade térmica durante o
periodo de crescimento dos cristais. A condutividade térmica da geada efetiva
aumentou com o tempo, como resultado da densificacdo. Uma temperatura superficial
alta na aleta gera uma maior quantidade de geada, mais densa, diminuindo a sua

condutividade térmica.
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Iragorry et al .(2004) revisaram e compararam a literatura disponivel sobre as
propriedades da geada, correlacdes e modelos matematicos, bem como a anélise de
ferramentas. No entanto, o seu trabalho no trocador de calor de tubo néo foi eficaz.
Wang et al. (2004) estudaram a formagéo de geada e o desempenho do ar em um
conjunto de aletas por observacéo visual. Eles relataram que a espessura da geada
na base da aleta € mais espessa do que na ponta e aumenta com o tempo, mas
diminui com a velocidade frontal. O’'Neal e Tree (1985) revisaram as correlacdes
disponiveis na literatura sobre espessura de geada, condutividade térmica de geada,
coeficiente de transferéncia de calor nas superficies geladas e geometrias simples.
Com este estudo apresentaram resultados no fluxo interno em regime laminar
associado ao processo de efeito no trocador de calor de aletas de placas.

Kondepudi e O’'Neal (1987) analisaram a disponibilidade dentro das literaturas
sobre os efeitos da formacao de geada e o crescimento no desempenho do trocador
de calor tubo aletado. Quatro importantes variaveis de desempenho no trocador de
calor foram investigadas: eficiéncia da aleta, coeficiente global da transferéncia de
calor, queda de presséo e rugosidade da superficie. Muitas pesquisas mostraram que
0 aumento inicial do coeficiente de transferéncia de calor é atribuivel ao aumento da
rugosidade da superficie. Depois do aumento inicial da taxa de transferéncia de calor,
a mesma diminui gradualmente, agregando resisténcia térmica devido ao crescimento
da espessura da geada. Este argumento é geralmente adotado para explicar o
aumento da taxa de transferéncia de calor do trocador de calor tubo aletado na etapa
da geada.

Novas pesquisas foram realizadas a respeito do trocador de calor tubo aletado
(KONDEPUDI e O'NEAL, 1990; YAN et al., 2003; SEKER et al., 2004; YANG et al.,
2006), a onda inicial de coeficiente de transferéncia de calor também foi observado e
novas explicacdes se obtiveram. A rugosidade da geada ainda era a Unica raz&o para
0 aumento inicial da taxa de transferéncia de calor do trocador de calor de tubo. No
entanto, em literaturas o efeito da rugosidade superficial sobre a transferéncia de calor
s6 é bastante eficaz na regido de fluxo turbulento (tal como os mostrados na
Moodychart). A maioria dos trocadores de calor de tubos de aletas HVAC séao
operados na regido de fluxo laminar devido ao estreito espagamento entre as aletas.
A respeito disto, seria (til reexaminar a causa do aumento inicial da taxa de

transferéncia de calor no trocador de calor tubo aletado.
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Mao et al. (1999) e Yun et al. (2002) estudaram as caracteristicas da geada e
a transferéncia de calor do ar sobre uma placa plana considerando o efeito de
rugosidade da geada. Mao et al. (1999) investigou o crescimento da geada em uma
superficie plana e fria fornecido por fluxo tmido. A superficie é classificada em geada
lisa e aspera regido de acordo com o intervalo de temperatura da superficie da placa
e umidade relativa do ar. Eles correlacionaram o calor e o0s coeficientes de
transferéncia de massa para dados asperos, lisos e completos separadamente.

Yun et al. (2002) modelou o calor, a massa e o coeficiente de transferéncia
usando o comprimento de mistura de Prandtl modificado para analisar os efeitos da
rugosidade da geada e a espessura da camada limite turbulenta. Levando em
consideragdo o efeito da rugosidade no modelo, o aumento inicial da taxa de
transferéncia de calor € visto no resultado preditivo, mas nao foi encontrado em
experiéncias relevantes. Além disso, se a superficie da rugosidade é a Unica razéo
para o aumento inicial, espera-se que o surgimento do fenbmeno apareca em ambos
0s casos de tubo de aletado e placa fria. Contudo, nenhum fendmeno apareceu nos
resultados experimentais de Placas de Lee et al.(2003) e Yun et al. (2002).

Portanto, é razoavel presumir que o efeito da rugosidade da superficie no
aumento inicial pode ter uma importancia menor, o fenbmeno deve ser causado por
outro motivo, com razdo mais significativa. E de nosso conhecimento que a
rugosidade da superficie pode aumentar a taxa de transferéncia de calor no regime
de fluxo turbulento, mas se o efeito de rugosidade da geada € a principal causa de
surgimento do aumento inicial do trocador de calor de tubos com aletas a geada deve
ser verificada.

Yang et al. (2006) construiu um modelo incluindo coeficientes de transferéncia
de calor de barbatana e de tubo para prever a geada. O comportamento dos
trocadores de calor de tubo de barbatana foi variavel. O desempenho incluiu a
correlacdo do numero de Nusselt sem o utilizar efeito da rugosidade da superficie no
modelo. O que se tinha previsto e os resultados experimentais indicaram o aumento
da taxa de transferéncia de calor devido ao crescimento da camada de gelo. Sommers
e Jocobi (2006) apresentaram uma solugéo analitica para o trocador de calor com tubo
de barbatana revestido por geada. A eficiéncia da aleta foi calculado a partir de um
tubo bidimensional e um modelo de barbatana radial. Xia e Jacobi (2004) expressaram
a solucao exata da eficiéncia da aleta e da transferéncia de calor de um trocador de

calor de tubo de barbatana com a ajuda de uma solu¢éo numérica de conducao.
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Xia e Jacobi (2005) revisaram os dados e os métodos de reducdo para a
superficie umida e esmerilada do trocador de calor. Os métodos LMTD e LMED para
interpolagédo de dados, também foram formulados. Depois de comparar esses dois
métodos, a UA-LMTD foi mais precisa do que a HA-LMED.

Durante o periodo de geada de um trocador de calor de tubo com aletas,
Niederer (1976) informou que a diminui¢cdo do calor, o coeficiente de transferéncia e
a capacidade correspondente do refrigerador de ar estavam diretamente relacionados
a taxa de fluxo de ar reduzida resultante durante a acumulacao de gelo nas superficies
das aletas. A reducdo da taxa de fluxo de ar durante o periodo de geada depende do
tipo de ventilador utilizado.

Chen et al. (2003) estudou o trocador de calor de placa com diferentes
ventiladores, seus resultados mostraram que as sele¢cdes para o ventilador,
espacamento das aletas e a espessura da aleta podem alterar o crescimento da geada
e o tempo de ciclo entre descongelamentos dos trocadores de calor. Xia et al. (2006)
investigou experimentalmente o desempenho de trocadores de calor durante a geada
inicial, descongelacdo e refrosting dos processos. O coeficiente global de
transferéncia de calor, a presséo e os fatores de queda de pressao dos trocadores de
calor foram comparados. Como acima mencionado nesta explanacdo, um dos
objetivos deste estudo € examinar a influéncia da rugosidade da superficie no
aumento inicial da formacdo da camada de geada, que impacta diretamente na
eficiéncia de troca térmica e o segundo propdésito € investigar os efeitos das
caracteristicas do ventilador nos trocadores de calor. Ambos Ventiladores axiais e

centrifugos sdo examinados neste estudo.

1.1 OBJETIVOS

1.1.1 Objetivo geral

Este trabalho tem o intuito de investigar os efeitos que os ventiladores, axiais

e centrifugos, causam na geada presente no trocador de calor.

1.1.2 Objetivos especificos
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- Examinar a influéncia da rugosidade da superficie no aumento da formacéo
de geada;

- Investigar os efeitos das caracteristicas do ventilador nos trocadores de
calor;

- Comparar qual ventilador apresenta mais eficiéncia para a tarefa.

1.2 JUSTIFICATIVA

A formacéo de geada nos trocadores de calor gera uma camada em torno das
aletas, elevando sua resisténcia térmica, tornando necesséaria uma quantidade maior
de energia elétrica para realizar a troca de calor.

O uso légico e eficiente das fontes energéticas tem grande importancia na
sociedade de hoje, além da preocupacdo com o meio ambiente, buscar formas de
evitar gastos desnecessarios com energia elétrica é de extrema importancia para a
populacao.

O Brasil conta com o Programa Nacional de Conservacao de Energia elétrica
(PROCEL), que teve inicio em 1985 com o0 objetivo de combater o desperdicio da
energia elétrica e proporcionar o uso eficaz da energia elétrica. Na area de
equipamentos e eletrodomésticos, a PROCEL tem a identificacdo dos mais eficientes,
0 que incentiva o desenvolvimento e o aprimoramento tecnologico dos produtos que
encontramos dentro do mercado atual. Assim com este estudo buscamos uma

maneira de evitar o desperdicio de energia elétrica.

1.3 CARACTERIZACAO DO PROBLEMA

Qual ventilador ira obter melhor eficiéncia para reduzir a formacao de geada
no trocador de calor de tubo aletado?

1.4 DELIMITACAO DA PESQUISA



20

A pesquisa se limitou em um estudo numérico, onde foi realizado uma
simulacdo no software OpenFOAM® para ver como a espessura da geada formada
nos canais de um trocador de calor de tubos com aletas de quatro linhas afeta seu
desempenho. A simulacéo foi limitada para fileiras de aletas com 25,4 mm, 12,7 mm,
6,35 mm e 4,23 mm e duas condi¢cdes de geada, de 0,3 W/m.K e 0,1 W/m.K com
densidade de gelo de 300 kg/m? sdo selecionados. Foi observado também influéncia

de um ventilador centrifugo e um ventilador axial no degelo da geada.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 ASPECTOS GERAIS SOBRE O PROCESSO DE MUDANCA DE FASE DO
VAPOR D’AGUA

Em um processo onde a pressdo se mantém constante, quando uma massa
de ar umido atinge uma temperatura com um valor abaixo do ponto de orvalho, numa
temperatura acima de 0°C, e sem intera¢cdo com uma area soélida, ha condensacao do
vapor, tipo uma névoa. Quando esta situacdo ocorre na atmosfera, em uma

temperatura abaixo de 0°C, o condensado pode passar para o estado solido.

Figura 1 — Processo de formacdo de uma camada de geada sobre uma superficie

plana.
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Fonte: Piucco (2008).

Na Figura 1 pode se observar que o desenvolvimento da camada de geada
pode ser dividido em algumas etapas. A nucleacdo, onde o embrido alcangca o
resfriamento necessario para ocorrer & mudanca de fase, o crescimento através de
adesao de novas moléculas (FLETCHER, 1970). Durante o crescimento do embrido
a temperatura da superficie fica mais alta que a do substrato, devido a geracao de
energia térmica e do isolamento térmico incitado por ele préprio. Este embrido
aumenta o seu volume e a sua area lateral enquanto cresce, 0 que requer uma
guantidade de energia maior para manter o seu crescimento. Quando esta energia
excede a quantidade de energia de nucleacao, o embrido para de crescer e inicia uma
nova nucleacdo sobre ele mesmo. O novo embrido desenvolve para suportar seu

crescimento, assim, novas nucleag¢des acontecem sobre o embrido crescido. Quando
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a energia total disponivel na superficie da geada nao € suficiente para ocorrer novas
nucleacdes, este processo para, resultando num meio poroso, que adensa conforme
o vapor d’agua se difunde para o eu interior.

Assim se a temperatura do meio estiver abaixo do ponto de orvalho e for
inferior a 0°C, ocorre a nucleacao de cristais de gelo estabelecido como geada. A
geada apresenta uma estrutura irregular e bastante porosa, diferente do gelo que tém

uma estrutura solida e espessa.

2.2 NUCLEACAO

A nucleacao é a primeira fase no processo de formacdo de geada, sendo
classificada como homogénea ou heterogénea (FLETCHER, 1970). A nucleacédo
heterogénea ocorre com a interacdo de moléculas da agua com substratos sélidos,
enquanto que a homogénea acontece sem interacdo com outras superficies. A

energia livre para ocorrer a nucleagéo é dada por:

G=U+pv—-TS (2)

Onde
G: energia livre de Gibbs (J);
U: energia interna (J);
v: volume (m?3);
T: temperatura (K);
S: entropia (J/K).
Para um gas ideal, a energia latente necessaria para realizar a mudanca de

fase de um embrido pode ser escrita da seguinte forma.

~ _ PiV.RTe Wq
AGiar = W (wsat(re)) 2)

Onde:

T,: temperatura do embrido (K);

w,. umidade absoluta do ar (kgagua/kQar);
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wsq:(T,): umidade absoluta na temperatura de saturagcdo do embrido
(kgagua/kgar);

R: constante dos gases ideais (J/mol.K);

M: massa molar da 4gua (kg/mol);

p;: densidade do gelo sélido (kg/m?3).

A energia total necessaria para que aconteca a nucleacédo tem uma fracao
sensivel, que depende das interagBes energéticas que ocorrem na superficie, e uma

latente
AGior = AGrge + AGsup (3)

Onde:
AG,,;: energia livre total (J);
AG,,:: energia livre de interagao superficial (J);

AGg,y: energia livre latente (J).

Sendo o embrido esférico de raio r, a energia livre total para que haja a

nucleacdo homogénea, € dada por Piucco (2008).

_ _4m_3piRTe Wa 2
AGior = el In (wsat(Te)) + Yag- 4 TT.T 4)

Onde y,,4 € a tensdo superficial na interface do embrido e no meio envolvente

(J/m?). Pode-se concluir da Equacédo 4 que ha um valor de raio critico do embrido, r*,
qgue resulta em um maximo valor de energia livre para que ocorra a nucleacao

homogénea, ele é dado por:

X 2.Yag

= i.R.T, w
Pi eln( a )
M wsat(Te)

r

Aplicando na Equacéo 4, temos:
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1, 3
AGtot*: e 2 (5)

PiRTe ( wqa )]
M In wsat(Te)

Figura 2 — Nucleacdo homogénea (a) e nucleacao heterogénea (b).
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Fonte: Loyola (2013).

Onde:

A,4: &rea da interface do embri&o e meio envolvente (m?);
Ay &rea da interface do embrido e substrato (m?);
Yap: tenséo superficial na interface do substrato e meio envolvente (J/m?);

Ygp: tenséo superficial na interface embrido e substrato (J/m?);

Yag: tenséo superficial na interface embri&o e meio envolvente (J/m?).

Existem atuando sobre o embrido, na nucleacdo heterogénea, tensdes
superficiais em trés interfaces (ag, gp e ap) o que diminui tanto o seu volume como a
sua area lateral, comparando-se com a nucleacdo homogénea.Para atingir o equilibrio
termodinamico, o sistema busca atingir uma condigdo de minima energia livre, o
embrido se acomoda a menor area superficial admissivel para um determinado
volume. Podemos assumir um formato esférico para o embrido no caso da nucleacéo
homogénea, e um formato de calota esférica, no caso da nucleacdo heterogénea,
como mostra a Figura 2 (HOBBS, 1973).

Através de um balanco de energia na interface € possivel obter a relacdo do

angulo de contato da superficie
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0= (Vap - )/gp))/ag (6)

Sendo z a altura de uma ilha de nucleacgéao, T, a temperatura do substrato,
v=m.2*3r —2)/3, Agy = 2m.1.2z € Ay, = m.T%.sen*(0), com z = r(1 — cos #), segue

que:

4T, 3
AGp” = 3 Yag 5 (1 — cos 8)?(2 + cos 0) (7)

Prn( )
[ M In wsat(Te)

Ao observar a Equacao 7, podemos ver que a variacao tanto da temperatura
da superficie do evaporador como da umidade absoluta presente no ar influenciam na
nucleacdo da geada, que estdo relacionados as condicbes de operacdo do
refrigerador.

Volmer e Flood (1934) notaram que para que ocorra uma nucleacao
homogénea é necessario uma taxa minima de 2,2 embrides/cm?s. Ja para a
nucleacdo heterogénea, Becker e Doering (1935) apresentaram uma funcao

exponencial para a taxa de nucleagdes de novos embrides,

I =1I,exp (— %) (8)

onde I, = 10?°m~2s~1 é a constante cinética de dessublimacédoe k = 1,381.10723 J /K

€ a constante de Boltsmann.

2.3 CRESCIMENTO

Apés o inicio da nucleacdo de embribes, acontece a adesdo de novas
moléculas acarretando no crescimento de cristais de geada. Esses cristais crescem e
adensam 0 meio poroso com o passar do tempo, devido a difusdo de massa para

dentro da camada.
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Diferente da nucleacdo, o crescimento da geada € bidimensional, porque
depende de sucessivas nucleacdes heterogéneas sobre a superficie dos cristais ja
existente (FLETCHER, 1970). Para um embrido de altura z e raio r, pode-se encontrar
a energia livre total que precisa para ocorrera nucleagao sobre um cristal da seguinte

forma,

— 2 Pi-RTe Wq
AGior = T.7°.2 ” In (wsat(Tf)) + Vog- 2.7 2 9)

onde wsat(Tf) € a umidade absoluta na temperatura de saturacao da superficie.
Semelhante ao processo de nucleacdo sobre um substrato, a energia livre de

formacdo atinge seu valor maximo, AG,,,”, para um raio minimo do embriéo, r*, que é

achado derivando em relagéo ao raio a equacao anterior e igualando a zero, obtendo-

Se,

= 2Yag (10)

- pi'R‘Tl ( wq >
M N asar(Ty)

que fornece o seguinte AG,; ",

* T.Z.Yq 2
AGrot” = (11)
| Al l a
M n(“sat(ﬁ“))

Desprezando-se os efeitos de transporte de energia e de massa até o local
de crescimento, a taxa de formacéo de embrides sobre os cristais de geada pode ser

estimada através da Equacéao 8.

2.4 ADENSAMENTO

O vapor d’agua se difunde em um meio poroso devido ao crescimento irregular
dos cristais de geada. Declarando a difusdo como unidimensional e analisando a

dessublimagcdo como uma reacdo quimica homogénea de primeira ordem, pode-se
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observar a distribuicdo de vapor no interior da camada de geada através da seguinte
expressao (BAEHR e STEPHAN, 1996).

d?w

p'Defd_yz-I_d):O (12)

Onde D, € a difusividade efetiva do vapor d’agua no meio poroso e w € 0
termo de dessublimacéo. A dessublimacéo do vapor d’agua pode ser moldada como
uma reacao de primeira ordem, o termo de geracgéo pode ser estabelecido como uma
funcdo de um coeficiente de dessublimacdo, w = —p. a. w, 0 sinal negativo indica que
o vapor d’agua é transferido do ar umido para o solido.

Resolvendo analiticamente a Equacéo 12 para uma condicdo de superficie
impermeavel em y =0 e supondo a e D.r constantes, tem-se como resultado a
seguinte distribuicdo de umidade ao longo da camada de geada. (BAEHR e
STEPHAN, 1996).

.62

W = wgq(T,,) cosh (13)

ef

Onde 6 € a espessura da camada de geada, w,,;:(T,,) € a umidade absoluta

na temperatura de saturacao do substrato e o termo /a. 62, Def‘1 € 0 numero de Hatta

(Ha), que elevado ao quadrado, configura a razdo entre as escalas de tempo

caracteristicas de difuséo, ty;; = §2/D,f e de dessublimagéo, ts.s = 1/a,

Hq? = fair _ a8
tdes Def

(14)

O coeficiente de dessublimacdo é obtido em funcdo da relagdo entre as
umidades nas superficies da geada e do substrato, como sugerido por Lee et al.
(1997).

a =22 [arc cosh (M)]Z — Ha = arc cosh (M) (15)

52 Wsat(Tw) Wsat(Tw)
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No inicio do crescimento § € baixo, assim o valor do coeficiente de absor¢éo
é alto, o que leva a uma alta taxa de crescimento da camada. Apds o crescimento da
camada, o coeficiente a tende a diminuir devido ao aumento da resisténcia a difusdo

de massa.

2.5 MORFOLOGIA

O fisico japonés Ukichiro Nakaya deu inicio aos primeiros estudos cientificos
relacionados a morfologia dos cristais de gelo, que, em 1930, desenvolveu técnicas
para realizar a producdo de neve em meio artificial (BENDER, 1962). Com esses
experimentos, ele observou que os cristais de gelo adquiriam diferentes morfologias
dependendo da temperatura do ar e do grau de supersaturagcdo em que eles se
formavam. Com tais observacbes anotadas em diversas categorias, foi criado o
diagrama de Nakaya, ilustrado na Figura 3, que proporciona estimar as condi¢cdes

metereoldgicas que os cristais de neve atravessam durante a sua formacao.

Figura 3 — Caracteristicas dos cristais de gelo em funcdo da temperatura e
supersaturacdo do ar para a pressao de 1 atm.
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Através de um acontecimento conhecido por derretimento superficial, a
temperatura e a umidade do ar alteram as caracteristicas superficiais do cristal, pelas
condigbes da vizinhanca pode alterar a direcdo de crescimento do cristal
(LIBBRECHT, 2001).

As préticas de crescimento mostrados na Figura 3, foram examinados por
Libbrecht e Yu (2001).Em condic¢des controladas, os autores efetuaram medicdes das
taxas de crescimento das faces de cristais e obtiveram grande assentimento com o
modelo oferecido por Kuroda e Lacmann (1982), que justifica as mudancas percebidas
nos padrdes de crescimento dos cristais de gelo.Na Figura 4 apresenta um modelo
esquematico que se baseia na formacgao de uma camada quase liquida sobre os lados
do cristal. O modelo pode favorecer ou prejudicar o crescimento do cristal em uma
determinada direg&o.

Figura 4 — Mudancas nos habitos de crescimento dos cristais em ambientes com alto

grau de saturacao.
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Fonte: Silva (2013).

Pela Figura 4, nota-se que as temperaturas baixas fazem com que a camada
quase-liquida desapareca, o que contribui para o crescimento do cristal na direcao
axial, gerando a geometria (A). Ao aumentar a temperatura, a face prisméatica cresce

mais rapido e torna-se mais irregular, gerando a forma (B). Ao aumentar mais ainda a
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temperatura, forma-se a camada liqguida somente sobre a face prismatica e atrasa seu
crescimento, originando em cristais com o formato (C). No canto esquerdo na escala
de temperatura, forma-se uma camada quase-liquida em ambos os lados do cristal, o
gue favorece seu crescimento na forma (D).

Em funcao de alguns parametros como velocidade de crescimento e direcao
preferencial de crescimento, diferentes formas de cristal de geada podem ser
observados para diferentes calores de temperatura e de grau de supersaturacao,
como mostra a figura (KOBAYASHI, 1958). Algumas das diversas formas de cristal

existentes estdo ilustradas na tabela.

2.6 TROCADORES DE CALOR

Os trocadores de calores séo dispositivos que tem a finalidade de transferir
calor entre dois fluidos, realizando o resfriamento e o aquecimento de fluido (ARAUJO,
2011). No trocador de calor, o fluido quente fornece calor e se resfria e o fluido frio
recebe calor e se aquecera.

Alguns tipos de trocadores de calor sdo: duplo tubo, casco e tubo, placas,

trocadores compacto, resfriadores a ar, variagdes do casco e tubo, etc.

2.7 TROCADOR DE CALOR CASCO E TUBO

O trocador de calor casco e tubo é constituido por uma carcaca cilindrica, com
um conjunto de tubos distribuidos paralelamente ao longo do casco. Nas suas
extremidades os tubos s&do presos a placas perfuradas nomeados espelhos. Os
espelhos séo fixados ao casco. Os tubos que compdem o feixe cruzam as chicanas,
gue suportam os tubos e direcionam o fluido que escoa na parte externa dos tubos.
As chicanas tém suas posic¢des fixas mantidas por meio dos espacadores de chicanas
(ARAUJO, 2011).
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Figura 5 — Trocador de calor tipo casco e tubo.
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Fonte: Araujo (2011).

Neste trocador de calor um dos fluidos escoa por dentro dos tubos e o outro
por fora dos tubos. O fluido do lado do tubo entrard pelo bocal, seguindo para o
carretel, chegando ao interior dos tubos e tendo acesso aos orificios do espelho. Esse
fluido atravessara o trocador e saira pelo bocal do carretel na outra ponta do
equipamento. O fluido do lado do casco entrara no trocador por um dos bocais
posicionados no casco, serd conduzido pelas chicanas, saindo pelo outro bocal
localizado na outra ponta.

O trocador de calor casco e tubo, devido a sua extensa faixa de uso, € o mais
utilizado na industria quimica. Geralmente é o Unico tipo de trocador que pode ser
utilizado a processos que demandam de areas grandes de troca de calor (acima de
5000 m?), pressdes acima de 30 bar e temperaturas superiores a 260°C. Por ter a
possibilidade de ser construido com materiais diferentes, torna viavel a operagédo com
fluidos corrosivos. Pode ser operado com liquidos, gases ou vapores, em posicao

vertical ou horizontal.

2.8 CONDUCAO

Conducdo é a transferéncia de energia do meio mais energético para o menos

energético da vizinhanca devido o contato entre elas. A conducdo pode acontecer em

sélidos, liquidos ou gases. Nos solidos a conducdo ocorre devido a vibracdo das
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moléculas em uma rede e a energia transmitida por elétrons livres. E em liquidos e
gases deve-se as colisdes e difusdo das moléculas em seus movimentos imprevistos
(CENGEL, 2009).

A conducao de calor depende de um meio depende de sua geometria, sua
espessura, seu material e da variagdo da temperatura a que 0 meio esta exposto.
Quanto maior seu isolamento térmico menor sera a sua perca de calor para 0 meio
em gue o objeto esta sujeito e quanto maior sua area superficial, maior a quantidade

de calor perdido para o meio.

Figura 6 — Conducao de calor através de uma grande parede plana de espessura Ax

e area A.

b— Ax—|

OF——=x

Fonte: Cengel (2009).

Admita a conducéo de calor em regime permanente por uma parede plana de
espessura Ax = L e area A (Figura 2.6). A diferenca de temperatura de um extremo
da parede ao outro se da por AT =T, — T;. A taxa de transferéncia de calor de uma
camada plana é proporcional & diferenca de temperatura através da camada e a area
de transferéncia de calor, mas inversamente proporcional a espessura da camada.
Aplicando limite de Ax — 0 para a situacao descrita acima, temos a lei de Fourier da

conducao térmica:
. ar
Qcona = _k-AE (16)

Onde k é a condutividade térmica do material e dT/dx é o gradiente da

temperatura. Esta relacdo indica que a conducdo de calor em dada direcdo é



33

proporcional ao gradiente da temperatura na mesma direcdo. O sinal negativo
presente na Equacdo 16 mantém positivo a transferéncia de calor no sentido positivo
de x. A area de transferéncia de calor é sempre perpendicular a direcdo da

transferéncia de calor.

2.8.1 Condutividade térmica

A condutividade térmica é a taxa de transferéncia de calor através de uma
unidade de comprimento de dado material por unidade de &rea por unidade de
diferenca de temperatura. A condutividade térmica é a capacidade do material de
conduzir calor (CENGEL, 2009). Um baixo valor de condutividade indica que o
material € um mal condutor de calor ou um isolante, enquanto um alto valor de
condutividade garante um bom condutor de calor. Alguns valores de condutividade de

diferentes matérias estéo dispostos na Tabela 1.

Tabela 1 — Condutividade térmica de alguns materiais em temperatura ambiente.

MATERIAL k (W/m.°C)
Diamante 2300
Prata 429
Cobre 401
Ouro 317
Aluminio 237
Ferro 80,2
Mercurio (liquido) 8,54
Vidro 0,78
Tijolo 0,72
Agua (liquido) 0,607
Pele humana 0,37
Madeira (carvalho) 0,17
Hélio (gas) 0,152
Borracha macia 0,13
Fibra de vidro 0,043
Ar (gas) 0,026
Uretano, espuma rigida 0,026

Fonte: Cengel (2009).
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A condutividade térmica de uma substancia é geralmente maior na fase solida
e menor na fase gasosa. Na maioria dos liquidos a sua condutividade térmica
decresce com o aumento da temperatura, a agua sendo uma exce¢do. A dependéncia
da condutividade térmica sobre a temperatura ndo altera consideravelmente a anélise
da conducéo. Assim é normal avaliar a condutividade térmica k na temperatura média

€ assumir como uma constante nos calculos.

2.8.2 Difusividade térmica

A difusividade térmica representa a velocidade com que o calor se difunde

através de um material e é definido como

calor conduzido k
a= =— a7

calor armazenado  pcp

Onde:
a: difusividade térmica (m?/s);
pep: capacidade térmica do material (J/m?3);

k: condutividade térmica (W/m°C).

A difusividade térmica de um material pode ser entendida como a razao entre
o calor conduzido através do material e o calor armazenado por unidade de volume.
Quanto maior for a difusividade térmica de um material, mais rapida sera a propagacao
de calor no meio. Um pequeno valor de difusividade térmica significa que a maior parte
do calor € absorvida pelo material e uma pequena quantidade de calor é conduzida
adiante. Na Tabela 2 é apresentado alguns valores de difusividade térmica para

diferentes materiais.

Tabela 2 — A difusividade térmica de alguns materiais na temperatura ambiente

MATERIAL a (m?/s)
Prata 149x10°
Ouro 127 x10©
Cobre 113 x10©
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Aluminio 97,5 x10°
Ferro 22,8 x10°
Mercurio 4,7 x10°
Marmore 1,2 x10°
Gelo 1,2 x10°
Concreto 0,75 x10%
Tijolo 0,52 x10°

Solo denso (seco) 0,52 x10°
Vidro 0,34 x10°

L& de vidro 0,23 x10°
Agua 0,14 x10°6

Bife 0,14 x106
Madeira (carvalho) 0,13 x10°6

Fonte: Cengel (2009).

2.9 RADIACAO

A energia emitida pela matéria sob a forma de ondas eletromagnéticas € a
radiacdo, a transferéncia por radiacdo ndo exige a presenc¢a de um meio interveniente.
E 0 modo de transferéncia mais rapida e ndo sofre atenuacgéo no vacuo, é a forma que
a energia do Sol atinge a Terra (CENGEL, 2009).

No estudo da transferéncia de calor o que nos interessa € a radiacao térmica,
que € a radiacao emitida pelos corpos em consequéncia de sua temperatura. Todos
0S corpos com uma temperatura acima do zero absoluto emitem radiagdo térmica.

Os sdlidos, liquidos e gases emitem, absorvem ou transmitem radiacdo em
diferentes graus, assim a radiacdo € um acontecimento volumeétrico. Porém ela pode
ser considerada um acontecimento superficial para sélidos que sdo opacos, uma vez
que a radiagdo emitida do interior de tal material nunca chegara a superficie e a
radiacdo incidente sobre estes corpos geralmente € absorvido dentro de alguns
microns a partir da superficie.

A taxa maxima de radiagdo que pode ser emitida a partir de uma superficie a
uma temperatura termodinamica T, (em K ou R) é dada pela lei de Stefan-Boltzmann

da radiacao térmica como:
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Qemiss,méx =o. As.Ts4 (18)

onde o é a constante de Stefan-Boltzmann (5,670.10% W/m?.K#). Corpo negro é
denominado a superficie que emite essa taxa de radiacdo maxima (Figura 7). Aquela
emitida por todas as superficies reais € menor do que a emitida por um corpo negro a

mesma temperatura, e é expressa por
. 4
Qemiss = €.0. A5 T (19)

onde ¢ € a emissividade da superficie, este valor esta na faixa de 0 < e <1, é uma
medida para quando uma superficie se aproxima da conduta de um corpo negro, na

qual ¢ = 1.

Figura 7 - Radiagcdo de um corpo negro

e
<~)c|m\\. max o ]\

T.=400 K

‘ =1.452 W/m?
———— \‘

Corpo negro (¢ = 1)

Fonte: Cengel (2009).

Outra propriedade da radiacao é a absortanciaa, que é a fracdo de energia de
radiacdo incidente sobre uma superficie que a absorve. Assim como a emissividade
seu valor se encontra na faixa 0 < a < 1. Um corpo negro é um excelente absorvedor
e um Otimo emissor.

A lei de Kirchoff da radiacdo indica que a emissividade e a absortancia de uma
superficie a uma estipulada temperatura e comprimento de ondas sédo iguais. A taxa
com que uma superficie absorve radiacao € determinada a partir de (Figura 8).
Figura 8 — Absorcao da radiacao incidente em uma superficie opaca de absortancia

a.
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0

inc

Q"Cl ={l~a) Qin(
Qubx =T Qinc
Fonte: Cengel (2009).
Qabs = a. Qinc (20)

Onde Q;,. € a taxa em que a radiacéo incidente sobre uma superficie. Para
superficies opacas, a porcdo da radiacdo incidente ndo absorvida pela superficie é
refletida de volta.

A diferenca entre a taxa de radiacdo absorvida pela superficie e a taxa de
radiacdo emitida € a transferéncia liquida por radiacdo. Se a taxa de absorcdo de
radiacao € superior a taxa de emissao de radiacéo, a superficie estd ganhando energia

por radiacdo. Caso contrario a superficie esta perdendo energia por radiacao.

Figura 9 — Transferéncia de calor por radiacdo entre uma superficie e superficies

vizinhas.

Superficies
vizinhas
1

arr

Qoo = EOA(TE-TS,)

=rac

arr

Fonte: Cengel (2009).

Uma superficie de emissividade ¢ e area superficial A; a uma temperatura T

é delimitada por uma superficie maior a uma temperatura T,,,- separados por um gas
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gue nao interfere na radiacdo (Figura 9), a taxa liquida de transferéncia de calor por

radiacdo entre essas superficies é dada por
Qrad = E&.0. AS(TS4_TarT4) (21)

Neste caso, uma superficie cercada por um gas, ocorre paralelamente a
conducao ou conveccao entre a superficie e o gas. Assim a transferéncia de calor total
sera determinada somando a contribuicdo e ambos 0os mecanismo de transferéncia
de calor.

A radiacdo é geralmente significativa em sistemas que apresentam conducao

e conveccao natural, mas em aplicacbes com conveccéao for¢cada ela é ignorada.

2.10 CONVECCAO

Conveccéao é a transferéncia de calor entre um solido e um liquido ou gas
adjacente, que estda em movimento. A velocidade do fluido interfere na transferéncia
de calor, quanto mais rapido a velocidade do fluido maior sera a troca térmica entre
eles (CENGEL, 2009). Na falta de movimento, a transferéncia de calor entre o sélido
e o fluido adjacente € somente por conducdo. O movimento do fluido auxilia na
transferéncia de calor entre eles, porém, tras uma dificuldade para a determinacéo
das taxas de transferéncia de calor.

Admita o resfriamento de um bloco quente por ar frio soprando sobre a sua
face superior (Figura 10). Primeiro o calor é transferido para a camada de ar proximo
ao bloco por conducao. Esse calor é entdo afastado da superficie por conveccgao, de
outro modo, pelos efeitos aliados de conducéao dentro do ar, que retira o ar aquecido

presente na superficie do bloco e o substitui por ar mais frio.

Figura 10 — Transferéncia de calor de uma superficie quente para o ar por convecgao.



39

Variagido da
velocidade T
do ar %
—V —e—T
A = Variacao da
- temperatura
de ar d
o ar
QCOHV

AT
I Ba—
l Bloco quente \|

Fonte: Cengel (2009).

A conveccdo € conhecida por conveccdo forcada se através de meios
externos o fluido é forcado a sair, tais como um ventilador, bomba ou vento. E a
conveccao é conhecida por conveccédo natural se o deslocamento do fluido € realizado
por forcas de flutuacdo que sdo provocadas por diferencas de densidade, causadas
pela variacdo de temperatura no fluido (Figura 11). Por exemplo, na auséncia de um
ventilador, a transferéncia de calor a partir da superficie do bloco quente na Figura 10
€ por convecg¢do natural, assim nesse caso, 0 movimento do ar se deve pela subida
do ar mais quente perto da superficie e da descida do ar mais frio para ocupar o lugar.
Se a diferenca entre a temperatura do bloco e a do ar ao seu redor ndao for muito
grande, para vencer a resisténcia para movimentar o ar, a transferéncia de calor entre

eles sera por conducéo.

Figura 11 — Resfriamento de um ovo quente por conveccéao forcada e natural.

Convecgio Convecgio
for¢ada natural

Fonte: Cengel (2009).
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Observa-se gue a taxa de transferéncia de calor por conveccéao € proporcional
a diferenca de temperatura, e sendo convenientemente expressa pela lei de Newton

do resfriamento como

Qconv = h. As(Ts — Ts) (22)

Onde:

h: coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo (W/m2°C);
A area da superficie que ocorre transferéncia de calor (m?);

T: temperatura da superficie (°C);

T..: temperatura do fluido (°C).

Observe que na superficie a temperatura do sélido € igual a temperatura do
liguido. O coeficiente de transferéncia de calor por convec¢cdo h € um parametro
encontrado experimentalmente, seu valor depende das varidveis que intervém na
conveccdo, tais como o movimento do fluido, a geometria da superficie, as
propriedades do fluido e a velocidade do fluido. Valores tipicos de h sdo apresentados

na Tabela 3.

Tabela 3 — Valores tipicos do coeficiente de transferéncia de calor por conveccéao

TIPO DE CONVECCAO h (W/m?2.°C)
Conveccao livre de gases 2-25
Conveccao livre de liquidos 10 — 1000
Conveccéo forcada de gases 25 -250
Conveccéo forcada de liquidos 50 — 20000
Ebulicdo e condensacéo 2500 — 100000

Fonte: Cengel (2009).

2.11 NUMERO DE NUSSELT

O numero de Nuselt € uma homenagem a Wilhelm Nusselt que fez grandes

contribuicbes para a transferéncia de calor por conveccdo na primeira metade do
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século XX, e que é visto como o coeficiente adimensional de transferéncia de calor
por conveccado (CENGEL, 2009).

Nu == (23)

Onde:

L.: comprimento caracteristico (m)

Este valor representa o aumento da transferéncia de calor através de uma
camada de fluido como resultado da conveccao em relacdo a conducdo do mesmo
fluido em toda camada. Quanto maior for o nimero de Nusselt, mais eficaz a

conveccao.

2.12 CLASSIFICACAO DOS ESCOAMENTOS

A transferéncia de calor esta intimamente ligada com a mecanica dos fluidos.
Pela grande variedade de escoamentos de fluidos é conveniente classifica-los com

base em algumas caracteristicas comuns para melhor compreensao.

2.12.1 Regifes de escoamento viSCOS0S € n&o ViScoS0s

A viscosidade de um fluido é a sua capacidade de aderéncia interna do fluido,
ela é causada por forcas coesivas entre moléculas de liquidos e por colisdes
moleculares em gases, todos os escoamentos de fluidos apresentam comportamento
viscoso até certo ponto (CENGEL, 2009). Escoamentos em que os efeitos do atrito
sdo grandes sdao chamados de escoamentos viscosos. No entanto, ha regibes em que
as forcas viscosas séo despreziveis comparadas as forcas inerciais ou de presséo,

assim admitindo escoamento ndo viscoso ndo acarreta em grande perca de precisao.

2.12.2 Escoamento interno e externo
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Escoamento interno o fluido escoa por dentro do tubo ou duto, e escoamento
externo o fluido escoa sobre uma superficie como uma placa, fio, ou tubo. Nos
escoamentos internos tém grande influéncia da viscosidade ao longo do campo de
escoamento. Os efeitos séo limitados a camada limite perto das superficies sdlidas e

as regides de esteira do corpo nos escoamentos viscosos externos (CENGEL, 2009).

2.12.3 Escoamento compressivel e incompressivel

Dependendo do nivel de variacado de densidade durante o escoamento pode
ser classificado como compressivel ou incompressivel (CENGEL, 2009). Um
escoamento € dito incompressivel se a densidade mantiver-se constante na maior
parte do processo. Assim o volume do fluido permanece inalterado ao longo de seu
movimento. Pela densidade dos liquidos serem basicamente constantes o
escoamento de liquidos é incompressivel.

O nivel de variacédo da densidade no escoamento de gas sdo modelados como

incompressiveis dependendo do nimero de Match

(24)

Onde:
c: velocidade do som (m/s);

V. velocidade (m/s).

O escoamento de um gas pode ser considerado incompressivel se as
mudancas de densidade estdo abaixo de 5%. Logo, os efeitos da compressibilidade
podem ser ignorados para velocidades abaixo de 100 m/s. Um escoamento de um

gas néo é necessariamente um escoamento compressivel.

2.12.4 Escoamento laminar e turbulento
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O movimento do fluido caracterizado por camadas lisas e altamente
ordenadas € denominado laminar. O movimento desordenado do fluido, que
geralmente ocorre em velocidades altas, é denominado turbulento. O regime de
escoamento tem grande influéncia na poténcia necessaria para bombeamento. O
escoamento que alterna entre laminar e turbulento € denominado escoamento de
transicao (CENGEL, 2009).

Em regimes de escoamento totalmente turbulentos os coeficientes de atrito e

a transferéncia de calor atingem valores maximos.

2.12.5 Escoamento natural e forgcado

Quando o fluido é forcado a fluir através de uma superficie ou em um tubo por
meios externos, como um ventilador ou uma bomba, € chamado de escoamento
forcado. Quando qualquer movimento do fluido é devido aos meios naturais, como o

efeito de empuxo, é chamado de escoamento natural (CENGEL, 2009).

2.12.6 Escoamento permanente e transiente

A expressdo permanente expressa que nao ocorreu nenhuma alteragdo com
o tempo em um ponto. O oposto de permanente é transiente (CENGEL, 2009).

A palavra transiente € empregada para qualguer escoamento que nao seja
permanente, mas transitorio € geralmente utilizado para escoamentos em
desenvolvimento. Muitos aparelhos operam por longos periodos de tempo sob as

mesmas condi¢des e sao classificadas como dispositivos de escoamento permanente.

2.12.7 Escoamento uni, bi e tridimensional
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Um escoamento é denominado uni, bi ou tridimensional se a sua velocidade
varia em uma, duas ou trés dimensdes principais. Num escoamento tipico envolve
uma geometria tridimensional e a velocidade pode variar em todas as trés dimensdes.
Porém, a alteracdo de velocidade em determinadas dire¢cdes pode ser pequena em
relacdo a variacdo nas outras direcdes e pode ser desprezada sem acarretar grande
erro (CENGEL, 2009). Nestes casos, 0 escoamento pode ser modelado como uni ou

bidimensional, que € mais simples de analisar.

2.13 CAMADA LIMITE HIDRODINAMICA

Assumindo o escoamento paralelo de um fluido no comprimento de uma placa
plana como na Figura 12. Onde x € medida ao longo da superficie da placa a partir do
bordo de ataque da mesma na direcdo do escoamento e y é medido a partir da
superficie na direcdo normal. O fluido chega a placa na dire¢cdo x com uma velocidade
uniforme V (CENGEL, 2009).

Figura 12 — Desenvolvimento da camada limite para o escoamento ao longo de uma

placa plana e os diferentes regimes de escoamento

v . 2 s
~—— | Camadalimite _____ . Regidode ___ 4, Camadalimite __
] ‘ laminar

! transi¢ao turbulenta

N )
Camada
=% /w turbulenta

— Camada de amortecimento
— Camada de sobreposi¢ao
Subcamada viscosa

L ' 5 J Espessura da camada limite, 8

Fonte: Cengel (2009).

O espaco do escoamento acima da placa delimitada por § no qual os efeitos
das forcas de cisalhamento viscoso geradas pela viscosidade do fluido sédo sentidos
€ denominado de camada limite hidrodindmica. A espessura da camada limite é
geralmente estabelecida como a distancia y a partir da superficie em que u = 0,99.V.

A linha u = 0,99.V divide o escoamento no comprimento da placa em duas

regides: a regidao da camada limite, onde as mudancas de velocidade e os efeitos
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Viscosos sdo consideraveis, e a regido do escoamento irrotacional, onde os efeitos do

atrito sdo irrelevantes e a velocidade permanece basicamente constante.

2.13.1 Tenséao de cisalhamento na superficie

Supondo um escoamento de um fluido sobre a superficie de uma placa. A
camada de fluido em contato com a superficie tenta arrastar a placa via atrito,
exercendo uma forca de atrito nela, denominada tensao de cisalhamento e € denotado

por t,

(25)

Onde:
p: densidade (kg/m3);
Cr: coeficiente de atrito (adimensional);

V: velocidade (m/s).

Os fluidos que seguem a Equacao 25, como a 4gua, ar, gasolina e dleos, sao
denominados fluidos newtonianos (CENGEL, 2009). Uma vez que o coeficiente médio

de atrito ao longo de uma dada superficie € determinada a partir de
v?
Fr = Cr. As - (26)

onde A, é a area superficial.
A viscosidade de um fluido € uma forma de medir a sua resisténcia a
deformacgéo, a razdo entre a viscosidade dinamica e a densidade é chamada de

viscosidade cinematica.

0:% (27)

Onde:

u: viscosidade dinamica (kg/m.s);
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9: viscosidade cinematica (m?/s).

2.14 CAMADA LIMITE TERMICA

Admita um escoamento de um fluido a uma temperatura uniforme de T,, sobre
uma placa plana isotérmica a temperatura T,. O fluido adjacente a superficie e a placa
atingem a mesma temperatura, T,. As particulas do fluido trocam energia com as
particulas do fluido na camada adjacente e assim por diante (CENGEL, 2009). Como
consequéncia, um perfil de temperatura desenvolveu-se no campo do escoamento
que varia de Ty a T,. A regido do escoamento na superficie em que a variacdo de
temperatura na direcao normal a superficie € consideravel é a camada limite térmica.
A espessura da camada limite térmica 6,, em qualquer ponto ao longo da superficie é
dita como a distancia da superficie em que a diferenca de temperatura T — T, equivale
a0,99(Ty, — Ty).

Como os efeitos da transferéncia de calor sdo sentidos a distancias maiores
no escoamento a jusante da superficie, a espessura da camada limite térmica € maior
na direcdo do escoamento. A transferéncia de calor por conveccdo entre uma
superficie solida e o fluido fluindo sobre ela é definida pela forma do perfil de

temperatura na camada limite térmica.

2.14.1 Numero de Prandtl

O numero de Prandtl descreve a espessura relativa das camadas limite
hidrodinamica e térmica (CENGEL, 2009), definido como

Pr = =-= (28)

difusividade molecular de calor k

__difusividade molecular de quantidade de movimento 9 Ucp
a

A Equacéo 28 € uma homenagem a Ludwig Prandtl, que iniciou o conceito da
camada limite em 1904 e fez grandes contribuicdes para esta teoria. Na Tabela 4
estdo dispostos faixas de valores de niumero de Prandtl para alguns fluidos muito

usuais.



Tabela 4 — Faixas tipicas do niumero de Prandtl de fluido comuns

FLUIDO Pr
Metais liquidos 0,004 - 0,030
Gases 0,7-1,0
Agua 1,7 -13,7
Fluidos organicos leves 5-50
Oleos 50 — 100000
Glicerina 2000 — 100000

Fonte: Cengel (2009).

2.15 NUMERO DE REYNOLDS

a7

A transicdo de escoamento laminar para turbulento depende de varios

parametros, como a geometria da superficie, rugosidade superficial, velocidade de

escoamento, temperatura da superficie e do tipo de fluido, etc. Osborn Reynolds, apés

varias experiéncias na década de 1880, descobriu que o regime de escoamento

obedece a razado das forcas de inércia para as forcas viscosas do fluido (CENGEL,

2009). Esta razdo €é conhecida como numero de Reynolds, que é um valor

adimensional e é presente num escoamento externo como

Re

forgas viscosas

Onde:
V: velocidade (m/s);

L.: comprimento caracteristico (m);

9 = %z viscosidade cinematica ou difusividade viscosa (m?/s).

__ forgasdeinércia _ V.L, _ pV.Lc

9 u

(29)

Onde o escoamento se torna turbulento o nimero de Reynolds é denominado

de nimero de Reynolds critico. O valor do nimero de Reynolds critico varia conforme

as geometrias e situacdes de escoamento. Para um escoamento sobre uma placa

plana, o valor normalmente aceito para o nimero de Reynolds critico é Re,, = 5 x 10°.
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2.16 ARRASTO EM ESCOAMENTO EXTERNO

A forca de arrasto € a combinacéo dos efeitos das forcas de presséo e de
cisalhamento na parede no sentido do escoamento. E chamada de sustentacéo a
soma das forcas de pressdo e de cisalhamento na parede, elas tendem a mover o
corpo na dire¢gao normal ao escoamento (CENGEL, 2009).

Tanto o atrito quanto a pressdo colaboram para o arrasto e para a
sustentacao. No caso de uma placa plana ordenada paralelamente a direcéao do fluxo,
a forca de arrasto depende apenas do cisalhamento, independente da presséo.
Quando a placa plana é inserida na direcdo normal ao escoamento, a for¢a de arrasto
depende apenas da pressao, sendo assim independente do cisalhamento na parede
(Figura 13).

Figura 13 — Forca de arrasto agindo em uma placa plana

~Alta pressao

Baixa pressao

“Cisalhamento na parede

Fonte: Cengel (2009).

As propriedades de arrasto de um corpo sao representadas pelo coeficiente

adimensional C;, de arrasto definido como

(30)

Onde:
A: area frontal (m?);

Fj: forca de arrasto (N).
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V: velocidade (m/s);

p: densidade (kg/m?3).

O coeficiente de arrasto é basicamente uma funcdo da forma do corpo, mas
pode também depender do nimero de Reynolds e da rugosidade superficial.

A forca de arrasto é a forca exercida por um fluido em um corpo, na direcédo
do escoamento, por consequéncia dos efeitos do cisalhamento na parede e das forcas
de presséao. A parte do arrasto que é causada pela tenséo de cisalhamento na parede
7,, € chamada de arrasto de atrito. Quando temos os coeficientes de arrasto, de atrito

e de pressao disponiveis, o coeficiente de arrasto total € determinado somando-os.

Cp = CD,atri + CD,press (31)

O arrasto de atrito é a constituinte da forca de cisalhamento na parede na
orientacdo do escoamento e depende da direcdo do corpo, bem como do tamanho da
tensdo de cisalhamento na parede 1,, (CENGEL, 2009). O arrasto de atrito € maximo
para uma superficie paralela ao escoamento e nulo para uma superficie normal ao
escoamento. Assim, para um escoamento paralelo ao comprimento de uma placa

plana, o coeficiente de arrasto € igual ao coeficiente de arrasto de atrito. Ou seja.
Cp = CD,atri = Cf (32)

Onde:
Cp a¢ri: CO€ficiente de arrasto de atrito

Cy: coeficiente médio de atrito
Uma vez que temos o coeficiente médio de atrito ¢, a forca de arrasto sobre

a superficie pode ser encontrada a partir da Equacao 30. Para um fluido ideal (ndo

Viscos0) o arrasto total € zero.

2
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2.17 TRANSFERENCIA DE CALOR EM ESCOAMENTO EXTERNO

As ocorréncias que afeta na forca de arrasto influenciam também a
transferéncia de calor, e este efeito manifesta-se também no nimero de Nusselt. A
variacdo da temperatura do fluido na camada limite térmico vai de T, na superficie até
aproximadamente T,, na ponta da camada limite (CENGEL, 2009).

As caracteristicas do fluido sofrem alteracbes com a temperatura e a sua
posicdo através da camada limite. A fim de estimar a variacdo das propriedades coma
temperatura, as caracteristicas dos fluidos sdo normalmente avaliadas na temperatura

do filme, definida como

| Ts+Te

Ty 5

(34)

Consideramos que as propriedades do fluido permanecem constantes na
temperatura de filme ao longo de todo o escoamento. Outra forma de estimar a
variacdo das caracteristicas com a temperatura é analisar todas as propriedades na

temperatura do escoamento livre e multiplicar o nimero de Nusselt Equagéo 34 por
Pr, " Uoo ) ' ) : :
( /Pr) ou ("*/y,) , onde r é uma constante estipulada experimentalmente.
S

Os coeficientes de arrasto e de conveccdo mudam no comprimento da
superficie como resultado das variacfes na camada limite hidrodindmica na direcdo
do escoamento.

Quando as relacdes dos coeficientes locais de atrito e de conveccao sao
definidas, os coeficientes médios de atrito e de convecgéo para a superficie podem
ser encontradas pela integragdo (CENGEL, 2009).

L
Cp == [, Coxdx (35)

h_l

L

J; hydx (36)

Quando os coeficientes médios de arrasto e de conveccao estao disponiveis,

a forca de arrasto pode ser encontrada a partir da Equacgéo 30, assim como a taxa de
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transferéncia de calor para uma superficie isotérmica pode ser determinada a partir
de

Q=hAy(Ts + Ty) (37)

onde A, é a area da superficie.

2.18 ESCOAMENTO EXTERNO ATRAVES DE FEIXES DE TUBOS

No escoamento em feixes de tubos normalmente, um fluido se move sobre os
tubos, a medida que um segundo fluido escoa no interior dos tubos a uma temperatura
diferente, o arranjo geométrico é mostrado na Figura 14 (INCROPERA e DEWITT,
1998).

Em relacdo a direcdo da velocidade do fluido V as fileiras de tubos em um
feixe podem ser distribuidas alinhadas ou alternadas (Figura 15). O arranjo é
especificado pelo diametro dos tubos D, e pelos passos longitudinal S; e transversal
S, medidos entre os centros dos tubos. As circunstancias do escoamento no interior
do feixe sdo predominantes os efeitos de separacdo da camada limite e pelas

interacOes das esteiras que intervém na transferéncia de calor por conveccao.

Figura 14 — Esquema de um feixe de tubos em um escoamento cruzado
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Fluido em escoamento cruzado

%ﬁ sobre um feixe de tubos
2

Escoamento interno do fluido
através dos tubos

Fonte: Incropera e Dewitt (1998).

Figura 15 — Configuragfes dos tubos em um feixe. (a) Alinhados. (b) Alternados

(a) (b)

Fonte: Incropera e Dewitt (1998).

Onde:

A;: distancia transversal (m);
A,: distancia diagonal (m);
D: diametro (m);

Sr: passo transversal (m);
S;: passo longitudinal (m);

Sp: passo de centro a centro (m).
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O coeficiente de transferéncia de calor associado a um tubo especifico é
funcdo de sua posicao no feixe. Os tubos nas primeiras fileiras operam como uma
malha de turbuléncia, que eleva o coeficiente de transferéncia de calor nos tubos nas
fileiras seguintes. Contudo, em grande parte das ordenacdes as condicbes de
transferéncia de calor se estabilizam, de forma que ocorre apenas uma pequena
alteracdo no coeficiente de transferéncia de calor nos tubos que se localizam além da
quarta ou quinta fileira.

Normalmente, desejamos conhecer o coeficiente médio de transferéncia de
calor para a totalidade do feixe tubular. Para o escoamento de ar através de feixes de

tubos compostos por 10 ou mais fileira (N, = 10), temos a correlagéo de Grimison

N, =10
Nty = Cy.Rel e [ 2000 < Rep msx < 40000 (38)
Pr=0,7

~ . YVmax-D
Onde C; e m estdo listados na Tabela 5 e Rep ;5 = %

Tabela 5 — Constantes para o escoamento de ar sobre um feixe de tubos com 10 ou

mais fileiras.
St/D
1,25 1,5 2 3
S, /D Ca m Ci m Ci m Ci m
Alinhado

1,25 | 0,348 0,592 | 0,275 0,608 | 0,1 0,704 |0,0633 0,752
15 | 0367 0586 | 0,25 0,62 | 0,101 0,702 |0,0678 0,744
2 0,418 0,57 | 0,299 0,602 | 0,229 0,632 | 0,198 0,648
3 0,29 0,601 | 0,374 0,584 | 0,374 0,581 | 0,286 0,608

Alternado
0,6 - - - - - - 0,213 0,636
0,9 - - - - 0,446 0,571 | 0,401 0,581
1 - - 0,497 0,558 - - - -
1,125 - - - - 0,478 0,565 | 0,518 0,56

1,25 | 0,518 0,556 | 0,505 0,554 | 0,519 0,556 | 0,522 0,562
15 | 0451 0568 | 0,46 0,562 | 0,452 0,568 | 0,488 0,568
2 0,404 0,572 | 0,416 0,568 | 0,482 0,556 | 0,449 0,57
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3 031 0592|035 058 | 0,44 0,562 | 0,428 0,574

Fonte: Incropera e Dewitt(1998).

Pode-se estender esse resultado para outros fluidos através da introducéao do

fator 1,13Pr1/3, assim

) N, =10
Nup = 1,13. C1.Rep 5, Pr3|2000 < Rep 15, < 40000 (39)
Pr >10,7

As propriedades que aparecem nas equacdes acima sao todas avaliadas na
temperatura do filme. Se N, < 10, um fator de correcao pode ser utilizado, de tal modo

que
N_uD|(NL<10) = CZ-N_uD|(NL210) (40)
Onde C, é dado pela Tabela 6.

Tabela 6 — Fator de correcéo para correlacdo de Grimison para N, < 10.

NL 1 2 3 4 5 6 7 8 9
Alinhado | 0,64 08 087 09 092 094 096 098 0,99
Alternado | 0,68 0,75 083 089 092 095 097 098 0,99

Fonte: Incropera e Dewitt (1998).

O numero de Reynolds Rep .,z Mostrado anteriormente € baseado na
velocidade méaxima alinhada, V,,;, ocorre no plano transversal A;, como mostra a

Figura 15.a, de modo que, o fluido sendo incompressivel, se tem

S
Vinax = STiD 4 (41)

Para a disposicao alternada, a velocidade méxima pode ocorrer no plano
transversal A; e também no plano diagonal 4, da Figura 15.b. Ela ocorre emA4, se as

fileiras estiverem espacadas de modo que
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2(5p — D)< (Sr—D)

Vinax OCOIre em A, se

1/2

o= s (] " <222

E é fornecida por

St

Vméx = Z(SD—D)

(42)

Se V4, Ocorrer no plano A, para a disposicéo alternada, o seu valor pode ser
encontrado através da Equacéo4l.

Através da correlacdo de Zhukauskas (INCROPERA e DEWITT, 1998), temos

N, = 20
1/4 L =
Nty = C. Refse- PrO% (32 0,7 < Pr < 500 (43)
v/ 11000 < Rep max < 2 X 10°

Onde todas as propriedades, exceto Pry,,, sdo examinadas na meédia
aritmética das temperaturas de entrada e de saida do fluido, e as constantes C e m

sao encontrados na Tabela 7.

Tabela 7 — Constantes para correlacdo de Zhukauskas

Configuracéao Re jmax C M
Alinhado 10 -102 0,8 0,4
Alternado 10 — 102 0,9 0,4
Alinhado 102-103 Aproximado por um Gnico cilindro
Alternado 102 - 103 (isolado)

Alinhado 103-2x10° 0,27 0,63

(S¢/S, > 0,7)*
Alternado 103 -2 x 10° 0,35(S7/S.)Y/° 0,6
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(Sr/8,.<2)*
Alternado 103 -2 x 10° 0,4 0,6
(Sr/SL>2)"
Alinhado 2x10°-2x 1068 0,021 0,84
Alternado 2 x10°—2x10° 0,022 0,84

Fonte: Incropera e Dewitt (1998).

A razao de se examinar as caracteristicas do fluido na média aritmética das
temperaturas de entrada (T, =T,) e de saida (T;) se deve pelo fato de que a
temperatura do fluido ira diminuir ou aumentar devido a transferéncia de calor com os
tubos. Se a variagdo na temperatura do fluido |T, — Tg|, for alto, poderia resultar num
erro consideravel da avaliacdo das caracteristicas na temperatura de entrada. Se N, <

20, podemos aplicar um fator de corre¢éo, de tal modo que

N_UD I(NL<20) = (. N—uD |(NL220) (44)

Onde C, é fornecido pela Tabela 8

Tabela 8 — Fator de corre¢cdo para correlacdo de Zhukauskas, para N, <
20(Rep, > 103)
N, 1 2 3 4 5 7 10 13 16

Alinhado 0,7 08 08 09 092 09 097 098 0.99
Alternado | 0,64 0,76 084 089 092 09 097 098 0,99

Fonte: Incropera e Dewitt (1998).

O escoamento no entorno dos tubos na primeira fileira de uma matriz tubular
equivale aquele em um dnico cilindro em um escoamento transversal. Porém, para as
fileiras consecutivas, a distribuicdo dos tubos que influencia na forma do escoamento
(Figura 16). Para tubos alinhados na maior parte dos casos, o coeficiente de
transferéncia por convecgdo em uma fileira cresce com o aumento do nimero da
fileira, até aproximadamente a quinta (INCROPERA e DEWITT, 1998).Porém, para
valores pequenos de S;/S;, as fileiras a montante protegem as fileiras a jusante em
grande parte do escoamento, afetando de forma contraria a transferéncia de calor.

Assim, a operacédo de feixes tubulares alinhados com S;/S, < 0,7 (Tabela 7) nédo é
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desejavel. Para o arranjo alternado, geralmente, 0 aumento na transferéncia de calor
€ beneficiado pelo escoamento mais tortuoso, especialmente para pequenos nimeros
de Reynolds (Rep, < 100).

Figura 16 — Condi¢cOes de escoamento para tubos (a) alinhados (b) alternados

|
anais de escoamento
preferencial

Fonte: Incropera e Dewitt (1998).

Visto que o fluido pode experimentar uma grande variacdo de temperatura a
medida que escoa através do feixe tubular, a taxa de transferéncia de calor pode ser
estimada pelo uso de AT = Ty, — T, como a diferenca de temperatura na lei do
resfriamento de Newton. Conforme a movimentacéo do fluido através do feixe, sua
temperatura se aproxima de T, €, assim, o valor de |AT| diminui. Abaixo temos a

média logaritmica das diferengas de temperatura.

AT, = B T (45)
()
Onde:
T,: temperatura de entrada do feixe (°C)
T: temperatura de saida do feixe (°C)

Tsup: temperatura da superficie (°C)
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A temperatura de saida, que precisamos para determinar AT,,;, pode ser

estimada pela expressao

Toup—Ts m.D.N.h n.D.N.h
o (220 1= Ty o (22 )| -} 00

p.V.NTST.Cp p.V.NT.ST.Cp

Onde:

N: é o numero total de tubos no feixe;

Nz: nimero de tubos no plano transversal;

p: peso especifico (kg/m?3);

V. velocidade (m/s);

S;: passo transversal (m);

cp. calor especifico (J/kg.K),

h: coeficiente de transferéncia de calor por conveccdo (W/m2.K);

D: diametro (m).

Uma vez conhecida AT,,;, a taxa de transferéncia de calor por unidade de

comprimento dos tubos pode ser calculada por
q' = N(h.7w.D.ATpy,) (47)

A poténcia necesséria para deslocar o fluido através do feixe corresponde ao
principal custo operacional e é diretamente proporcional & queda de presséo, que

pode ser representado por

Ap = N, X (%’3”) f (48)

O fator de atrito f e o fator de correcéo X estao plotados na Figura 17 e Figura

18. A Figura 17 corresponde a uma configuracdo alinhada, onde o0s passos
longitudinal e transversal adimensionais, P, = S, /D e Py = S;/D, séo iguais. O fator
de correcdo X, plotado no detalhe, € usado com o intuito de possibilitar a aplicacédo
dos resultados para outras distribuicdes de feixes tubulares com tubos alinhados
(INCROPERA e DEWITT, 1998). A Figura 18 concentra-se a uma distribuicéo de tubos

alternada, onde S; = S, e o fator de correcédo é utilizado para outras distribuicdes
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alternadas. O nimero de Reynolds que aparece na Figura 17 e 18 € baseado na

velocidade maxima do fluido V4.

Figura 17 — Fator de atrito e fator de correcao, configuracdo alinhada do feixe tubular.
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Fonte: Incropera e Dewitt (1998).

Figura 18 — Fator de atrito e fator de corre¢do, configuracéo alternada do feixe tubular.

10 T 7 ety ' A
5 / :
| | 1,6 :
' >10° T
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Fonte: Incropera e Dewitt (1998).

2.19 SUPERFICIES ESTENDIDAS
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As superficies estendidas tém grande aplicacdo industrial como aletas
instaladas nas paredes de equipamentos de transferéncia de calor, com o objetivo de

aumentar a taxa de resfriamento ou aquecimento (KREITH e BOHN, 2003).

2.19.1 Aletas de secdao transversal uniforme

Considere uma aleta de pino da qual a base esta fixada em uma superficie a
temperatura T, (Figura 19). A aleta é resfriada ao longo de sua extens&o por um fluido
a uma temperatura T,,, com uma area da secao transversal A uniforme e é composta
por um material com condutividade k uniforme; sendo coeficiente de transferéncia de
calor entre a superficie da aleta e o fluido h, (KREITH e BOHN, 2003). Considerando
gue a temperatura em qualquer ponto da secao transversal da haste é uniforme, ou

seja, T = T(x) somente.

Figura 19 — Esquema de uma aleta de pino projetando-se de uma parede.
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Fonte: Kreith e Bohn (2003).

Em um pequeno elemento da aleta o calor flui por conducéo para dentro da
face esquerda do componente, ao passo que flui para fora do elemento por condugéo
através da face direta e por convecc¢ao a partir da superficie. Sob condi¢gfes de estado
estacionario, e se k e h, forem uniformes (KREITH e BOHN, 2003). Sera pertinente
definir um excedente de temperatura da aleta acima da temperatura ambiente, 6(x) =

[T(x) — Tw], assumindo a seguinte forma
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L2 _m20=0 (49)

Onde m? = h..P/k.A
A Equacdo 49 é uma equacdo diferencial de segunda ordem, linear e

homogénea, e sua solucéo geral é

0(x) = C,e™ + C,e~™* (50)

Para definir as constantes C; e C, € essencial identificar as condi¢cdes de
contorno adequadas. Uma condicao é que, na base (x = 0), a temperatura da aleta é

igual a temperatura da parede, ou
6(0) =T, — T, = 6 (51)
Outras condicdes de contorno podem ser estabelecidas pela condicéo fisica
na ponta da aleta (KREITH e BOHN, 2003). Abordaremos 0s quatro casos seguintes.
a) A aleta € muito extensa e a temperatura na ponta se aproxima da

temperatura do fluido:

6=0 em x =1L

b) A ponta da aleta é isolada:

e
dx

c) A temperatura na ponta da aleta é fixa:

0 =20, em x=1L

d) A extremidade perde calor por conveccgao:
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dae -
_ka |x=L = hC,LHL

No caso (a), a segunda condicao de contorno pode ser realizada somente se

C; na Equacéo 51 for igual a zero, ou seja,
0(x) = B;e™™* (52)

Figura 20 — Representacdo esquematica de quatro condi¢cdes de contorno na ponta
de uma aleta.

A Caso |

Caso 3 Caso 4

Para todos os casos T|,-q=T,

Fonte: Kreith e Bohn (2003).

Geralmente nosso interesse ndo € s6 no arranjo de temperaturas, mas
também na taxa total de transferéncia de calor para a ou a partir da aleta, e podemos
obter ela por de dois métodos distintos (KREITH e BOHN, 2003). Como o calor
conduzido através da raiz da aleta deve ser igual ao calor transferido por convecgéo

a partir da superficie da haste para o fluido, temos
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d co— 00— —
Qaleta = _k-Ad_Z|x=0 = fO hc-P[T(x) - Too]dx = fo hc-P-e(x)dx (53)

Efetuando a diferenciacdo da Equacao 52 e substituindo o resultado para x =

0 na Equacao 53, obtemos
Qateta = —k-A[m.6(0)eC™°] = {h..P.A.K. 0 (54)

As Equacbes 52 e 54 sdo uma estimativa aceitavel da distribuicdo de
temperatura e da taxa de fluxo de calor em uma aleta finita, se o quadrado de seu
comprimento for maior que a sua area da secao transversal (KREITH e BOHN, 2003).
Se a haste for de comprimento finito, mas ignorando a perda de calor a partir de sua

extremidade, a segunda condi¢cao de contorno requer que o gradiente de temperatura

. . daTr .~ .
em x = L seja zero, ou seja, — = 0 em x = L.Estas condi¢Ges exigem que

dé _
(E)x-L =0=m.Ce™ — (e ™ (55)

Resolvendo a Equacéo 55 para a condicéo 2 juntamente com a relacdo para

a condicdo 1, a qual exige que
6(0) = 65 = Cl + CZ

Obtemos

Trocando as relagbes acima para C; e C, na Equacdo 50, obtemos a

distribuicdo de temperaturas

0= 95( eMmx + e—mXx ) _ 95 coshm(L-x) (56)

14e2mL * 14e-2mlL cosh(m.L)
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A perda de calor a partir da aleta pode ser dada pela substituicdo do gradiente
da temperatura na raiz dentro da Equagdo 53. Notamos que tanh(m.L) = (e™! —

e ™Ly/(e™L + e7™L), obtemos

Gateta = \ P.c P.A. k.05 tanh(m. L) (57)

Os resultados para as outras duas condi¢cdes da ponta podem ser obtidos de
forma similar, porém a algebra € mais extensa (KREITH e BOHN, 2003). Por

conveniéncia, 0s quatro casos estdo resumidos na Tabela 9.

Tabela 9 — Equacdes para a distribuicdo de temperaturas e a taxa de transferéncia de

calor por aletas de sec¢éao transversal uniforme?.

c Condicao da ponta Distribuicdo de temperaturas Taxa de transferéncia de
aso
(x=1L) 6/6, calor da aleta qgieta
Aleta infinita
1 e mx M
(L > ):0(L)=0
Adiabatica: L
2 do cosum. (e /%s) M tanhm. L
d_|x=L:0 coshm. L
X
3 Temperatura fixa (6,,/65) sinhm.x x sinhm(L — x) cosh ML — (8,/65)
6(L) =06L sinhm. L sinh ML
Transferéncia de calor
4 por convecgao coshm(L — x + (h,/m.k)) sinhm(L —x)  sinhmL + (h,/m.k) coshm.L
_ do coshm.L + (h./m.k) sinhm. L coshml + (h./m.k) sinhm. L
hO(L) = _k§ lx=L

Fonte: Kreith e Bohn (2003)

2.19.2 Selecéao e projeto de aletas

As aletas sao aplicadas quando se quer aumentar a taxa de transferéncia de
calor a partir de uma superficie (KREITH e BOHN, 2003). As aletas séo utilizadas para

acrescer a taxa de transferéncia de calor da parede, aumentando a dimensao de
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contato entre as superficies que trocam de calor. Se o material que a aleta é composta
ter alta condutividade térmica, o gradiente de temperatura ao longo da mesma sera
baixo e as propriedades de transferéncia de calor da parede serdo aperfeicoadas. As
aletas sao fornecidas em diversas formas e formatos, como mostrado pela Figura 21,
onde(a) aleta longitudinal de perfil retangular; (b) tubo cilindrico com aletas de perfil
retangular; (c) aleta longitudinal de perfil trapezoidal; (d) aleta longitudinal de perfil
parabdlico; (e) tubo cilindrico com aleta radial de perfil retangular; (f) tubo cilindrico
com aleta radial de perfil cbnico truncado; (g) aleta de pino cilindrico; (h) saliéncia

cOnica truncada; (i) saliéncia parabdlica.

Figura 21 — Esquemas de diferentes tipos de aletas

(e) (f) (g) (h) (i)

Fonte: Kreith e Bohn (2003)

A selecdo de uma geometria apropriada de aleta requer compromisso entre
custo, peso, espaco livre e queda de pressao do fluido de transferéncia de calor, assim
como, das propriedades de transferéncia de calor da superficie estendida. Tendo em
vista o desempenho térmico, o tamanho, a forma e o comprimento mais cobicaveis de
aleta podem ser obtidos por meio de uma anélise (KREITH e BOHN, 2003).

A eficiéncia da transferéncia de calor de uma aleta é medida através de um

parametro denominado eficiéncia da aleta n, que € definido como

calor real transferido

Ny = (58)

calor que seria transferido se um inteiro estivesse na temperatura de base
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Aplicando a Equacdo 58, a eficiéncia de uma aleta de pino circular de

Diametro D e comprimento L, com uma ponta isolada, é

__ tanh/4.L2.h/k.D (59)
Ny = J4LZh/kD

ao mesmo tempo que para uma aleta de secédo transversal retangular (comprimento

L e espessura t) e uma ponta isolada, a eficiéncia

__ tanhy/P.L2.h/kA (60)
U JPLZh/kA

Se uma aleta retangular for longa, larga e fina, P/A~2/t, e a perda de calor a
partir da ponta pode ser estimada através do aumento de L por aproximadamente t/2
e sabendo que a ponta esteja isolada (KREITH e BOHN, 2003). A aproximacao

mantém a area da superficie igual ao caso real e a eficiéncia da aleta faz-se entéo

tanh ,Z.ch.f_l/k.t
np=—pF—— (61)
/Z.ch.l_l/k.t

Onde L, = (L + %)

O erro derivado dessa aproximacgdo sera menor que 8% quando

Constantemente, é conveniente usar a area do perfil de uma aleta, 4,,. Para
um formato retangular, 4,, € L;, enquanto para uma secéao transversal triangular, 4,,
€ L,/2, em que t é a espessura da base. Na Figura 22, as eficiéncias para aletas
retangulares e triangulares sdo contrapostas. A Figura 23 mostra a eficiéncia para

aletas circunferéncias de secao transversal retangular.
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Figura 22 — Eficiéncia das aletas retangulares e triangulares.
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Fonte: Kreith e Bohn (2003).

Figura 23 — Eficiéncia das aletas retangulares circunferéncias.
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Fonte: Kreith e Bohn (2003).

Para uma area A sendo a superficie plana, a resisténcia térmica € 1/h.A.
Adicionando as aletas aumentam a area superficial, mas também introduz uma

resisténcia de conducéo sobre a por¢ao da superficie original na qual as aletas estao
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dispostas (KREITH e BOHN, 2003). Assim, a adicdo de aletas nem sempre acresce a
taxa de transferéncia de calor.

Pode-se notar que a eficiéncia da aleta atinge seu valor maximo para o caso
de L = 0, isto €, sem nenhuma aleta. Nao é viavel aumentar o desempenho em relacéo
ao comprimento da aleta. Geralmente € de nosso interesse aumentar a eficiéncia em
relacdo a quantidade de material na aleta, ja que essa otimizacao afeta diretamente o
custo.

As aletas aumentam a transferéncia de calor para ou a partir de um gas e
apresentam menor eficiéncia quando o meio € um liquido em conveccéao for¢ada, no
entanto ndo apresentam vantagens na transferéncia de calor para liquidos em
ebulicdo ou de vapores em condensacéo (KREITH e BOHN, 2003).

Assim, se forem empregadas aletas, elas devem ser aplicadas no lado da
superficie de troca de calor onde o coeficiente de transferéncia de calor entre a
superficie e o fluido € menor. Dando enfoque a transferéncia de calor, aletas finas,
delgadas, proximas umas das outras sdo preferiveis a poucas aletas espessas.
Evidentemente, aletas feitas de materiais que tenham alta condutividade térmica séo
melhores.

Para obter a eficiéncia total, n,, de uma superficie com aletas,
compatibilizamos a por¢éo nao aletada da superficie, a 100% de eficiéncia, com area

da superficie das aletas a ¢, ou

Aone = (Ao — Af) + Ap.1if (62)

Onde:
A= &rea total de transferéncia de calor;

Ap= area de transferéncia de calor das aletas.

Para a transferéncia de calor entre dois fluidos separados por uma parede o
coeficiente global de transferéncia de calor U, € dado pela Equacédo 63 (KREITH e
BOHN, 2003).

1

UO = Ag (63)

1
———+R +—
Ntoho kparede NeiAihi
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Onde

Ry, = resisténcia térmica da parede na qual as aletas estdo montadas,
parede

superficie externa (m2.K/m);

A,= area total da superficie externa, (m?);

A;= area total da superficie interna, (m?);

N:o= eficiéncia total para superficie externa;

ny= eficiéncia total para superficie interna;

ho= coeficiente médio de transferéncia de calor para a superficie interna,
(W/m?2.K).

Para tubos com aletas apenas na parte externa-o mais usual na pratica, n,; é

unitario e A; = m. D;. L.

2.20 VENTILADORES

Um ventilador pode ser definido como uma turbomaquina que transmite
energia com o fim de gerar a pressdo exigida para manter o fluxo de ar continuo
(GOMES, 2010).

Um ventilador possui basicamente um motor de acionamento, dispositivos de
controle proprio, regulacdo de velocidade, comutacdo de polaridade, etc, e um
propulsor giratério em contato com o ar. O propulsor pode ser da forma de rotor com
pas, para ventiladores centrifugos, ou de uma hélice com pas de diversas formas e
em VAarios numeros, para ventiladores axiais.

Os ventiladores sao classificados pelo tipo de rotor, nimero de estagios, nivel
de presséo e pelos seus detalhes construtivos. Pelo tipo de rotor o ventilador pode ser

classificado como ventiladores centrifugos e axiais.

Tabela 10 — Classificacao dos ventiladores

TIPO N° DE CARACTERISTICAS NOME
ESTAGIOS
Ventilador Baixa presséao: até 150 _
Radial ou 1 mmH20 Ventllador
Centrifugo D2/D1=1,1~13 centrifugo




Ventilador
Axial

Média presséo: ate 250 .
mmH20 Ventilador

D2/D1=1,3~1,6 Centrlfugo

Alta pressao: até 250 ~ 750

mmH20
Soprador
D2/D1=1,6~2,8
>1 p até 10 kgf/cm? (100 Compressor ou
mmH20, D1/D2 até 4) turbocompressor
1 Hélices simples para Ventilador helicoidal
movimentacdo de ar Tubo-axial
ambiente, ventilador de teto,
ventilador de coluna,
carcaca tubular envolve rotor
dnico.
>1 p até 3 kgf/cm? (30 mmH20) Turbo compressor

Fonte: Alé (2001).
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3 METODOLOGIA
3.1 MATERIAL
3.1.1 Aletas do trocador de calor

Neste estudo, as simulacdes séo feitas com trocadores de calor de tubos com
arranjos escalonados em quatro fileiras de aletas com 25,4 mm, 12,7 mm, 6,35 mm e
4,23 mm. As geometrias sdo mostradas na Figura. 24 e listadas na Tabela 11. Os

dados computacionais incluem fluxo de ar, camada de geada e aleta de aluminio.

Figura 24 — Geometria da aleta.

Fonte: Autor (2017).



Tabela 11 — Dimensdes principais do trocador de calor

FP (mm) 25,4 -12,7-6,35-4,23 X1
P; 21 mm x
P, 18,1 mm X
Dy 0,25 mm D,

36,21 mm
72,4 mm
72,4 mm
7,53 mm

Fonte: Autor (2017).

3.1.2 Ventilador

72

Nesta simulacao utilizou-se o ventilador centrifugo e o ventilador axial. As

caracteristicas do ventilador sdo representadas por uma curva de volume pressao-ar,

que pode ser obtida com os fabricantes de ventiladores e modificada pela “lei de

ventilador”, em que o fluxo de volume foi alterado para uma velocidade média. No

Grafico 1 foi observado que esses dois modelos tém uma grande diferenca em suas

curvas de desempenho e causam um comportamento diferente apds a combinacao

com o trocador de calor.

Grafico 1 — Curva de desempenho dos ventiladores.
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3.1.3 OpenFOAM®

Em 2004, a versao 1.0 do pacote CFD OpenFOAM® (Open Field Operation
and Manipulation) foi liberada sob a GPL (General Public Licence), este programa
pode simular fluxos de fluidos complexos envolvendo reacdes quimicas, turbuléncia,
transferéncia de calor, dinamicas sdlidas, eletromagnéticas e custos do sistema. A
OpenFOAM® é um pacote gratuito de codigo livre produzido pela Open CFD Ltda.
Para validar as capacidades dos casos de teste simples do OpenFOAM® o software
foi configurado e os resultados foram comparados com o pacote CFD (Computacional
Fluid Dynamics) comercial. Os resultados obtidos no OpenFOAM foram muito
promissores em comparagdo com o pacote de Software CFD Comercial de cédigo
aberto.

3.1.4 Malha

A malha utilizada no estudo é mostrada na Figura 25. Devido a complexidade
da geometria do tubo aletado, um sistema de grade desestruturado é gerado pela
funcao “Auto Mesh” do Star-CD para o canal de fluxo de ar e a grade estruturada é

usada na parte sélida. Star-CD é um pacote de CFD com volume finito.

Figura 25 — Malha computacional utilizada no estudo, (a) vista x-y, (b) perto do tubo.

Fonte: Autor (2017).
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3.2 METODO

Neste estudo, as simulagcbes foram realizadas no software OpenFOAM®,

onde os trocadores de calor sdo de tubos com aletas de quatro fileiras de 4,23 mm,

6,35 mm, 12,7 mm e 25,4 mmm. Dois modelos de ventiladores, axial e centrifugo, séo

utilizados para as simulagcfes. As seguintes proposicdes sao feitas

a)

b)

c)

d)

Fluxo incompativel, propriedades constantes, flutuabilidade e forca séo
desprezadas;

As camadas de geada que sao formadas na superficie das aletas e tubos séo
homogéneas;

A transferéncia de calor dentro da camada de gelo é apenas através da
conducgéo de calor, e ignoramos a transferéncia de massa;

De acordo com o estudo de Mago e Sherif (2005), a camada de gelo cresce
lentamente, assim, assumimos que 0 processo € quase estavel no modelo. As
variacbes de espessura, condutividade e a densidade da geada durante o
processo sédo desprezados;

Com base nos estudos de Ahmet (2000) e Iragorry (2004), duas condi¢des de
geada, de 0,1 W/m.K e 0,3 W/m.K com densidade de gelo de 300 kg/m? sédo
selecionados para cobrir as diferentes condicdes de geada. O calor especifico

do gelo usado no software & de 1930 J/kg.K.

As propriedades das aletas de aluminio e do ar utilizadas no software estao

dispostas na Tabela 12.

Tabela 12 — Propriedades das aletas e do ar utilizadas no software.

Densidade Calor especifico Condutividade térmica Viscosidade
kg/m3 J/kg.K W/m.K dinamica kg.m/s
2702 903 237
1265 1006 0,02637 1,75x10°

Fonte: Autor (2017).

forma:

a)

As condicdes de fronteira do dominio computacional séo definidos da seguinte

Velocidade uniforme do ar com uma temperatura de entrada constante de 5 °C;
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b) Uma condicéo de limite da tomada do livre-gradiente é ajustada;

c) O limite de “simetria” é definido nos dois planos simétricos;

d) A condicdo de limite anti-deslizante € definida em toda a superficie solida
enquanto a temperatura da parede do tubo é mantida a uma temperatura
constante de 35 °C com transferéncia de calor conjugado entre a camada de

tras e da frente.

Um codigo CFD comercial Star-CD € usado neste estudo para determinar os
campos de fluxo e temperatura. Com excecao de Leu et al. (2004), que utilizou um
padrao k-e (condutividade térmica pela espessura) como modelo turbulento, a maioria
das pesquisas anteriores, como Jang et al. (1996) e Mendez et al. (2000) usaram
equacodes de fluxo laminar em suas simula¢des do trocador de calor de aletas e tubo.
Neste estudo, o fluxo do fluido na saida do trocador de calor pode estar em transicéo
ou em regime turbulento quando a camada de geada é consideravelmente espessa.
Nesse caso, a simulagcédo pode néo convergir pelo modelo de fluxo laminar, portanto,
0 numero de Reynolds para o modelo nimero k-e € aplicado neste estudo para
calcular campos de fluxo misto (laminar combinado, transicéo e fluxo turbulento). Um
teste do modelo de numero de Reynolds é realizado para examinar a aplicabilidade
deste modelo no campo de fluxo misto.

Em primeiro lugar, o modelo de nimero de Reynolds foi usado para calcular
um campo de fluxo totalmente laminar (um trocador de calor com 0,2 m/s de
velocidade do ar de entrada). A solucdo é quase a mesma como a do calculo das
equacdes laminares. As viscosidades de Foucault sdo pequenas em comparac¢ao com
as viscosidades moleculares. Isso indica que o numero de Reynolds é turbulento e o
modelo pode ser aplicado diretamente no laminar na regido de fluxo. Em seguida, a
velocidade do ar de entrada foi aumentada para 2 m/s, os resultados calculados do
campo de fluxo sdo mostrados na Figura 26, onde as viscosidades de Foucault do
fluxo entre as aletas sao proximos de zero, sugerindo que uma regiao de fluxo laminar
prevalece. No entanto, a viscosidade de Foucault aumenta rapidamente a medida que
o fluxo sai das aletas. Na verdade, a maior viscosidade dos redemoinhos na saida é
cerca de 70 vezes maior do que a viscosidade molecular (1,5.10°° m?/s), assim, o fluxo

ja néo é laminar.

Figura 26— Resultados calculados do campo de fluxo.
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0.1180E-02
0.10S8E-02
0.9316E-03
0.8074E-03
0.6832E-03
0.5590E-03
0.4348E-03
0.3105E-03
0.1863E-03
0.6211E-04

As seguintes equacdes sao usadas neste estudo, a Equacdo 64 para o

momento reduzido do modelo de turbuléncia (k-e), e a Equacéo 65 para o modelo de

energia para um numero de Reynolds pequeno (k-e).

- 2[(E o 0)2] 2 0) 2]+ 2 0)2] - et

(64)

c £ ) ((’)U)Z 42 ((W)Z 42 ((’)W)Z N <6U N 6V>2 N <6U N 6W>2 N <6V N 6W>2
P 1“\ox dy 9z dy  ox 9z | ox 9z | dy

ok, 0K _ 0 ( +vt)6K U,

ot T axj = ax,- Joxg| T ax T f
T E—7)
6t J 6x] - cr‘g 6x] ~ Ca kulu] ox; CgZﬁ" k

(65)

O Programa SIMPLE foi aplicado no procedimento de iteragcdo. A

convergéncia numérica aceita apenas quando a vazdes de velocidades, pressao,

temperatura e turbuléncia sdo menores que 105. Optou-se pelo método do vento

devido a sua boa estabilidade. Ha varias separacdes das regides de fluxo neste

estudo, especialmente na saida do trocador de calor, que torna a convergéncia do

processo iterativo numeérica mais complicada. Esta € a razdo de se utilizar o método

upwind neste estudo e a sua precisdo poderia ser melhorada utilizando grades.
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES

Um teste de independéncia de grade foi realizado no caso de velocidade do
ar de entrada de 2 m/s, passo de 6,35 mm, aleta de 0,25 mm espessura e 1 mm de
espessura de geada. A taxa de transferéncia de calor € a principal variavel afetada
pela geada, ela é selecionada em um teste independente de grade variavel, e é
comparada com diferentes malhas. Além disso, o desequilibrio de energia entre o lado
do tubo e o lado do ar também € verificado para diferentes malhas. Para o
desequilibrio de energia de cada malha é necessario um CFD baseado em um volume
finito e deve ser cuidadosamente verificado. Isso ocorre porque o desequilibrio de
energia de cada malha € demasiadamente pequeno, sua acumulagédo pode tornar o
valor inaceitavel. O teste de independéncia da grade é apresentado na Tabela 13.
Pode-se observar que o erro de desequilibrio de energia para 151.890 malhas é de
0,541% e o erro relativo entre 151,890 e 213 350 malhas é de 0,144%. Para obter um
valor em um tempo mais curto, com boa precisao e erro de desequilibrio de energia

aceitavel, foram utilizados 150.000 malhas em todos os casos neste estudo.

Tabela 13 — Teste de independéncia da grade.

NUMERO DE MALHAS
61.206 122956 151.890 213.350

Erro relativo 1,13228 1,06278 1,06561 1,06715
Erro de desqulllbrlo 024%  042% 051%  0,41%
de energia

Taxa de transferéncia

0, 0 0 0
de calor (W) 6,96%  0,27%  0,27%  0,14%

Fonte: Autor (2017).

Da Tabela 13 pode-se ver que a erro de desequilibrio de energia de todas as
malhas € inferior a 105 malhas com o erro total acumulado até 0,005%.

Para validar a precisdo da simulagéo, os calculos sdo comparados com o
trabalho experimental de Wang et al. (2000), e as comparac¢fes sao tabuladas na
Tabela 14.

Tabela 14 — Comparacao dos célculos com o trabalho de Wang et. al.



Resultado Resultado
Computacional Experimental

Erro

Coeficiente de
transferéncia de 47 W/m2.K 42 W/m2.K 11,90%

calor

Fonte: Autor (2017).
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Como visto na Tabela 14, o desvio entre valores de Wang et al. e os resultados

experimentais sdo cerca de 12%, que esta dentro da incerteza experimental (3 - 15%).

A partir da validacdo acima, conclui-se que o software de simulacdo € capaz de

resolver o problema do trocador de calor com uma preciséo razoavel.

Grafico 2 — Efeito da espessura de geada na taxa de transferéncia de calor.
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Fonte: Autor (2017).

O efeito da espessura de geada causa perda de carga e diminui a taxa de

transferéncia de calor em um canal Unico, com diferentes campos de aletas e
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conducdes de frio. A velocidade no inicio da entrada é de 2 m/s, como mostrado no
Gréfico 2.

A camada de gelo tem dois efeitos no mecanismo de transferéncia de calor
no trocador de calor de tubo aletado. O crescimento da geada leva ao estreitamento
do canal de fluxo que desencadeia a aceleracdo da velocidade do ar quando seu
volume é fixo, resultando em um aumento do coeficiente de transferéncia de calor do
lado do ar. Devido a contragéo do fluxo a resisténcia térmica da camada de gelo sera
aumentada

Assim, a resisténcia térmica total efetiva do ar para a aleta compreende-se
em duas partes: resisténcia térmica condutora e a resisténcia térmica convectiva do

fluxo de ar, e é expresso da seguinte forma:

espessura da geada
condutividade térmica da geadaXarea

Resisténcia térmica condutora = (63)

1

Resisténcia térmica convectiva = — — - (64)
coeficiente de transferéncia de calor.Xarea

Portanto, a influéncia do crescimento da geada na taxa de transferéncia de
calor depende dos efeitos combinados do aumento de resisténcia condutora e
diminuicao de resisténcia de conveccao.

O efeito da condutividade da geada combinado com a influéncia do passo da
barbatana é mostrada no Gréfico 2. Como mostrado no Gréafico 2, a taxa de
transferéncia de calor do passo da aleta com valores de FP de 4,23 mm e 6,35 mm
com kfr de 0,3 W/m.K. A condutividade térmica aumenta com o crescimento da
espessura da geada, principalmente por acelerar a velocidade do ar, no entanto, pode-
se ver que, quando a condutividade da geada é reduzido para 0,1 W/m.K, a
transferéncia de calor diminui uniformemente. A reducao da condutividade térmica da
geada ndo s6 aumenta sua resisténcia térmica, mas também reduz a eficiéncia da
aleta. Nestes dois casos, o aumento da transferéncia de calor por aceleracéo do fluxo
pode superar a resisténcia térmica condutora causada pela camada de gelo. Ao
contréario dos casos de 6,35 mm e 4,23 mm de aleta, as taxas de transferéncia de calor
para valores de FP de 25,4 mm e 12,7 mm também diminuiu uniformemente, com a

espessura da geada para valores de kfr de 0,3 W/m.K e 0,1 W/m.K. Isto é relacionado
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ao espacamento maior da aleta que diminui o efeito de aceleracdo na transferéncia
de calor causada pela camada de geada. A diminuicdo da transferéncia de calor
causado pela resisténcia térmica da camada de gelo supera o aumento da
transferéncia de calor pela aceleracao do fluxo, resultando na diminuicdo da taxa de
transferéncia de calor. Perto da espessura da geada de 0,1 mm, a taxa de
transferéncia de calor para os arranjos de aleta de 25,4 e 12,7 mm com kfr de 0,3
W/m.K também revela uma queda.

Depois de verificar os resultados da computagcao, temos algumas opinides
diferentes sobre esse fendmeno. Muitas pesquisas mostraram que o aumento inicial
do coeficiente de transferéncia de calor acontece devido o aumento da rugosidade da
superficie.

Observou que a transferéncia de calor do ar para o trocador de calor pode ser
dividido em duas partes, uma é do ar através da geada até a aleta; o outro € da aleta
para o tubo.

As taxas de transferéncia de calor relevantes (através da aleta e direto para
tubo) com a espessura da geada de 0,1 mm para um trocador de calor idéntico sem

geada sdo mostrados na Tabela 15 para comparacdo detalhada.

Tabela 15 — Taxa de transferéncia de calor (W) para espessura de geada de 0 e 0,1

mm.
Passo de | Sem geada Tubo (0 Com geada
aleta (0 mm) mm) 0,1 mm) rubo (0.1 mm)
25,4 0,857 2,009 0,841 2,096
12,7 0,881 0,829 0,883 0,906

Fonte: Autor (2017).

Verifica-se que a taxa de transferéncia de calor para a aleta para com ou sem
geada € quase 0 mesmo, mas a taxa de transferéncia de calor direta para o tubo com
uma espessura de geada de 0,1 mm € maior do que o encontrado na Tabela 15 sem
geada. Isso ocorre porque a taxa de transferéncia de calor para a aleta € insignificante
com apenas 0,1 mm de camada de gelo, mas ao contrario, a transferéncia de calor
para o tubo € aumentada cerca de 10% por um efeito de raio critico (kfr por hora). A
transferéncia média de calor e o coeficiente neste caso é de cerca de 73 W/m2.K e o

raio critico médio dos tubos é em torno de 4,1 mm, o que é significativamente maior
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que o raio do tubo (3,765 mm). La ndo ha nenhum efeito da rugosidade levando em
consideracdo a simulacdo no software. Com base nos comentarios anteriores, é
sugerido que o efeito do raio critico passa a ser uma importante contribuicdo ao
surgimento da geada. Nos casos de FP igual a 4,23 e 6,35 mm, a taxa de transferéncia
de calor diretamente para o tubo € muito menor que para a aleta devido a proporcao
da superficie ser maior da aleta para o tubo. Como resultado, o aumento inicial da
taxa de transferéncia de calor ndo € visto.

Em uma aplicagdo pratica, mantendo o ar constante, o volume em um
evaporador com uma camada crescente de geada nao é realista, uma vez que o
trocador de calor € geralmente operado com um ventilador axial ou centrifugo. A
resisténcia correspondente do fluxo afeta as taxas de fluxo consideravelmente. Assim
a queda de pressao de resisténcia ao fluxo estao sujeitas a diferentes velocidades de
entrada de ar, as espessuras da geada e os espacamento das aletas sédo calculados

separadamente.

Gréfico 3 — Combinacédo das curvas dos ventiladores com a presséo do sistema.
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Fonte: Autor (2017).

Um resultado tipico € mostrado no Grafico 3 que representa a combinacéo de
curvas do ventilador (Grafico 1) com a pressao do sistema de um trocador de calor FP

4,23 mm sob diferentes espessuras de geada.
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As intersecfes da queda de pressao do sistema com a curva do ventilador
denotam os pontos de operacao reais que determinam o fluxo real de ar em um
trocador de calor com diferentes espessuras de camada de gelo. A taxa de fluxo de
ar diminui pela crescente camada de geada ao longo da curva do ventilador.

Quando o volume de ar é altamente reduzido, o ventilador centrifugo pode
subir sua velocidade de ar e o fluxo torna-se instavel, enquanto o ventilador axial
aumentara na parte de entrada de forma constante, mas com uma maior pressao na
regido do meio que diminui o volume de ar mais rapido. O Grafico 4 mostra as taxas
de transferéncia de calor em diferentes espessuras de geada para um trocador de

calor FP de 4,23 mm operando com ventiladores axiais e centrifugos.

Gréfico 4 — Taxa de transferéncia de calor por espessura de geada para FP de 4,23
mm.
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Fonte: Autor (2017).

A camada de gelo na superficie restringe o fluxo e aumenta a queda de
pressdo que passam ao longo da curva do ventilador. As taxas de transferéncia de
calor das condutividades térmicas (kfr) de 0,3 W/m.K e 0,1 W/m.K diminuiram em
comparacao com 0s casos de volume de ar constantes como indicado na Figura 26,
onde o efeito de aceleracédo do fluxo aumenta a transferéncia de calor para kfr igual

0,3 W/m.K e diminui a taxa de reducao para kfr igual 0,1 W/m.K. Na regido de espera
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de um ventilador axial ele ndo consegue gerenciar a resisténcia do fluxo do sistema e
o volume de ar pode cair rapidamente, isso faz com que a taxa de transferéncia de
calor diminua mais rapidamente quando operado nesta regido (espessura da camada
de gelo entre 0,1 mm e 0,5 mm). Por causa das caracteristicas do ventilador
centrifugo, a taxa de transferéncia de calor do trocador de calor diminui mais rapido
do que com um ventilador axial quando a camada de gelo comeca a crescer e se
tornar mais espessa (espessura da camada de gelo entre 0,5 mm e 1,0 mm). A taxa
de transferéncia de calor de um trocador de calor de FP de 6,35 mm é mostrada no
Grafico 5 que é bastante semelhante ao do Grafico 4. Mas o aumento inicial (cerca de
0,1 mm de espessura de geada) e o efeito do tipo de ventilador (de 1 a 2 mm de

espessura de geada) sdo mais pronunciados no resultado.

Grafico 5 — Taxa de transferéncia de calor por espessura de geada para FP de 6,35

mm.
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Fonte: Autor (2017).

A taxa de transferéncia de calor para os ventiladores axiais e centrifugos se
interceptam durante o processo de geada. O Grafico 3 mostra que o ventilador

centrifugo poderia suportar uma resisténcia ao fluxo baixo ou médio, mas nao
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conseguiu tolerar a alta resisténcia ao fluxo devido ao fenébmeno do “aumento” da
resisténcia em funcéo da espessura da geada, aparecendo na curva do ventilador.
Em contrapartida, o ventilador axial pode tolerar uma resisténcia ao fluxo
muito maior. Isso seria porque o volume de ar do trocador de calor funcionou com um
ventilador axial para ser superior ao de uma ventoinha centrifuga na camada de geada
mais espessa. Assim, a taxa de transferéncia de calor com um ventilador axial excede
aquele com um ventilador centrifugo quando o as geadas sdo mais espessas. O
Gréfico 6 mostra as taxas de transferéncia de calor para um FP de 12,7 mm com um

trocador de calor operando com ventiladores axiais e centrifugos durante a geada.

Gréfico 6 — Taxa de transferéncia de calor por espessura de geada para FP de 12,7

mm.
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Fonte: Autor (2017).

A taxa de bloqueio do canal de fluxo com a mesma espessura de geada é
maior para um trocador de calor de passo de aleta maior do que em relacdo aquele
com um passo de aleta menor. A redugao do volume de ar por frosting em um pequeno
passo de aleta do trocador de calor ndo é téo significativo. Isso eventualmente leva a
uma taxa de transferéncia de calor menor a medida que o volume de ar diminui

lentamente como mostrado no Gréfico 6. Além disso, a diferenca na taxa de
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transferéncia de calor para um trocador de calor FP de 12,7 mm em associacdo com
ventiladores diferentes é menor que o de 6,35 mm FP e 4,23 mm FP. Isto é
especialmente profundo em kfr igual a 0,1 W/m.K. A principal diferenca de
desempenho entre ventiladores centrifugos e axiais é a capacidade de ajuste de fluxo
contra a resisténcia do sistema. A resisténcia do fluxo em um trocador de calor com
FP de 12,7 mm é menor que o de FP de 4,23 mm e FP de 6,35 mm com a mesma

espessura de geada.

Grafico 7 — Taxa de transferéncia de calor por espessura de geada para FP de 25,4

mm.
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Fonte: Autor (2017).

No entanto, deve-se notar que o efeito do tipo de ventilador € insignificante
em um trocador de calor de passo de aleta para curvas semelhantes para ventiladores
axiais e centrifugos. O Grafico 7 mostra os resultados de um permutador de calor FP
de 25,4 mm. A taxa total de transferéncia de calor do trocador de calor FP de 25,4 mm
diminui mais lentamente com o aumento da camada de geada. Um pequeno valor de
sobreposicao da taxa de transferéncia de calor também é obtido quando kfr tem valor

de 0,1 W/m.K. A influéncia do tipo de ventilador em um trocador de calor FP de 25,4
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mm é geralmente a mais baixa entre as amostras simuladas para sua area de
superficie menor. Entretanto, a diferenca diminui gradualmente enquanto a espessura
da camada da geada aumenta. A taxa de transferéncia de calor mostrada nos Graficos
4 e 7 € aplicavel somente para um canal de fluxo. Para comparar um trocador de calor
do mesmo tamanho com diferentes aletas, quatro tipos de aletas usadas (FP de 25,4
mm, 12,7 mm, 6,35 mm e 4,23 mm) com 0,3048 m de largura sao calculados e

comparados.

Grafico 8 — Efeitos da espessura da geada na taxa de transferéncia total do calor

para diferentes modelos de aletas, operando com ventilador axial.
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Fonte: Autor (2017).

A transferéncia de calor e a velocidade em que foi operada com um ventilador
axial € mostrada no Grafico 8.

Como esperado, quando a espessura da geada for menor que 0,9 mm, a taxa
total de transferéncia de calor do trocador de calor FP de 4,23 mm é a mais alta entre
as simulacdes para sua maior area de superficie. No entanto, o permutador de calor

com FP de 6,35 mm mostra a taxa mais alta de transferéncia de calor total quando a
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espessura da geada é entre 1 mm e 1,75 mm. Quando a espessura da geada cresce
para 2 mm, cerca de 2/3 canais de largura do calor FP 6,35 mm o trocador de calor é
bloqueado e a resisténcia do fluxo torna-se assim grande para compensar a taxa de
transferéncia de calor para um trocador de calor com FP de 6,35 mm, levando a uma
menor taxa de transferéncia de calor do que a de um permutador de calor com FP de
12,7 mm. A taxa de transferéncia de calor total de um trocador de calor com FP de
25,4 mm é geralmente o mais baixo entre as amostras simuladas para uma menor
area de superficie. No entanto, a diferenca diminui gradualmente a medida que a
espessura da camada de gelo aumenta. A taxa total de transferéncia de calor torna-
se a mesma para o trocador de calor com FP de 12,7 mm quando a espessura da
camada de gelo cresce para 3 mm. Embora a taxa de transferéncia de calor total do
trocador de calor com FP de 25,4 mm excederia o de um trocador de calor com FP de
12,7 mm quando a espessura da geada é maior do que 3 mm.

A taxa total de transferéncia de calor para trocadores de calor operados com
um ventilador centrifugo € mostrado no Grafico 9. Avaliando cuidadosamente os
Gréficos 9 e 8, descobriu-se que a localizacdo de FP de 4.23 mm intercepta-se com
FP de 6.35 mm com uma espessura de geada em torno de 0,85 - 1 mm. A localizagéo
no trocador de calor com FP de 6.35 mm intercepta com um trocador de calor com FP
de 12,7 mm com uma espessura de gelo de 1,65 - 1,75 mm. O trocador de calor com
FP de 12,7 mm intersecta com o trocador de calor com FP de 25,4 mm com uma
espessura de geada de cerca de 3 mm. Os trocadores de calor operavam com
diferentes tipos de ventiladores, mas tém pontos de intersecdo semelhantes entre as
taxas de transferéncia de calor dos trocadores de calor com passos de aletas
diferentes. Das discussfes anteriores, descobrimos que o trocador de calor com o
passo da aleta menor € mais benéfico em uma condi¢éo de gelo fraca (ou nenhuma

geada), uma vez que possui uma area de superficie maior.

Grafico 9 — Taxa total de transferéncia de calor para um trocador de calor com

ventilador centrifugo.
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No entanto, a vantagem de ter uma area de superficie maior diminui quando
a geada é acumulada, isso ocorre devido ao blogueio do fluxo de ar. Para um trocador
de calor com FP de 4,23 mm, como pode ser visto nos Graficos 8 e 9 que a taxa total
de transferéncia de calor em um trocador de calor com FP de 4,23 mm é
aproximadamente o mesmo que em um trocador de calor com FP de 6,35 mm quando
a espessura da camada de gelo € de cerca de 0,9 mm. Nessa situacdo, cerca de
metade do fluxo do canal é bloqueado pela geada e pelas aletas (espessura de geada
igual a 0,9 mm, espessura da aleta igual a 0,25 mm, afinacdo igual a 4,23 mm).

A taxa de transferéncia de calor total de um permutador de calor com FP de
6,35 mm é aproximadamente o0 mesmo que um trocador de calor de 12,7 mm em 1,65
mm de espessura de geada. Nessa condicao, cerca de metade dos canais de fluxo é
bloqueado pela geada e pelas aletas (espessura de geada igual 1,65 mm, espessura
da aleta igual 0,25 mm, afinag&o igual 6,35 mm). A taxa de transferéncia de calor total
de um trocador de calor com FP de 12,7 mm é aproximadamente o0 mesmo que um
trocador de calor com FP de 25,4 mm e espessura de geada de 3 mm. Semelhante
aos dois casos acima, aproximadamente metade do canal de fluxo € bloqueado pela
geada e pelas aletas (espessura da geada igual a 3 mm, espessura da aleta igual a
0,25 mm, afinacédo igual a 12,7 mm). Por isso, conclui-se que a taxa de transferéncia
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de calor total de um trocador de calor € aproximadamente o mesmo relativo a um
trocador de calor com passo de aleta maior quando a metade do canal de fluxo esta
bloqueada. Um crescimento da espessura da geada reduziria substancialmente a taxa
de transferéncia de calor total quando comparada & de um trocador de calor de passo
maior entre as aleta. O objetivo do descongelamento é manter o desempenho de um
sistema de refrigeracao.

Na prética, o evaporador deve ser descongelado periodicamente. O ciclo de
degelo certamente afetara o desempenho do sistema e a qualidade do produto. Um
descongelamento excessivo aumentara a carga de resfriamento de um equipamento
de refrigeracao, resultando em uma variacdo da temperatura do produto armazenado,
até descongelamento e congelando o produto repetidamente. Em resumo, selecionar
um evaporador apropriado e determinar o ciclo de descongelacdo € uma questédo
importante no projeto e operacéo do sistema de refrigeracao.

A aleta de meio bloqueio atual do ponto de vista da espessura fornece uma
maneira eficaz de selecionar um evaporador e seu ciclo de descongelacdo. Sugere-
se que a descongelacdo ocorra para o trocador de calor quando a metade do canal
de fluxo esta bloqueada. Devera substituir um trocador de calor de ponta a ponta maior
se ocorrer o descongelamento excessivo. Além disso, é recomendado um ventilador
centrifugo com um pequeno trocador de calor de ponta-passo. Entretanto, se uma
operacdo a longo prazo acompanhada com uma situacdo grossa de geada for
inevitavel, um ventilador axial deve ser selecionado. Ndo h& nenhuma diferenca
grande entre a selecdo de um ventilador axial ou do ventilador centrifugo para um

trocador de calor com diferentes tipos de aletas.
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5 CONCLUSAO

Esta pesquisa realizou um estudo numérico sobre o efeito da espessura da
geada no desempenho da transferéncia de calor de um trocador de calor de tubos
com aletas de quatro linhas. Calculos sao feitos sob volume de ar constante e
condicbes de volume do ar variaveis. Com base nas discussbes anteriores, as
seguintes conclusdes sao feitas:

1. O aumento inicial da taxa de transferéncia de calor no trocador de calor de
tubo com aletas esta relacionado com a condutividade de calor da geada. Nao ha
guase nenhum fenbmeno de surto quando a condutividade térmica da geada esta
abaixo de 0,1 W/m.K.

2. Arugosidade da superficie tem apenas uma pequena influéncia no aumento
inicial da formacé&o da geada. Pela analise cuidadosa dos resultados obtidos, sugere-
se que a principal causa deste surto inicial esta associado ao efeito do raio critico em
vez da rugosidade da superficie

3. Deve-se descongelar o refrigerador quando metade de um unico fluxo da
area do canal é bloqueada pela geada. A taxa de transferéncia de calor diminuira
rapidamente se a geada cresce continuamente. Sugere-se que o trocador de calor
seja substituido por outro com passo de aleta maior para o degelo mais rapido.

4. Recomenda-se um ventilador centrifugo para um trocador de calor com
passo de aleta pequeno. No entanto, em uma operacdo a longo prazo, com uma
espessura de geada consideravelmente grande, um ventilador axial deve ser
selecionado. Ndo ha grande diferenca na selecdo entre um ventilador axial ou

ventilador centrifugo para um trocador de calor de passo de aleta maior.



6 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

Andlise do efeito da velocidade na transferéncia de calor.
Analise da variagédo de temperatura ao longo da tubulacao

Analise da variacdo da temperatura ao longo da aleta
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