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Nomenclatura

Letras Latinas

A, - area de troca de calor de cada conjunto de aquecimento [m’]
Ago - drea da placa de orificio [m?]
c, -calor especifico a pressdo constante [J/(kg . K)}
C,, Ci, C; - constantes empiricas do modelo de turbuléncia k-¢

d, - didmetro da placa de orificio [m]
Dy, - didmetro hidraulico da sec@o de abertura do jato experimental [m]
E — utilizado na regific logaritmica igual a 9,2

G — termo de producdo de energia cinética turbulenta [J]

hy - coeficiente convectivo local de transferéncia de calor [Wi(m? K)]
hag — coeficiente adiabatico de transferéncia de calor, baseado em Ty [W/(m?K)]
hi, — coeficiente de transferéncia de calor baseado em Ty, [W/(m2 K]
hm — coeficiente de transferéncia de calor baseado em T, [W/(m®.K)]
E,. - coeficiente convectivo médio de cada conjunto de aquecimento [W/(mz.K)]
H - altura da cavidade [m]

I; - corrente elétrica d.c. em cada conjunto de aquecimento [A]

k - energia cinética turbulenta [J]
Kacriieo - condutividade térmica do acrilico [W/(m.K)]
kur - condutividade térmica do fluido [W/(m.K)]
Kesferas - condutividade térmica das esferas de isopor [W/(m.K}|
Kisopor - condutividade térmica do isopor [W/(m.K)]
Kin - condutividade térmica do jato de entrada (ar) [W/(m.K)]
K - condutividade térmica do metal do fio [W/(m.K)]
Kiticone - condutividade térmica da borracha de silicone [W/(m.K)]
ki - condutividade térmica do revestimento de teflon [W/(m.K)]
K - constante de calibracio da placa de orificio

L — Largura total da cavidade [m]
i - fluxo de massa total [keg/s]
W) - fluxo de massa total real [keg/s]
Myep - fluxo de massa total tedrico fkg/s]

Nuy - nimero de Nusselt local baseado na abertura do jato
Nu - nimero de Nusselt médio baseado na abertura do jato
Nu, - namero de Nusselt médio em cada conjunto de aquecimento



P - pressdo do fluido

Pam - pressdo atmosférica

Pu.am - presséio a montante na placa de orificio
P,.q — diferenca de press@o na placa de orificio
P" - pressdo corrigida do fluido

P - resisténcia adicional 2 subcamada laminar P
P... — perimetro molhado da placa de orificio
P,.q — perimetro molhado da abertura do jato

Pr - numero de Prandtl

Qeond,; — perdas de calor por condugdo de cada conjunto de aquecimento
Qconv.; — troca de calor por conveceiio de cada conjunto de aquecimento
Quissip - poténcia elétrica dissipada em cada conjunto de aguecimento
Qrad; — troca de calor por radia¢do em cada conjunto de aquecimento

Quowat — vazio volumétrica total

g — fluxo de calor na superficie de incidéncia
R - constante dos gases

R — taxa de deformacfo do RNG

Req -nimero de Reynolds baseado no didmetro hidraulico da cavidade

Re, -nimero de Reynolds baseado na placa de orificio
Res, -numero de Reynoids baseado na abertura do jato

S - termo fonte

T - temperatura do fluido

T - temperatura na caixa de conectores

Tp - temperatura no ponto nodal

T, - temperatura da placa de incidéncia

T,.; - temperatura média de cada conjunto de aquecimento
u -velocidade longitudinal do fluido

u” -velocidade adimensional

v - velocidade transversal do fluido

vi - velocidade do jato na entrada da cavidade

Vs ~ diferenca de potencial em cada conjunto de aquecimento
V¢ — diferenca de potencial em cada “Shunt”

x - coordenada longitudinal

X1 - comprimento total do dominio de calculo

y - coordenada transversal

y" - coordenada transversal adimensional

w - abertura do jato

---------------------------------------------------

Letras Gregas

¢ - taxa de dissipacdo de energia cinética turbulenta
£* - emissividade térmica

A — diferenca infinitesimal

Ah - variacio de altura no mandmetro

AP, — diferenca de presséo manométrica

(W]
(W]
[W]
W]
[m’/ s]
[W/ m?]

[J/kg K)]

[m]
(m]



¥ - constante de von Karman

iy - densidade do jato na entrada (ar)

G - constante de Stefan - Boltzmann

o — Numero de Prandt] baseado na energia cinética

o — Nimero de Prandtl baseado na taxa de dissipacfo da energia cinética

oy — Numero de Prandt] turbulento

1w — tensdo de cisalhamento junto & parede

Wiy — viscosidade dindmica do jato na entrada (ar)

u, — viscosidade dinamica turbulenta do fluido

Legr — Viscosidade cinematica turbulenta efetiva do fluido
v — viscosidade dinamica do fluido

v, — viscosidade dindmica turbulenta do fluido

Superescritos

- correcdo de pressio

---------------------------------------------------

Subscritos

ad — adiabatica

f - indica fluido

in - entrada do jato

m — média de mistura
man - manométrica

p - ponto nodal

t - indica turbuléncia

...................................................

Abreviacées

A - Constante utilizada na taxa de dissipacfio turbulenta;
IT - Intensidade turbulenta;

NVCE - Namero de volumes de controle na entrada;
NVCP - Namero de volumes de controle na parede;
NVCF - Namero de volumes de controle no fluido;
VC-  Volume de controle;

---------------------------------------------------

Siglas
DE - Departamento de Energia

---------------------------------------------------

[kg/ m’]
[W/m’KY)]

N/ m’]
[kg/(m.s)]
[kg/(m.s)]
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[m?/ s]
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Resumo

BAZANI, Marcio Antonio, Resfriamento de Placas Planas por um Jato Confinado de Ar,
Campinas: Faculdade de Engenharia Mecanica, Universidade Estadual de Campinas, 2001,

131 p. Tese (Doutorado).

Este trabalho considerou o resfriamento convectivo de placas planas localizadas na
superficie de incidéncia de um jato confinado de ar. Inicialmente o problema foi simulado
numericamente, considerando a superficie de incidéncia do jato aquecida e isotérmica, utilizando
dois modelos de turbuléncia de alto Reynolds distintos: k-g e RNG (grupos de renormalizago).
As simulagdes foram efetuadas para um escoamento bidimensional incompressivel de ar. O
método dos volumes de controle foi usado para resolver iterativamente as equagdes de
conservagdo de massa, quantidade de movimento e energia, bem como as equagdes de energia
cinética turbulenta e taxa de dissipagio de energia cinética turbulenta. Os resultados obtidos da
simulagdo de escoamento e da transferéncia de calor foram comparados com resultados
numericos ¢ experimentais obtidos na literatura numa faixa do nimero de Reynolds na segfio de
entrada (8000 < Rej < 20000) e da razdo de aspecto (1,0 < Hw < 8,0) do jato. Em seguida, uma
montagem experimental foi construida, com trés placas planas aquecidas montadas na superficie
do jato. Os resultados de testes experimentais de laboratério foram comparados com resultados
correspondentes de simulagéo numérica. Sob condiges distintas de aquecimento das trés placas,
o coeficiente adiabético de transferéncia de calor, descrito por Moffat (1998), foi utilizado e
comparado com resultados do coeficiente convectivo baseado na temperatura de entrada do jato.
Nos testes experimentais, o nimero de Reynolds do jato variou na faixa (9000 < Re < 16000) ¢ a
razdo de aspecto foi mantida fixa (H/w = 6,0). Foi verificado, pelos resultados experimentais e
de simulacdo, que o coeficiente adiabatico (hyg) depende apenas das condi¢des do escoamento,

enquanto que o coeficiente baseado na temperatura de entrada do ar (h;,) depende tanto do
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escoamento quanto da poténcia dissipada nas placas a montante. Os resultados deste estudo tem

aplicacdes no resfriamento de componentes eletronicos.
Palavras chave: modelos de turbuléncia, transferéncia de calor, resultados numéricos e

experimentals, coeficiente adiabético de transferéncia de calor.
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Abstract

BAZANI, Marcio Antonio, Resfriamento de Placas Planas por um Jato Confinado de Ar,
Campinas: Mechanical Engineer Faculty, University of Campinas, 2001. 131 p. Tese
(Doutorado)

The convective cooling of discrete heated plates flush mounted on the incidence surface of
a confined slot jet was investigated in this Thesis. Initially numerical simulations were
performed considering a heated isothermal impingement plate, using two high-Reynolds
turbulence models: k-g¢ and RNG (Groups of Renormalization). A control volumes method was
used to solve a two-dimensional incompressible airflow. The conservation equations (mass,
momentum and energy), and those associated to the turbulence model (the turbulent kinetic
energy equation and that of its dissipation rate) were solved iteratively by the control volumes
method. The numerical simulation results for the flow and heat transfer were compared with
numerical and expetimental data obtained from the literature to explore the effects of the jet
Reynods number (8000 < Re < 20000), and the aspect ratio (1 < H/w < 8). An experimental
apparatus was built, with three heated plates flush mounted on the impingement plate. The
obtained experimental results were compared with corresponding numerical simulations. Under
distinet heating conditions of the three plates, the adiabatic heat transfer coefficient, described by
Moffat (1998), was compared with the convective coefficient based on the inlet air temperature.
The experimental tests were performed for a range of 9000 < Re; < 16000 and for a single aspect
ratio, H/w = 6. It was verified, by the experimental results and the numerical simulations, that
the adiabatic heat transfer coefficient (h.g) depends on the flow conditions, while that based on
the inlet air temperature (hin) depends both on the flow conditions and power dissipated in the
upstream plates. The results of this investigation are relevant to applications in electronics

cooling.

vt



Keys words: turbulence models, turbulent air jets, experimental results, numerical

simulation, adiabatic heat transfer coefficient.
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Capitulo 1
Apresentacio
1.1 Introducio

Jatos incidentes turbulentos em cavidades confinadas utilizando ar como fluido de trabalho
sdo encontrados em muitas aplicacdes industriais: variando desde resfriamento de componentes
eletrénicos, témpera de vidros, témpera de metais e resfriamento de pas de turbinas até secagem
de papéis e tecidos. Tais escoamentos permitem obter altas taxas locais de transferéncia de
massa e de calor nas superficies atingidas. Nas trés Gltimas décadas, a investigagio do
escoamento e da transferéncia de calor em jatos incidentes tem sido alvo de consideraveis
pesquisas. Varios estudos foram registrados em diferentes configuragdes de jatos, incluindo jatos
retangulares ou circulares, confinados e livres, jatos simples ou multiplos jatos, escoamentos
laminares ou turbulentos, superficies atingidas estacionarias ou moéveis, superficies atingidas
permeavels ou impermeaveis, configuracio geométrica simples ou complexa, com ou sem

escoamento transversal.

Muitos investigadores realizaram trabalhos experimentais para determinar a taxa de
transferéncia de calor de jatos turbulentos incidentes simples, apresentando correlagdes empiricas
para seus dados. Em termos numéricos, a maioria dos trabalhos usou o modelo de turbuléncia

k-g na vers#o a alto numero de Reynolds para o modelo de quantidades turbulentas.

O presente estudo considerou o resfriamento convectivo de placas planas situadas na placa
de incidéncia de um jato confinade de ar. Inicialmente foram obtidos resultados de simulagio
numérica considerando superficies de incidéncia isotérmicas, utilizando dois modelos de

turbuléncia distintos: k-g e RNG (grupos de renormalizagdo) para altos valores de Reynolds e



com fungdes de parede. As simulagdes efetuadas consideraram um escoamento bidimensional
incompressivel de ar. O método dos volumes de controle (algoritmo SIMPLE) foi usado para
resolver iterativamente as equagdes de conservagio de massa, quantidade de movimento, energia,
energia cinética turbulenta e taxa de dissipa¢io de energia cinética turbulenta. Os resultados
hidrodinamicos e de transferéncia de calor foram comparados com trabalhos numéricos e
experimentais obtidos na literatura numa faixa do nimero de Reynolds na segdo de entrada (8000
< Re < 20000) ¢ da razdo de aspecto (1,0 < H/w < 8,0) do jato. Foi realizada uma montagem
experimental onde a placa de incidéncia do jato continha trés placas planas aquecidas. Os
resultados experimentais de transferéncia de calor foram comparados com resultados
correspondentes de simulagio numérica. O conceito de coeficiente adiabatico de transferéncia de
calor desenvolvido por Moffat foi utilizado e comparado com resultados do coeficiente
convectivo baseado na temperatura de entrada do jato. Nos testes experimentais, o namero de
Reynolds na segio de entrada do jato variou na faixa (9000 < Re < 16000) e a razio de aspecto
foi mantida fixa (H/w = 6,0). Foi observado que h,y depende apenas das condigdes do
escoamento, enquanto que hy depende das condigdes de escoamento e da distribuicio do
aquecimento das placas a montante. Este estudo tem aplicagdes no resfriamento de componentes

eletronicos.

1.2 Trabalhos considerados no presente estudo

Os modelos de turbuiéncia k-g na versio a alto nimero de Reynolds e RNG
(Renormalization Groups) foram usados na simulagfio numérica de escoamento e de transferéncia
de calor. Esses dois modelos consideram fungGes de parede em seus calculos e alguns artigos da
literatura como: Launder e Spalding (1973) e Chieng e Launder (1980), foram importantes na
compreensdo de definigbes das seguintes varidveis: velocidade tangencial, tensio de
cisalhamento, fluxo de calor e mimero de Nusselt, todos junto a parede. Se o valor de y”
(dependente da tensdo de cisalhamento na parede) fosse menor que 11,5 (subcamada viscosa)
essas variavels eram calculadas de forma linear. Se o valor de y* fosse maior que 11,5 (regiio

completamente turbulenta) entdo as mesmas eram calculadas de forma logaritmica.

Launder e Spalding (1973) revisaram o problema de predicdes numéricas em um
escoamento turbulento. Eles argumentaram que modelos de turbuléncia apresentavam uma

economia de tempo computacional, uma faixa maior de aplicabilidade e um certo realismo fisico.
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Entre os modelos de turbuléncia estudados destacou-se 0 modelo de duas equagdes, que incluem
duas quantidades turbulentas: a energia cinética turbulenta k e a taxa de dissipagio de energia
cinetica turbulenta g Estas duas quantidades turbulentas foram equacionadas pela relagiio de
Navier-Stokes e calculadas simultaneamente com as equacSes de transporte e equagio de energia.

A gama de aplicabilidade do modelo foi demonstrada por calculos numéricos em nove espécies

diferentes de escoamento turbulento.

Chieng e Launder (1980) estudaram numericamente as caracteristicas de transferéncia de
calor e de escoamento em uma regido separada do escoamento formada pela expansio abrupta
em um tubo. Calculos foram efetuados utilizando uma adaptagio do programa computacional
SIMPLE, desenvolvido por Patankar e Spalding (1972) acoplando o modelo de turbuléncia k-g
levando em conta funcgdes de parede. O estudo deu sua principal atengdo & simulagdo, tanto do
ponto de vista fisico como numeérico, na vizinhanga imediata da parede onde o transporte
turbulento forneceu caminho para a condugdo e a difissdo molecular. Como em outros estudos de
escoamentos separados, leis de resisténcia da parede ou funcBes de parede foram usadas para
estender esta regiio até proximo a parede. Esta separag¢io baseou-se na idéia que, além da
subcamada viscosa, o comprimento de escala turbulento € universal, aumentando linearmente
com a distincia da parede. O surgimento de um modelo detalhado produziu um conjunto de
relagBes satisfatonias que foram utilizadas. PredigSes de dados experimentais de Zemanick e
Dougall (1970) para uma raz8o de difmetros 0,54 mostraram boa concordéncia com a
experiéncia. Em casos com razfo de difmetros 0,43 apareceram discrepincias entre medicles ¢
calculos devido a ndo consideragdo das fungdes de parede. Para um caso simples testado usando
modelo k-g na verso para baixo namero de Reynolds com malha fina, calculos numéricos foram

feitos junto a parede conduzindo a uma convergéncia lenta.

No que diz respeito ao resfriamento de superficies isotérmicas por jatos de ar turbulentos
alguns artigos da literatura foram considerados na compreensio do mecanismo fisico que rege
este tipo de problema. Estes trabalhos foram separados em duas linhas de pesquisas: uma
utilizando o modelo k-g na versdo a alto nimero de Reynolds e outra utilizando o modelo k-g na
versdo a baixo nimero de Reynolds. Este estudo baseou-se na primeira linha de pesquisa e
trabalhos como o de Patankar et al. (1977), Amano (1983), Polat et al. (1990), Seyedein et al.
(1994), Housseinalipour e Mujumdar (1995), Bouainouche et al. (1996) e Shuja et al. {1999)
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foram importantes na comparagio dos resultados de simulagio numérica deste estudo

considerando a superficie de incidéncia isotérmica.

Patankar et al. (1977) previram a distribuicio de velocidade de um jato circular turbulento
tridimensional incidente em uma cavidade aberta, na qual existia um escoamento transversal,
usando uma solugio de diferengas finitas. Eles usaram o modelo de duas equagdes (o modelo k-g
na versio a alto nimero de Reynolds) para a solugdo das equagBes governantes diferenciais de
energia cinética de turbuléncia k e da taxa de dissipagio de energia cinética turbulenta €. Seus
resultados foram obtidos para razdes de velocidade entre o jato e o escoamento transversal de 2 a
10 e concordaram satisfatoriamente com dados experimentais registrados por Keffer e Baines
(1963) e Ramsey e Goldstein (1971).

Amano (1983) estudou numericamente as caracteristicas de jatos incompressiveis
axissimetricos turbulentos incidentes em uma placa plana. Seu objetivo foi o de obter um melhor
entendimento do comportamento de um jato fluido usado para cortar materiais solidos. No
calculo numerico o método de diferengas finitas utilizando o modo hibrido foi usado para
resolver as equagdes completas de Navier-Stokes para um jato submerso incompressivel. Um
modelo de turbuléncia de duas equagdes forneceu a equacio de energia cinética turbulenta ¢ a
equagdo de dissipagdo de energia turbulenta (modelo k-g). Para as células proximas as paredes, o
perfil da energia cinética foi considerado parabdlico na subcamada viscosa e linear na regiio
completamente turbulenta. Os resultados obtidos foram comparados com dados experimentais
registrados na literatura. Os calculos foram feitos para distincias de bocal a placa variando de 2 a
18 vezes o didmetro do bocal. Os resultados do modelo de turbuléncia k-g de duas equagdes,
tiveram boas predigdes na distribuicdo de velocidade, pressio e fator de atrito. Também os
modelos utilizando funcdes de parede forneceram boas predigdes para a energia cinética

turbulenta, tens@o de cisalhamento e coeficientes de atrito.

Polat et al. (1990) desenvolveram um modelo de turbuléncia para analisar a transferéncia de
calor de jatos incidentes turbulentos em uma superficie plana isotérmica dentro de uma cavidade
bidimensional confinada. Esse modelo baseou-se na solugio das equacdes de conservagio de
Navier-Stokes e de energia. O modelo de turbuléncia k-g de duas equacdes na versio de alto
numero de Reynolds foi usado e a solu¢io numérica foi resolvida pelo esquema de diferencas

finitas upwind. O objetivo especifico foi o de avaliar a incerteza de esquemas com modelos de
4



escoamento turbulentos proximo & parede. As propriedades de escoamentos médios, tais como o
decréscimo da velocidade de linha de centro e a distribuiciio da pressdo na superficie de
incidéncia, ndo mostraram dependéncia do modelo proximo a parede utilizado. Prediges de
transferéncia de calor foram sensiveis a escolha do modelo proximo a parede. Boas
concordéncias entre as predigbes e as experiéncias foram obtidas pelo modelo tipo Chieng-
Launder com uma nova modificagdo, o uso da energia cinética no ponto p ao invés da energia

cinética na interface para o calculo da tensfio de cisalhamento junto 4 parede.

Seyedein et al. (1994) obtiveram resultados da simulagio numérica do campo de
escoamento bidimensional e da transferéncia de calor devido a um jato retangular simples
incidente em uma superficie plana isotérmica dentro de um canal confinado. Modelos de
turbuléncia k-g nas versdes a baixo ntimero de Reynolds e a alto numero de Reynolds foram
usados para modelar o escoamento de jato turbulento. Um método de volumes de controle
baseado em diferencas finitas foi usado para resolver iterativamente as equaces de conservaco
da massa, quantidade de movimento, energia cinética turbulenta, taxa de dissipagio de energia
cinética turbulenta e equacdo de energia. Os parimetros estudados foram: nimero de Reynolds
do jato (5000 < Re < 20000) e a distancia entre o bocal ¢ a superficie incidente (2,5 < H/w < 7,5).
Dos modelos de turbuléncia k-g na versdo a baixo niimero de Reynolds estudados, os modelos
apresentados por Law-Bremhorst e Launder-Sharma, tiveram uma boa concordincia com dados

experimentais simulando a distribui¢io de transferéncia de calor em jatos incidentes turbulentos

simples.

Housseinalipour € Mujumdar (1995) realizaram uma investigagdo numérica para predizer
as caracteristicas de escoamento e de transferéncia de calor de um jato retangular simples
incidindo em uma superficie plana isotérmica em duas dimensdes. Cinco modelos k- para
baixos numeros de Reynolds e o modelo padriio na versdo a alto nimero de Reynolds foram
usados na simulagdo. Uma nova proposta de corregdo Yap também foi testada com modelos de
baixo numero de Reynolds para investigar seus efeitos sobre as predicdes de transferéncia de
calor para o caso de jatos incidentes. Em alguns modelos esta corregio aumentou as predicdes de
transferéncia de calor. Housseinalipour ¢ Mujumdar (1995) neste mesmo trabalho, realizaram
um estudo paramétrico para analisar as caracteristicas de transferéncia de calor e escoamento na

configuracio de jatos opostos. Resultados das simula¢fes numéricas de escoamento turbulento e



de transferéncia de calor para as duas configuracdes foram apresentados e discutidos. Predigdes
numeéricas atraves de diferentes modelos turbulentos foram comparadas com dados experimentais
para o caso de jatos incidentes e no caso de jatos opostos devido i dificuldade da montagem
experimental, somente os resuitados numéricos foram apresentados. Foram utilizados dados

experimentais da literatura para validar as predigdes numéricas para o caso de jatos opostos.

Bouainouche et al. (1997) estudaram a influéncia da fungio de parede nos resultados de
calculos da tenéﬁc de cisathamento junto 4 parede produzida pela incidéncia normal de um jato
turbulento fino sobre uma placa plana. As equacBes de conservacio da massa, quantidade de
movimento € energia, juntamente com as equacdes de energia cinética turbulenta e taxa de
dissipagio da energia cinética turbulenta (representadas pelo modelo k-g), foram resolvidas
iterativamente utilizando o algoritmo SIMPLEST, a versdo modificada do SIMPLE proposto por
Patankar (1981). Foi dada atengdo & otimizagdo do calculo da incidéncia do jato em uma
superficie plana. Um critério de escolha para o primeiro ponto nodal proximo a parede foi
estabelecido para que a tensdo de cisalhamento fosse independente do tamanho da grade. Este
critério foi definido pelo valor adimensional y* variando de 20 até 60. Também, um valor para a
distancia relativa x/H foi definida como transigio entre as leis logaritmicas e a generalizada. O

uso da lei hibrida forneceu bons resultados comparados aos dados experimentais.

Shuja et al. (1999} utilizaram o método de jatos incidentes bidimensionais ortogonais para
encontrar taxas intensas de aquecimento, resfriamento ou secagem. O estudo examinou a
incidéncia de jatos em uma superficie com um fluxo de calor constante sobre uma area limitada,
O fluido de trabalho utilizado foi ar e as coordenadas consideradas foram axialmente simétrica.
Quatro modelos de turbuléncia, incluindo o modelo padrdo k-g na versio a alto numero de
Reynolds, k-g na versdio a baixo nimero de Reynolds e dois modelos de tensor de Reynolds,
foram introduzidos para o cilculo da turbuléncia. Um esquema numérico empregando
aproximacdo de volumes de controle foi introduzido na discretizagio das equagdes governantes.
Shuja et al. (1999) para validar os resultados tedricos, compararam as propriedades de
escoamento preditas com as encontradas experimentalmente. Foi encontrado que o modelo
padrdo k-¢ prediz geragdio de energia cinética turbulenta excessiva na vizinhanca da regido de
estagnacio, resultando em um aumento de transferéncia de calor com redugio da temperatura

nesta regifio. Por outro lado, os perfis de temperatura preditos pelo modelo de baixo nimero de



Reynolds ¢ pelo modelo de turbuléncia de tensor de Reynolds tiveram melhores concordancias
que os perfis de temperatura obtidos pelo modelo de turbuléncia k-g na versdo a alto namero de

Revnolds.

Na segunda linha de pesquisa varios trabalhos de jatos incidentes em superficies
isotérmicas foram consultados. Diferentemente de Morris et al. (1996), que trabalharam com jato
liquido submerso, Patel et al (1984), Catalano et al. (1989), Barata et al. (1991), Craft et al.

(1993) consideraram ar como fluido de trabalho.

Patel et al. (1984) avaliaram os modelos de turbuléncia de duas equagBes na versio para
baixo miimero de Reynolds. Foram discutidos oito modelos diferentes de turbuléncia com varias
hipéteses e fungBes introduzidas nos efeitos de proximidade da parede. Esses modelos foram
usados através de um procedimento simples de solugdio para calcular uma variedade de camadas
limites. Os casos testes incluem camadas limites para baixo nimero de Reynolds, para alto
numero de Reynolds e equilibrio das camadas limites em gradientes de pressio adversos. Esse
equilibrio foi incluido especificamente para verificar se os modelos estendidos tém o mesmo

€xito que os modelos que foram planejados para tais escoamentos.

Catalano et al. (1989) consideraram o escoamento de um jato turbulento incidente em um
escoamento transversal confinado entre duas placas paralelas, e mediram os componentes de
velocidade medios e flutuantes para razdes de velocidade entre o jato e o escoamento transversal
igual a 2 e 4. Eles calcularam a distribuigdo de velocidade através da solugdo das equagdes do
escoamento na forma tridimensional, eliptica, estacionaria, acopladas ao modelo de turbuléncia
k-g padrdo. Pela comparagdo dos dados experimentais com os resultados preditos, foi mostrado
que o campo de turbuléncia € anisotrdpico na regifio inicial, e existe uma tendéncia de isotropia
na direcdo a jusante da cavidade. O modelo prediz pequena incerteza na regido a jusante, mas
exibe discorddncia com os dados experimentais na regido inicial onde o escoamento ¢ altamente

anisotropico.

Barata et al. (1991} utilizaram o modelo k-g para resolver as equagSes governantes em trés
dimensGes para o campo de escoamento resultante da incidéncia de jatos simples e duplos contra
uma parede atraveés de um escoamento transversal a baixa velocidade. A comparacio de

resultados preditos e medidos mostrou que o modelo k-¢ foi um modelo 1til para a predicio de
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um campo de escoamento meédio, mas falha na predigio da estrutura turbulenta na zona de

incidéncia por causa dos efeitos da camada viscosa proxima a parede.

Craft et al. (1993) modelaram as caracteristicas do escoamento e da transferéncia de calor
de um jato circular ndo confinado incidindo perpendicularmente sobre uma placa plana e

examinaram o desempenho de quatro modelos de turbuléncia. As simulaces numéricas foram

restritas para H/D=2 ¢ 6 ¢ Re=23x10* ¢ Re=7x10*. Eles usaram varios modelos de

turbuléncia destacando-se o modelo k-g na versio a baixo nimero de Reynolds. Comparados
com os dados experimentais, os resultados numéricos indicaram que o modelo k-g para baixo
Reynolds proposto por Launder e Sharma (1974) e também o modelo de tensdo de Reynolds
basico predizem um alto nivel de turbuléncia na regifo de estagnagio. Isto também resulton em
uma superestimativa do coeficiente de transferéncia de calor nesta regido. Os autores também
adotaram dois modelos de tensdo de Reynolds modificados em ordem de poténcia para reproduzir
de forma apropriada o efeito proximo & parede das flutuagdes de pressdo. Estes autores
concluiram que o efeito do mimero de Reynolds ndo foi predito satisfatoriamente por nenhum dos

modelos de turbuléncia estudados.

Morris et al. (1996) investigaram numericamente a distribuicio do coeficiente de
transferéncia de calor sobre uma fonte de calor quadrada devido a um jato liquido incidente, com
coordenadas axialmente simétricas, confinado ¢ submerso. Predighes numeéricas foram feitas
para didmetros de bocais com 3,18 e 6,35 mm para varios espacamentos entre o bocal e a fonte de
calor, com o numero de Reynolds do jato turbulento variando de 8500 a 13000, O codigo Fluent
foi usado para resolver os campos de escoamento e temperatura usando o modelo de turbuléncia
padrdo k-g na verso a alto nimero de Reynolds. A solugdo convergida obtida com esse codigo
foi refinada usando um programa de pés-processamento que incorpora varios modelos para a
regiio proxima a parede. Foram investigadas quatro alternativas de fungbes de niimero de
Prandtl turbulento sobre coeficientes de transferéncia de calor. Os coeficientes de transferéncia
de calor preditos foram comparados com medidas experimentais. Os coeficientes de
transferéncia de calor de estagnacdo e médio concordam com as experiéncias dentro de um

desvio maximo de 16 e 20%, respectivamente.

Diversos trabalhos da literatura indicavam um modelo de renormalizagio de grupos,

também chamado RNG, como um modelo que predizia melhores resultados que os modelos
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tradicionais, pois como ¢ jato incidente era turbulento o modelo RNG considerava em seus
célculos a anisotropia na regido de estagnaco. No presente trabalho, foram realizadas algumas
simulagdes numéricas com o modelo RNG para verificar se havia diferenca nos resultados de
transferéncia de calor. Artigos como o de Orszag et al. (1993) e Chen (1995), foram
fundamentais tanto no embasamento tedrico para a implantagio do modelo no programa

computacional, como também nas compara¢des de alguns resultados.

Orszag et al. (1993) desenvolveram modelos de turbuléncia acrescentando o grupo de

renormalizagio (RNG) vindo de Yakhot e Orszag (1986) com expansio de escala para o tensor

de Reynolds e producio de termos de dissipagio. O pardmetro de expansdo adicional (n = Sf%)

¢ a taxa de turbuléncia para a escala de tensdo média no tempo. Enquanto expansdes de ordem
baixa aparecem para fornecer uma descri¢io adequada para o tensor de Reynolds, truncamento
infinito da expansio para a produgdo do termo de dissipagdo em poténcia de 1 suficiente, os
termos de todas as ordens devem ser conservados. Foram desenvolvidos para escoamentos
cisalhantes turbulentos: um novo modelo de duas equagdes juntamente com um modelo de tensor

de Reynolds. Os modelos foram testados para o escoamento cisalhante homogéneo e escoamento

em dutos com ressaltos.

Um caso de escoamento turbulento em dutos ressaltados avaliou o desempenho de modelos
de turbuléncia em escoamentos separados. Na configuracio de Orszag et al. (1993), a razdo de
expans#o foi 1:3 ¢ o numero de Reynolds Re = 132000 baseado na velocidade média na linha de
centro € na altura de saida do canal As equa¢les médias de turbuléncia foram resolvidas
numericamente pelo método de volumes finitos sobre uma malha variavel de 200 x 100. Perfis
de entrada para u, k e ¢ foram especificados em uma posic¢do, onde a distincia da mesma até o
canto do ressalto fosse cinco vezes a altura do ressalto. As condigdes de saida foram aplicadas na
posi¢io, onde a distdncia da mesma até o canto do ressalto fosse trinta vezes a altura do ressalto.
Fungbes de parede foram aplicadas neste caso. Comparagdes entre as predices do modelo e

dados experimentais foram excelentes.

Yakhot e Smith (1992) reformularam o grupo de renormalizagio (RNG) e a expansio &
para a derivacdo de modelos de turbuléncia. O procedimento foi desenvolvido para as equagdes

de Navier-Stokes e as equagdes de transporte para a energia cinética k e a taxa de dissipagiio de

Q



energia . A derivagio foi feita nos trabalhos de Yakhot e Orszag (1986) e Reynolds e Smith
(1992) e todos os resultados foram encontrados para baixa ordem na expansio de perturbagio em
poténcias de &. As somas dos termos fontes na equagio de g € conhecida como O(1) devido a0
balango dos termos de primeira ordem O(Ry'?). Smith e Reynolds (1992) mostraram o
cancelamento de alguns termos O(Rr'?) gerados pelo procedimento RNG. Yakhot e Smith
(1992) mostraram que a incluséio da forca aleatdria contribuiu para a produgio de g resultando no
cancelamento de todos os termos O(Rt'?). Yakhot e Smith (1992) encontraram que dois dos
termos de O(1) na equagdo RNG para a taxa de dissipagdo média £ tém a mesma forma como
aquela largamente usada no modelo da equagiio de & Os valores dos coeficientes dos termos
familiares s3o os mesmos daqueles usados na pratica. Um termo de produgfio extra ¢ adicionado
a equacgio de modelo g. Acreditou-se que esta derivagio colocaria a equagio de modelo g sobre

uma base tedrica muito solida.

Orszag et al. (1993), fizeram uma revisio da aplicagio do método dos grupos de
renormalizagfio para a modelagem do transporte turbulento. Uma variedade de escoamentos
complexos com aplicagdes do modelo de transporte RNG k-g modificado para baixo niimero de
Reynolds e utilizando as condigbes de contorno foram computados com sucesso, incluindo

escoamento com separagio compacta e forte anisotropia.

Chen (1995) estudou modelos de turbuléncia de duas equacdes com cinco versdes de k-5: o
modelo padro k-g na versdio de alto nimero de Reynolds, o modelo k-g para baixo numero de
Reynolds, o modelo k-g de duas camadas, o modelo k-g de duas escalas, e um grupo de
renormalizagdo (RNG) do modelo k-g usando fungdes de parede. Foi avaliado o desempenho
desses modelos em predicbes de: convec¢dio natural, convecgdio forgada, conveccdo mista em
cavidades e escoamento de um jato incidente. Dados experimentais correspondentes da literatura
foram usados para a validagio dos resultados. A predicdo da velocidade média teve maior
acuracidade do que a velocidade turbulenta ao longo da cavidade. Estes modelos niio sio capazes
de predizer corretamente a turbuléncia anisotropica, nem tampouco, a recirculagio secundaria do
fluxo de ar da cavidade; entretanto foi bom o desempenho do modelo k-g usando funcdes de
parede. O modelo k-g RNG foi levemente melhor do que o modelo padrio ke e foi

recomendado para simulagdes de escoamento de ar em cavidades. O desempenho dos outros
modelos n#o foi estavel.
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Com base nos estudos da literatura as seguintes observagdes foram feitas: O modelo k-g na
versdo a alto nimero de Reynolds requer o uso de um novo modelo para considerar os efeitos da

camada viscosa junto & parede. A incerteza da prediciio neste modelo depende do tratamento

feito junto a parede.

Polat et al. (1990) mostraram que apesar da farta literatura sobre a predigio numérica da
transferéncia de calor, o jato simples incidente permanece sendo um desafio para modelos de

furbuléncia.

Modelos de baixo Reynolds n#io foram testados para a predigio do campo de escoamento e

transferéncia de calor sob os jatos incidentes.

Como foi visto, jatos incidentes apresentam caracteristicas superiores de transporte. Muitas
das pesquisas de transferéncia de calor com jatos incidentes 2 ar tém o objetivo de melhorar o
resfriamento de superficies aquecidas, com grandes aplicacdes na industria eletronica. Os
fundamentos de transferéncia de calor em situagbes de aquecimento discreto sdo melhores
entendidos com a miniaturizagio de componentes eletrénicos resultando na diminuico da queda
de press2o e no aumento do coeficiente de transferéncia de calor. Este estudo tem como objetivo
a caracterizagdo da transferéncia de calor de um arranjo bidimensional de placas aquecidas

resfriadas por jatos de ar.

Downs e James (1987), Metzger et al. (1979), Florschuetz et al. (1980), Florschuetz et al.
(1981), Florschuetz et al. (1984), Florschuetz e Su. (1987) revisaram o problema de transferéncia
de calor através de jatos de ar incidindo em superficies lisas variando as configuragBes

geometricas.

Recentemente varios estudos que aparecem na literatura tratam das caracteristicas de
transferéncia de calor de jatos de ar incidindo em arranjos de protuberincias aquecidas.
Hamadah (1989) examinou as caracteristicas de transferéncia de calor de arranjos de jatos de ar
circulares incidindo sobre um arranjo de blocos montados sobre uma superficie plana. Foi
determinado que coeficientes de transferéncia de calor incidentes sdo 60 a 80% maiores que
aqueles de escoamento em canais para a mesma razio de escoamento em massa, mas Os
coeficientes de transferéncia de calor sdo idénticos para a mesma poténcia de bombeamento.

Hollworth e Durbin (1989) investigaram arranjos de jatos de ar incidentes circulares sobre um
11



arranjo uniforme de elementos retangulares. Foram registrados coeficientes de transferéncia de
calor para varias protuberdncias no arranjo com conseqilente queda de pressdo no sistema. Foi
encontrada uma maior transferéncia de calor para as protuberéncias nas extremidades do canal,

enquanto uma maior queda de pressdo ocorria nos orificios.

O presente trabalho de doutorado investiga o mecanismo de escoamento e transferéncia de
calor neste sistema. Em particular, os efeitos do ndmero de Reynolds do jato, largura do jato, e a

distancia entre o jato e as placas aquecidas foram estudadas.

Além do trabalho experimental realizado no laboratério do Departamento de Energia da
Faculdade de Engenharia Mecinica da UNICAMP, outros resultados experimentais retirados da
literatura (Ichimiya ¢ Hosaka (1992), Gardon e Akfirat (1966), Biber (1997) e Whidden et al.

(1990Q)) foram importantes na comparago com os resultados numéricos deste estudo.

Gardon e Akfirat (1966) discutiram em detalhe o fendmeno de escoamento que afetam os
coeficientes de transferéncia no ponto de estagnagdo. Seus modelos foram baseados em um perfil
de velocidade inicialmente retangular e nos resultados dos campos de velocidade para altos
nameros de Reynolds. Na primeira série de experiéncias, a transferéncia de calor para o ponto de
estagnacdo fo1 medida em fungio do tamanho do bocal, do fluxo de ar, e do espacamento entre o
bocal e a placa de incidéncia (H/w). Os resultados obtidos mostraram quatro regimes de
transferéncia de calor que puderam ser facilmente reconhecidos, correspondendo,
respectivamente, a baixos e altos nimeros de Reynolds e para pequenos e grandes espacamentos
da placa ao bocal. Para trés regimes, os resultados de coeficientes de transferéncia de calor com
tamanhos de bocais diferentes foram obtidos em fungfio de trés pardmetros adimensionais; O

niimero de Nusselt no ponto de estagnagdo, N, = Ayw/k ; o nimero de Reynolds baseado nas
condigbes de saida do bocal, Re, =, wp/u, e a distincia adimensional do bocal a placa de

incidéncia H/w,

Whidden et al. (1990) examinaram as caracteristicas locais de: escoamento e de
transferéncia de calor de jatos bidimensionais retangulares incidindo em placas dotadas de
protuberéncias. O ar foi confinado na abertura da entrada do jato até a extremidade do canal,
formando um fluxo transversal. Os efeitos de trés pardmetros sobre a transferéncia de calor

foram examinados em um arranjo com cinco fontes de calor protuberantes. Foram eles: largura
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da abertura do jato, disténcia entre a abertura do jato e a protuberancia e o niimero de Reynolds
medio do jato. Medicdes de velocidades feitas por Laser - Doppler foram realizadas para

detalhar a estrutura de escoamento médio e turbulento dentro do canal

Ichimiya e Hosaka (1992) apresentaram resultados experimentais das caracteristicas de
transferéncia de calor causadas por trés jatos incidentes confinados bidimensionais em uma
superficie aquecida isotermicamente. O fluido de trabalho utilizado foi ar, considerando suas
propriedades fisicas constantes.  Valores experimentais foram obtidos para distdncias
adimensionais H variando de 0,5 a 3. Passos adimensionais P variando de 6 a 16, ntimero de
Reynolds Re variando de 500 a 8000. Para escoamento incidente laminar, foi feita a comparagdo
com resultados numéricos. Para escoamentos incidentes turbulentos, dois picos de nimero de
Nusselt local foram obtidos atras do segundo bocal. A posi¢do do segundo pico aproximou-se do
bocal quando a distincia entre o bocal e a superficie incidente foi diminuida. O numero de
Nusselt médio entre os bocais centrais e secundarios foi determinado da razfo P/H e do nimero

de Reynolds baseado no passo entre os bocais.

Collucci e Viskanta (1996), registraram resultados dos efeitos de geometria de bocal
hiperbolico nos coeficientes de transferéncia de calor local para jatos de ar incidentes confinados.
Uma técnica de cristal liquido termocromatico foi usada para visualizar e registrar isotermas em
superficies incidentes aquecidas uniformemente. Experiéncias foram conduzidas para pequenos
espacamentos entre o bocal de saida do jato até a placa aquecida (0,25 < H/D < 6,0) e nimeros de
Reynolds na faixa de 10000 a 50000 para dois diferentes bocais hiperbolicos confinados. Como
referéncia, os resultados foram obtidos para um orificio confinado e foram comparados com
aqueles de bocais hiperbélicos. Os efeitos de niimero de Reynolds, distancia de bocal a placa, e
geometria do bocal sobre os coeficientes de transferéncia de calor local foram registrados e

comparados com experiéncias similares para jatos ndo confinados.

Biber {1997) mostrou que o desempenho do resfriamento de ar em fontes de calor aletados
com escoamentos incidentes difere significativamente daqueles resfriamentos feitos através de
escoamentos paralelos. Uma experiéncia numérica e analitica foi realizada para determinar a
queda de press3o e o desempenho térmico de jatos incidentes simples isotérmicos com largura
variavel. O escoamento entrava normalmente a base da fonte de calor. A queda de pressio e o

desempenho térmico do escoamento nesta configuragdo foram particularmente importantes para
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analisar a ventila¢Ho axial fornecida ao escoamento para resfriamento dos tanques de calor, uma
vez que a razdo de escoamento por ventilag8o varia com a presséo estatica. Os resultados das
experiéncias numéricas e analiticas foram combinados dentro de correlagdes adimensionais para
coeficientes de queda de pressdo e de nimero de Nusselt médio no canal. Estas correlacdes

foram entdo usadas para predizer o desempenho térmico de uma fonte de calor.

A analise de problemas de transferéncia de calor convectivo é o pivé no conhecimento
exato do coeficiente de transferéncia de calor h. O coeficiente de transferéncia de calor & afetado
por muitos pardmetros 0s quais sdo definidos diferentemente por varios investigadores. Para
casos de convecgdo natural, a distribui¢do de temperatura é o parimetro governante, enquanto
que para problemas de convec¢do forgada, que é o caso em estudo, a velocidade do fluido é o
fator dominante. Para ambas condicées, a geometria do problema tem um papel significante na

determinac¢do do valor de h.

Situagdes classicas, tais como o escoamento em uma placa plana ou através de um duto,
tem sido exaustivamente examinadas. Os parimetros que determinam h sio bem conhecidos,
categorizados e qualificados. Contudo, quando existe uma alteragio dos problemas classicos em
termos de geometria e escoamento, a predicdo de h torna-se um desafio. Isto é verdadeiro em
situagBes de resfriamento de componentes eletronicos, onde a geometria diversa e as
temperaturas de parede ndo uniforme sdo a regra, ndo a excegdo. Trabalhos que determinavam o
coeficiente adiabatico convectivo de jatos incidentes sobre placas aquecidas montadas em uma
placa de incidéncia ndo foram encontrados na literatura. Portanto para entender o tratamento
matematico para obtengdo de hyg, o trabalho de Arvizu e Moffat (1981) teve uma contribuigio
significativa no presente estudo, pois introduziram a idéia do uso da superposicio para calcular a
distribui¢do de temperatura sobre um arranjo de componentes aquecidos arbitrariamente em
convecgdo forcada. Foram medidos os coeficientes de transferéncia de calor e superposicio com
funcdes de Kernel sobre arranjos regulares em linha de cubos (1,27 cm de lado) com
espagamentos S¢/B =2 e 5,/B = 3. Além disso, esses autores variaram a razio de aspecto H/B de
1 a 4,6, e a velocidade de entrada do canal de 1,5 a 9,0 m/s, e modelaram a funciio esteira
termica, O (aumento da temperatura adiabética normalizada pelo aumento da temperatura do
modulo aquecido) como 8 = 6;/N (N € o numero de fileiras a jusante do modulo aquecidoe 6, é a

fungdo esteira térmica para N = 1). Arvizu e Moffat (1981) também correlacionaram
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8, =C,Re, ™™ onde C, = 0,83 para S/B=2¢ C; = 0,59 para S/B = 3. Eles modelaram o
coeficiente de transferéncia de calor como uma fungfio do niimero de Reynolds baseado sobre um
arranjo de velocidade ( a velocidade média ao redor dos componentes). Combinando os dois

modelos eles demonstraram a técnica de superposi¢iio pela predigio da temperatura em um

arranjo arbitrariamente aquecido dos modulos.

Sparrow et al. (1982) apresentaram resultados de transferéncia de calor e de queda de
press3o para escoamento de ar em arranjos de modulos retangulares gerando calor montados ao
longo de um lado de um duto retangular plano. Eles apresentaram resultados para arranjos
completamente povoados, arranjos com modulos ausentes, e arranjos com barreiras que
aumentavam a transferéncia de calor. A geometria estudada por esses autores consistia de um
arranjo regular em linha de modulos regulares, comLy=1,=2,67cm, $,=8,=333 ecm, B=10
cm e H =267 cm. Eles correlacionaram o niimero de Nusselt como Nu = 0,0935Re”” onde Nu

foi baseado sobre o comprimento do modulo e Re foi baseado sobre a velocidade média do fluido

e a altura do canal.

Wirtz € Dykshoorn (1984) mediram as fungdes de esteira térmica e coeficientes de
transferéncia de calor como uma fungio da altura do canal (H/B = 1,5 a 4.6) e velocidade de
entrada ( V =1 a 10 m/s) sobre um arranjo de pacotes planos regulares em linha (2,54 c¢m x 2,54

cm x 0,635 cm de altura) com um espagamento de modulo Sy/L = Sy/L = 2. Eles modelaram a
fungio de esteira térmica como O=(1/NJ§, onde i= w«O,ZSlog(Re/ 106) e

6, = 183(H / B)™’ Re™ . Esses autores usaram o conceito do arranjo de velocidade de Arvizu e

Moffat (1981) para modelar o coeficiente de transferéncia de calor mas encontraram que o
coeficiente de transferéncia de calor foi melhor modelado como uma funcio do nimero de

Reynolds baseado sobre a velocidade de entrada.

Lehmann ¢ Wirtz (1985) mediram o coeficiente de transferéncia de calor de uma superficie
montada por tiras repetidas em um escoamento de canal. As tiras foram colocadas no canal
interro. Os pardmetros geomeétricos foram: Ly =50 cm, $,=5,0410cm, B=125cmeH=25
— 5 cm. Eles modelaram o coeficiente de transferéncia de calor como uma fungiio do niimero de

Reynolds para alguma poténcia com uma correlagio diferente para cada geometria.
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Biber e Sammakia (1986) demonstraram a técnica de superposigdo sobre uma larga faixa de
numero de Reynolds usando trés componentes de diferentes tamanhos. Eles nio forneceram
qualquer fungdo de modelagem para a funcdo de Kernel de superposicio ou coeficientes de

transferéncia de calor.

Hollworth e Fuller (1987) mediram os coeficientes de transferéncia de calor e as fungdes de
esteira térmica de um arranjo em zigue-zague dos moédulos. Eles encontraram que o coeficiente
de transferéncia de calor para um arranjo em zigue-zague ¢ tipicamente 50% maior do que para
um arranjo em linha com a mesma velocidade de entrada e altura do canal. Esses autores
mediram as fun¢des de esteira térmica e concluiram que o aumento da temperatura maxima na
primeira fileira a jusante do elemento aquecido € 7% do aumento da temperatura do componente
aquecido comparado a 20% para o arranjo em linha. A geometria considerada foi: Ly =1, = 5,0
cm, Sx = 10 cm (medidos entre modulos na mesma coluna) S, = 5,0 cm, B = 0,625 cm, e
H=125e 1,875 cm.

Copeland (1988) conduziu um extensivo estudo experimental de coeficientes de
transferéncia de calor e esteiras térmicas como uma fun¢do da altura do canal, espagamento
planar, e velocidade aproximada. As fungbes de esteira térmica mostraram-se fortemente

dependentes da velocidade e altura do canal mas seguindo o modelo {1/ N)8,.

Outros investigadores no campo de resfriamento eletrénico incluem Tai e Lucas (1985)
(arranjo de pacotes planos para trés espacamentos entre os moédulos, € uma altura do canal),
Souza-Mendes e Santos (1987) (em arranjos em linha de pacotes planos e os efeitos de modulos
altos sobre a transferéncia de calor), Chang et al. (1987) {modulos simples), Choi e Park (1988)
(tiras bidimensionais com paredes opostas rugosas e lisas), Torikoshi et al. (1988) {(arranjos em

linha com modulos de diferentes alturas), Faghri et al. (1989) (arranjo em linha).

Como pode ser visto existe uma quantidade razodvel de dados na literatura, mas cada
pesquisador apresenta uma correlacio diferente que parece apropriada para a geometria desejada.
Nenhuma tentativa fol feita para generalizar diversas geometrias. Os resultados de transferéncia
de calor desses pesquisadores ndo podem ser comparados por causa das geometrias diferentes.
Entretanto, para desenvolver um sentimento geral para a faixa de coeficientes de transferéncia de

calor para resfriamento do ar em sistemas eletrdnicos € necessario reunir todos esses dados da
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literatura dos coeficientes de transferéncia de calor em funcdo da velocidade de entrada. Em
todos os casos, 0s pesquisadores registraram coeficientes de transferéncia de calor adiabaticos
porque todas as experiéncias foram configuradas para um modulo simples de calor por vez, ou
usaram a tecnica de sublimacio do naftaleno. A faixa de velocidade de entrada de 0,3 a 20 m/s é
tipica no caso de resfriamento de equipamentos eletrénicos. Resultados de coeficientes de
transferéncia de calor variaram de 10 a 200 W/m**K. Para uma dada velocidade, os valores de h

para diferentes geometrias podem diferir aproximadamente 2% ao redor da média.

Anderson € Moffat (1992) descreveram uma investigagio da transferéncia de calor de
convecgio forgada e as caracteristicas de queda de pressdo de arranjos de empacotamentos planos
regulares em linha para varias alturas de canais e velocidades de entrada. O trabalho teve
interesse pratico e teorico uma vez que ele relatou os problemas técnicos agora encarados pela
industria eletrdnica, e ele considera um dos maiores problemas de transferéncia de calor: a
liberagdo de calor ndo uniforme em geometria ndo uniforme. Para predizer as temperaturas de
operagio em situagles onde a distribuicio de temperatura na parede ¢ ndo uniforme, deve-se usar
a superposicdo. Tanto o coeficiente de transferéncia de calor adiabatico, h adiabatico, e as
fungdes de superposigdo de Kernel, g*, sfio necessarios. O problema pode ser resolvido usando
diretamente a superposi¢do (h adiabatico e g*) ou indiretamente (usando h adiabético e g* para

calcular o valor correto de h de mistura).

Azar e Moffat (1995) realizaram uma série de experiéncias com escoamento sobre uma
placa plana que foi comparada com os efeitos da distribuicio de poténcia sobre h. O conjunto
experimental consistiu de uma placa de circuito realista na qual os componentes foram colocados
em uma tipica placa de circuito impresso. Este circuito é formado por um arranjo de doze
componentes colocados em quatro linhas e trés colunas. Nesta experiéncia, a velocidade de
entrada do ar era 1,5 m/s e o espagamento de parede a parede era 2,54 cm. Estes testes foram
projetados para investigar h na linha 3 (assumindo ser uma regido completamente desenvolvida) e
hag foi medido nesta posi¢io para quatro distribui¢des de poténcia. O valor médio de h foi igual a
22,5 W/m’K e todos os quatro resultados com diferentes distribui¢bes de poténcia cairam dentro
de + 5% da média. Isto mostra que h,y é uma fungiio apenas da mecinica dos fluidos e é
independente da distribuicio de temperatura no sistema. Existe uma interpretagio interessante
para h,s ele € um valor maior que hy ou hy nos casos de convecgdo forgada pura com uma

parede aquecida.
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Moffat (1997) descreveu sua pesquisa sobre o processo convectivo invariante ao campo de
temperatura com condi¢des de contorno térmicas ndo uniformes, incluindo aquelas induzidas por
efeitos conjugados. Moffat discutiu duas aproximagdes que surgiram nos Gltimos dez anos; (1) o
uso de h adiabatico e de T adiabatico para descrever o processo convectivo e mais recentemente,
(2) o surgimento das fungbes de Green discretizadas para a convecgio. Esse procedimento
considera 0 aumento de temperatura devido a duas parcelas: o aquecimento da placa devido ao
escoamento a montante ¢ o proprio aquecimento da placa. Essas duas parcelas fazem desse modo
uso de coeficientes adiabdticos convectivos que sdo invariantes com respeito a mudangas em

condigdes de contorno térmicas.

MedigBes feitas em laboratorio podem ser aplicadas no campo de temperatura, sob
condi¢bes de contorno térmicas. Tanto a aproximagdo de h adiabatico e T adiabatico como a
aproximagio das fung¢bes de Green pode ser usada em campos de escoamento complexos, tais

como escoamento sobre superficies com obstrugdes.

1.3 Conclusio do capitulo

Na revis@o bibliografica efetuada ficou evidente que nos jatos turbulentos confinados
incidentes sobre superficies isotérmicas aquecidas, a maior dificuldade de predicio de seu
comportamento térmico ocorre na regido de estagnagio do jato. A maioria dos modelos de
turbuléncia prediz esse comportamento com boa concordéncia com resultados experimentais a

jusante da regido de estagnagio, caracterizada por um jato quase paralelo a parede de incidéncia.

Um fator muito importante identificado nesta revisio foi a influéncia da posigio de v' na
primeira linha nodal junto a parede aquecida nos trabathos de predigio numérica da troca de calor
dos jatos. A definigdo de y* leva em consideragio ndo apenas a posigio geométrica do ponto
nodal da grade numeérica, mas também as condi¢des locais do escoamento. Considerando uma
posi¢do fixa dessa primeira linha, a tensfo de cisalhamento na superficie de incidéncia varia na
direcdo do escoamento, causando assim uma variagdo de y. Pelos artigos revisados, a posi¢io
da primeira linha nodal junto & superficie aquecida deve ser escolhida de modo que os valores de
y" a0 longo do escoamento estejam numa faixa que depende do nimero de Reynolds do jato e da
razio de aspecto H/w. No trabalho de Polat et al. (1990), como os valores simulados de H/w e de
Re foram relativamente altos, a posigio da primeira linha nodal foi escolhida de modo que os

valores de y* variassem na faixa de 80 a 200. Com essa escolha, as predigdes numéricas de
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transferéncia de calor ficaram mais proximas dos resultados experimentais analogos. Ja no artigo
de Housseinalipour ¢ Mujumdar (1995), como os valores simulados de H/'w e de Re foram
relativamente baixos, a posigdo da primeira linha nodal foi escolhida de forma que os valores de
y" caissem na subcamada viscosa, com o objetivo de tornar os resultados numéricos de
transferéncia de calor proximos aos experimentais. Nesse trabalho foram utilizados cinco
modelos de turbuléncia: um modelo k-g na versio a alto numero de Reynolds e quatro modelos

k-g na versdo a baixo nimero de Reynolds.

Os casos estudados numericamente na literatura de jatos incidentes turbulentos, que
utilizavam modelos de turbuléncias tradicionais, deparavam com baixa predi¢do dos valores de
Nusselt na regifio de estagnagdo, devido a forte anisotropia existente nesta regido. Com isso
autores como Orszag et al. (1992), investiram na pesquisa de um novo modelo { RNG), que

procurava tornar a simulacdo numérica mais realistica nesta regio.

O presente trabalho procurou retratar o problema de resfriamento de placas planas por um
jato confinado de ar de maneira completa e realista. Para isso adotou-se como condigio de
contorno na superficie de incidéncia aquecimento tanto a nivel experimental como de simulagio
numerica. A parte experimental foi montada em uma bancada no laboratério do Departamento de
Energia, na qual foram obtidas grandezas de natureza hidrodinimicas {(nimero de Reynolds) e
térmicas (nimero de Nusselt), que foram comparadas com as simula¢des numéricas testadas com

dados de entrada equivalentes aos dados experimentais.

Neste caso foi feita uma revisdo bibliografica sobre o coeficiente convectivo adiabatico, o
qual € muito importante na andlise dos resultados experimentais. Anderson e Moffat (1992)
mostram diversas comparagdes de h.g com hy, € hy, para escoamentos desenvolvidos em dutos ou
placas paralelas que resfriam protuberancias aquecidas. Foi observado que h,g 20 contrario de hy,
e hy € invaridavel com a distribuigiio de poténcia nas placas metalicas aquecidas. Para se
encontrar o valor de hyg € necessario levar em conta as perdas de conducio no isolante térmico e

fios e as perdas de radiagio, pois o calculo de h.g € baseado apenas na troca de calor por

convecgio.
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Capitulo 2

Analise Experimental
2.1 Introducio

Na revisdo bibliografica efetuada ndo foi encontrado nenhum trabalho sobre o resfriamento
de varios aquecedores discretos montados na placa de incidéncia de um UGnico jato confinado.
Decidiu-se entdo efetuar uma montagem experimental no laboratorio para medir a troca
convectiva de calor em trés aquecedores montados rentes a superficie de incidéncia de um jato
confinado de ar. Os elementos principais do conjunto da montagem estdo indicados na Figura
2.1. Um escoamento for¢ado de ar, em circuito aberto, era obtido por succiio do ambiente do
laboratono por meio de um ventilador situado a jusante de toda a montagem, do lado de fora do
prédio. Apos passar pela abertura do jato, a vazio de ar incidia sobre a placa contendo os
aquecedores ¢ era canalizada de forma simétrica em sentidos opostos num duto de secdo
retangular. Em seguida, era descarregada numa caixa de acomodacio (plenum) antes de ser
canalizada numa tubulagio onde era medida e controlada através de uma placa de orificio e de
uma valvula de agulha. Finalmente, essa vazo de ar passava pelo ventilador e era descarregada

na atmosfera.
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Figura 2.1 — Esquema do aparato experimental

2.2 Mentagem experimental

O duto onde o jato de ar era canalizado foi construido de acrilico. Ele possuia uma se¢do
retangular de (59x35) mm, numa extens3o de 184 mm (92 mm de cada lado), como indicado na
Figura 2.2. A abertura do jato, igual a 5,9 mm, estava centrada na parede superior do duto
retangular, como indicado na Figura 2.2. Na se¢fo de entrada do jato, foram feitos dois chanfros

de 45° nas duas placas de acrilico de 2,5 mm de espessura, que formam a abertura como indicado

na Figura 2.5.

_/
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Figura 2.2 — Duto de acrilico

21



A altura do jato de ar em relagdio a placa de incidéncia foi estabelecida no processo de
montagem por dois espagadores cilindricos de Teflon usinados com 50 mm de didmetro e 35,6
mm de altura, que garantiram a uniformidade dessa distdncia. Considerando a espessura das

placas de abertura (2,8 mm), a relagdio entre essa altura e a abertura do jato, denominada a sua

razdo de aspecto, ficou estabelecida em 6,3.

A placa de incidéncia do jato, indicada na Figura 2.3, era constituida por uma placa de
acrilico com 3 mm de espessura e face plana de (184x59) mm. Ela abrigava trés aquecedores
metalicos (aluminio) montados rente a sua superficie, cada um com face plana de (39x24,8) mm,
em rasgos com 1 mum de folga lateral. Essas folgas foram preenchidas, no processo de montagem
dos aquecedores, com borracha silicone. No contorno desses rasgos foram usinados sulcos na
placa de acrilico para mimimizar as perdas térmicas condutivas na espessura da placa de
incidéncia. Estes sulcos tinham 1,5 mm de profundidade e 3,5 mm de largura, como indicado na

mesma Figura.
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Figura 2.3 Vista inferior da placa de incidéncia

2.3 Aquecedores metalicos

Os trés aquecedores tinham uma espessura de 6 mm ¢ foram distribuidos na placa de
incidéncia de forma que um deles estava centrado na placa (abaixo da abertura do jato) e os
outros dois estavam igualmente espacados num dos lados, como indicado na Figura 2.3. Sob
cada aquecedor foi colada outra placa de aluminio de mesma drea de face e 3 mm de espessura.

Em cada face destas trés placas foram usinados 12 sulcos de 0,5 mm de largura e profundidade.
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Nestes sulcos foi enrolado um fio de resisténcia de Cromel com 0,127 mm de didmetro, encapado
com Teflon. A cola utilizada foi araldite misturada com oxido de zinco, com o objetivo de
melhorar o contato térmico entre as duas placas. G aquecimento de cada placa de aluminio foi
obtido por dissipagdo de poténcia elétrica no fio de resisténcia. A poténcia dissipada em cada
placa era controlada separadamente, utilizando trés fontes de poténcia D.C. bastante estaveis (HP
modelos 6824 A e 6296 A).

2.4 Descriciio do isolamento térmico

Aluminio Silicone
Acrilico
—} r":f.« { _E o

Isopor

Esferas de Isopor

Figura 2.4 — Conjunto de isopor estrutural

Para diminuir as perdas de calor por condugfo, a regifio da placa de incidéncia abaixo dos
trés conjuntos aquecedores foi revestida por uma camada de isolante térmico. Ela foi construida
com isopor estrutural (azul) e esferas de 2 mm de isopor, como indicado na Figura 2.4, com 54
mm de espessura ¢ area plana de (114 x 59) mm. No processo de montagem, foram deixados
intersticios de 2 mm envolvendo cada conjunto aquecido e também as duas extremidades laterais.
A camada de ar residual nessas cavidades serviu como um isolante térmico adicional. Os

intersticios laterais foram conseguidos pela colagem de placas de isopor de (59 x 60 x 6) mm em

cada lateral da camada isolante.
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2.5 Descricio do duto retangular

O conjunto do duto retangular foi construide de forma que ele podia ser removido e
montado facilmente numa caixa de plenum, encaixado sobre um suporte de acrilico para a

realizacdo dos testes experimentais, como indicado na Figura 2.3

Acrflico w Acrilico
v _,il ¥

P I

Aluminio Aluminic Aluminic
v

Placa de incidéncia Silicone

Acrilico

isopor —p

Acrilico

termopares

r Caixa de conectores
Multimetro Chave seletora

Figura 2.5 Conjunto do duto retangular

A caixa de plenum foi construida de madeira compensada, com dimensdes internas de 42.5
cm de largura, 69,5 cm de comprimento ¢ 87 cm de altura. Ela era vedada em todas as
superficies, exceto a segdo de entrada do jato de ar e a se¢@o de saida do escoamento, que era

canalizado para a placa de orificio, valvula de agulha e ventilador.

2.6 Conjunte de aquecimento

A taxa de dissipagdo Ohmica na resisténcia embutida em cada placa metalica foi
determinada pelo produto da corrente elétrica pela diferenga de potencial D.C., que eram medidas
em cada teste experimental. A corrente que passava em cada resistor foi obtida através da
diferenga de potencial elétrico medida em “Shunts™ calibrados colocados em série com os fios
condutores que conectavam a fonte de poténcia a resisténcia de cada aquecedor. A leitura

efetuada era multiplicada pela constante do “Shunt™ (0,04074 A/mV) para obter a corrente
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elétrica desejada. Todas as medidas de tensdo elétrica foram lidas diretamente de um multimetro

digital calibrado (HP modelo 3478 A).

2.7 O local de instalagio da montagem experimental

O laboratorio onde foi feita a montagem experimental possui uma sala e uma ante-sala com
uma porta de separagdo. Ele estava situado num local do prédio com baixa incidéncia de
radiagdo solar direta, o que colaborou para que a amplitude de variago local de temperatura
fosse relativamente baixa durante cada teste. Para assegurar perturbagdes minimas ao
experimento durante a tomada de medidas, toda a instrumentagio e o operador ficavam na ante-
sala, enquanto que na sala do laboratorio ficavam a montagem experimental ¢ o controle da vazio

de ar. Se fosse necessario, umn aparelho de ar condicionado podia controlar a temperatura do ar

dentro dessa sala.

2.8 Procedimento de Coleta de Dades Experimentais

Um conjunto de medidas experimentais foi efetuado para a configuragio geométrica
definida, variando a vazdo de ar e a poténcia elétrica dissipada de forma independente em cada
aquecedor. ApoOs o sistema atingir uma condigdo de opera¢do em regime permanente, as medidas
foram efetuadas em trés circuitos independentes: circuito de termopares, circuito de poténcia

elétrica dissipada e circuito hidraulico.

' 2.8.1 Circuito hidriulico

O circuito hidraulico, indicado na Figura 2.6, operava através da sucgio forgada por um
ventilador localizado na extremidade a jusante da montagem experimental, do lado de fora do
laboratorio. Trés mandmetros do tipo tubo em U com agua foram utilizados para medir a vazio
de ar. Dois foram utilizados junto com uma placa de orificio calibrada e um terceiro serviu para
medir a pressio manomeétrica na caixa de plenum durante a operagio do sistema. Uma valvula de
agulha, instalada a jusante da placa de orificio, permitiu um controle preciso da vazio. O

procedimento de calibragdo dessa placa de orificio ¢ mostrado no apéndice A.

As medidas de vazdo massica de ar foram obtidas através de uma placa de orificio calibrada
com um didmetro D de 19,35 mm, instalada numa tubulacio de PVC com 25,4 mm de didmetro

interno. As tomadas da diferenga de pressdo do escoamento através da placa foram feitas através
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de orificios situados respectivamente a D e D/2 a montante e a jusante da placa. Durante a sua
operagdo, as medidas da pressdo manométrica obtidas dessa placa foram lidas com um
mandmetro tipo tubo em U preenchido com agua. As leituras da pressio atmosférica foram
obtidas de um barémetro digital (Sodmex) situado num laboratorio anexo. A incerteza estimada

das medidas de vazfio massica, com 95% de confianca, foi na faixa de 3 a 5%.

N A A
' Mandmetros
U Ry 4— em U
Canal de entrada Veﬂfladm
.__I—é:._l \Vi ‘T“ @ ....’
Tomada de P
presséo ogéiioe Valvula de agulha

Figura 2.6 - Circuito hidraulico
2.8.2 Circuito de Poténcia Elétrica Dissipada

Cada um dos trés aquecedores estava conectado de forma independente a um circuito de
poténcia elétrica dissipada, como indicado na Figura 2.7. Esse circuito compreendia basicamente
uma fonte de poténcia DC, um multimetro digital e a resisténcia embutida no conjunto
aquecedor, como descrito anteriormente. As leituras de corrente e de diferenga de potencial
elétrico através da resisténcia de cada circuito independente eram feitas através de uma chave
seletora. Considerando todos os testes efetuados, as tensdes nas resisténcias dos trés conjuntos
aquecedores variaram de 3,65 a 8,72 V, enquanto que no “Shunt” elas variaram de 7 a 16 mV

(correspondendo a faixa de 0,28 a 0,65 A).
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Figura 2.7 - Circuito de poténcia elétrica dissipada

Cromel Cobre

Solda

Figura 2.8 - Conex3o entre uma das placas e sua fonte de alimentacio

A conexdo entre o fio de resisténcia de cada placa e a respectiva fonte de poténcia foi feita
por solda de estanho com fios de cobre de 0,5 mm de didmetro, como indicado na Figura 2.8.
Nestas jungOes, nenhum comprimento do fio de resisténcia ficou protuberante 4 placa metalica
onde ele foi montado. Assim, praticamente toda a poténcia elétrica dissipada ocorreu no interior
de cada placa aquecida. As demais conexdes elétricas deste circuito também foram efetuadas

com fios de cobre do mesmo didmetro.

2.8.3 Circuito de termopares

As medidas de temperatura foram feitas através de termopares. Os termopares utilizados
foram soldados por fusdo através de arco voltaico na presenga de argdnio, a fim de se evitar a
oxidagdo das jungdes. Quinze termopares de Chromel-Alumel (fios de 0,127 mm de diimetro,
fabricados pela Omega Eng. Co.) foram instalados na montagem experimental e foram

distribuidos da seguinte forma: em cada conjunto aquecedor foram instalados trés termopares,
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como indicado nas Figuras 2.9 ¢ 2.10. A instalagfo dos termopares nesses conjuntos foi feita no
interior de orificios de 0,5 mm de didmetro e 12 mm de profundidade efetuados nas paredes de
aluminio. Esses nove termopares foram inseridos nesses orificios com cola araldite para sua

fixacgdo.

A temperatura do ar na entrada do jato foi medida com um termopar colocado préximo a
abertura de entrada do jato. Foram colocados na montagem outros quatro termopares: o primeiro
na base inferior da camada isolante de isopor, e os outros trés nos sulcos feitos na placa de
incidéncia para diminuir as perdas condutivas laterais dos conjuntos aquecedores. Destes, o
primeiro estava no ultimo sulco transversal a jusante da placa de incidéncia, e os outros dois em
dois sulcos longitudinais também na regido a jusante da placa de incidéncia. A temperatura de
referéncia de todos os termopares foi um termopar instalado num banho de gelo fundente. A
leitura das tensGes dos termopares foi obtida através de um multimetro digital Hewlett-Packard
3478 A, numa escala com resolugdo de 1uV. A incerteza das medidas de temperatura foi

estimada, com 95% de confianca, em 0,2 °C.
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Figura 2.9 - Disposic&o dos termopares na placa de incidéncia
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Figura 2.10 — Termopares no conjunto de aguecimento

Cada fio de termopar fot ligado a um fio de extensdo de cobre através de conectores

situados numa caixa termicamente isolada. Desta caixa os fios de extensio de cobre eram

conectados até duas chaves seletoras e dai para o multimetro digital, como indicado nas Figuras

25e2.11.
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2.5 Procedimento Experimental

O conjunto de medidas experimentais foi efetuado utilizando as duas salas mencionadas
anteriormente; sendo que na primeira estava a instrumentago de leitura e na segunda o aparato
experimental.  Esta sala permaneceu fechada durante os testes e, com o uso eventual de um
aparelho de ar-condicionado, a temperatura ambiente foi mantida praticamente constante ao

longo de cada teste.

As variavels controladas nos testes experimentais foram a vazdo de ar e a poténcia elétrica
dissipada em cada conjunto aquecedor. O controle da vazéo de ar foi feito através da valvula de
agulha, com base nas leituras das colunas d’agua dos mandmetros. A poténeia elétrica dissipada
foi regulada nas fontes de poténcia, com base nos valores lidos no multimetro de tensdo nas
resisténcias ¢ nos “Shunts™. Em geral, era necessario um periodo de cerca de duas horas até que
fosse atingida uma condi¢8o de regime permanente, indicada principalmente por leituras estaveis
das temperaturas indicadas pelos termopares. Todos os dados indicados pela instrumentacio
foram anotacos periodicamente no decorrer de cada teste, para verificar a condiciio final de
regime permanente. Essa condigBio era considerada satisfeita quande no periodo de meia hora

todas as temperaturas lidas eram praticamente as mesmas, com tolerncia maxima de 0,2 °C.

2.10 Reducfo das Medidas Experimentais

As medidas experimentais efetuadas em regime permanente foram inicialmente reduzidas.
isto ¢, transformadas nas varidveis de interesse do processo de analise, através dos procedimentos
descritos a seguir para cada varidavel. Em seguida, os valores reduzidos foram utilizados para
efetuar a analise experimental ¢ também para a comparagio com os resultados de simulacdo

numérica.

2.10.1 Temperaturas dos termopares

As leituras das tensfes termoelétricas (mV) foram transformadas em valores de temperatura
{°C) através de uma correlacdio obtida por ajuste da tabela fornecida pelo fabricante dos fios.

Considerando os valores dessa tabela na faixa de 10°C até 50°C, a seguinte equacio foi obtida:

"E‘{chm [tensao(mV)»7¥8928 24 970545 2.0
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A temperatura média de cada conjunto aquecedor foi obtida da média aritmética das
temperaturas dos dois termopares embutidos no aquecedor metalico, que sempre indicaram
praticamente o mesmo valor, dentro de 0,2°C. Como no presente estudo foram utilizadas trés

resisténcias, foram consideradas trés temperaturas médias de superficies aquecidas:

T, _(Tp+T3) T (Ts ““Tﬁ)’ TW32(T8+T9)

= , = 2.2
1 9 w2 3 B (2.2)

No conjunto dos testes efetuados, a diferenca entre a temperatura de cada superficie

aquecida e a temperatura do ar na entrada do jato nunca foi superior a 20 °C.

2.10.2 Taxa de poténcia elétrica dissipada em cada conjunto aquecedor
A corrente elétrica (A) d.c. através da resisténcia embutida em cada placa aquecedora de
aluminio foi obtida a partir da leitura da tensfio e da constante de calibragio do “Shunt™

I; =0,04074(A/ mV')- Vg, ;,(mV) 2.3)

Essa corrente foi entdio utilizada para obter a poténcia elétrica (W) dissipada em cada
conjunto de aquecimento através do produto da tensdo (V) e da comente elétrica em cada

resisténcia:

de‘ssip.i = Vres, V)1 res (4) (2.4)
2.10.3 Namero de Reynolds do jato de ar

As diferengas de pressdo (Pa) através da placa de orificio e da tomada a montante da placa

em relacdo a atmosférica, foram obtidas das leituras manométricas através das seguintes

equagoes:
k m
Fuca = pins0| 25| 04 2 |k, Yo 25
m s
k. m
By —atm = PH»O ("‘“%J : 9;8(%5“JM(PHWCIM )(m) (2.6)
m s



A velocidade média do jato foi determinada a partir da vazio massica obtida com a placa de
orificio: Vin = m/(pin.L.w). O processo de obtenciio do fluxo de massa a partir das diferencas de

pressgo descritas pelas equagBes acima ¢ descrito no apéndice B.

O namero de Reynolds caracteristico de cada escoamento foi baseado na velocidade média

e no didmetro hidraulico da secfio de entrada do jato:

Repp =2pip “vin (L ) W)/(uin (L + W)) (2.7)

onde w indica a abertura do jato e L o seu comprimento.

Para comparar os resultados experimentais (3D) com as simulagdes numéricas (2D), os
valores do numero de Reynolds foram baseados no didmetro hidraulico da secSio de entrada do
jato. Na simulag@o numérica, o valor de Dh ¢ igual a (2w), de modo que o numero de Reynolds

utilizado para as comparac¢des foi
Re=pip - Vig - 2- W/ i, (2.8)

Para o calculo de Reynolds, as propriedades do ar foram avaliadas na temperatura de

entrada do jato, medida por um termopar.
A densidade do ar foi calculada assumindo um comportamento de gis perfeito:

Patm
Pip =2 2.9)
" Ra.rTin

Os valores de viscosidade foram obtidos pela formula de Sutherland (Fox e Mc¢ Donald,
1994):

1458107 [Ty,
- 1104
Tin

Hin (2.10)

1+

onde: Ty, € expresso em K;

Wiz é expresso em (N s )/m’



2.10.4 Perdas de calor

A taxa de transferéncia convectiva de calor foi obtida da diferenga entre a poténcia elétrica
dissipada em cada conjunto aquecedor ¢ a taxa de perdas térmicas. As perdas ocorreram por
radiagio através da superficie de cada aquecedor e por conducdo através da base isolada do

conjunto de aquecimento ¢ através da espessura da placa de incidéncia.

As perdas de calor por radiagdo na superficie de cada aquscedor foram determinadas
usando a hipotese de emissdo difusa e cinzenta e que o meio envolvente comportava-se como
uma superficie negra a temperatura ambiente. Para minimizar estas perdas, as superficies de
aluminio foram polidas. As estimativas de perdas por radiagio foram menores que 1 por cento da

poténcia elétrica dissipada em cada aquecedor em todas as experiéncias.

O polimento das superficies superiores do conjunto de aquecimento foi efetuado
primeiramente numa sequéncia de lixas cada vez mais finas: 80, 120, 220, lixas d’agua 400 e
500. Em seguida, elas foram polidas com pasta de diamante, para obter uma superficie
espeihada, a fim de se diminuir a0 méaximo a sua emissividade. © valor utilizado para a
emissividade hemisférica global da superficie metalica foi obtido com base nos valores

fornecidos por Incropera e deWitt (1990}, igual ag* = 0,2,

As perdas por radiagdo térmica de cada aquecedor foram entfio estimadas por
e ok 4 4 -
Oragi =% 4 (1" =T, 2.1

onde g= emissividade da superficie da placa metalica (g* = 0,20);

A; = area da superficie de cada aquecedor (39 mm x 24,8 mm).

2.10.58 Perdas de calor por condugiio

As perdas condutivas de cada aquecedor tanto através da base de isolante térmico quanto
através da parede da placa de incidéncia, foram estimadas através de simulagic numérica.
Ocorreram tambem perdas condutivas através da fiagio dos termopares ¢ dos fios condutores de
cobre. (s resultados obtidos indicaram que as perdas por conducio foram sempre inferiores a

10 % da poténcia elétrica dissipada em cada aquecedor.
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Figura 2.12 - Esquema das perdas de calor por conducio

A Figura 2.12 indica como foram estimadas as perdas de calor por conducdo na placa de
incidéncia e na base de isopor. O dominio total foi dividide em vérias regides e a equacio da
condugdo foi discretizada através do método dos volumes de controle {algoritmo SIMPLE).
Nesta figura pode-se observar que as perdas de calor na face superior do dominio (Qy, Q2, Qs, Qa4)
ocorrem atraves da placa de acrilico. Essas taxas de transferéncia de calor foram calculadas
atraves de valores especificados para as temperaturas das placas de aluminio e também para o
coeficiente convectivo de transferéncia de calor, obtido da simulacio numérica do escoamento
fluido ¢ da troca convectiva de calor, num processo iterativo. Esse processo iterativo consistiu na
obtenglo da distribuicdo de temperatura no acrilico através dos coeficientes convectivos desta
regiao calculados pela simulagio numérica. Utilizava-se essa distribuicio de temperatura como
condigdo de contorno na simulagdc numérica do escoamento obtendo novos coeficientes
convectivos de calor, que por sua vez determinava uma nova distribuicio de temperatura. Esse
processo era encerrado quando os coeficientes convectivos da atual iteragiio eram proximos ao da
iterac@o anterior.  Geralmente eram necessarias trés iteracdes até atingir a convergéneia.  As
perdas condutivas de calor nas demais faces (Qs, Qs e Q) foram calculadas de forma andloga,
diferindo apenas na obtengdo do coeficiente convectivo de transferéncia de calor. Neste caso foi
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feita uma analise da sensibilidade deste coeficiente convectivo, variando o seu valor até um valor
maximo de 25 W/m’K.

As estimativas das perdas associadas & condugio foram feitas iterativamente numa analise
bidimensional onde os resultados de transferéncia de calor condutivos eram multiplicados pela
profundidade de 59 mm. A placa de incidéncia e a sua base foram divididas em vérias regides de
calculo que separavam os materiais com propriedades distintas como o aluminio, o acrilico, o
isopor, a borracha de silicone e o ar atmosférico. A Figura 2.12 indica todo o dominio
considerado nesta analise. Na superficie superior desse dominio foram consideradas como
condi¢des de contorno as temperaturas lidas nos termopares para os conjuntos aquecedores e uma
condigdo de contorno convectiva para o restante da superficie. Nas outras trés superficies (lateral

direita, lateral esquerda e inferior) a condi¢do de contorno convectiva foi utilizada.

As perdas por condugdo através dos fios de termopares e dos fios de cobre que foram
conectados a resisténcia elétrica foram estimadas como indicado no Apéndice B. Os resultados
obtidos indicaram valores despreziveis em relagio as demais perdas de calor descritas

anteriormente.

2.10.6 Taxa de transferéncia convectiva de calor
A taxa de transferéncia de calor convectiva (Qeonvi) de cada placa metalica foi obtida
através da seguinte equacio:

Qconv.i - Qdiss i~ Qcond.i - Qrad.i (2.13)

O coeficiente convectivo médio de troca de calor (W /(m® K)) de cada placa metalica,

tomando como referéncia a temperatura de entrada do jato de ar, foi entdo calculado através de:

hi = eonvi (2.14)
ATy T

onde: A, = area superficial de cada placa metalica (24,8 mm x 39 mm).

O namero de Nusselt médio para cada placa metalica foi obtido com base na extensdo da

placa na dire¢io do escoamento:
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L.L; (2.15)

onde neste caso L; = 24,8 mm.

O valor da condutividade térmica do ar (W/m.K) foi obtido através da seguinte equacio,

fornecida por Rohsennow e Hartnett (1973):

2,646.107% - [T,

k (2.16)
T
I+ %ﬁé a0
f
1, +7;
onde 1 f= MWM?_& , expresso em K, para cada placa metalica.

2.11 Analise de incerteza das medidas experimentais

Esta analise teve como meta a apresentacdo adequada dos resultados experimentais, de

forma a incluir as suas incertezas com um grau de probabilidade associado.

O metodo de Kline e McClintock (1953) foi utilizado para quantificar as incertezas dos
resultados experimentais de amostragem Unica na maioria das medidas efetuadas. A incerteza do
ntmero de Nusselt foi dominada pela incerteza do fluxo convectivo de calor, devido aos efeitos
das perdas conjugadas na placa metalica. As incertezas dos valores do nimero de Nusselt médio
de cada placa variaram na faixa de 8% a 13%, diminuindo com o valor de Reynolds. A incerteza

estimada do nimero de Reynolds foi de 3% a 5 %, decrescendo também com o valor de Re.

Moffat (1985), sugere um modelo de programa para calculo de incertezas experimentais
(‘Jitter Program”) baseado no préprio programa de redugio de dados. Este programa
basicamente aproxima as derivadas parciais necessarias ao calculo das incertezas de maneira
numérica. Sio adicionados, de forma sequencial, pequenos incrementos aos valores nominais (ou

de lettura) das variaveis independentes do problema considerado. Um fluxograma indicativo do
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“Iitter Program™ esta representado na Figura 2.13. Este procedimento de calculo das incertezas

experimentais foi implementado no programa utilizado de redugdo das medidas experimentais.

Run 0
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mpw = Q: T]: TZ: 6Q> 6T15 5T2
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Figura 2.13 Fluxograma do Jitter Program

As incertezas estimadas das varidveis medidas, com 95% de confianca, sdo indicadas na

Tabela a seguir. Estas incertezas foram estimadas com base na instrumentacio utilizada e na

experiéncia adquirida no processo de coleta das medidas experimentais.
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Tabela 2.1 - Incertezas das Medidas Experimentais

Variavel Incerteza
Poténcia 0.2 W
Temperatura 0.2°C
Pam, 2 mbar
AP pan. 5% AP
Kin 0,20%
Lin 0,40%

A partir destes valores estimados para as varidveis medidas, o programa de redugio de
dados calculou também as incertezas estimadas dos resultados experimentais. Para o nimero de
Reynolds, a incerteza calculada foi na faixa de 3 a 5 por cento, enquanto que para o nimero de
Nusselt a incerteza obtida foi na faixa de 8 a 13 por cento do valor medido. As incertezas das
medidas de Nusselt para todos os casos sdo indicadas no Capitulo 5, nas figuras comparativas
entre resultados experimentais e simula¢io numérica. A linha central indica em cada caso a
correlagdo do conjunto das medidas e as duas linhas auxiliares indicam os limites estimados das
incertezas experimentais. A dissipaco dhmica foi portanto medida para uma incerteza estimada

de 0,2 W, ¢ fol a mesma em cada um dos trés aquecedores.

2.11 Conclusdes do Capitulo

Medidas foram efetuadas numa montagem experimental para determinar a taxa de
transferéncia convectiva de calor de placas planas situadas na placa de incidéncia de um jato
confinado de ar. Um escoamento de ar era forgado, em regime turbulento permanente, entrando
por sucgdo através de uma abertura no topo do canal e canalizado de forma praticamente
simétrica em sentidos opostos num duto de secdo retangular. Esse canal possuia trés placas
metalicas aquecidas por dissipacdo de poténcia elétrica. As perdas de calor dessas placas por
radiagdo e por condugdo térmica foram reduzidas respectivamente por polimento da superficie
exposta ao ar ¢ por uma camada de isolante térmico cobrindo a superficie oposta. Nos testes
experimentais, o numero de Reynolds na sec@io de entrada do jato variou na faixa 9000 < Re <
16000 ¢ a razdo de aspecto foi mantida fixa (H/w = 6,4). Foi efetuada uma andlise de incerteza

das medidas experimentais.



Capitulo 3

Analise Matematica
3.1 - Intreducio

A troca convectiva de calor na placa de incidéncia de um jato bidimensional confinado foi
simulada numericamente através do método dos volumes de controle baseado em variaveis
primitivas (componentes de velocidade, pressio e temperatura). Como se tratava de um
escoamento turbulento, além das equagdes de conservagio de massa, quantidade de movimento
linear e energia, utilizou-se também dois modelos de turbuléncia associados as equacdes médias
temporais de Reynolds. O modelo tradicional mais utilizado e estudado na literatura & o modelo
k-g de alto Reynolds com fungdes de parede, que foi por isso adotado neste trabalho. Para
permitir uma comparagdo com resultados apresentados na literatura, a placa de incidéncia do jato
foi inicialmente considerada isotérmica. Em seguida, os resultados associados ao aquecimento
discreto com trés aquecedores foram obtidos e comparados com os resultados experimentais
deste trabalho. A configuragio bidimensional estudada estd indicada na Figura 3.1. O jato
entrava pelo topo da cavidade, dirigindo-se para a base inferior aquecida e inicialmente
considerada isotérmica. A saida do jato ocorria de forma simétrica nas duas extremidades laterais
da cavidade. Esta analise foi feita considerando um escoamento turbulento médio temporal em

regime permanente, assumindo propriedades constantes para o ar.
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Figura 3.1 - Dominio computacional do problema

O escoamento fo1 considerado simétrico, de modo que apenas a metade da regido entre as
placas foi suficiente para simular o escoamento e a troca convectiva de calor na placa de
incidéncia. Na se¢do de entrada do jato, os perfis de velocidade (V) e de temperatura (Tj,)

foram considerados uniformes.

3.2 - Formulaciio matematica

Utilizando as equagdes medias temporais de Reynolds, os principios de conservaciio em

regime meédio permanente foram expressos da seguinte forma dimensional.

Continuidade:

8U,
6x i

=0 (.1)

Equagido da quantidade de movimento:

u; e 8| [eu; oU;
pUj - + i + - puluj (3.2)
axj- @JCI' 6.x] axj c’bci
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Equagdo da energia:

U ; = — - it 33
P, o - ¢

Os termos (—pu;u j) na equagdo da conservagic da quantidade de movimento e

(—pu gt ) na equagdo de energia representam respectivamente o tensor de Reynolds e o fluxo

de calor turbulento. Eles dependem das flutuagdes temporais locais das componentes de
velocidade e da temperatura, que constituem variaveis adicionais deste sistema de equacbes. Para
resolver o sistema, estes termos normalmente sio relacionados com as velocidades médias e com
a temperatura, usando o conceito de viscosidade turbulenta de Boussinesq w: e do nimero de

Prandtl turbulento o

—pugt; = | (3.4)
xj 6xl-
oy Ox;

Tanto a viscosidade turbulenta 1 quanto o nimero de Prandt] turbulento o, nio sdo
propriedades do fluido. Eles dependem do préprio escoamento turbulento e sio modelados de
diversas formas encontradas na literatura, caracterizando distintos modelos de turbuléncia. O
modelo usado neste trabalho foi a versdo de alto Reynolds do modelo de turbuléncia k-g de duas
equagdes, desenvolvido por Launder e Spalding (1973). Este ¢ um modelo bem estabelecido,
utilizado em muitos trabalhos na literatura envolvendo escoamentos confinados recirculantes,

onde a convecedo e a difusdo da energia cinética turbulenta devem ser consideradas.
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3.3 - Modelos de Turbuléncia a duas equacdes

Entre os modelos de duas equagbes existentes, 0 modelo k-g para versdo de alto nimero de
Reynolds, que foi desenvolvido por Launder e Spalding (1973) é o modelo mais usado, em
conjunto com fungOes de parede que estabelecem condigdes de contorno além da subcamada

viscosa do escoamento junto as paredes.

Neste modelo a viscosidade turbulenta € obtida da energia cinética turbulenta k e da taxa de

dissipagio de energia cinética turbulenta g através da seguinte relacio:

k2
Hi :Cﬂp? (3.6)

onde:

Cy € uma constante do modelo e os valores locais de k e de g sdo obtidos da solucdo das

duas equacbes adicionais deste modelo, que sdo dadas por:

—\pU -k)z +(G - pe) (B.7
&y T x| oy ox;
%) 5} Hy o &
U je)= CieG-C — 3.8
6xj (/3 ]8) axj og O, +( le 2£Pg)k (3.8)

O termo G que aparece nas equagdes (3.7) e (3.8) é a taxa de producdo da energia cinética

turbulenta, modelada por:

. oU; .
G =y, Ui , ©7) |9U; (3.9)
ox; ox; |Ox;

As constantes que aparecem nas equagdes (3.6) a (3.8) sdo caracteristicas do modelo de

turbuléncia ¢ seus valores séo (conforme recomendagbes de Launder e Spalding (1974)): C, =
0,09; Cie = 1,44; C2: = 1,92, o = 1,0; 6: = 1,3. O nimero de Prandt! turbulento que aparece na

equagdo (3.5) for assumido constante neste modelo de turbuléncia, com um valor padrio o, = 0,9.
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Em alguns outros modelos de turbuléncia, este pardmetro aparece como uma fungo do

escoamento local como no trabalho de Kays (1994).

3.3.1 - A influéncia da proximidade da parede

O modelo k¢ a alto nimero de Reynolds é valido somente para escoamentos
completamente turbulentos. Na proximidade imediata das paredes solidas, as flutuagdes
turbulentas do escoamento fluido sio atenuadas e os efeitos viscosos predominam sobre os
turbulentos. Existem dois métodos que consideram essas regides em esquemas nuMmericos para
escoamento turbulento computacional: o método de fungio de parede; e os modelos a baixo

nimero de Reynolds. Neste trabalho foi usado o método de fungio de parede.

3.3.2 - O método de funciio de parede

Este metodo ¢ largamente utilizado na literatura, em virtude de suas vantagens praticas,

dentre as quais destacam-se: a economia de memoria e tempo computacional.

As fungbes de parede foram propostas por muitos autores, e usadas nos trabalhos de
Spalding (1967), Wofshtein (1969) e Patankar e Spalding (1970), culminando com o trabalho de

Launder e Spalding (1973) que foi tomado como referéncia no presente estudo.

A Figura 3.2 mostra um ponto P dentro de um volume de controle, onde a fronteira a sul € a
superficie inferior da cavidade. O escoamento préximo & parede é tratado como viscoso dentro
da subcamada viscosa e completamente turbulento além desse ponto. No presente trabalho foi
considerado que o primeiro ponto nodal junto a parede da grade do dominio computacional se
encontrava acima da subcamada viscosa (y" > 11,5), valendo portanto o modelo k-g na versio a
alto mimero de Reynolds. Para cada caso de simulacio numérica foram considerados diversos
tamanhos de malhas dependendo do nimero de Re e da razdo de aspecto H/w. Essa consideragdo
deve-se ao fato de que para valores de y* no primeiro ponto nodal variando entre 80 e 200, os
perfis do nimero de Nusselt ¢ da tensdo de cisalhamento calculada pela simulagio numérica
foram independentes da malha utilizada. Este caso ocorreu quando nas simulagdes foram

utilizadas razdes de aspecto H'w = 6 e H/w = 8.
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Figura 3.2 Localizagio do ponto P préximo a parede

3.4.1 - Coeficiente difusivo da equagio da quantidade de movimento na direciio ¥

junte a parede

Desenvolvendo a equagdo da conservagdo da quantidade de movimento na direcdo v, a

partir da equacio (3.2) obtém-se:

p(UEK+V3:K]m
ox oy

(g )2y L) 22 2(,,, 20, 2, &
% Hef o Py of Py o | ox HMer Py 2y Her By
onde:

Hef = [+ 4; (soma da viscosidade do escoamento com a viscosidade turbulenta)

(3.10)

Junto a parede, a componente tangencial de velocidade € quase nula (u ~ 0). Pela equagio
da continuidade, — ~ 0 nessa regifio e portanto o coeficiente difusivo junto a parede da

oy

equacdo acima foi desprezado.
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3.4.2 - Coeficiente difusivo da equac¢io da quantidade de movimento na direcio x

junto a parede

Desenvolvendo a equacfio da conservagdo da quantidade de movimento na direcdo x. a

partir da equacdo (3.2) obtém-se:

p[U?—U+V§gJ:
dy

cX

20 ) 2y )2 2 L) 2, )
") e\ ) a | x5 e

A obtenggo do coeficiente difusivo da equacdo acima partiu da definicdo da tensio de

cisalhamento junto a parede:

U
T, =Tp—£ (3.12)
Yp

3.5 - Grupos adimensionais y e u”

Efetuando uma andlise dimensional, surgem dois parmetros importantes no estudo das

func@es de parede, que séo:

.

vt m\/_w}i (3.13)
g v

Ut = (3.14)
.

\/ﬂw
Jo,
As equagdes (3.13) e (3.14) sdo as defini¢des de dois importantes grupos adimensionais: u”

e y'. No denominador da equago (3.14) aparece um termo chamado de velocidade de atrito

=

(ur ZV%)



Substituindo as equagdes (3.13) e (3.14) na equagio (3.12), obtém-se:

+
Ip =/1——‘E—+— (3.15)

Uy

Neste modelo, na regifio proxima a parede os seguintes perfis universais de velocidade sdo

adotados:

yr <115 , uf y* (3.16)
y>115 , =2,51n(9y™) (3.17)
Existe uma regido junto a parede onde a produgio de energia cinética turbulenta ¢ elevada e

praticamente iguala-se a dissipagdo. Esta regidio se encontra na condi¢do de equilibrio local,

numa referéncia ao fato de que os mecanismos de suprimento ¢ remogdo de energia da

turbuléncia estdo em equilibrio, de tal forma que:

T
—’ﬂzcyl'/zkp = const. (3.18)
ye)

Esta condicdo de equilibrio generaliza a defini¢do de v* na forma:

+ /2 1/47 .
Vv = pk c i (3.19)
D H
H
3.6 - Condicdes de contorno
U=0V=-
k =P Vinz
2
— C}u/‘my T=T,

Ein W a7 -0

cntrada U=0 V=0 k=0 goo 35

U=0 l i l[ U obtido da cons. de massa

¢ W2 Lo ry
oy P superficie isolada oy
-0 : =0
Cx t x
el : a
_C;A_ =5 ! saida H _f_g_ ={
oy :sunema Ty
S iY Se=g
€x % Ox
ET“O T_, UeTfuncbes de parede V=0 k=0 g @ y 57_0
w0 | &

superficie mcidente
« »

L2
Figura 3.3 Dominio computacional com condi¢des de contorno
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As equacbes do modelo para k e g sdo elipticas em virtude do gradiente do termo difusivo.

Seu comportamento ¢ similar as outras equacles de escoamento elipticas, necessitando das

seguintes condi¢des de contomno.

3.6.1 - Na fronteira de influxo

A velocidade de entrada e a temperatura do jato de ar foram consideradas uniformes na
se¢do de influxo (0 <x <W/2, y = H) do dominio. A componente de velocidade na direcdo x foi
considerada nula na entrada do jato. A informacio da condigio de contorno requerida pelo
modelo nem sempre esté disponivel. Usuarios de CFD raramente tem medidas de k ¢ £ 4 sua
disposi¢do. Podem ser feitos progressos nos valores de entrada de k e & da literatura e
consequentemente explorando a sensibilidade dos resultados para essas distribuicdes de entrada.
Se nenhuma informagdo ¢ disponivel, aproximacdes para as distribui¢des de entrada parakecs
em escoamentos internos podem ser obtidos da intensidade turbulenta (I) e do comprimento

caracteristico w por meio das seguintes formas:

kin =1%V;,° (3.20)
3/2
C ,
H in
iy = —— 3.21
in AW ( )

3.6.2 - No eixo de simetria

Na fronteira de simetria (x = 0, 0 <y < H), a componente de velocidade u € nula e as
derivadas parciais na diregdo principal do escoamento (x) de todas as demais varidveis também

sdo nulas.

oV o8k ode OT
R S (3.22)
ox o Ox  ox

3.6.3 - Na fronteira de efluxo

O tratamento padrio consiste na hipétese que ndo ocorre nenhum processo difusivo na
fronteira de efluxo (x =L/2, 0 < y < H) do dominio. Em termos matematicos, esta condi¢do pode

ser representada através de uma derivada nula das varidveis nesta fronteira. A unica excegdo fica
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por conta da componente de velocidade normal a essa fronteira, que ¢ obtida impondo a

conservagdo de massa global para todo o dominio.Assim, nesta fronteira:

oV ok oe 8T
or ok _%e_d _y (3.23.2)
ox & ox  éx

Mout = Min = Uoys (3.23.)
3.6.4 - Nas paredes do dominio

As superficies da placa de incidéncia e da placa de confinamento, sdo impermeéveis
(V =0) e além disso a condigdo de ndo deslizamento (U = 0) aplica-se para a componente de
velocidade na diregdo paralela & parede. A placa de confinamento (y = H) ¢ adiabatica e a placa
de incidéncia fol considerada aquecida tanto de forma isotérmica como com um aguecimento
discreto nas placas metélicas. Energia cinética zero, e gradiente da taxa de dissipagio igual a
zero foram usados para a superficie de confinamento isolada (x/w > 0.5, y = H). Fungdes de
parede para a velocidade tangencial a parede e para a temperatura, gradiente de energia cinética

zero, s3o impostas para a superficie de incidéncia (0 < x <L/2, y =0).

Quanto a equacio de energia foram considerados dois casos distintos para a superficie de
incidéncia:

1) Consideragfio de temperatura uniforme na superficie, ou seja, T = Ti.

2) Consideragio de temperatura especificada nas placas metalicas:

Tw1 ¢ a temperatura especificada na primeira placa de aquecimento

Tw2 ¢ a temperatura especificada na segunda placa de aquecimento

Tw3 ¢ a temperatura especificada na terceira placa de aquecimento

A distribuigio de temperatura no restante da placa de incidéncia foi determinada por um
processo iterativo entre a simulagdio numérica do escoamento e a simulagdo numérica de

conducfo de calor no isolante térmico.
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Tabela 3.1 - Condigdes de Contorne (superficie de incidéncia isotérmica)
Entrada (jato) Eixo de Simetria | Saida (cavidade) |Parede superior | Parede Inferior
U=0 U=0 V=0 Fungbes de Funges de
parede parede
V=-Vp [ 0 Cons. massa V=40 V=0
ox
kin ]2I/}n2 glizo -ai—lf—mo L *_o
ox ax oy oy
~ o] 3/4 3/2 3/4 3/2
c C;.rkinyz 7520 Z_o = ¢k, &= ¢k,
in Aw ox Ox ky? kyp
T=Tgy Q—O 81”_0 é?:_»o T = Tw (Fungdes
ox Cx oy de parede)

3.7 - Modelo RNG
Uma modificagdo do modelo k-g proposta por Orszag et al. (1993), foi derivada a partir da

Teoria de Grupo de Renormalizagio. O apelo dessa nova versdo, denominada RNG k-g se deve
ao fato de que constantes e fungdes aparecendo no modelo foram obtidas teoricamente, € nio

empiricamente como no caso do modelo k-g tradicional. Além disso, o modelo pode ser aplicado
a subcamada limite viscosa sem a necessidade de inclusio de corregdes nas constantes ou fungdes

nas equagdes de transporte.
Devido a sua base matematica, em oposigéo ao carater empirico do modelo k-g tradicional,

Orszag et al. (1993) defenderam que o modelo RNG k-g fornece previsSes mais precisas do que o

modelo k-g, em situagdes de escoamento incluindo separagio, linhas curvas de corrente e regides

de estagnacio.
(3.24)

k2

A viscosidade turbulenta i, é calculada no modelo RNG kg pela seguinte relagio:
#y =0,0850—
&
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A energia cinética turbulenta k e sua taxa de dissipagdo £ foram obtidas de suas respectivas

equacdes de transporte, também derivadas teoricamente:

7, 0 o (n ok

“{pk )+ —A{puk)=—| ZL " L (G- 3.25

> (ok)+ o (puk) 3%(% ax,-}r( ps) (3.25)
0 c o | u; o€ £
— —(pu;e)=—| 2L 2 CiG-C ——R 326
Y (pg)+ ox; (pu;e) o, [G,g 3 i]“{“( 1 2P8)k (3.26)

com os valores de C; e C; iguais a 1,42 e 1,68, respectivamente.

O termo de deformacio R, foi obtido de:

3 n
Cull [ ";O“ng
R= £

I+ﬂﬂ3 k

(3.27)

Sk N n 1{ 8U; 6Uj
com qm?, no =438, f=0012,5° = 2817817 e Sz_‘;’ 25 E}xj + ox,

Em regides de pequenas deformacdes do escoamento, o termo R tende a aumentar 1, um
pouco, mas mesmo nessas situagdes o valor de p; ¢ ainda menor do que o valor que seria avaliado
pelo modelo k-¢ tradicional. Em regides de grandes deformagdes o sinal de R torna-se negativo e
We € reduzido consideravelmente. Esta caracteristica do modelo RNG k-g ¢ responsavel pelas

melhorias verificadas na previsio de escoamentos com regides de separacio.

O valor menor de C; obtido na dedugfio do modelo RNG k-g, comparado ac valor de 1,9
usado no modelo k-g tradicional, age no sentido de reduzir a taxa de destrui¢io de g, fornecendo

valores menores para L.
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3.8 - Coeficiente adiabatico de fransferéncia de calor

Os esforgos para a modelagem de transferéncia de calor se encontram dentro de duas
categorias: codigos que modelam uma pequena por¢io do problema e correlagdes aplicaveis
somente a modelos simplificados. A primeira categoria consiste de codigos de diferengas finitas
de mecénica dos fluidos ou condugdo que podem resolver uma parte do problema, mas néo
podem resolver o problema completo. Existem virios cddigos de escoamento que usam modelos
de turbuiéncia aceitaveis, mas esses modelos tém problemas com baixo nimero de Reynolds e
escoamentos com separagdo. Existe uma grande quantidade de correlagdes de transferéncia de
calor que na maioria das vezes ndo sdo genéricas. Essas aproximacdes aplicam-se bem a casos

especificos, existindo a necessidade de uma aproximagio geral para o problema através de

melhores métodos de predigfo.

O objetivo deste estudo € utilizar o principio da superposicio através de descritores de
transferéncia de calor para desenvolver um modelo analitico para esse processo. Anderson e

Moffat (1992) fornecem maiores detalhes a respeito do método de superposicio e do coeficiente

adiabdtico de transferéneia de calor.

3.8.1 - Método da superposig¢io

Arvizu e Moffat (1981) introduziram o método da superposigéio para calcular a temperatura
de cada mddulo de um conjunto de médulos dispostos em fileiras e colunas e discretamente
aquecidos num escoamento fluido confinado. O aumento (Ty - Tin)s da temperatura de cada

médulo p do conjunto pode ser calculado pela soma dos efeitos do aquecimento dos médulos

situados a montante dele e do préprio modulo n:

) .
(T —Tim), = % Qiof—’ﬁg*(n-i) (3.28)

i=] mcp

onde:

1 = indica os modulos aquecidos a montante do modulo n;

n = indica 0 médulo cuja temperatura deve ser determinada;

Qconv. = & taxa de transferéncia de calor por convecgio de cada médulo i para o fluido;

w1 = vazdo massica do escoamento fluido confinado:
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¢p = calor especifico a pressdo constante do ar;

g (n-i) = funciio de superposi¢io (kernel).

A funcdo de superposigdo g (n-i) indica a razdo entre o aumento da temperatura do modulo
n e o aumento da temperatura média de mistura do escoamento fluido devido 4 troca de calor por
conveccdo com cada médulo | a montante do modulo n.

O aumento de temperatura do médulo n pode entdo ser descrito pela soma de duas parcelas:
0 aumento devido aos mddulos aquecidos a montante (aumento adiabatico da temperatura) e o

aumento devido a dissipago de poténcia no proprio modulo n (aumento local):

(T =Tin), = Tag = Tin),, + (T ~ T, (3.29)

Utilizando a equagfo (3.28), a equagdo (3.29) pode ser escrita como:

n-1 .
(T ~Tin), = = gcr"%g*(nmzhg g*(n—n) (3.30)
i=] Mcp me

O segundo termo & direita da equagfo (3.29) (aumento local da temperatura) pode também

ser expresso em termos do coeficiente adiabatico de transferéncia de calor:

Qconv n
T, -T — 3.31
( ad ) had,n A.s*,n ( )

Note que quando somente o moédulo n é aquecido, a sua temperatura Toq € igual a
temperatura Ti, do escoamento fluido. Das equagBes (3.29), (3.30), e (3.31) surgem duas

relacdes:

* n"lc
g (n-nm=—2(1,-T,y ), (3.32)
QO ]
* mc
g (n-ny=—=L (3.33)
kaa’ As

Os coeficientes adiabaticos de transferéncia de calor sfo assim relacionados analiticamente

com as fungdes de superposi¢io (kernel). Isto tem implicagSes importantes para o modelo.



A utilizagdo de hyg se deve a dois motivos principais. Primeiro, hy é o coeficiente de
transferéncia de calor que geralmente se encontra na literatura (os pesquisadores geralmente
efetuam medidas com elementos aquecidos isoladamente ou com a sublimacéo de naftaleno de
elementos isolados). Segundo, o valor de hyy é dependente apenas das condi¢bes de escoamento,

uma vez que ele € invariante com a distribui¢dio de temperatura a montante.

3.9 - Solucio numeérica

Os modelos matematicos descritos acima consistem de um conjunto de equagdes
diferenciais sujeitos a condigbes de contorno apropriadas. Para fornecer a forma algébrica das
equagdes governantes, um sistema de grade foi adotado para os componentes de velocidade e as
variaveis escalares, e essas equac¢les foram discretizadas usando o método de volumes de
controle finitos. O esquema hibrido foi usado para discretizar os termos de convecgdio. O
procedimento de solugdo numérica usada no presente estudo foi baseado no algoritmo SIMPLE
de Patankar (1980). Neste algoritmo a componente de velocidade u € calculada para as faces
leste e oeste dos volumes de controle principais oriundos da solugio das equagdes da conservagio
da quantidade de movimento para a componente u. Similarmente, a componente de velocidade v
para as faces norte e sul do volume de controle principal é obtida. Entfio a equacdo de correciio
de presso ¢ resolvida, e os campos de velocidade e pressdo sdo corrigidos. Para completar uma
iteragdo, a energia cinética turbulenta, a taxa de dissipagio de energia e a equagfio de energia sio

resolvidas sucessivamente.,

A forma geral das equagdes governantes algébricas discretizadas pode ser escrita como:

Apbp = AePe + ayby + andy, +aghs +by (3.34)

onde a sdo coeficientes dos fluxos difusivos e convectivos; E, W, N, e S sfio padrdes para as
localizagdes da grade para o leste, oeste, norte, e sul de P; b é o termo fonte discretizado; e ¢ €

variavel de transporte geral. Uma expressdio geral para a equagio de correcdo de pressdo também

fol obtida.

O método linha por linha foi usado para resolver o conjunto de equacdes algébricas
iterativamente. Fatores de relaxagio foram empregados para promover a convergéneia das

equagdes discretizadas. Os fatores de relaxagdio foram 0,6; 0,6; 0,5; 0,4 e O d e parau, v, p’. k, e
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g, Tespectivamente. A viscosidade turbulenta foi subrelaxada para o valor de 0,8 A solucgdo
convergida foi encontrada, e a iteragdo ¢ finalizada quando os residuos absolutos forem menores
que 1x10®. Para verificar o algoritmo, testes numéricos foram feitos para assegurar que as
solugBes sejam independentes da malha. Uma grade 32 x 32 foi colocada no dominio
computacional. O esquema da configuragdo € mostrado na figura 3.4.2. Na dire¢dio coordenada
X, 0 numero de volumes de controle foi igual a 10 na regifo de entrada do jato, com distribuigdo
uniforme, e no restante do dominio (ao longo da placa de confinamento), foi igual a 20, com
tamanho ndo-uniforme, crescente em progressio geométrica. Na diregio Y, 0 namero de volumes
de controle foi igual a 30, n2o-uniforme, crescendo em progressio geométrica a partir das duas

superficies solidas até a linha de centro da cavidade.

y/w

|
O = M W P L O =

0 5 10 15 20 25
X/w

Figura 3 4.2 - Perfil da malha quando a superficie é isotérmica

Os resultados numéricos para o aquecimento discreto da placa foram obtidos utilizando
uma grade numerica de 92 x 24 volumes de controle respectivamente nas diregdes paralela e
normal a placa de incidéncia. Na diregio da placa de incidéncia, a matha foi espacada de maneira
uniforme (com um tamanho igual a 1 mm no dominio considerado). Na diregdo normal i placa, a
malha foi disposta de maneira que o espagamento aumentava com a distincia das superficies de

incidéncia e de confinamento numa progressio geométrica. A posigio da primeira linha nodal
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paralela & placa de incidéncia foi escolhida de modo a garantir que o valor da ordenada
adimensional de turbuléncia y+ ficasse situado na regido completamente turbulenta, de forma a

garantir a aplicag@o do modelo k-g padrio.

yiw

o
e e e — =5

O = W B Oy

il

5 10 15
X/fw

Figura 3.4.b - Perfil da matha utilizada no aquecimento discreto

3.9.1 - Coeficientes difusivos na simulacio numérica

Considerando a defini¢do de I'y nas equacgdes. 3.15 ¢ 3.16 obtém-se o seguinte coeficiente

difusivo para a equacio da quantidade de movimento na direcio x:

¥y <115 ., Tg=u (3.35)
+
3yt >115 , Tp=— % (3.36)
2,5In(9y™)

Na equagdo da energia cinética turbulenta foi utilizado T's = 0 junto a parede, pois a difusdo

i . ok
de energia cinética turbulenta através da parede foi desprezada ( 5_ ~0).
id

O valor de & tende a infinito junto as paredes (y = 0), de modo que seu valor foi modelado por:



3/4,3/2
_Cy k

g= 3.37
04y (3.37)

Na equagdo da energia, na regidio longe das paredes, o coeficiente difusivo ¢ igual a

I'= —’%—, onde o € o numero de Prandt] turbulento.
O
Na proximidade das paredes também ¢ feita a distingdo entre a subcamada viscosa e a

regido completamente turbulenta, através da seguinte modelagem:

yT <115 , TIps=

fad (3.38)
a

Ip = o
B= + +
o(2,5In(9y ")+ P7)

¥y >115 (3.39)

-

onde a fungdo P" (resisténcia térmica adicional 3 subcamada laminar) referenciada por Launder e
Spalding (1973), € dada por:

o o 1/4

PT=9 — 1|21 (3.40)
Oy o

A expressdo do fluxo de calor junto s paredes na regifo logaritmica citado por Launder e

Spalding (1973) ¢ dada por:

pCpC#IMkpl/z(Tw ”Tp)

o;(ut+P")

L4
qw(x) = (3.41)
Nesta equagdo, k; indica o valor da energia cinética turbulenta no primeiro ponto interno da
grade computacional, sendo calculado e atualizado no processo iterativo de solugio numérica.

Analogamente, o valor de T, também é calculado ¢ atualizado durante o processo iterativo de

sohugdo numérica.

Para o célculo da tensdo de cisalhamento junto & parede partiu-se da imposicio feita pela

equacgio (3.11), que considerou:
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U
7, =Tg —:){- (3.42)

O coeficiente difusivo I's, por estar localizado na regifo logaritmica, foi considerado o

mesmo da equagdo (3.36):

+
Tg=—wo~ (3.36)
+
2,5In(9y™)

Manipulando as equagdes (3.42) e (3.36), chegou-se a seguinte expressio para a tensio de

cisalhamento junto as paredes:

* 1/2
'y pUpkp
Z'w - E*}; k 1/2 (3.43)
In( i £

3.9.2 - Termos fonte para a grade nio uniforme

(&%),
R
(SX)S“E (Sx)e-{'

i A i+1,]

1
i
i
H
H
i
I
[ & ; -
El
1
H
H
i
[

}

XM |

Figura 3.5 Esquema dos espagamentos entre pontos nodais

O termo fonte para a equagio de conservagio de quantidade de movimento na direcdo x foi

= 2(w ). 2, ) 5o
o\ ax oy e '

57

considerado igual &



Como a grade ndo ¢ uniforme o coeficiente difusivo equivalente ao norte do ponto em

estudo, calculado pela média ponderada, passa a ser;

-1
r 1“fe fe

= + (3.45)
€
A\ Tija Tija

onde:

TI'en € a média ponderada ao norte do ponto estudado do coeficiente difusivo;

£ 2B X()-XUW)
©(®),  XDIF(D

(3.46)

Para o céleulo do coeficiente difusivo ao sul do ponto em estudo é feito o mesmo

procedimento utilizado no ponto norte.

O coeficiente difusivo ao sul passa a ser:

r = Imfe_}_fe
VTR ¥

(3.47)
)

onde:

I'.s € a média ponderada ao sul do ponto estudado do coeficiente difusivo:

Portanto o coeficiente difusivo no ponto estudado ¢ dado pela média aritmética dos
I e,s ‘*'re,n

2

Para a equagdo de conservagio da quantidade de movimento na direciio ¥, 0 procedimento €

coeficientes difusivos nos pontos norte e sul: I’ eq. =
analogo ao que foi feito para equagfio de conservagio da quantidade de movimento na direcio x e

0 oU 0 oV
S=| 4, 1+ 2 1, 2 3.48
ax(ﬂt 6x}+8y('uz ax] (3.48)

A diferenga € que os coeficientes difusivos passam a ser a leste e a oeste do ponto em

o termo fonte é:

estudo.
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O coeficiente difusivo a leste do ponto estudado passa a ser:

-1
Fne:[ 120 Jn J (3.49)

BRI R

onde:

I'nc € a média ponderada a leste do ponto estudado do coeficiente difusivo:

b

(e _ YD) -1V ()

= 3.50
In (), YDIF (J) G50
O termo fonte para a equagio de energia cinética turbulenta ¢ dado por:
2 2 2
Se =ty 2 (QEJ + o + —@E+~Q«V— (3.51)
ox oy oy oOx
PE
S, =—-%— 3.52
P k (3.52)

O termo fonte para a equacio da taxa de dissipagdo de energia cinética turbulenta é dado

por:
S¢ = CiCyy kG (3.53)

C
Sp= —~2—;£ (3.54)
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Capitulo 4

Comparacao dos resultados numéricos com a literatura
4.1 — Introducio

Como a taxa de transferéncia de calor depende do campo de escoamento do jato, serfio
apresentados inicialmente os perfis de velocidade e de pressio. A versdo a alto Reynolds do
modelo k-g¢ utilizado neste trabalho forneceu bons resultados quando comparados com alguns
trabalhos numéricos e experimentais da literatura, considerando um aquecimento uniforme da
placa de incidéncia do jato. Neste caso, as faixas de pardmetros estudados foram: Re variando de
8000 a 30000 e H/w variando de 1 a 8. Nas simulagdes numéricas, as equagdes governantes
foram resolvidas na forma dimensional € os resuitados obtidos foram adimensionalizados quando
necessario como, por exemplo, para obter o niimero de Nusselt. Todas as propriedades do ar
foram consideradas constantes, como nos artigos revisados da literatura e também devido a uma
pequena variagdo de temperatura do ar nos testes experimentais efetuados. Os resultados
numeéricos de tensdo de cisalhamento, energia cinética turbulenta, geragio e dissipagdio junto 2
parede foram comparados com os resultados numéricos obtidos por Polat et al. (1990). Os
resultados de transferéncia de calor foram comparados com as simulaces numéricas realizadas
por Polat et al. (1990) e Seyeden et al. (1994) e também com medidas experimentais encontradas
na literatura (Gardon e Akfirat (1966), Cadek (1968) e Ichimiya e Hosaka (1992)). Na fase
seguinte do trabalho fo1 realizada uma comparaggio dos resultados de simulaciio numérica com os
resultados experimentais obtidos no préprio laboratorio do Departamento de Energia para o caso
de aquecimento discreto da superficie de incidéncia. Os testes experimentais foram realizados na
faixa de Re entre 9000 e 16000, enquanto que a razéio de aspecto H/w foi mantida constante igual
a6,5(H=384mmew=2359mm).
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4.2 - Resultados de campo de escoamento

O escoamento calculado em varias configuragdes comparativas com a literatura serd
apresentado através das linhas de corrente, do perfil de velocidade na linha de simetria e da
distribuigdo de pressdo ao longo da superficie de incidéncia do jato. A Figura 4.1 mostra a queda
da velocidade adimensional na linha de simetria desde a entrada do jato até a superficie de
mcidéncia. Para fins de comparagdo com dados da literatura, o niimero de Reynolds usado foi
igual a 9900, para trés valores da razo de aspecto (H/w): 2,5 — 5,0 ¢ 7,5. O nGmero de volumes
de controle na dire¢do x na entrada do jato foi igual a 12 com distribuigio uniforme, enquanto
que no restante do dominio na dire¢fio x o nimero foi igual a 20, com espacamento da grade
variando em progressdo geométrica crescente. Na direcio y, o nimero de volumes de controle
foi igual a 32, com variagdo em progressio geométrica crescente a partir das superficies de
incidéncia e de confinamento até a linha de centro da cavidade. Utilizando uma estimativa da
mtensidade de turbuléncia igual a 5,4% na entrada do jato, foram necessarias cerca de 1000

iteragOes para se atingir a convergéncia.

Re =9900-
I=0,05

0 / : : '
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
y/H

Figura 4.1 Velocidade adimensional na linha de simetria do jato
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Nota-se que para as razbes de aspecto Hiw: 2,5, 5,0 e 7,5, a velocidade do jato manteve-se
dentro de 95 por cento do valor de entrada até as posigcdes (y/H) em 0,9, 0.5 e 0,3,
respectivamente. Estes valores equivalem a: 2,25, 2,5 e 2,25 aberturas da entrada do jato.
Considera-se que a regido de escoamento potencial do jato corresponda a distincia, a partir da
entrada do jato, na qual a sua velocidade na linha de simetria cai a 95 por cento do valor de
entrada. No trabalho de Seyedein et al. (1994), os resultados numéricos para o caso de (Hw) =
7,5 estdo numa faixa entre 5,1 a 5,9 aberturas do jato (w). Albertson et al.(1950) apresentaram
um valor experimental igual a 5,2. Subtraindo do valor de H/w (7,5) o valor calculado no
presente trabalho para a distincia de queda de S por cento dessa velocidade (y/w = 2,25) obtem-
se o valor de 5,25 para a regido de escoamento potencial. Assim, os resultados apresentados na

Figura 4.1 praticamente coincidem com os valores apresentados por Seyedein et al. {1994).

4.2.1. - Linhas de corrente

Para as mesmas condigdes do tépico anterior, as linhas de corrente calculadas
numericamente s3o mostradas nas Figuras 4.2, 4.3 e 4.4. Os dominios de calculo para estes testes
(L/w=25e H/w=2,5,5,0 e 7,5) foram exatamente iguais aos valores do trabalho de Seyedein et
al. (1994). O namero total de pontos nodais da grade numérica também foi o mesmo, igual a 32
pontos em cada dire¢io coordenada, que no presente trabalho foram distribuidos da seguinte
forma. Na dire¢do coordenada x, o nitmero de volumes de controle foi igual a 10 na regido de
entrada do jato, com distribui¢io uniforme, e no restante do dominio (ao longo da placa de
confinamento), foi igual a 20, com tamanho ndo-uniforme, crescente em progressdo geomeétrica.
Na dire¢@o v, o namero de volumes de controle foi igual a 30, nfo-uniforme, crescendo em
progressdo geomeétrica a partir das duas superficies solidas até a linha de centro da cavidade. As
linhas de corrente mostraram um forte vortice de recirculacio na regido de entrada do jato devido
a sua intera¢do com as superficies de incidéncia e de confinamento. Esta zona de recirculagdo
desaparece nos casos de jatos livres, como registrado por Jambunathan et al. (1992). Com o

aumento de H/w, o tamanho dos vortices aumenta e a posigio do seu centro desloca-se a jusante.

No caso de H/w = 2,5, o valor de y~ para a primeira linha nodal junto a superficie de
incidéncia situou-se na subcamada viscosa (v* < 11,5). De acordo com o modelo de turbuléncia

utilizado, isto implicou numa relagfo linear da tensdio de cisalhamento com a distincia da parede.
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Para os outros dois valores de H/w (5,0 e 7.5), a zona de recirculagio calculada estende-se
praticamente até a se¢flo de saida do dominio computacional. Nestes casos, poderia ocorrer um
influxo de massa através desta segdio, na regifio adjacente 4 superficie de confinamento. No
método de simulagdo utilizado neste trabalho, € possivel prevenir este influxo de massa na sec#o
de saida através de um artificio numérico. Através dele, efetuou-se uma correcdo do perfil de
velocidades obtido na se¢fio imediatamente a montante da se¢@io de saida, de modo que nesta
se¢do a componente de velocidade na diregdo x nfo ficasse negativa, satisfazendo aoc mesmo
tempo a conservagdo global de massa no dominio de calculo. No trabatho de Seyedein et al.
(1994), concluiu-se que para o tamanho considerado do dominio computacional, a influéncia do
perfil de velocidades na segdo de salda tem uma influéncia insignificante no escoamento nas
regides de estagnacdo e imediatamente a jusante, que sdo as regides de interesse neste trabalho.
Nota-se que o objetivo aqui era comparar os resultados do presente trabalho com aqueles

apresentados na literatura mencionada, de forma que as mesmas condi¢des daqueles trabalhos

foram utilizadas nas simulagées.

Figura 4.2 - Linhas de corrente para Re = 9900 e H/w =25 e L/w =25



=25

50el/w

Figura 4.3 - Linhas de corrente para Re = 9900 e H/w

9900e Hw=75eL/w=25

Figura 4.4 — Linhas de corrente para Re
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4.2.2 - Distribuig¢iio da pressio estatica ao longo da superficie de incidéncia

A pressdo estatica Py(x) na superficie de incidéncia do jato foi expressa de forma

adimensional através da seguinte defini¢fo:

P (x)=P,(L)
P, (0)-P, (L)

DP(x)

(4.1)

De acordo com Saad (1981) e van Heiningen (1982), esta pressdo varia de um maximo
(um) na linha de estagnagfio até zero na extremidade da regifio de estagnacdo em um jato
retangular incidente néo confinado. Para o caso de jato retangular incidente confinado, a pressio
apresenta um valor minimo (negativo) apds a estagnacgio do jato, aumentando suavemente com a
distincia 4 jusante até alcancar um valor nulo na saida. Em termos quantitativos, foram obtidos
os resultados indicados na Figura 4.5 considerando H/w = 2.5 e Re = 19800, gue concordam com

o comportamento descrito na literatura.

1.2 : : : 1

1 Re = 19800 -
0.8 Hiw = 2,5
1=0,05
0.6

0.4
0.2

0
-0.2 -
-0.4 ]

0 5 10 15 20 25
X/w

DP(x)

H

Figura 4.5 - Diferenga de pressio normalizada pela distincia adimensional
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4.3 - Resultados de Tensio de Cisalhamento, Produciio e Dissipacdo de Energia

Cinética Turbulenta junto a Parede

Neste trabalho foi utilizado o modelo de uma camada para o calculo da tensio de
cisalhamento, da producdo e da dissipagdo de energia cinética turbulenta junto a parede. No
modelo turbulento k-g para versdo de alto nimero de Reynolds, a tensdo de cisalhamento

proxima a parede foi calculada separadamente, dependendo da regifio em que y" se encontrava.

Se y© < 11.5 (subcamada viscosa), a tensdo de cisalhamento foi calculada da seguinte

forma:

Ty = —p—t—— (“2)

onde:
u = viscosidade laminar;
u, = velocidade tangencial no ponto adjacente a parede;

u,, = velocidade na parede

Caso y~ > 11.5 (regido logaritmica), entdio a tensio de cisalhamento foi calculada da
seguinte forma:
/4, 1/2
TPy Ry (up "“s)

T =
w +
u

(4.3)

onde:

ut = iln(Ey*) (4.4)
K

Nesta equagdo pode se observar que as varidveis: velocidade u, energia cinética turbulenta
k e a distancia y, foram consideradas no ponto P adjacente a parede e seus valores obtidos da

simula¢do numérica.
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Desenvolvendo a equagéio (3.10) chegou-se & seguinte expressdo para o termo de producio
de energia cinética turbulenta, para a equagfio de k, que ¢ valida em toda a regifio turbulenta,

inclusive no ponto nodal junto 4 parede:

2 2
ou ov ouY (v
CG=puril —+— | +2|| —| +|— (4.5)
&y ox ox oy
O termo de dissipagio de energia cinética turbulenta para a equacio de k foi expresso por

pe. Finalmente a dissipagiio de energia cinética turbulenta para a equagdio de g é a propria

equacdo (3.8). O modelo de uma camada junto 4 parede utilizado neste trabalho é mostrado na
tabela 4.1.

Tabela 4.1 Modelo de uma camada junto & parede

Equagdo para k: Equagio para Ty:
2 2 2 * 1/2
G:/uT (@..;.?XJ +2[§E’i] _}_{_a_v) - K Popkp
gy & ox oy ) w E*y k 1/2
o In(——2 2
Dissipacio = pg v
Equagdo para € Equagio para Nuy:
- 3 1/4, 1/2
P . e N
= 0’4))}9 ¥ O'r(u++P+) k(Tw“Tin)

O modelo deste trabalho foi comparado com os modelos desenvolvidos por Polat et al.
(1990) que testaram varios modelos préximos & parede, os quais foram categorizados como
modelos de uma camada (modelos 1 e 2, Figura 4.6.a) e de duas camadas (modelos 3 e 4, Figura
4.6.b). Nos modelos de uma camada, segundo Polat et al. (1990) admite-se que a tensdio de
cisalhamento e a energia cinética turbulenta sdo uniformes préximos 4 parede. Nos modelos de
duas camadas admite-se que a energia cinética turbulenta varia de maneira parabdlica dentro da
subcamada viscosa, € entdo aumenta linearmente com a distdncia no restante da célula. Nos
modelos de duas camadas a tensdo de cisalhamento turbulenta foi considerada nula dentro da

subcamada viscosa, sofrendo um aumento abrupto na interface da subcamada viscosa e variando

linearmente no restante da célula.
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W

P e R

ks k
Figura 4.6.a Volume de controle e distribuicdo de 1, e k: modelos 1 e 2

k k

Figura 4.6.b Volume de controle e distribui¢fio de 1y e k: modelos 3 e 4
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Segundo Polat et al. (1990) o efeito da escolha do modelo junto & parede nas propriedades
do escoamento médio, tais como distribui¢do de pressdo, velocidade axial média e velocidade
lateral maxima ao longo da superficie de incidéncia foi praticamente desprezivel. Para as
distribuicdes de tens@o de cisalhamento e de transferéncia de calor as predi¢les foram mais

sensiveis a esta escolha.

Entre os modelos testados por Polat et al. (1990), trés modelos fornecidos pela literatura
foram rejeitados. O calculo da producéio de energia cinética turbulenta junto a parede utilizando
a hipdtese de escoamento de Couette foi completamente invalido para a predic@o de transferéncia
de calor na regido de estagnagdo. Esta hipétese, modelo 1, fornece um valor minimo para a
transferéncia de calor ao redor do ponto de estagnagfo, ao contrario da realidade. Modelos que
ndo utilizam esta hipétese fornecem resultados que sfo independentes do modelo préximo a

SN 2
parede por causa do efeito dominante do termo nfo modelado, 2u, [-(;—z) +(%J , nesta
regido. O uso de relagdes de escoamentos paralelos em placas planas para 1, nesta regifio

contribui para discordancias. Surpreendentemente, predi¢des de Nusselt nesta regifio concordam

com resultados experimentais para pequenas razdes de aspecto H/w.

. . . [ . cu oOv ,
O modelo 2 admite que 1., ¢ proporcional somente a — e nfo a {____ + —} no célculo da

producéo de energia cinética turbulenta. Esta hipotese foi & razio para o aumento da geragio de
energia cinética turbulenta e dissipagd@o por este modelo. Por outro lado o modelo 3 (Chieng-
Launder), devido ao fato de usar k, no calculo de 1y, conduziu a baixos valores tanto da tensio de

cisalhamento junto a parede como dos coeficientes convectivos de transferéncia de calor.

Os resultados do presente estudo mostraram boa concordincia com os resultados do
modelo 4 de Polat et al. (1990), que introduziu uma nova modifica¢do do modelo junto 4 parede.
A modificacdo € do tipo Chieng — Launder que utiliza k, ao invés de k, no calculo da tensdo de
cisalhamento. Além disso, os resultados de simulag@io numérica do presente estudo tiveram boa

concordéncia também com os resultados experimentais encontrados na literatura.
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4.3.1 - Tensio de cisalhamento

7 ! T i T
ke (atual) ——
6r Polat et al. (1990) —— -
Re = 30000
5t Hw=26 i
1=0,01
4
2
fet
3
2
1
O ] i 1 .
0 5 10 15 20 25
x/w

Figura 4.7 - Tens&o de cisalhamento versus x/w

Na Figura 4.7 foi mostrada a comparagio dos resultados numéricos para a tensio de
cisalhamento deste trabalho com os preditos por Polat et al. (1990) com H/w = 2.6 e Re = 30000.
Na dirego coordenada x, o nlimero de volumes de controle foi igual 2 5 na regifio de entrada do
jato, com distribui¢@o uniforme, e no restante do dominio (ao longo da placa de confinamento),
foi igual a 20, com tamanho néo-uniforme, crescente em progressio geométrica. Na diregdo y, o
namero de volumes de controle foi igual a 15 com distribui¢io uniforme. O niimero de iteragdes
necessarias para atingir a convergéncia foi cerca de 1000, enguanto que a intensidade turbulenta
foi de 1,0 %. Neste grafico foi observado um comportamento semelhante na regido de
escoamento desenvolvido com uma certa discordéncia dos resultados na regidio de estagnagdo,
isto devido a anisotropia que existe na linha de estagnagiio sendo dificil a boa predicdo de

modelos de turbuléncia.

70



4.3.2 - Energia cinética turbulenta

22 r | | |
20 ke (atual) ——
18 s Polat et al. (1990) ——
| \ Re = 30000
16 | Re = 300
14 |
g 12y
10 -‘g‘
8+ ‘%.,\
6 L
4
2 t : . i
0 5 10 15 20 s

x/w
Figura 4.8 - Energia cinética turbulenta versus x/w

Na Figura 4.8 foram comparados os resultados numéricos da energia cinética turbulenta
junto & parede com os resultados preditos por Polat et al. (1990) para H/w = 2,6 ¢ Re = 30000.
Na dire¢@o coordenada x, o nimero de volumes de controle foi igual a 5 na regifio de entrada do
jato, com distribuicdio uniforme, e no restante do dominio (ao longo da placa de confinamento),
foi igual a 20, com tamanho ndo-uniforme, crescente em progressio geométrica. Na diregdo y, o
nimero de volumes de controle foi igual a 15 com distribuicdo uniforme. O niimero de tteragdes
necessarias para atingir a convergéncia foi cerca de 1000, enquanto que a intensidade turbulenta
foi de 1,0 %. Neste grafico observa-se uma defasagem entre as curvas na regidao de estagnacio
do jato, ¢ uma aproximacdo das curvas quando o escoamento passa a se tornar desenvolvido.
Esta defasagem pode ser devida ao modelo de duas camadas feito por Polat et al. (1990) na
regido junto a parede. Em seu modelo, Polat et al. (1990) consideraram a energia cinética

turbulenta com um perfil parabélico dentro da subcamada viscosa e um perfil linear na regifio
turbulenta.
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4.3.3. - Produciio de energia cinética turbulenta
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Figura 4.9 - Producdo de energia cinstica turbulenta versus x/w

Na Figura 4.9 foram comparados os resultados numéricos da produgio de energia cinética
turbulenta junto a parede com os resultados preditos por Polat et al. (1990) para H/w = 2,6 & Re =
30000. Na diregao coordenada x, o nimero de volumes de controle foi igual a 5 na regido de
entrada do jato, com distribui¢io uniforme, e no restante do dominio (ao longo da placa de
confinamento), foi igual a 20, com tamanho n#o-uniforme, crescente em progressio geomeétrica.
Na direcgio y, o nimero de volumes de controle foi igual a 15 com distribuicdo uniforme. O
numero de iteracdes necessarias para atingir a convergéncia foi igual a 1000, enquanto que a
intensidade turbulenta foi de 1,0 %. Neste grafico observou-se um comportamento semelhante
das duas curvas. A principal diferenca consiste no modelo de turbuléncia utilizado, No presente
estudo ¢ utilizado o termo completo da geracdo através do desenvolvimento das expressdes dos
tensores de Reynolds, enquanto que Polat et al. (1990) no desenvolvimento de seu modelo 4
fazem uma simplificagio no termo de produgdo de energia cinética turbulenta junto as paredes,

utilizando a hipotese da camada limite em escoamento de placas paralelas.
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4.3.4 - Taxa de dissipaciio de energia cinética turbulenta
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Figura 4.10 - Taxa de dissipaco de energia cinética turbulenta versus x/w

Na Figura 4.10 foram comparados os resultados numéricos da dissipagio de energia
cinética turbulenta junto a parede com os resultados preditos por Polat et al. (1990} para
H/w = 2,6 e Re = 30000. Na dire¢do coordenada x, o niimero de volumes de controle foi igual a
5 na regiéo de entrada do jato, com distribuico uniforme, e no restante do dominio (ao longo da
placa de confinamento), foi igual a 20, com tamanho nZo-uniforme, crescente em progressio
geométrica. Na diregdo y, o niimero de volumes de controle foi igual a 15 com distribuigdo
uniforme. O nimero de iteragdes necessarias para atingir a convergéncia foi cerca de 1000,
enquanto que a intensidade turbulenta na entrada do jato foi de 1,0 %. Neste grafico também
houve um comportamento semelhante das curvas com uma defasagem constante entre elas. Esta
defasagem foi devido a diferenca de modelagem entre este trabalho e o de Polat et al. (1990).
Polat et al. (1990) em seu modelo de duas camadas considera uma relagio complexa para a taxa
de dissipagdo da energia cinética turbulenta, enquanto que neste trabalho utilizou-se para a

equagdo da taxa de dissipagio junto 4 parede a mesma equagdo que foi utilizada na regido
completamente turbulenta.
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4.4 - Resultados de transferéncia de calor para superficies isotérmicas

Para uma superficie de incidéncia isotérmica o fluxo de calor pode ser adimensionalizado

na forma de ntimero de Nusselt:

Niy = —— (4.6)
ou

Nu, = }:M 4.7
(T — Tm)

Como mencionado anteriormente, no caso de modelo de turbuléncia k-g usando a versio de
alto namero de Reynolds, o fluxo de calor (qw”) foi calculado de maneira distinta dependendo da
regifo em que y se encontrava. Se y' fosse menor que 11,5, entdio o primeiro ponto nodal
adjacente a parede se encontrava na subcamada linear, € o fluxo de calor era calculado da

seguinte forma:

o=~k — (48)

oy

Nu -l s (4.9)
(G -T) |

Agora, se y' fosse maior que 11,5, entéio o primeiro ponto nodal adjacente a parede se

encontrava na regido logaritmica , e o fluxo de calor era calculado da seguinte forma:

. pcpcﬂw;kp”z(Tp“Tw)
Gy =— n - (4.10)
o{u’ +P7)

/4, 1/2 .
PC . C k 7, T
Nuy =——LE L Up=Tw) __w (4.11)
o (u"+P7) k(T = Tip)
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Como resultado, observou-se que quando y~ estiver entre 80 e 200 os resultados de
transferéncia de calor seriam independentes da grade utilizada. Portanto o primeiro ponto nodal

adjacente a parede foi considerado dentro da regifio logaritmica.

4.4.1 - Influéncia da malha na convergéncia dos resultados de transferéncia de calor

A malha utilizada neste estudo foi muito particular de um caso para outro. Como critério
de convergéncia, foi considerada a estabilizagfo do nimero de Nusselt na regido de estagnacio.
Foi observado que o refinamento da malha na dire¢io y foi um fator preponderante na
estabilizagdo dos resultados. Isto devido ao fato de que a componente y juntamente com a tensio

de cisalhamento proxima & parede ¢ responsavel pela posicio de y'.

A Figura 4.11.a mostra o comportamento das curvas de Nu em funcio de x/w, para quatro
malhas distintas, observando pouca variagio do comportamento das mesmas conforme se
refinava a malha nas diregbes x e y nos calculos exploratérios. Na regido a jusante da cavidade,
onde o escoamento se torna desenvolvido, a influéncia da variagdo de malha ¢ insignificante,
Verificou-se que variando a malha do dominio computacional de 30x20 & 60x40 as diferencas do
valor de Nusselt local era inferior a 3%. Pela necessidade de um tempo computacional menor,
foi utilizada uma matha 30x30, e 1000 iteragdes foram necessarias para se atingir a convergéncia.

Esse procedimento foi realizado similarmente para os outros casos estudados.
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Figura 4.11.a - Sensibilidade de Nu variando a grade numérica
4.4.2 - Sensibilidade da varia¢iio de y" nos resultados de transferéncia de calor

A sensibilidade dos resultados para a variagdo da distincia adimensional y' na faixa de 180
a 260 foi também explorada através do refinamento de matha na direcdio y feito junto a parede.
Os casos rodados foram para H/w = 8,0 ¢ Re = 20000. O nimero total de volumes de controle na
diregdo x foi considerado igual a 25, tendo 5 volumes de controle uniformes na entrada do jato e
20 volumes de controle no restante da diregdo x, os quais variavam conforme uma progressdo
geomeétrica de razdo positiva. O mimero de volumes de controle na direcdo y foi considerado
uniforme e igual 2 30. O niimero de iteragdes necessérias para atingir a convergéncia foi igual a
1000, enquanto que a intensidade turbulenta foi de 1,0 %. Quatro métodos de refinamento foram

utilizados:
* O primeiro diz respeito a um refinamento uniforme ao longo de toda a direcio v,

* O segundo € um refinamento através de uma progressio geométrica, considerando uma

distncia H/2N no primeiro né junto i parede;
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e O terceiro ¢ analogo ao segundo, com a diferenga de que o terceiro considera a distincia

do primeiro no em relagio a parede como sendo H/(2N+2);

* O quarto e analogo ao segundo, com a diferenca de que o quarto considera essa distincia

igual a H/(ZN-2).

E bom ressaltar que N ¢ 0 namero de volumes de controle na direcdo y e H € a distdncia

entre a entrada do jato na cavidade e a superficie incidente. Em todos os quatro casos foi

considerada na dire¢do x, uma malha uniforme na regifo de entrada do jato ¢ apos a entrada uma

malha que variava conforme uma progressdo geométrica crescente. Foi encontrada uma variagao

inferior a 5% nos resultados dos coeficientes de transferéncia de calor simbolizados por Nu,

conforme mostra a Figura 4.11.b, consistente com a recomendagio de Guo e Maxwell (1984).

100

Nu estagnacao
& v

o0
N

80

Re = 20000
H/w = 8,0
1=0,01

i I 1 i i

150 200 250 300 350 400 450 500 550 600

y+

Figura 4.11.b - Sensibilidade de Nu variando v

4.4.3 - Sensibilidade da L T. nos resultados de transferéncia de calor

A Figura 4.12 apresenta a influéncia da intensidade de turbuléncia do jato na sensibilidade

dos resultados de transferéncia de calor local para H/w = 8.0 e Re = 20000. Na direcio

coordenada x, o niimero de volumes de controle foi igual a 20 na regido de entrada do jato, com
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distribui¢fo uniforme, e no restante do dominio (ao longo da placa de confinamento), foi igual a
40, com tamanho nao-uniforme, crescente em progresso geométrica. Na direciio v, o nimero de
volumes de controle foi igual a 40, ndo-uniforme, crescendo em progressio geométrica a partir
das duas superficies sOlidas até a linha de centro da cavidade. O nimero de iteragdes necessarias
para atingir a convergéncia foi cerca de 1000, enquanto que trés valores de intensidade turbulenta
foram utilizados na simulacio numérica: 1%, 5.4% e 10%. Foi observada uma maior
discrepéncia dos resultados na regido de estagnaciio, conforme era de se esperar, discrepincia que
foi inferior a 5% do maior valor de Nu em relago ao menor. Na regifio  jusante do escoamento
as curvas de Nusselt praticamente se sobrepuseram, mostrando que a variagio da intensidade

turbulenta foi significativa na regido de estagnagio.
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Figura 4.12 - A influéncia da I.T. em Nussel local

4.4.4 - Sensibilidade da taxa de dissipaciio nos resultados de transferéncia de calor

A Figura 4.13 mostra a influéncia da taxa de dissipagdo na sensibilidade dos resultados de
transferéncia de calor local para H/w = 1,0 ¢ Re = 8000. Na direcdo coordenada x, o nimero de
volumes de controle foi igual a 10 na regifio de entrada do jato, com distribuicdo uniforme, e no
restante do dominio (a0 longo da placa de confinamento), foi igual a 20, com tamanho ndo-

uniforme, crescente em progressdo geométrica. Na dire¢io v, o numero de volumes de controle
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fo1 igual a 20, ndo-uniforme, crescendo em progressio geométrica a partir das duas superficies
sOlidas até a linha de centro da cavidade. O nimero de iteragdes necessarias para atingir a
convergencia foi cerca de 1000, enquanto que a intensidade turbulenta foi de 5,4 %. Varios
trabalhos da literatura foram consultados e observou-se que cada um fornecia uma relagdo para a
taxa de dissipagdo distinta dos outros. Para Seyedein et al.(1994) a definigic da taxa de
kin3/ 2

“u

0,05w

dissipagdo é: £ = > enquanto que Polat et al. (1990) considerava a taxa de dissipagio

¢ kin3/ 2 o . - . '
como: & =————— ¢ Housseinalipour ¢ Mujumdar (1995) utilizava a seguinte defini¢do:

0,045w

o k.32
ufin . - N .
& =——————_ Essas trés defini¢des foram usadas para a constru¢do das curvas da Figura

0,03w

4.13. Em toda a regifo do escoamento, foi observada uma boa concordéincia dos resultados de
transferéncia de calor utilizando as trés definigdes distintas da taxa de dissipagdo da energia
cinética turbulenta. A relac@io da taxa de dissipagio da energia cinética turbulenta definida por

Seyedein et al. (1994) foi utilizada nas simulagdes numéricas do presente trabalho.

1()0 T 3 T 1 £ T
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Figura 4.13 - A influéncia de £ em Nu local
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4.4.5 - Perfis de Nusselt variando o nimero de Reynolds e razio de aspecto H/w

A Figura 4.14 mostra os perfis de Nu preditos para H/'w = 2,6 ¢ Re = 30000. Na direcdo
coordenada x, o numero de volumes de controle foi igual a 5 na regido de entrada do jato, com
distribui¢do uniforme, e no restante do dominio (o longo da placa de confinamento), foi igual a
20, com tamanho ndo-uniforme, crescente em progressdo geométrica. O niimero de volumes de
controle na dire¢do y foi considerado uniforme e igual a 15. O mimero de iteragSes necessarias
para se atingir a convergéncia foi cerca de 1000, enquanto que a intensidade turbulenta foi de
1,0 %. O presente estudo usando o modelo de turbuléncia k-g com a versdo de alto nimero de
Reynolds foi comparado com aqueles obtidos experimentalmente por van Heiningen et al. (1982)
€ os obtidos numericamente por Polat (1990). Observou-se que para pequenas razdes de aspecto,
no caso especifico H/w = 2,6, o valor de Nuy na linha de estagnagio parte de um pico maximo
decrescendo até um valor minimo no final da regiio de estagnacio. A seguir Nu, cresce
novamente até atingir um segundo ponto méaximo (menor que o primeiro pico méximo),

decrescendo monotonicamente até a saida da cavidade.

100 ; * * '
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0 : * | |
0 5 10 15 20 25

X/w
Figura 4.14 - Nu versus x/w para Re = 30000 e H/'w = 2,6
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Da Figura 4.14 chegou-se as seguintes conclusdes: Na regido de estagnagdo, os maiores
valores de Nuy podem ser atribuidos ao gradiente alto da velocidade v na direcdo axial. Para esta
localizag8o, o modelo k-g na versdo a alto numero de Reynolds subestima o niimero de Nusselt.
A subestimativa de Nuy predito pelo modelo de alto numero de Reynolds foi devida a pequena
razdo de aspecto utilizada, no caso H/w = 2,6. QOutro fator preponderante na subestimativa do
numero de Nusselt na regido de estagnagiio € o valor da intensidade turbulenta utilizada como
iniciag¢do do problema. Quanto menor a intensidade turbulenta, maior a subestimativa do valor

de Nu na linha de estagnagio.

Além da linha de estagnagdo, o nimero de Nusselt diminui a um valor minimo depois da
linha de estagnagdo. Polat et al. (1990) mostraram em seu trabalho que esta diminui¢io do
numero de Nusselt poderia estar relacionada ao crescimento da camada limite na regifio laminar,

gue geralmente comega a se formar a partir do ponto de estagnagiio.

As discrepéncias entre os valores preditos pelo modelo de turbuléncia k-g na versio de alto
numero de Reynolds e as medidas experimentais foram atribuidas as incertezas na escotha da

fung¢do de parede para predizer os processos de transferéncia de calor e quantidade de movimento

proximo as paredes.

Além da linha de estagnag@o, o valor do numero de Nusselt diminui até atingir um ponto de
minimo seguido de crescimento até atingir um ponto maximo secundario. Embora Polat et al.
(1990) afirmem que este aumento do nimero de Nusselt seja devido a transicio do regime
laminar a turbulento, a falta de um modelo de transi¢@o no presente trabalho indica que esta ndo
pode ser uma razdo valida para o aumento do namero de Nusselt predito. Este aumento pode ser
atribuido & conversdo da quantidade de movimento da diregiio y em quantidade de movimento na
direcdo x na regido de estagnacio, resultando em um aumento da velocidade tangencial u. Além
disso, a presenca da superficie de incidéncia aumenta o transporte de energia convectivo
formando zonas de recirculac@o nesta regido. A redugio do nimero de Nusselt depois de um

maximo secundario implica no crescimento da espessura da camada limite.

A capacidade de predicdo deste estudo testou este modelo para outras condigdes de nimero
de Re e razdes de aspecto H/w. A Figura 4.15 apresenta os perfis de nimero de Nusselt preditos

para H/w = 2,0 e Re = 11000. Na diregio coordenada x, o nimero de volumes de controle foi

81



igual a 5 na regido de entrada do jato, com distribui¢do uniforme, e no restante do dominio (ao
longo da placa de confinamento), foi igual a 20, com tamanho nfo-uniforme, crescente em
progressdo geomeétrica. O mimero de volumes de controle na diregéio y foi considerado uniforme
¢ igual a 15. O nimero de iteragdes necessarias para atingir a convergéncia foi cerca de 1000,
enquanto que a intensidade turbulenta na entrada do jato foi de 1,0 %. Estas curvas foram
comparadas com dados experimentais de Gardon e Akfirat (1966) e Cadek (1968). Os resultados
de transferéncia de calor do presente estudo tiveram maior e menor concordancias com os
resultados de Cadek (1968) e Gardon e Akfirat (1966), respectivamente. Isto é devido ao fato de
que Cadek (1968) trabalhou com jatos confinados, enquanto que Gardon e Akfirat (1966)

trabalharam com jatos néo confinados.
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Figura 4.15 - Nu versus x/w para Re = 11000 e Hw =20

As Figuras 4.16 e 4.17 fornecem comparagdes para razdes de aspecto Hiw = 6 e H/w = 8,
respectivamente, entre perfis de nimeros de Nusselt preditos numericamente e experimentais.
Na dire¢do coordenada x, o nimero de volumes de controle foi igual a 5 na regido de entrada do

jato, com distribui¢o uniforme, e no restante do dominio (ao longo da placa de confinamento),
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foi igual a 20, com tamanho ndo-uniforme, crescente em progressdo geométrica. O nimero de
volumes de controle na diregdo y foi igual a 15 com distribuicio uniforme. O nimero de
iteragOes necessarias para atingir a convergéncia foi cerca de 1000, enquanto que a intensidade
turbulenta na entrada do jato foi de 1,0 %. A maioria dos modelos de turbuléncia ndo consegue
uma boa aproximacio dos resultados numéricos com os dados experimentais de transferéncia de
calor na regido de estagnagio, devido ao fato de que os modelos ndo predizem anisotropia nesta
regido. A Figura 4.16 apresenta boa concordéncia dos resultados numéricos de transferéncia de
calor deste estudo com os dados experimentais, mostrando que o modelo tradicional k-g prediz
bem o comportamento das caracteristicas de transferéncia de calor quando a razio de aspecto
H/w for 6 ou 8. Esta concordéncia est4 relacionada com a posigdo de y* que junto & parede tem
valores superiores a 80 e inferiores a 200, localizando-se na regido completamente turbulenta

onde o modelo k-g fornece bons resultados numéricos.
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Figura 4.16 - Nu versus x/w para Re = 11000 e H/w = 6,0

A Figura 4.17 mostrou os resultados preditos de Nu, usando o modelo k-g na versio de alto
numero de Reynolds para H'w = 8.0 e Re = 20000. Neste grafico os resultados numéricos sio

83



comparados com os resultados comrespondentes de Polat et al. (1994) e com os dados
experimentais de Saad (1981) e Cadek (1968). Observou-se pelas Figuras 4.14, 4.15, 4.16 e 4.17,
que o perfil do numero de Nusselt dependendo da razio de aspecto H/w tem diferentes picos de
maximo secundarios. Com o aumento de H/w os valores do pico maximo secundario diminuem,

praticamente desaparecendo quando a razdo de aspecto € igual a 8, conforme a Figura 4.17.

No caso de H/w = 8,0, o modelo k-g na versdo de alto niimero de Reynolds prediz com uma
certa incerteza o perfil de Nusselt sobre toda a regifo do escoamento com relagiio aos dados

experimentais apesar de que 0s mesmos tiveram uma faixa de erro apreciavel (+ 8%).
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Figura 4.17 - Nu versus x/w para Re = 20000 ¢ H/w =8 0

Para razbes de aspecto H/w menores que 2 o presente estudo foi comparado com o trabalho
experimental de Ichimiya e Hosaka (1992) e com o trabalho numérico de Hosseinalipour e
Mujumdar (1995). Ao contrario das simulacdes numéricas realizadas para razdes de aspecto H/iw
na faixa de 6 a 8, onde o valor de y" no primeiro ponto nodal adjacente a parede era maior que
80, no caso de razdes de aspecto menores (< 2), o valor de y* no primeiro ponto nodal era menor

que 11,5, ou seja, 0 mesmo se encontrava na subcamada viscosa.
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As Figuras 4.18 ¢ 4.19 apresentam os resultados do nimero de Nusselt das simulag¢Bes
numéricas deste estudo (utilizando o modelo k-¢ tradicional para a versdo de alto namero de
Reynolds e o modelo RNG), comparando com os resultados numéricos de Hosseinalipour ¢
Mujumdar (1995) e os experimentais de Ichimiya e Hosaka (1992). Nestes graficos observou-se
que para Re = 8000 e razes de aspecto baixas, o valor de y~ se encontra na subcamada viscosa.
Em decorréncia disso, os coeficientes de transferéncia de calor, principalmente na regido de
estagnagdo, sdo discrepantes com os resultados experimentais de Ichimiya e Hosaka {1992). Os
modelos de turbuléncia k-¢ padrio e RNG subestimaram Nuy na zona de estagnacido, mas tiveram
bons resultados na regido de saida da cavidade. A subestimativa de Nu, pelo modelo k-g na

versao a alto numero de Reynolds pode ser atribuida a funggio de parede utilizada.

Na Figura 4.18, ¢ mostrado o comportamento do nimero de Nusselt, para um valor de
Reynolds igual a 8000 e razdo de aspecto H/w igual a 1,0. Na direcio coordenada x, o niimero de
volumes de controle foi igual a 10 na regifio de entrada do jato, com distribuicdio uniforme, e no
restante do dominio (ao longo da placa de confinamento), foi igual a 20, com tamanho nio-
uniforme, crescente em progressdo geométrica. Na diregio ¥, 0 numero de volumes de controle
foi igual a 30, ndo-uniforme, crescendo em progressio geométrica a partir das duas superficies
sOlidas até a linha de centro da cavidade. O nimero de iteragdes necessarias para a convergeéncia

fo1 1000, enquanto que a intensidade turbulenta foi de 1,0 %.
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Figura 4.18 - Nu versus x/w para Re = 8000 e H/w =1,0

Na Figura 4.19, ¢ mostrado o comportamento do nimero de Nusselt, para um valor de
Reynolds igual a 8000 e razdo de aspecto H/w igual a 1,5. Na direciio coordenada x, o niimero de
volumes de controle foi igual a 10 na regidio de entrada do jato, com distribui¢io uniforme, e no
restante do dominio (ao longo da placa de confinamento), foi igual a 20, com tamanho nio-
uniforme, crescente em progressio geométrica. Na diregio v, o nimero de volumes de controle
foi igual a 30, ndo-uniforme, crescendo em progressio geométrica a partir das duas superficies
solidas até a linha de centro da cavidade. O niimero de iteragBes necessarias para a convergéncia

foi cerca de 1000, enquanto que a intensidade turbulenta na entrada do jato foi de 1,0 %.
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Figura 4.19 - Nu versus x/w para Re = 8000 ¢ H/w = 1,5

Nas Figuras 4.20 e 4.21 foram reproduzidas as Figuras 4.11 e 4.12 com adi¢iio do modelo

RNG. Ao contrario das Figuras 4.18 e 4.19 que mostram as caracteristicas de transferéncia de

calor para baixos Re ¢ H/w, as Figuras 4.20 e 4.21 apresentam os perfis de Nu para Re =11000,

H/w = 6,0 e Re = 20000 e H/w = 8, respectivamente. Isto implica num valor de y > 11,5,

indicando que a linha nodal adjacente a parede se localiza na regifo turbulenta. Nestes dois casos

o modelo RNG prediz um pouco melhor do que o modelo k-g padrdo as caracteristicas de

transferéncia de calor na regido de estagnacio.
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Figura 4.20 - Nu versus x/w para Re = 11000 e H/w = 6,0 (RNG)

Segundo autores como Orszag e Yakhot (1993), o modelo RNG prediz melhor os
resuitados de transferéncia de calor na zona de estagnagdo, pelo fato de o mesmo levar em conta
a anisotropia nesta regifio. A Figura 4.20 apresenta o caso em que o mimero de Reynolds foi
igual a 11000 e razdo de aspecto igual a 6,0. Na diregdo coordenada x, 0 nimero de volumes de
controle foi igual a 5 na regido de entrada do jato, com distribuigdo uniforme, e no restante do
dominic (a0 longo da placa de confinamento), foi igual a 20, com tamanho ndo-uniforme,
crescente em progressdo geométrica. O nimero de volumes de controle na diregio v foi igual a
15 com distribui¢do uniforme. O mimero de iteragSes necessarias para atingir a convergéncia foi
cerca de 1000, enquanto que a intensidade turbulenta foi de 1,0 %. A diferenca do numero de
Nusselt na regifio de estagnagdo entre os modelos k-g tradicional e RNG ndo foi significativa,
sendo mais notavel na saida da cavidade, onde os valores de Nusselt calculados pelo modelo

RNG foram superiores.

A Figura 4.21 mostra os resultados de Nusselt para valores de Re = 20000 e H/w = 8.0. Na

direcdo coordenada x, o niimero de volumes de controle foi igual a 5 na regifio de entrada do jato,
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com distribui¢ao uniforme, e no restante do dominio (a0 longo da placa de confinamento), foi
igual a 20, com tamanho ndo-uniforme, crescente em progressio geométrica. O niimero de
volumes de controle na dire¢do y foi igual a 15 com distribui¢do uniforme. O mimero de
iteragOes necessarias para atingir a convergénoia foi cerca de 1000, enquanto que a intensidade
turbulenta na entrada do jato foi de 1,0. Observou-se que o nimero de Nusselt na zona de
estagnagdo predito pelo modelo RNG aproximou-se bem dos resultados experimentais obtidos
por Cadek (1968) e Saad (1981), enquanto que o valor de Nusselt na mesma regido predito pelo
modelo k-g tradicional foi subestimado, mantendo-se o mesmo comportamento ao longo da

cavidade.

100 T T T i T I ’ E
{; ke (atual) —
g (atual) ——
80 1 Polat et al. (1990) -~ 7
8 Cadek (1968) -
R Saad (1981) -
60 RN Re =20000 7
40 +
20
0 .

G 5 10 15 20 25 30 35 40 45
x/w

Figura 4.21 Nu versus x/w para Re = 20000 ¢ H/w = 3,0 (RNG)
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Capitulo 5

Resultados numéricos comparados aos experimentais
5.1 — Testes experimentais de transferéncia de calor

As medidas experimentais foram efetuadas com a montagem descrita no Capitulo 2, com
uma razdo de aspecto H/w = 6,5. Nos testes iniciais, a poténcia elétrica foi dissipada cada vez
numa unica placa aquecedora, de modo que a temperatura de cada aquecedor nunca excedesse
mais que 20°C a temperatura ambiente. Isto era feito para permitir a consideracdo de
propriedades constantes para o ar e também para evitar eventuais danos térmicos na propria
montagem. Para cada placa aquecida, os testes foram efetuados na faixa mencionada do nimero
de Reynolds, ou seja, de 9500 a 16000. Com este procedimento, o coeficiente convectivo médio
obtido experimentalmente, baseado na temperatura de entrada do ar, coincidia com o préprio
coeficiente adiabatico, como mencionado no Capitulo 3. O comprimento caracteristico utilizado
no calculo do nimero de Nusselt médio de cada placa aquecida foi a largura L, da placa, igual a

248 mm:

hi.ran
Nun . T (5.1
onde
9w,n
h:  =h ;= B0 5.2
in = ad Ty~ Tin) (5.2)

Nesta equago, Quw,, representa o fluxo convectivo de calor na superficie da placa ativa n.
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5.2 - Procedimento de obtenciio do coeficiente adiabatico médio nas placas

Para calcular h, de cada placa, a taxa de transferéncia convectiva de calor tinha que ser
obtida, como descrito no Capitulo 2:

Qconv,n =By = Ocond N Qrad,n - in,n (5.3)

A taxa de perda de calor de cada placa aquecida por conducio (através da base de isopor e
da parede de acrilico da placa de incidéncia) — Qungn ~ foi modelada através de um programa de
volumes finitos, como descrito no capitulo 2. Os valores estimados desta perda ficaram entre 5%
e 10% da poténcia elétrica dissipada. As perdas por radiagio - Qua, - foram estimadas usando
um modelo analitico desenvolvido por Ortega e Moffat (1986), resultando em valores de 0,4% a
1% da poténcia elétrica dissipada. As perdas condutivas pelos fios de termopares e de cobre —
Quwa - foram estimadas com um modelo de conducio unidimensional (aletas de comprimento
infinito), variando entre 0,4% a 0,9% da poténcia dissipada. O procedimento para estimar estas

perdas esta indicado no Apéndice B.

As taxas de perda de calor estimadas da maneira descrita para cada placa ativa, para todos
estes testes experimentais, sdo apresentadas nas Tabelas 5.1, 5.2 e 5.3 respectivamente para as
placas ativas 1, 2 e 3. S#o apresentados os valores do nimero de Reynolds do jato no teste, a
poténcia elétrica dissipada na placa ativa e as estimativas de cada uma das perdas térmicas
consideradas. Para efeito ilustrativo, a porcentagem dessas perdas em relagio a poténcia

dissipada na placa também esta indicada nessas Tabelas.

Tabela 5.1 — Valores estimados de perdas de calor — placa 1

Re Po(W) | Quonan (W) [% cond,n | Qun (W) % Iw,n | Quaan (W) % radn
9537 3.62 0,215 5,0 0,0175 048 0,0202 10,56
11410 4,86 0,27 5.6 0,02146 |0.44 0,0248 051
13602 5,36 0,276 5.2 0,0217 |04 0,0252 |05
16192 5,76 0,279 49 0,0216 |04 0,0251 |04
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Tabela 5.2 — Valores estimados de perdas de calor - placa 2

Re Po (W) 1 Qeonan (W) | % condn | Quen (W) % 1w Qragn (W) |%1ad,n
9655 2,69 0,248 9.2 0,0207 0,77 0,0236 0,88
11461 3,02 0,257 8,5 0,0211 0,70 0,0241 0,80
13844 3.30 0,258 7.8 0,0206 0,60 0,0234 0,71
16333 3,40 0,246 7.2 0,0194 0.57 0,022 0,64
Tabela 5.3 - Valores estimados de perdas de calor — placa 3
Re Py (W) Qeondn (W) [ % cond,n | Qua (W) [%1lwn [ Quaan (W) [%radn
9603 1,99 6,190 9,5 0,0186 0,93 0,0208 1,05
11386 2,11 0,182 8.6 0,0174 0,82 0,0198 0,94
13570 2,44 0,193 7.9 0,0180 0,74 0,0206 0,84
15479 2,72 0,202 7,4 0,0186 0,68 0,0210 0,77

Nestes testes, o coeficiente convectivo médio de cada placa ativa foi entdo obtido por

B, - Qcond BT Orad AT Qlw,n
As,n (Tw - Tz‘n )n

Aad n = (5.4)
Desta forma , os valores de hag para as trés placas aquecidas foram obtidos em fungo do
nimero de Reynolds. Os resultados serfo apresentados em conjunto com os resultados da

simula¢do numérica.

Em cada teste experimental, a temperatura de referéncia desejada, isto &, a temperatura
adiabatica de cada placa, foi obtida através de um balango de energia aplicado em cada uma:

F, = ad,n-As,n~(Tw ~Toq )n + Qcona',n + Qrad,n + Qlw,n (5.5)

No lado direito desta equagdo, o primeiro termo representa a taxa de troca convectiva de
calor ¢ os demais representam as perdas térmicas consideradas. Em cada teste experimental, a
poténcia elétrica dissipada na placa ativa era transferida para o ar e para o ambiente por
convecgdo e pelas perdas térmicas. Ao mesmo tempo, para as outras duas placas, mantidas
nestes testes sem dissipagdo de energia, esse balango aplicava-se apenas para as posig¢des a

Jusante da placa ativa. Neste caso, a placa inativa recebia calor por convecgdo do ar aquecido
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pela placa ativa a montante ¢ atingia uma temperatura de equilibrio controlada pelas mesmas

perdas térmicas, através da seguinte equacdo:

hod i-4i(Tag =Ty ); = Qcond,i +Orad i + O (5.5a)

Os valores resultantes de hyy para cada placa foram assim obtidos em func#o apenas do
escoamento, isto €, do niimero de Reynolds do jato. Por outro lado, os valores de T,y de cada
placa dependeram ndo s6 do escoamento, mas também da distribui¢fo da poténcia dissipada nas
trés placas. Por exemplo, a temperatura adiabatica da placa 3 variava se uma mesma poténcia

fosse dissipada na placa 1, ou na placa 2 ou na propria placa 3.

5.3 - Comparaciio de hyq utilizando os modelos k-g padrio e RNG

Utilizando o modelo de turbuléncia k- padrfio, as maiores diferencas entre os “valores
simulados e os valores experimentais, por exemplo do niimero de Nusselt local, ocorreram na
regifio de estagnac¢@o do jato. Esta informacdo foi obtida tanto nos diversos trabalhos da literatura
apresentados no Capitulo 4, como também nas comparagdes com os resultados experimentais
para a placa 1 {na regido de estagnagdo) deste trabalho. Buscou-se entio na literatura um outro
modelo de turbuléncia que levasse em conta a anisotropia das tensdes turbulentas nessa regifio ¢
que pudesse ser implementado sem grandes dificuldades a partir do programa computacional para
o modelo k-g padréo. O modelo de turbuléncia denominado RNG preenche estas caracteristicas e
foi implementado num programa computacional para comparar seus resultados com os valores do
modelo k- padrio e os valores experimentais da placa 1 (situada na regido de estagnagdo). Os
resultados obtidos para a placa 1, para um nimero de Reynolds igual a 15600 estdo apresentados
na Tabela 5.4, nas mesmas condi¢des geométricas da montagem experimental. Observa-se que a
varia¢do de Nu calculado pelos dois modelos ¢ pequena. Pelo fato de que o modelo k-g na versdo
para alto nimero de Reynolds é largamente utilizado na literatura, ele foi utilizado nos calculos

numeéricos deste trabalho para comparagio com os resultados experimentais.

Tabela 5.4 - Comparacio entre os modelos k-¢ e RNG

Re H/w Nuey (k-£) Nueg (RNG) Variagao (%)
15600 6.4 2720 2804 3,0




5.4 - Obtencio da funciio de superposicio

Com os valores obtidos de h.g € de Tog em cada teste experimental, o valor da fungfo de

superposicio g*(i-n) em cada placa inativa i a jusante da placa ativa g, foi obtido através de

T.:~T). 5
g * (i — FI) = M(%)cl) (5.6)

Qconv,i

Para a placa ativa n (1, 2, ou 3) do teste considerado, a funcdo de superposic¢do g*(n-n) foi

obtida experimentalmente através de

(Tw —Tod )

g*(n—n)= " ()ep 5.7)

QCOI’ZV,FI

Considerando que nestes testes iniciais apenas uma das trés placas era aquecida de cada

vez, o valor de T,q de cada uma, utilizado nesta equaco, era o préprio valor medido de Ty,

Nas equagdes (5.6) e (5.7), a vazdo massica total do jato foi dividida por 2 porque devido a
simetria do escoamento, metade da vaziio escoava para cada lado do duto retangular. Na
avaliac@o da equagfo (5.7) para a placa 1, deve ser notado que dentro do dominic de caicule

considerado, apenas a metade da taxa convectiva total dessa placa deve ser utilizada.

5.5 - Simulag¢des dos testes experimentais com uma placa aquecida.

Como descrito no Capitulo 4, as simula¢des numéricas bidimensionais foram realizadas
considerando a simetria do escoamento do jato na montagem experimental. Deste modo, a regifio
do escoamento que foi simulada abrange apenas o dominio confinado pela linha de simetria,
pelas placas de incidéncia e de confinamento e por uma sec¢io de saida, situada a uma distincia L
= 92 mm da linha de simetria. A abertura do jato bidimensional simulado foi a mesma da
montagem experimental (w = 5,9 mm), bem como a altura do jato em relagio a placa de
incidéncia (H = 38,4 mm). Os resultados numéricos foram obtidos para valores do nfimero de
Reynolds, baseados na abertura do jato, na mesma faixa das medidas experimentais (9500 a
16000). Em todos os casos simulados a intensidade de turbuléncia na entrada do jato sempre foi

considerada igual a 1 %.
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O procedimento de obtencdo numérica dos valores do coeficiente adiabéatico de
transferéncia de calor associados aos testes experimentais com apenas uma placa aquecida de
cada vez foi o seguinte. Para um dado valor do ntimero de Reynolds do jato e da pressio e
temperatura do ar na entrada, obtinha-se a velocidade média V;,. Na simulagio, a distribuicfio de
temperaturas na placa de incidéncia foi estabelecida como uma condicio de contorno através de
dois procedimentos. Primeiro, as temperaturas medidas em cada placa de aluminio nos testes
experimentais foram impostas diretamente nas regides correspondentes na superficie da placa de
incidéncia. Segundo, entre as placas de aluminio, a distribui¢fo de temperatura na superficie de
acrilico da placa de incidéncia foi estimada através do programa de obtengdio das perdas
condutivas de calor. Com este procedimento, a condigdio de contorno para a placa de incidéncia
era definida através de uma distribui¢3o conhecida de temperatura. Nas simulagdes, a placa de

confinamento sempre foi tratada termicamente como sendo adiabatica.

A Figura 5.1 compara os resultados experimentais e numéricos do ntimero de Nusselt
médio da placa 1 em fungio de Re, obtidos nos testes em que apenas essa placa dissipava
poténcia elétrica. Estes resultados experimentais e numéricos estio apresentados também na
Tabela 5.5 a. Dados adicionais de todos os testes com apenas uma placa aquecida estdo no
Apéndice C. Esta placa esta localizada na regifio de estagnagio do jato, onde a dificuldade de
modelagem do escoamento turbulento é maior, devido a anisotropia das tensGes turbulentas nessa
regio. Os resultados de simulagio para valores de Re inferiores a 10000 indicaram que o
escoamento nao ¢ completamente turbulente nesta regifio. No escoamento junto & placa 1, os
valores calculados de y da primeira linha da grade numérica ficavam abaixo da faixa
recomendada na literatura (entre 80 e 200) para este modelo de turbuléncia. Para valores de Re
abaixo de 10000, varios autores (Housselinapour e Mujumdar (1995), Seyedein et al. (1994))
compararam valores de simula¢@io obtidos com um modelo k-g a alto Re com resultados
experimentais obtidos para placas de incidéncia isotérmicas e constataram que os valores
experimentais de Nu sio sempre superiores aos valores simulados na regifio de estagnacfio. Fato
que também foi observado no presente estudo. Na Figura 5.1, o desvio dos resultados de
simulagdo em relagdo aos resultados experimentais variou na faixa entre 3 % e 8 %. A poténcia

dissipada na placa 1 para os testes indicados na Figura 5.1 estd indicada na Tabela 5.1.
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Tabela 5.5.a. Valores de Nu experimental e de simulagio — placa 1

Re exp. Re sim. Nu exp. Nu sim.
9537 9537 187 190
11410 11410 221 216
13602 13602 243 242
16192 16192 269 271

Na Figura 5.2 sdo apresentados os valores de Nu médio experimentais e de simulagdo para
a placa 2. Devido a sua localizagio a jusante da regifio de estagnacdo do jato, o escoamento ja
comegou a se desenvolver no canal retangular e os resultados numéricos obtidos utilizando o
modelo k-g na versdo a alto nimero de Reynolds se aproximam melhor dos valores experimentais
do que as previsdes numéricas para a placa 1. O desvio maximo dos valores numéricos em
relagfio aos experimentais para a placa 2 foi de 3 %. A poténcia dissipada na placa 2 nestes testes
estd indicada na Tabela 5.2. Estes resultados experimentais e numéricos s3o apresentados na
Tabela 5.5.b.

Tabela 5.5.b Valores de Nu experimental e de simulagiio - placa 2

Re exp. Re smm. Nu exp. Nu sim.
9655 9655 122 117
11461 11461 135 135
13844 13844 154 156
16333 16333 169 170

A Figura 5.3 apresenta os valores correspondentes quando apenas a placa 3 era aquecida.
Devido a sua localizagdo ainda mais a jusante que a placa 2, o escoamento estd mais
desenvolvido no canal retangular e os resultados numeéricos utilizando o modelo k-g de
turbuléncia aproximam-se dos valores experimentais. Estes resultados experimentais e
numeéricos sdo apresentados na Tabela 5.3.a. Neste caso, o desvio maximo dos valores simulados
em relagéio aos experimentais foi de 2 %. As taxas de poténcia dissipada na placa 3 estdio
indicadas na Tabela 5.3.

Tabela 5.5.¢ Valores de Nu experimental e de simulagiio — placa 3

Re exp. Re sim. Nu exp. Nu sim.
9603 9603 100 100
11386 11386 114 115
13570 13570 129 132
15479 16194 141 152
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5.6 - A funcdo de superposicio g

Os valores da fun¢io de superposicdo também foram obtidos tanto a partir das medidas
experimentais quanto a partir das simulagSes numéricas dos testes com dissipagio de poténcia
numa placa de cada vez. A Figura 5.4 apresenta os valores obtidos para a fungfio g (1-1),
definida pela equacfio (5.7) em funcfo do ntmero de Reynolds do jato. Pela sua definigdo, a
funcéio g*(n—n) varia linearmente com a vazdo massica do jato e inversamente com o coeficiente
convectivo de troca de calor, que em escoamento turbulento varia aproximadamenie com um
expoente 0,8 da vazio méssica. O resultado apresentado na Figura 5.4 para g(1-1) indica
portanto um aumento suave desta fungdo com o nimero de Reynelds do jato (vazdo massica). Os
resultados numéricos diferem dos experimentais praticamente da mesma forma e pelas mesmas
razdes comentadas para os valores do nimero de Nusselt médio apresentados na Figura 5.1. Os

valores numéricos e experimentais referentes & Figura 5.4 sfo apresentados na Tabela 5.6.
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Tabela 5.6 — Comparagfo de g*(1-1) experimental e de simulagido

Re g*(1-1) exp. g*(1-1) sim.
9537 27,76 29,81
11410 27,93 31,10
13602 30,37 33,16
16192 32,56 35,00

A Figura 5.5 apresenta g*(2-2) em fun¢fo do nlmero de Re, quando apenas a placa 2 €
aquecida. Aqui também ocorre um aumento suave desta fungfio com o nimero de Reynolds do
jato e assim como o coeficiente convectivo apresentado na Figura 5.2, os valores simulados
aproximam-se das estimativas dos valores experimentais melhor do que no caso da placa 1
porque o escoamento ja estd mais afastado da regifio de estagnagdio do jato. Os valores numéricos

e experimentais referentes a Figura 5.5 s#o apresentados na Tabela 5.7.

Tabela 5.7 — Comparacfio de g*(2-2) experimental e de simula¢fo

Re g*(2-2) exp. g*(2-2) sim.
9655 21,56 24,24
11461 22,97 24,94
13844 24,44 25,77
16333 26,32 27,50
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Figura 5.4 — A funcio g*(1-1) da placa 1
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Figura 5.5 - A funcfio g (2-2) da placa 2

A Figura 5.6 apresenta as estimativas numéricas e experimentais da fungdo g*(3-3) em
fungdio do niimero de Re, quando apenas a placa 2 € aquecida. Também neste caso, assim como
na Figura 5.3, os valores experimentais e numéricos estio bem mais proximos enftre si ¢
aumentam suavemente com o nimero de Reynolds do jato. Os valores numéricos e

experimentais referentes a Figura 5.6 sdo apresentados na Tabela 5.8.

Tabela 5.8 — Comparagfio de g*(3-3) experimental ¢ de simulacéio

Re g*(3-3) exp. g*(3-3) sim.
9603 26,26 28,31
11386 27,13 28,94
13570 29,3 30,20
15479 31,30 31,50

A Figura 5.7 apresenta os valores da funcfio g*(i-1), definida pela equagio (5.6), em
funco da posigdo relativa das placas a jusante da placa | quando esta é aquecida. Na montagem
experimental deste trabalho existem apenas duas placas a jusante da placa I: as placas 2 ¢ 3, de
modo que para elas correspondem valores de (i-1) respectivamente iguais a | e 2. Dois aspectos
importantes podem ser notados nesta figura.
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Figura 5.6 — A fungio g*(3-3) da placa 3

Primeiro, hd um decréscimo de g*(i-1) quando (i-1) varia de 1 para 2. Isto se deve & menor
diferenga de temperatura (T, — Tin) no numerador da Equaco (5.6) ou, em outras palavras, que a
influéncia do aquecimento direto da placa 1 € menor na placa 3 do que na placa 2. Em segundo
lugar, os valores de g*(i-1) sdo quase independentes do niimero de Reynolds, ou seja, da vazéo
massica do jato. Isto pode ser justificado porque neste caso as placas 2 e 3, a jusante da placa 1,
ganham calor por convecgdo desta placa aquecida a montante. A diferenca de temperaturas (Tu
— Ti), deve diminuir suavemente com a vazdo massica do jato devido ao aumento da turbuléncia,
mas a0 mesmo tempo, a razdo entre a vazio massica ¢ o coeficiente convectivo implicita na
equaclo (5.6) deve aumentar suavemente com o nimero de Reynolds do jato. Assim, como
efeito resultante destas duas tendéncias opostas, o valor da fun¢fo g*(i-1) praticamente
independente do mimero de Reynolds do jato. Nota-se também gue como esta funcfic neste
grafico refere-se as posigdes das placas 2 e 3, fora da regifio de estagnagiio do jato, houve uma
boa concordéncia entre as suas estimativas numeéricas e experimentais. Os valores numéricos ¢

experimentais referentes a Figura 5.7 sfo apresentados na Tabela 5.9.
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Tabela 5.9 — Comparaciio de g*(i-1) experimental e de simulacio

i-1 Re g*(i-1) exp. g*(i-1) sim,
9537 2.89 2,88
1 11410 2,79 2,80
13602 2,86 2,86
16192 2,91 2,87
9537 1,36 1,34
2 11410 1,30 1,30
13602 1,29 131
16192 1,35 1,33
6
5t + Re=9537 (exp.)
4t = Re=9537(sim.)
g 5 | . » Re=11410(exp.)
o o | = Re=11410(sim.)
| . x Re=13602(exp.)
| s Re=13602(sim.)
0 | + Re=16192(exp.)
0 1 2 3 . Re=16192(sim.)
(i-1)

Figura 5.7 — A fungfio g*(i-1) quando a placa 1 é aguecida

A Figura 5.8 apresenta os valores estimados da fung@io de superposigio g*(i—Z), quando
apenas a placa 2 ¢ diretamente aquecida. Na montagem experimental, apenas a placa 3 esta
situada a jusante da placa 2, de modo que na Figura 5.8 apenas o valor (i-2) = 1 € apresentado,
valido entio para a funcdo g*(3-2). Neste grafico observa-se também, da mesma forma que na
Figura anterior, praticamente uma independéncia da fungfo em relag@o ao niimero de Reynolds e
uma boa concordéncia entre a suas estimativas experimentais e rmuméricas, pelas mesmas razdes
apontadas anteriormente. Os valores numéricos e experimentais referentes a Figura 5.8 sdo

apresentados na Tabela 5.10.
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Tabela 5.10 — Comparacfio de g*(i-2) experimental e de simulacio

i-2 Re g*(i-1) exp. g*(i-1) sim.
9655 3,52 3,59
1 11461 3.50 3,62
13844 3,40 3,49
16333 3,47 3,60

Os valores de g*(i-]), bem como os valores dos coeficientes adiabaticos de troca de calor,
h.4, 330 muito importantes na previsdo das temperaturas das placas, quando uma poténcia elétrica

arbitraria for dissipada simultaneamente em cada uma delas.

+ Re=9655(exp.)
= Re=9655(sim.)
. s Re=11461(exp.)
< Re=11461(sim.)
x Re=13844(exp.)
» Re=13844(sim.)
0 . o +Re=16333(exp.)
- Re=16333(sim.)

g*(i-2)
O = NWh oo

(i-2)

Figura 5.8 — A funciie g*(i-2) quando a placa 2 é aquecida
3.7 - Anilise no caso de dissipaciio arbitriria de poténcia elétrica nas placas

Com as informages obtidas sobre os valores de haq € das fungdes de superposicdo g*(i-1),
agora sera considerada a simulagio numérica de uma condigiio arbitriria de dissipagio de
poténcia eletrica nas trés placas aquecedoras da montagem experimental. O objetivo torna-se
entdo determinar & temperatura de equilibrio de cada placa aquecedora em relagio a temperatura
do ar na entrada do jato. Nestes casos, para evitar que a cada distribuicio discreta das poténcias
dissipadas corresponda uma distribui¢io do namero de Nusselt médio em cada placa, €
conveniente utilizar o coeficiente adiabatico na solugdo geral do problema. Partindo do
conhecimento da poténcia dissipada em cada placa, o processo adotado de simulacio numérica

sera descrito a seguir, com a ajuda do diagrama de fluxo indicado na Figura 5.9.
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Inicialmente, estimam-se as taxas convectivas de transferéncia de calor Quuv; de cada
placa, como sendo uma fragio da poténcia dissipada nelas (por exemplo, 90%, como indicado na
Figura 5.9). Com estes valores estimados de Qconv; , 0s valores das seis fungdes de superposicio
g*(i-j) permitem uma estimativa das temperaturas de cada placa em relagio & temperatura de
entrada do jato. Com estas estimativas das temperaturas das placas, as taxas de perda de calor de
cada placa sdo entdo avaliadas. Através de um balango de energia em cada placa, foram obtidas
novas estimativas para as taxas convectivas de troca de calor de cada placa subtraindo-se as taxas
avaliadas de perdas de calor da poténcia dissipada em cada placa. As novas estimativas das taxas
convectivas de troca de calor de cada placa sio comparadas com as estimativas anteriores para
verificar a convergéncia do processo iterativo de solugio. Se ndo houver concordancia dentro de
uma proximidade pré-estabelecida, as novas estimativas sdo utilizadas para determinar novas
temperaturas das placas aquecedoras e o processo iterativo continua até ocorrer a convergéncia
desejada. Quando a convergéncia ocorre, as temperaturas das placas sdo aquelas estimativas

obtidas na tltima iteragdo.
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Figura 5.9 - Fluxograma para obtencfio das temperaturas de cada placa
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Utilizando o procedimento descrito pelo fluxograma apresentado na Figura 5.9, foi
considerada uma situagdo em que as poténcias dissipadas nas placas 1, 2 e 3 da montagem
experimental fossem respectivamente iguais a 3 W, 2 W e 1 W. Foram entdo efetuadas duas
simulagGes numéricas nestas condi¢Ses de aquecimento das placas, considerando um mesmo
valor do nimero de Reynolds do jato, igual a 15600. Na primeira delas, as perdas térmicas
associadas a montagem experimental foram incluidas na simula¢do, num processo iterativo de
solugio, como indicado na Figura 5.9. Na segunda simulago, foi considerado que as perdas
térmicas fossem despreziveis, de modo que toda a poténcia dissipada em cada placa aquecida
fosse transferida integralmente para o escoamento de ar pelo mecanismo de convecgio térmica.
As temperaturas previstas para as placas aquecidas nestas duas simulagdes numéricas estio
apresentadas na Figura 5.10. Como as perdas térmicas das placas foram estimadas num valor
maximo em torno de 10% da poténcia dissipada, nota-se que as temperaturas previstas nas duas
simulagBes s3o bastante semelhantes, com um desvio maximo em torno de 1 °C para a placa 2

neste ¢aso.

40
38
B
— 36 *
O B # sem perdas
= 34 | . # Com perdas
=
32
30
0 1 2 3 4
n

Figura 5.10 - Comparacio das temperaturas das placas previstas por duas simulacées

O modo da segunda simulagdo, efetuada considerando despreziveis as perdas térmicas,
naturalmente ndo precisa de um processo iterativo de solugfio e seria bastante conveniente se as

perdas térmicas fossem pequenas. Caso elas nfio sejam despreziveis, ¢ sempre conveniente
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considerar o0 modo da primeira simulagdo, incluindo as perdas térmicas das placas aquecidas num

processo iterativo de solugéo.

Foram também efetuados trés testes experimentais com aquecimento simultdneo das placas
na montagem experimental, todos com um nimero de Reynolds do jato maximo possivel na
montagem experimental, em torno de 16200. Nos testes realizados, as poténcias dissipadas em

cada placa estdo indicadas na Tabela 5.11.

Tabela 5.11 - Distribui¢Ges de poténcia em cada placa metalica

Caso # Poténcia elétrica dissipada nas placas metalicas (W)
Placa | Placa 2 Placa 3

1 3 2 i

2 1 2 3

3 2 2 2

Como resultado destes testes experimentais, obtiveram-se os valores medidos da
temperatura de cada placa aquecida e também as estimativas experimentais dos valores dos seus

coeficientes adiabaticos de troca convectiva de calor,

Estes trés testes também foram simulados numericamente através do método iterativo
descrito na Figura 5.10, para fins de comparacio com os resultados experimentais. Os resultados
numericos foram obtidos utilizando uma grade numeérica de 92 x 24 volumes de controle
respectivamente nas dire¢des paralela e normal 4 placa de incidéncia. Na direcdo da placa de
incidéncia, a malha foi espacada de maneira uniforme (com um tamanho igual 2 1 mm no
dominio considerado). Na direcdo normal a placa, a malha foi disposta de maneira que o
espacamento aumentava com a distancia das superficies de incidéncia e de confinamento numa
progressdo geomeétrica. A posigio da primeira linha nodal paralela 4 placa de incidéncia foi
escolhida de modo a garantir que o valor da ordenada adimensional de turbuléncia y  ficasse
situado na regido completamente turbulenta, de forma a garantir a aplicagio do modelo k-g

padrdo.

Na Figura 5.11 sdio comparados os valores médios de hag € hy, - este definido na equagdo

(5.2) - para a placa aquecida 1, tanto aqueles obtidos dos resultados experimentais quanto dos
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simulados, para os trés casos citados na Tabela 5.11. Observa-se que de acordo com as suas
proprias caracteristicas, os valores de hyg permaneceram praticamente inalterados com a variagio
da distribui¢do de poténcia nas placas metalicas. A maior variacio entre os resultados numéricos
¢ experimentais ficou em torno de 3%. O mesmo nfio ocorre com os valores de hi, que
dependem fortemente da distribuigio de poténcia elétrica nas placas metalicas (devido & variagio
de Tw). Os valores numéricos e experimentais referentes & Figura 5.11 sio apresentados na
Tabela 5.12.

Tabela 5.12 ~ Comparacfo de h experimental e de simunlaciio — placa 1

caso haa (sim.) hag (exp.) hy, (sim.) hy, {exp.)
1 285,48 283,96 283,45 280,50
2 285,48 283,96 280,00 276,28
3 285,48 283,96 282 00 278,54

caso

Figura 5.11 - Variacio de b na placa 1 para virias distribuices de poténcia
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5.14.

Os valores numéricos e experimentais referentes 4 Figura 5.12 sdo apresentados na Tabela

Tabela 5.13 —~ Comparacfio de h experimental ¢ de simulagfio — placa 2

caso haq {sim.) hag (exp.} hin (sim. ) hin {exp.)
1 180,64 179,38 172,22 167,34
2 180,64 179,38 179,68 176,57
3 180,64 179,38 175,90 171,86

casoe

Figura 5.12 - Varia¢dio de h na placa 2 para virias distribuicées de poténcia

Os valores numéricos e experimentais referentes & Figura 5.13 sio apresentados na Tabela

Tabela 5.14 — Comparaciio de h experimental e de simulagfio - placa 3

caso hag (5im.) hag (exp.) hin (sim.) hi, {exp.)
1 158,95 156,93 130,17 124,01
2 158,95 156.93 150,08 144,25
3 158,95 156,93 144,78 138,15
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Figura 5.13 - Variacio de h na placa 3 para virias distribuicdes de poténcia

Na Figura 5.12 s8o comparados os valores médios de haa e hi, da placa aquecida 2 para os
trés casos especificados na Tabela 5.11. QObserva-se o mesmo comportamento qualitativo do
grafico anterior, ou seja, o valor de hy tanto numérico como experimental praticamente
independem da distribuigdo de poténcia elétrica, enquanto que os valores de hy, tanto numérico

como experimental variam consideravelmente com essa distribuicio.

A Figura 5.13 apresenta resultados analogos para a placa aquecida 3. Nota-se que esta
placa, devido a sua posi¢do & jusante das demais, sofre a maior influéneia do aquecimento
convectivo a montante do escoamento de ar trocando calor com as placas 1 ¢ 2. Isto se reflete na
maior varia¢do relativa de hix nos trés casos distintos de distribuicdes de poténcia. Mesmo assim,
a distribuigio do coeficiente adiabatico manteve-se também neste caso inalterada em relagdo a

variagio dessas distribuigbes também para a placa 3.

As condigbes especificadas para as placas aquecidas na Tabela 5.11 sdio as poténcias
dissipadas em cada uma delas simultaneamente em cada caso. Naturalmente, o objetivo principal
destes testes era determinar a temperatura resultante em cada placa nas condigdes de aquecimento
simultdneo especificadas. Como os testes experimentais correspondentes foram efetuados em

dias distintos, a temperatura ambiente de entrada do jato (Ty,) variou de teste para teste. Deste
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modo, para uma comparacio adequada entre os diversos casos, os resultados obtidos serdio

apresentados em termos da diferenca de temperatura (Tw,— Ti) para cada placa em cada caso.

A Tabela 5.15 apresenta os valores medidos e os resultados das simulagGes numéricas
correspondentes das diferengas de temperatura mencionadas para os trés casos descritos na
Tabela 5.11. Estes testes experimentais foram efetuados com vazio maxima fornecida pelo
ventilador utilizado, fornecendo um nimero de Reynolds do jato em torno de 16200 nos trés

testes.

Tabela 5.15 — Comparacio das temperaturas nas placas aquecidas
(Tw — T} CASO 1 CASO 2 CASO 3
(°C) EXP | NUM | EXP | NUM | EXP | NUM
Placa 1 10,3 | 103 3,5 3.5 6,9 6,9
Placa 2 1,2 | 11,4 | 10,8 | 11,0 | 11,0 | 112
Placa 3 7,7 7.3 19,7 | 19,6 | 138 | 13,9

Em primeiro lugar, nota-se uma concordincia muito boa entre as diferengas de
temperatura medidas e as suas predicdes numéricas. O desvio maximo foi de 0,4 °C em todos os
testes e o valor médio desse desvio para todos os testes foi de 0,1 °C. Nota-se também uma
influéneia pronunciada da posigdo da placa no valor da sua temperatura de equilibrio térmico
para uma mesma poténcia dissipada. Por exemplo, quando a poténcia de 3 W foi dissipada na
placa 1 (caso 1), o seu aumento de temperatura em relacdo a temperatura de entrada do jato de ar
for de 10,3 °C. Quando essa mesma poténcia foi aplicada na placa 3 (caso 2), essa diferenca foi
maior, igual a 19,7 °C, por duas razdes distintas. Em primeiro lugar, o coeficiente adiabatico na
placa 3 € menor que na placa 1 e portanto, para uma mesma poténcia dissipada, implicando num
aumento maior de temperatura na placa 3 se as perdas térmicas das duas placas forem
equivalentes. Além disso, a placa 3 sofre um aquecimento adicional devido is poténcias
dissipadas de forma no uniforme nas duas placas (1 e 2) a montante. Os valores estimados do
coeficiente adiabatico de troca de calor (156 W/m*°C) e das perdas térmicas (5%) deste teste na
placa 3 permitem entdo avaliar essas duas contribui¢des distintas. Os resultados estimados foram
que a contribui¢o da poténcia dissipada na placa 3 foi de 18,8 °C enquanto que por efeito do

aquecimento a montante a contribui¢do foi de 0,9 °C na diferenca total medida, igual a 19,7 °C.
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Capitulo 6

Conclusaes

Um procedimento numérico de calculo foi desenvolvido para a simulacio de resfriamento
de placas aquecidas discretamente por jatos de ar turbulentos bidimensionais. Para isto foi
desenvolvido um programa de calculo que leva em considera¢do o modelo de turbuléncia de duas

equacdes k-g na versdo a alto namero de Reynolds.

Além das equagdes governantes de conservagiio foram implementadas no programa de
caleulo, as equagdes de energia cinética turbulenta k e da taxa de dissipagdo de energia cinética
turbulenta & Os resultados numéricos foram comparados com os resultados numéricos de

Seyedein et al. (1994) e de Polat et al. (1990).

Uma cavidade foi construida e ensajada em laboratério, a fim de se realizar um teste
adicional deste procedimento de calculo. Os resultados experimentais para o coeficiente
convectivo baseado na temperatura de entrada do jato e para o coeficiente convectivo adiabético
foram comparados com os resultados de simulagdes correspondentes, havendo boa concordancia
entre eles, com excecdo na regido de estagnacdo quando o nimero de Reynolds era inferior a
10000,
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A cavidade experimental foi ensaiada para uma razio de aspecto H/w = 6,0. O tnico
pardmetro variado foi o niimero de Reynolds, que em virtude das limitagSes do ventilador do

laboratério atingia Re maximo baseado no didmetro hidraulico 1gual a 16000,

A fim de se cobrir uma faixa de Re mais ampla do que 0s ensaios experimentais,
simulages adicionais foram realizadas. Em todos os casos estudados, verificou-se gue apenas o
modo de transferéncia de calor por radiagio pode ser desprezado. O objetivo principal deste
trabalho foi a determinagdo do coeficiente adiabatico convectivo de cada placa aquecedora, para
entdo obter a temperatura adiabatica de cada uma. A principal vantagem de se trabalhar com o
coeficiente adiabatico convectivo € que o mesmo depende apenas das condigdes de escoamento e
ndo da distribui¢do de poténcia de cada placa metalica aquecedora. O conceito de had consiste na
desconsideragdo dos modos de transferéncia de calor por radiacdo por condugdo considerando
apenas ¢ aquecimento do escoamento devido 4 placa aquecedora i montante. Pelos resultados
obtidos tanto experimentalmente como numericamente, observou-se a veracidade do conceito de
coeficiente adiabatico, pois a variagio do coeficiente adiabatico com a distribuicdo de poténcia
dissipada em cada placa foi insignificante. As caracteristicas de transferéncia de calor deste
trabalho obtidas pela simulagdio numérica, comparadas com resultados de experimentos
realizados no Laboratorio de Energia da Unicamp, bem como com alguns resultados
experimentais e numeéricos obtidos na literatura, mostram que o modelo k-g na versio de alto
nimero de Reynolds € um modelo aceitavel em predigGes aproximadas da transferéncia de calor
de jatos incidentes turbulentos, exceto na regifio de estagnacdo, principalmente nos casos quando
a razdo de aspecto H/w € menor que 2. Devido a existéncia de fortes curvaturas das linhas de
corrente e da presenga de altos gradientes de velocidade nos escoamentos incidentes, diferentes

aproximag0es proximas & parede foram necessarias para consideragdo de efeitos de turbuléncia.

Embora exista a dificuldade para se fazer uma predicfio com uma certa acuracidade de Nuy
devido a complexidade inerente de jatos incidentes turbulentos, a avaliacio geral do modelo a
alto nimero de Reynolds mostrou uma certa acuracidade com as medidas experimentais de Saad
(1981), Cadek (1968), Gardon e Akfirat (1966) e van Heiningen (1982) em uma razio de aspecto
H/w igual a 6 ¢ 8 e nlimero de Reynolds igual a 11000 e 20000, respectivamente.
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Apéndice A

A.1 - Calibracio da placa de orificio com didmetro 19,35 mm

O esquema do conjunto experimental montado para a calibragio da placa de orificio de

didmetro 19,35 mm esta representado na figura Al.

TN Mandmetro inclinado
Mandmetros . de alcool
emU —» _—

Ventilador Valvala l

v yde agutha ‘I‘aa(minaﬁzador

dwﬁr)
O } Y - } e
A

Placa de orificio

Figura A.1 - Esquema do conjunto para a calibragio da placa de orificio

A medida de vazo, na maioria dos medidores de escoamentos internos, baseia-se na
aceleracdio da corrente de fluido através de alguma forma de bocal. Neste experimento foi
utilizada uma placa de orificio mostrada na Figura A 1, com tomadas de pressdo 1, a jusante e 2,
a montante da placa, distando D e D/2, respectivamente, da placa de orificio, onde I é o didmetro
do tubo de PVC usado.

Assumiram-se as seguintes hipoteses para o escoamento através da placa de onificio:
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e Hscoamento permanente;

* Escoamento incompressivel,

* Escoamento ao longo de uma linha de corrente;
e Atrito desprezivel;

* Velocidade uniforme nas seges transversais do tubo;

O escoamento, apés sair da linha de pressio, passa por um trecho retilineo de duto até
chegar & placa de orificio (instalada no mesmo tubo usado na montagem experimental). O fluxo
de ar passa por mais outro trecho de duto retilineo antes de alcan¢ar um laminarizador. O
laminarizador € um elemento medidor com uma curva de calibracio da vazio (volumétrica ou
massica) em fun¢do da queda de pressdo e das condigdes do ar em escoamento em seu interior.
Comparando-se esta vazdo com as medidas da placa de orificio, calcula-se, para cada vazio, uma

constante K, que representa a razdo entre a vazio massica real e a teorica na placa de orificio.
Da literatura, a vazdo teorica para este tipo de escoamento pode ser medida pela equagio:

) A
Mieo = PAV; ;—“—Wr—i—~'_2‘\/2(pl ~ P2 )par (A1)

e
4

A, = area da sec¢do do tubo de PVC utilizado;

onde:

A, = area do orificio da placa;

P, e P; = pressdes medidas a montante e a jusante da placa de orificio, respectivamente;

Par = densidade do ar.

No entanto, para a medida de vazdo real, a equagio (A.1) precisa ser ajustada para nimeros

de Reynolids ¢ para razGes de didmetro por um coeficiente empirico de vazio:

C= mreal (A2)

Moo

Alem disso, a equagio também ¢ ajustada por um fator de expansdo do ar (Y) e por um
fator de expansdo térmica de area do material da placa de orificio (F.). Definindo os fatores de

corregdo, obtém-se:
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2 4
BRI e

Dy (A Dy
1
M= (A4}
SV/2
h-(a, /a0 2)
K=C-M (A.5)
Cp
¥ = —— (ar como gas ideal) (A.6)
Cy
Y:l—(o.41+o_35-54)-~5‘~P— (A7)
7P

Como se trabalha com temperaturas proximas a ambiente (25°C), pode-se considerar o

fator de expansdo térmica de area para o aluminio igual a 1 (F, = 1). Entdo:

mreal:Y'K'At'(z'par'AP) (A.8)

O coeficiente empirico de fluxo K ¢ obtido através da calibragdo da placa de orificio

utilizada em relagio a outro instrumento preciso previamente calibrado, como um laminarizador

de fluxo, obtendo assim uma relagio do tipo K = I -Rec2 , onde C; e C; sdo constantes

caracteristicas da placa de orificio e K depende do nimero de Reynolds medido durante a

experiéncia.

De acordo com a calibragdo da placa feita anteriormente, utilizando os laminarizadores de
fluxo da marca Meriam, modelo 50 MW20-2, obteve-se C; = 1.05143 e C, = -0,0272845.
Portanto:

K =1,05143. Re~0:0272845 (A.9)
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Apéndice B
Reducio de dades

Neste apéndice sfo apresentados alguns detalhes relativos & reducio de dados dos

resultados experimentais que complementam o que foi exposto a respeito no capitulo 3.
B.1 - Calculo do nimero de Reynolds na entrada do jato

Da defini¢do do niimero de Reynolds e da medida da vazio, temos:
m=p-A4 -V (B.1)
Re=(p-Vy-Dy)/p ®B2)

Substituindo (B.1) em (B.2):

Re = (ri1- Dy)/(4; - 1) (®B.3)
th i . . .
Sendo A, = 2 °° perimetro molhado da placa de orificio Py, = n- Dy, tém-se
que a equagio (B.3) pode ser escrita:

Re=(4-ri) (P, - 1) ®.4)

Substituindo (A.8) em (B .4), tém-se:

P
(&T‘”»%]RezK-Y«At N2 Par - Ap (B.5)
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Substituindo (A.9) em (B.5), obtém-se:

Re(l‘CZ)z[Ci- 4 ‘Y -A,;- Z-Qar'Ap) (B.6)

M- Fyo
O valor de p € obtido a partir da equagdo empirica de Sutherland encontrada em Fox e
Mc Donald (1994):
/2
b-T
W(T) = ———[kg/(m-s)] ®.7)
T+—
T
Com T dado em Kelvin, b = 1,458 — 06(kg /(msK V'2)) ¢ S = 1104 K.

A relagdo entre o numero de Reynolds baseado no didmetro interno da placa de orificio

(Reo) e o numero de Reynolds baseado no didmetro hidraulico do jato {Reg) € dada a seguir:

Re, = (4-1i)/(Py, - 11) (B.8)
Rey =(4-m) /(P - 1) (B.9)
onde Pws € 0 perimetro molhado da abertura do jato.

Fazendo Re4/Re,, temos:

Req =Rey (Pyo /Pyg) (B.10)

Assim € possivel efetuar o calculo direto dos numeros de Reynolds a partir dos dados

experimentais.

B.2 - Perdas de calor por conducio através do isolante térmico

Utilizando os valores de condutividade térmica do aluminio, do acrilico, da cola de
silicone, do ar, do isopor e das esferas de isopor obtidos em Incropera e De Witt (1990), o campo
de temperatura em todo dominio de acrilico foi obtido pelo algoritmo Simple que calcula
iterativamente a equagio de condugfo de calor. Com a distribui¢do de temperatura no dominio,

as taxas de perda de calor foram entio obtidas.
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Os dados utilizados para o caleulo foram:

Katuminio = condutividade do aluminio = 237 Wim.K;
kar = condutividade do ar = 0,0263 W/m K;

Kisopor = condutividade do isopor = 0,15 W/m K
Kesteras = condutividade das bolinhas de isopor = 0,035 W/mXK;
Ksiticone = condutividade da borracha de silicone = 0,11 W/m.X:

Kacritico = condutividade do acrilico = 0,208 W/m K

B.3 - Perdas de calor através dos termopares

Na primeira placa foram instalados seis termopares cromel-alumel. O comprimento dos
segmentos dos fios dos termopares, localizados fora da placa, € de cerca de 70 cm. Na segunda e
terceira placa também foram instalados seis termopares chromel-alumel em cada placa. O
comprimento dos segmentos dos fios desses doze termopares também é equivalente a 70 cm.
Estes segmentos de fios partem das placas metalicas sendo dobrados na direc8io perpendicular ao
escoamento ate atingir a parede de acrilico da montagem experimental onde sio presos com cola
de silicone. Este dobra nos fios de termopar tem o objetivo de minimizar o efeito de aleta, Na
sequéncia, os fios de termopar tangenciam as paredes laterais do conjunto de acrilico, passam por
dentro da caixa de plenum e finalmente chegam 2 caixa de conectores. Esta caixa de conectores €

considerada isotérmica por ser hermeticamente fechada e preenchida por algodio.

Assumiu-se que o calor retirado da placa pelos termopares era conduzido axialmente
através deles. Assim, o calor retirado da placa, por unidade de tempo, através de cada um dos

fios de termopares pode ser obtido por;

_ (km Am ey Ay Wy ; —Tee)
'y

O (B.11)
onde kn e ks s@o as condutividades do metal do fio e do seu isolamento de teflon,
respectivamente. Am € Ay indicam as areas transversais do fio metalico e de seu 1solamento. Ty
indica a temperatura do fio no ponto onde ele sai da placa, tomada como a temperatura da placa.
Te indica a temperatura na extremidade do fio, tomada como a temperatura no interior da caixa

de conectores.
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Assim, a perda de calor em cada placa, através dos termopares nela instalados, foi obtida por:

6 (ko +kpp ) A, + 2k€fAtf i —Tee)
!
I

Oy = (B.12)

onde ky e ko indicam as condutividades térmicas do alumel e do cromel, respectivamente; I¢

indica o comprimento do segmento do fio.

Introduzindo em (B.2) os valores numéricos dos parimetros pertinentes, tem-s¢ para cada

placa:

Qtp - 47363‘10*6 (Tw,i “ch) (B.13)

Na obtencéo de (B.13) adotou-se a temperatura no interior da caixa de conectores igual a
temperatura ambiente (Ty). Nos ensaios realizados, verificou-se que a diferenca entre a
temperatura ambiente e a temperatura no interior da caixa de termopares era inferior a 0,5°C. A
perda de calor por condugio pelos fios dos termopares foi equivalente 0.2% da taxa de dissipacio

ohmica ocorrida na placa, para a configuragdo com uma placa aquecida.

B.4 - Trocas de calor entre a placa aquecida e o restante da fiagdo a ela conectada

Foi tomado o cuidado de que a conexio entre a ponta do fio de cromel e a ponta do fio de
cobre estivesse encostada na resisténcia elétrica, para que o calor fosse gerado apenas no
conjunto de aquecimento. Portanto, para efeito de caleulo foi considerado que os fios de cobre
partissem do aquecedor saindo na diregio perpendicular ao escoamento até atingir a lateral de
acrilico da montagem experimental. Em seguida eles foram presos a esta parede por meio de cola
de silicone, tangenciando-a até a saida para a caixa de plenum. Este comprimento de fio de cobre
desde o aquecedor até a caixa de plenum foi estimado em torno de 10 cm. Deste ponto até a
caixa de conectores, o fio de cobre envernizado trocava calor por convecgido com o ambiente da

caixa de plenum.

Foi efetuada uma analise da troca de calor nestas duas regides citadas anteriormente; do
aquecedor até a saida da montagem experimental de acrilico e desta até a saida da caixa de

plenum. A temperatura da caixa de plenum foi considerada 2 temperatura do jato de entrada.
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O fluxo de calor através do fio de cobre na primeira regifio é meramente por conducio axial

€ pode ser expresso por:

. Ty i —Tp
Qre1 =k 'Ac"'"—:L‘““_ (B.14)
onde:
Tw,; = temperatura do aquecedor metalico;
Ty = temperatura na saida da montagem experimental de acrilico;

L = o comprimento do fio de cobre do aquecedor 3 saida da montagem de acrilico;
A, = area transversal desses fios;

k. = condutividade térmica do cobre.

O fio de cobre na segunda regifo é considerado como uma aleta infinitamente longa, e o

fluxo de calor pode ser expresso por:

O e =Pk ATy ~T,) (B.15)

onde:

h = coeficiente de transferéncia de calor entre o fio metalico e o ambiente;
P = perimetro da secfo transversal do fio de cobre;

k. = condutividade térmica do cobre.

A. = area de se¢io transversal do fio de cobre;

Ty, = temperatura na saida da montagem experimental de acrilico;

Tin = temperatura da caixa de plenum;

Como a temperatura Ty, ndo € conhecida, foi efetuado um balango de calor entre estas duas
regides, fazendo a consideragio () 1 = Q) 72 =Q #. Esta consideragio pode ser feita, pois &

assumido que a troca de calor radial € desprezivel em relagio a troca de calor axial do fio de

cobre.
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Portanto o fluxo de calor nos dois fios de cobre ligados a cada placa metélica é dado por:

N (Tw,i “‘Tin)
Qf = T 7 (B.16)

+
WPk A, koA,

Neste caso, 0 comprimento do fio de cobre de cada aquecedor até a saida da montagem

experimental de acrilico foi considerado o mesmo. Substituindo os valores numéricos na

equagio, obtém-se:

Q. =1086x107°(Z,, ; ~T,) (B.17)
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APENDICE C

Medidas experimentais obtidas nos testes com apenas uma placa aquecida de cada vez e os
valores da vazio massica do jato e do coeficiente adiabético de transferéncia convectiva de calor

em cada teste.

Tabela C1 - Placa 1 aquecida

Re Tw (CC) Tin CC) | Pam (°C) | APeaixa (mbar) | m(kg/s) | hao(W/m*C)
9213 41,09 25,07 946 17 0,00539 201,52
11220 42,66 23,40 947 24 0,00642 238,39
13472 43,18 24,00 947 34 0,00766 261,79
16209 43,31 23,51 947 46 0,00912 290,74
Tabela C2 — Placa 2 aquecida
Re Tw("C) | Ta("C) | Pamn ('C) | APeyiva (mbar) | m (kg/s) | hao(W/m™C)
9738 41,08 22,06 947 18 0,00542 130,46
11585 41,495 22,16 952 24 0,00644 145,45
13677 40,81 22,00 949 36 0,00777 164,90
16138 36.8 22,00 951 47 0,00916 180,64
Tabela C3 - Placa 3 aquecida
Re Tw °C) | Tin("C) | Pam CC) | APeuie (mbar) | m (Kg/s) | Dag( W/m-C)
9744 38,49 21.44 943 18 0,00540 106,73
11605 39,53 23,61 950 24 0,00642 122,74
13714 39,875 23,32 950 34 0,00775 138,02
16194 38,67 21,70 943 46 0,00911 151,09
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