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Nomenclatura

Letras Latinas
A -éarea [
A - 4rea total por metro de largura do trocador [m?/m]
C - capacidade calorifica [J/sK]

C. - constante (0,55}
Ci. - constante (1,44)
Cy. - constante (1,92)

¢, - calor especifico [I/kgK]
Dy - Diimetro hidraulico [m]

e - espessura fmj

f - fator de atrito
Gz - namero de Graetz

H - largura do trocador de calor [m]

h - coeficiente de transferéncia de calor convectivo [W/mk]
n - coeficiente médio de transferéncia de calor convectivo [W/mk]
k - constante de Von Karman

L - comprimento do trocador de calor {m]
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Nomenclatura

Nu - namero de Nusselt

p - perimetro

P - pressdc
Pe - namero de Peclet
P, - razio producio de energia cinética turbulenta pela viscosidade turbulenta
Pr - nimero de Prandtl

g - poténcia térmica
q - taxa de calor

g’  -fluxo de calor
Rep, - Reynolds baseado no didmetro hidraulico
Re;, - Reynolds local

St - pmero de Stanion

T - temperatura

T. -temperatura média de mistura

U - coeficiente global de transferéncia ¢ calor

U - coeficiente global médio de transferéncia ¢ calor

w - velocidade
Wmed - velocidade média
y - distdncia entre o centro do primeiro volume de controle no fluido e a parede
X - coordenada na direcdio normal do trocador de calor
Y - coordenada na direciio transversal do trocador de calor
7 - coordenada na direcio principal do trocador de calor
Zs - comprimento de desenvolvimento hidrodindmico turbulento

Zs: - comprimento de desenvolvimento térmico turbulento

Ietras Gregas

¢ - difusividade térmica

ki

- razdo de aspecto

a
f - parimetro geometrico

[m]
[Pa]

(/5]

I'W/m]
[W/m’]

Xl

i
[W/m’k]
[W/m?k}
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[ro/s]
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[m]
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Nomenclatura

e - dissipacio de energia cinética turbulenta
A - diferencisal discreto

7 -efetividade

u - viscosidade absoluta

v - viscosidade cinemética

p - densidade

% - condutividade térmica

& - vazdo massica

®; - vazdo total de uma corrente por metro de largura do trocador
T -tensdo

o, - constante (1,0}

5. - constante (1,3)

y - parimetro geometnico

Superescritos

+ . referente as variaveis internas

4

- referente a flutuagdes turbuientas

Subescritos
¢ - referente a dutos circulares
e - referente & entrada do escoamento
f - referente ao fluido frio
q - referente ao fluido quente

pc - referente a propriedades constantes
s - referente 4 saida do escoamento

t - turbulento

w - relativo & parede

i,k - diregBes coordenadas

[i/kg]

Pa.s]
[m%/s]
[kg/m’]
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Resumo

SAITO, Marcelo Batista, Andlise Paramétrica de um Trocador de Calor Através da Simulacdo
Numeérica, Campinas, Faculdade de Engenharia Mecnica, Universidade Estadual de

Campinas, 2002, 134p. Dissertagdo {(Mestrado).

O presente trabalho tem por objetivo determinar numericamente a queda de presséo € ©
fluxo de calor de um trocador de calor ar-ar utilizado para resfriamento de um ambiente selado
que nio pode ser contaminado pelo ar externo. Esta analise tem por finalidade otimizar a
geometria que maximiza o calor transferido para uma determinada queda de pressdo. O trocador €
formado por dutos paralelos de segbes retangulares com escoamento €m COntra-comente no
regime turbulento. As duas correntes sdo separadas por paredes sOlidas e lisas. A analise
paramétrica ¢ efetuada resolvendo-se equagdes de conmservagio da massa, quantidade de
movimento e energia, utilizando o modelo de turbuléncia x-e padrio e considerando propriedades
varidveis. A condugio de calor nas paredes sGlidas também foi incluida nas simulagBes. A
solugio numérica tridimensional € obtida através da discretizagio das equagOes de conservagao
em volumes Snitos, sendo empregado um pacote numérico comercial (PHOENICS 3.3). As
simulagBes sdo realizadas para namero de Reynolds entre 8000 e 160000. Os resultados obtidos
permitem avaliar o desempenho do trocador de calor para valores especificados da queda de

pressio e determinar a geometria que maximiza o calor transferido.
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Abstract

SAITO, Marcelo Batista, Parametric Analysis of a Heat Exchanger Using Numerical
Simulation, Campinas, Faculdade de Engenharia Mecinica, Universidade Estadual

de Campinas, 2002, 134p. Dissertacio (Mestrado).

The pressure drop and heat transfer flux on an air-air heat exchanger employed as a cooling
device for a closed cavity with heat dissipation are determined numerically. The analysis is
further extended to optimize the cross section dimensions to render the maximum heat
transfer rate at 2 given pressure drop. The heat exchanger is of rectangular cross section
ducts placed side by side in counter flow turbulent regime. The duct walls are of smooth
and flat aluminum. The conservation equations of mass, momentum and energy are solved
with the x-g turbulence model using the finite volume code embodied on the PHOENICS
33 The heat conduction along the solid walls is considered employing conjugate heat
sransfer treatment. The simulations are performed for Reynolds number between 8000 and
160000. The pressure drop and heat transfer rate are determined and expressed in terms of
dimensionless parameters. The analysis is further advanced determining ¢ross section

aspect ratio which gives the maximum heat transfer rate for a given pressure drop.
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Capitulo 1

Introducéo

Os problemas de aguecimento de componentes eletrénicos t€m merecido cada vez mais a
atencio da industria eletrbnica. O controle térmico destes dispositivos pode ser feito por meic das
propriedades fisicas de materiais e do fluxo de calor. Laboratérios e universidades tém modelado
e testado equipamentos para a dissipagio do calor no interior de painéis ou gabinetes eletrnicos
onde solugdes envolvendo transferéncia de calor conjugado, turbuléncia e otimizacgiic de

parimetros para novas geometrias permanecem em constante desenvolvimento e pesquisa.

O calor dissipado no interior dos painéis eletroeletrbnicos pelos componentes provoca ©
aumento da temperatura interna em rela¢fo 4 temperatura ambiente. Esta temperatura elevada €
prejudicial a0 funcionamento ¢ a durabilidade (vida Gtil) dos componentes que compde 08
squipamentos de telecomunicagdes e os controladores de processos. Por sua vez, o uso de painéis
vedados dificulta a transferéncia de calor do interior do painel para o meio ambiente, o que
aumenta ainda mais a temperatura interna do painel. Este fato ¢ ainda agravado pela
miniaturizagio dos componentes eletrdnicos que permitem montagens mais compactas
provocando um aumento ainda maior da temperatura interna dos gabinetes. Assim, se por um
lado, com os avancos da eletrdnica, diminuem o tamanho dos painéis elétricos de méaquinas ou
processos, por outro lado, aumentam os problemas e defeitos decorrentes do aumento do grau de

compactacio que causa uma elevada temperatura interna.
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Introdugdo

Os equipamentos disponiveis para a dissipagio térmica em painéis elétricos sdo
basicamente: ventiladores, condicionadores de ar e trocadores de calor. Nos conjuntos de
ventilagio a troca de calor € promovida com a renovacio do ar interno quente por ar frio externo.
A utilizacBo de filtros minimiza 2 entrada das particulas contidas no ambiente para o interior do
gabinete. Esta ¢ 2 soluglio tecnicamente mais econfinica, porém necessita de manutencio
periddica dos filtros. Os condicionadores de ar promovem a troca térmica por ciclo de
refrigeragiio com reduclc da umidade €, por consegiiéncia, garantem a estabilidade térmica do
painel. Apesar desta alternativa preservar ¢ grau de protegio meclnica do conjunto
painel/equipamento, ela possui custos operacionais e de manutencio elevados. Nos trocadores de
calor ar-ar, objeto de estudo neste trabalho, a troca térmica ¢ realizada por meio de duas correntes
de ar em contra~fluxo transferindo o calor interno para a corrente de ar externa através de uma
superficie metalica (comumente aluminio) que separa fisicamente os fluxos. Esta solugio
preserva o grau de protec@io do equipamento, garante um ambiente isento de contaminantes sem a
utilizagBo de filiros, nfo requer manutengdo periddica e tem um custo operacional satisfatério.
Assim, torna-se de fundamental importancia o desenvolvimento e técnicas que intensifiqguem a
transferéncia de calor do trocador possibilitando a reducBio nas dimensGes e nos custos de

manufatura e operagiio dos mesmos.

1.1  Configuracio Geométrica de Trocador de Calor

O presente trabalho focaliza um trocador de calor ar-ar como opgio de dissipador térmico
para painéis eletroeletronicos. O escoamento dos fluxos de ar quente e fric se d4 em contra-
corrente e em regime turbulento. Este arranjo € empregado como lateral ou mesmo porta de
gabinetes de equipamentos eletroeletrOnicos operando em um ambiente interno selado para
garantir a2 ndo contaminacio com © ar externo, mas promovendo a troca térmica entre as

correntes.

Na Figura 1.1 € apresentado o arranjo esquemadtico do trocador de calor. Neste casc sfo
mostrados dois ambientes, um selado {local onde permanecem os equipamentos) e outro externo
{ambiente atmosférico). A corrente de ar quente se refere ac primeirc ambiente & 0 segundo se
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refere a corrente de ar frig, A Figura 1.2 e a Figura 1.3 mostram os perfis de cada corrente dentro

do trocador. O ar € movimentado para os canais por meio de ventiladores como mostra a Figura

1.1

Entrada de ar fide

Saida de ar
quente

2 o

= =

& 2

g1z &

2

© & &

£ | 3 E

s 2oy i

£ -] =)
o4 =g

B 2 £
=

Saida de ar frie //
/ TN
- i e
Entrada de ar \ i 1
E guente '\\\Ve cetilnd ’ar/
5 g
zZ

e
¥

Figura 1.1 - Detalhe do trocador de calor,
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Figura 1.2 - Perfil do trocador de calor pelo Figura 1.3 - Perfil do trocador de calor pelo

escoamento de ar ffio no canal. escoamento de ar quente no canal.

Montou-se uma maquete de trocador de calor ar-ar como mostra a Figura 1.4 e a Figura 1.5,

para exemplificar e ilustrar com maiores detalhes do seu funcionamento.
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Figura 1.5 - Tlustragiic da maquete de trocador de calor pela entrada ¢ saida dos fluidos.

1.2 Metodologia e Objetivos

O estudo é baseado em um trocador de calor ar-ar constituido por dutos paralelos de segio
retangular colocados lado a lado como mostra a Figura 1.6. A troca térmica ¢ realizada por meio
de duas correntes de ar em contra-corrente transferindo o calor interno para a corrente de ar
externa através de uma superficie metalica que separa fisicamente os fluxos. Admite-se que no
arranjo proposto as correntes de ar quente e frio apresentam um perfil uniforme de velocidades na
entrada de cada canal ¢ se desenvolvem a partir destas seqdes. Efeitos de curvatura causados por
defletores de ar ou blogueios parciais da secfio, que freqilentemente ocorrem em aplicagdes deste

tipo, nio estdio sendo aqui considerados.
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Pela influéncia da vazdo e dos parfimetros geométricos do trocador de calor, pretende-se
determinar a configuracio geométrica que maximiza a quantidade de calor transferido por metro

de largura do trocador para uma queda de pressio fixa.

Ar Seco Ar Seco Ar Seeo Ar Sece
Quente Frie Quente Frin LS

X

Figura 1.6 - llustragdo fisica do problema.

Foi adotada uma abordagem numeérica para o estudo do problema, fatc que possibilitou
algumas vantagens do ponto de vista de andlise do mesmo, na medida em que investigagOes

locais do escoamento e da transferéncia de calor ficassem facilitadas.

As simulagBes numeéricas foram realizadas com a utilizagdo do codigo computacional
PHOENICS (versio 3.3), o qual é baseado no método dos volumes finitos. Os modelos
numéricos foram simulados para Reynolds baseado no didmetro hidraulico entre 8000 ¢ 160000
condiciio de operagio que caracteriza a aplica¢do de trocadores de calor em sistemas de troca
térmica no interior dos painéis eletroeletronicos. A seguir, € apresentada uma breve descrigdo do
contetdo de cada um dos capitulos, procurando dar ao leitor uma vis@o geral da organizagio do

trabatho.
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1.3 Organizacdo do Trabalhe

No capitulo 2 € zpresentada uma teoria sucinta sobre trocadores de calor e fundamentos
térmicos e hidrodindmicos de escoamentos em dutos. Inicialmente & feita a classificacfo dos tipos
de trocadores de calor, disposicio do escoamento e processo de transferéncia. Em seguida sdo
mostradas a metodologia aplicada para a analise de transferéneia de calor e as consideragfes
térmicas e hidrodindmicas sobre os conceitos envolvendo a troca de calor entre uma superficie e

fluido de escoamento interno em canais.

O equacionamento matematico, a formulagio das variaveis caracteristicas na transferéncia
de calor, revisio dos modelos de turbuléneia ytilizados para o problema proposto sio descritos no

capitulo 3.

No capitulo 4 sdo apresentados o modelo computacional e a solugio numérica, incluindo as
dimensdes do modelo e suas condigdes de contorno. A fim de avaliar a qualidade do modelo
numérico, foram realizadas comparacdes entre os resultados numéricos obtidos e resultados
apresentados na literatura. Esta validagio foi realizada para geometrias mais simples daquela
utilizada no modelo de trocador. Foram realizados testes de malha para averiguar a
independéncia da malha nos resultados e em seguida realizou-se a validagio do modelo
computacional para escoamentos 2D e 3D. Os resultados s#o validados com resultados referentes

a0 escoamento térmico ¢ hidrodinidmico desenvolvido.

No capitulo 5 sdo apresentados os resultados numéricos para um conjunto de simulagGes
com Reynolds entre 8000 a 160000. Perfis de velocidades ¢ de temperaturas sdo apresentados
para uma configuragio especifica com finalidade de revelar propriedades locais do escoamento.
Em seguida, sio apresentadas as determinagdes da queda de pressdio e fluxo de calor e suas
formas adimensionais em fun¢do da razdo de aspecto dos canais para os meodelos simulados.
Finalmente a otimizaciio da razdo de aspecto que proporcione a maior troca térmica para uma

queda de pressfo fixa.
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O capitulo 6 apresenta as conclusdes. Além disso, sio apresentados propostas para a
realizaciio de firturas pesquisas nesta 4rea e comentarios & respeito do desenvolvimento desta

investigagio, onde s#o citados os principais problemas encontrados.



Capitulo 2

Teoria de Trocadores de Calor

Neste capitulo € apresentado um resumo da teoria sobre trocadores de calor incluindo
fundamentos térmicos ¢ hidrodinfimicos de escoamentos em dutos. Inicialmenie é feita a
classificacdo dos trocadores de calor de acordo com o grau de compactacio, disposigio do
escoamento, processo de transferéncia e tipo de construgfo. Em seguida sfio mostradas a
metodologia aplicada para a anélise de transferéncia de calor e as consideragBes térmicas e
hidrodindmicas sobre os conceitos envolvendo a troca de calor entre uma superficie ¢ fluido de

escoamento interno em canais.

2.1  Trocadores de Calor

O processo da transferéncia de energia térmica entre dois ou mais fluidos em diferentes
temperaturas, e separados por uma fronteira sélida, é muito comum em aplicacdes da engenharia.
O dispositivo usado para corporificar esta troca térmica € o trocador de calor, que tem aplicagdes
especificas no aquecimento e no resfriamento de ambientes, no condicionamento de ar, na

produgéo de energia, na recuperagio de calor e no processamento quimico.

Os trocadores de calor podem ser classificados de acordo com o processo de transferéncia,
grau de compactacio da superficie, tipo de construgio e da disposicic das correntes dos fluidos,
Incropera (1998). De acordo com o processo de transferéncia a troca térmica pode ocorrer por

meio do contato direto ou indireto entre os fluidos. No contato direto o calor é transferido
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diretamente entre os fluidos imisciveis quente (Tq, Ty indica a temperatura do fluido quente na
entrada e na saida) e frios (Ts ¢ Ts indica a temperatura do fluido frio na entrada ¢ na saida),
come mostra a Figura 2.1, geralmente um dos fluidos € gés e o outro € vapor ou liquido sob baixa
pressiio. No contato indireto o calor é primeiro transferido do fluido quente para uma superficie
solida e em seguida para o fluido frio, além disso, ambos os fluidos devem estar fluindo

simultaneamente.

Em um trocador de armazenamento, ambos os fluidos percorrem alternativaments as
mesmas passagens de troca de calor, como mostra a Figura 2.2. A superficie de transferéncia de
calor geralmente é de uma estrutura chamads matriz. Em caso de aquecimento, o fluido quente
atravessa a superficie de transferéncia de calor e a energia térmica € armazenada na matriz.
Posteriormente, quandoe o fluido fric passa pelas mesmas passagens, a matriz “libera” a energia

1érmica {em refrigeragiio o caso ¢ inverso). Este trocador é também chamado de regenerador,

Os trocadores sfo freqiientemente caracterizados pelo tipo de construgdio como tubular, em

placas, superficies estendidas, casco e tubos, etc, Shah (1981).

O trocador de calor casco e tubo € construido com tubos envolvidos por uma carcaga. Um
dos fluidos passa por dentro dos tubos, e o outro pelo espago entre a carcaga ¢ 0s tubos, Como
mostra 2 Figura 2.3. Existe uma variedade de construgGes diferentes destes trocadores
dependendo da taxa de transferéncia de calor desejada, do desempenho, da queda de pressdo e
dos métodos usados para reduzir tensdes térmicas, prevenir vazamentos, facilidade de limpeza,
para conter pressdes operacionais, temperaturas altas e controlar a corrosdo. Trocadores de
carcaca ¢ tubo sdo os mais usados para quaisquer capacidades e condi¢Ges operacionais, tais
como pressbes e temperaturas altas, atmosferas altamente corrosivas, fluidos muito viscosos,
misturas de multicomponentes, etc. Estes sfo trocadores muito versateis, feitos de uma variedade

de materiais ¢ tamanhos ¢ siio extensivamente usados em processos industriais.
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Figura 2.1 - Trocador de calor através do contato direto.
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Figura 2.2 - Trocador de calor de armazenamento.
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Figura 2.3 - Trocador de calor casco € tubos.

De acordo com a disposicdo das correntes elas podem ser classificadas como paralelas, em
contra-corrente e cruzadas. Um dos tipos mais simples de trocador de calor ¢ aquele constituido
por dois tubos concéntricos no qual os fluidos quente & frio se movem numa mesma diregdo, ou
em direcdes opostas, como mostra a Figura 2.4, Na configuragdo com as correntes paralelas os
fluidos quente e frio entram pela mesma extremidade, correm na mesma dire¢do e saem pela
outra extremidade. Na configuragdo em contra-corrente os fluidos entram por extremidades

opostas, fluem em dire¢Bes opostas e saem por extremidades opostas.

Trocadores de calor compactos sdo usados para se ter uma 4rea superficial de transferéncia
de calor, por unidade de volume, muito grande (maior ou igual a 700 m? / m’). A motivacio para
se usar uma superficie de troca compacta ¢ conseguir um dado de desempenho de transferéncia
de calor obedecendo a limitacdes de massa ou volume, como no caso de sistemas de transporte,

refrigeragdo e ar condicionado.

Trocadores de calor tipo placa normalmente é construido com placas planas lisas ou com
alguma forma de ondulagSes, como mostra a Figura 2.5, Geralmente, este trocador ndo pode

suportar pressdes muito altas, comparadas ao trocador tubular equivalente.
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Figura 2.4 - Trocador de calor tubo duplo.

Figura 2.5 - Trocador de calor tipo placas.

O projeto completo de um trocador de calor pode ser subdividido em trés fases principais

que seriam’ a analise térmica, o projeto mecAnico preliminar e o projeto de fabricagio.
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O projete mecinico envolve consideragBes sobre as pressbes e temperaturas de operagdo, as
caracteristicas corrosivas de um ou de ambos os fluidos, as expansdes térmicas relativas
considerando suas conseqiientes tensdes, e a relagio do trocador de calor com os demais

equipamentos.

O projeto de fabricagio requer a transcrigdo das caracteristicas ¢ dimensOes fisicas em uma
unidade gue possa ser construida a um baixo custo. A selegio dos materiais, vedagdes,
invélucros, arranjo mecinico Stimo e os processos de fabricagdo devem ser especificados. O peso
e as dimensdes sio fatores importantes no custo final do equipamento ¢, portanto, devem ser

considerados como variaveis econdmicas.

Para cada aplicagio particular existerm regras a serem seguidas para a obtengdo do melhor
projeto, compatibilizando as considerages econbmicas com © peso, dimensdes, etc. Uma analise
de fatores mecanicos e de fabricagio que envolve o projeto estd além dos objetivos da presents
discussio. Serd abordada somente a analise térmica. Serfio apresentados os métodos de avaliacdo
do desempenho de um trocador de calor, juntamente com uma discusso dos métodos que podem
ser usados na estimativa do tipo e das dimensdes deste equipamento para © desempenho de uma
determinada funcdo. Neste sentido, foi considerado somente o trocador de calor para 0s quals a

transferéncia de calor se da predominantemente por condugdo e convecsao.

2.2  Anglise Térmica

A analise de um trocador de calor inicia-se pela determinagio do coeficiente giobal de
transferéncia de calor U, que define em termos da resisténcia térmica total a transferéncia de
calor entre dois ou mais fluidos, ou seja, é a maneira de sistematizar as diferentes resisténcias
térmicas equivalentes existentes num processo de troca de calor entre duas ou mais correntes de
fluido, o coeficiente se determina pelas resisténcias 4 conduglo e a convecclo entre fluidos

separados por fronteiras planas e cilindricas, sendo suas superficies limpas ¢ sem aletas.

A Figura 2.6 mostra a troca de calor através de uma parede plana entre fluidos com a
hipGtese de regime permanente, superficies sem rugosidade, sem aletas e auséncia de fontes de
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calor. Na Figura 2.6 Ty e Tap representam 2 temperatura média de mistura de cada um dos

fluidos Tw1 e Ty representam a temperatura da parede ¢ h; ha representam o coeficiente médio

de transferéncia convectiva de calor em cada um dos fluidos.

A Fluido Fric

Twi
\ T
Fluido Quente \\_\ Tz

Figura 2.6 - Representa¢do esquematica da distribuicio de temperatura em uma parede plana em

contato com dois fluidos.

O processo de transferéncia de calor da Figura 2.6 pode ser representado pelo seguinte

circuito térmico equivalente, Incropera (1992):

1 B 1
B A hA Traa
e N s VAVAVS : WAV Vs
T i T T T 2

g=UA(T, ;- Tn}

O coeficiente global de transferéncia de calor € expresso por:

[ - N 1
UA  (ha) (A) (h,A)
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onde, “ &7 é a espessura, A ¢ a condutividade térmica, o calor trocado € definido como:

q=UA(T, ~T.,)

(2.2)
onde, A é a ares superficial total.

O projeto de trocadores de calor usualments inicia-se com a determinagio da area de troca
de calor necesséaria para acomodar uma determinada taxa de transferéncia de calor, de uma ou das
duas correntes que entram no trocador com uma determinada temperatura ¢ vazdo, € que

precisam sair em uma determinada temperatura.

As temperaturas dos fluidos, num trocador de calor, nfo sdo em geral constantes, mas
variam de ponto para ponto 4 medida gue o calor é transferido do fluido mais quente para o mais
frio. Mesmo para uma resisténcia térmica constante, a taxa de calor transferida varia ac longo do
ascoamento, pois seu valor depende da diferenca de temperatura entre os fluidos quente ¢ fric em
cada secdio. As figuras. 2.7, 2.8, 2.9 ¢ 2.10 ilustram as variagGes de temperatura que podem

ocorrer em um ou em ambos os fluidos, num trocador simples.

el

Figura 2.7 - Distribuigfo de temperatura num condensador
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Figura 2.10 - Distribuicio de temperatura num trocador de calor de correntes opostas.

A Figura 2.7 ilustra o caso em que um vapor estd se condensando a uma temperatura
constante enquantc o outro fluido esté sendo aquecido. A Figura 2.8 representa um caso onde um
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liquido se evapora & temperatura constante enquanto recebe calor de um fluido mais quente, cuja
temperatura diminui 2 medida que ele atravessa o trocador de calor. A Figura 2.9 representa as
condighes num trocador de correntes paralelas, e a Figura 2.10 se aplica a um trocador de
correntes opostas, nfo ha mudanca de fase nos dois Gltimos casos. Uma inspego no trocador de
correntes paralelas, Figura 2.9, mostra que independente do comprimento do trocador, 2
temperatura final do fluido mais frio nunca pode alcangar a temperatura de saida do fluido mais
quente, de acordo com a 2° lei da termodinidmica. Por outro lade, no caso de correntes opostas, a
temperatura de saida do fluido mais frio pode exceder a temperatura de saida do fluido mais
quente, j4 que existe um gradiente de temperatura favoravel, ac longo de todo o trocador de calor.
Uma vantagem adicional desse arranjo € que, para uma dada quantidade de calor trocada por

unidade de tempo, € requerida uma area superficial menor que na corrente paralela.

Para se determinar a taxa de calor transmitida por elemento de édrea do trocador de calor

utiliza-se a expressdo (2.3),

dq = UdAAT
(2.3)

o fluxo de calor total transferido € obtido a partir da integral sobre a 4rea de transmisséo de calor
A ao longd do comprimento do trocador. Se o coeficiente global de transmissao de calor U, for
constante, as variagbes de energia cinética forem desprezadas e o casco do trocador for isolado, a
equagio (2.3) podera ser facilmente integrada para os casos de correntes paralelas e opostas. Um

balanco de energia numa érea diferencial dA obtém-se:

dq = ®,c, 4T, = +®;c,dT, = UdA(T, - T;),
(2.4)

onde ® & a vazio em massa, em kg/s, ¢, ¢ 0 calor especifico a presso constante, em J/kgK, e T ¢
a temperatura média, em Kelvin. Os indices q e f referem-se, respectivamente, aos fluidos quente
¢ frio; o sinal + no terceiro termo aplica-se & corrente paralela, e o sinal -, a corrente oposta. Se os
calores especificos dos fluidos ndo variarem com a temperatura, poderemos escrever um balango

térmico da entrada até uma se¢lo reta arbitraria do trocador ou,
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_'Cq(’rg mqu,) = Cf{Tf —“}«fe)

El

(2.5
onde,
Co= @4 ¢y, a capacidade térmica do fluido quents, em keal/h K
Cr= ®reyy, 3 capacidade térmica do fluido frio, em keal/h K.
Resolvendo a equagdo {2.5) para T, obtém-se:
C
T, =T, ——(T,-T,)
Cq
(2.6
da qual pode-se ter:
T -T, =~ i«i-g—:-‘f— T +£§-ch +T,
q i Cq H Cq q
2.7

Substituindo-se na equacio (2.4) ¢ valor de T, ~Tr dado pela equacdic (2.7), chega-se, apés

um rearranjo, a:

UdA dT,

C
- [I + [-{:—fﬂ'l} + [&}T& + T,
C‘l Cq )

{2.8)
Integrando a equagdo (2.8) a0 longo de todo o comprimento do trocador, obtém-se:
m{mm(cf [CMs + (€ /ICIT + T | _ (1 1),
| =+ (G /COIT, +(C, /C )T, +T, C, .
2.9
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onde, U= ifUdA .
A

A equagio (2.9) pode ser simplificada para:

-
|
|

14C, /ICHTe T )+ T - T | [ 1
}ﬂ{( b q)( fa ﬁ) 98 fe}z_éi_+i}§‘&
L ToeTs G Gy
(2.10)
Da equagio (2.5), obtém-se, para o comprimento total do trocador,
[ __ T~ Lo
C, T, ~Te
(2.11)

que pode ser usada para eliminar as capacidades térmicas horarias na equacio {2.10). ApOs um

rearranjo, obtém-se:

T -T, U
m[ = f“‘):i{% -T5) (T, *Tfe)]%

T,.-T:
(2.12;
pois,
q-= Cf (Tfs - Tfe) = Cq(qu - qu) .
Fazendo To — Tr = AT, a equagfo (2.12) pode ser escrita como:
0= TA AT, —AT,
In{AT, /AT,)
{2.13)
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onde os indices 1 & 2 se referem as respectivas extremidades do trocador, conforme nomenclatura
da Figura 2.9 e da Figura 2.10. Na pratica, é convenienie usar uma diferenca de temperatura

efetiva média ATy para todo o trocador, definida por:

q=UAAT,,
(2.14)

Comparando as equagbes (2.13) e (2.14), verifica-se que, para comrenies paraielas ou

opostas;

AT, - AT,
= In{AT,/ AT,)

(2.15)

a qual é chamada de diferenca de temperatura média logaritmica (DTML). A DTML tambeém se
aplica quando a temperatura de um dos fluidos é constante. Quando ®ycq = Drcpy, 2 diferenca de
temperatura € constante em correntes opostas € ATw = AT, = AT, Se a diferenca de temperatura
AT, nfo for 50% maior que AT,, a diferenca de temperatura média aritmética diferird em menos

de 1% da DTML, e podera ser usada para simplificar os calculos.

O uso da temperatura média logaritmica € apenas uma aproximacioc, na pratice, porque U
geralmente nfoc é constante. No trabalho de um projeto, entretanto, o coeficiente global ¢
usualmente calculado numa segio média, normalmente 4 meia disténcia enire 08 exiremos, €
tratado como constante. Se U varia consideravelmente, pode ser necessaria uma iteragio

numérica, a qual podera ser encontrada em Incropera {1992).

Para obter uma equacgdo para a quantidade de calor transmitida que ndo envolva qualquer
temperatura de saida, introduzimos a efetividade do trocador de calor, 7. Esta ¢ definida como 2
razdo entre a quantidade real de calor transferida por unidade de tempo, num dado trocador de

calor, e 2 maxima quantidade possivel. Assim,
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n=——
Ui |

(2.16)

A taxa méxima possivel de transferéncia de calor gmes, poderia ser conseguida, em
principio, considerando um trocador em contra-corrente de comprimento infinito. Nesse tipo de
unidade, se nfo houver perdas externas de calor, 2 temperatura de saida do fluido mais frio sera
igual & temperatura de entrada do fluido mais quente, quando ®scpr < Bolpg; quando PoCog < Prps,
a temperatura de saida do fluido mais quente ¢ igual 2 temperatura de entrada do mais frio. Em
outras palavras, a efetividade compara a quantidade real de calor transferida por unidade de
tempo com & quantidade maxima, cujo umico limite ¢ a segunda lei da termodindmica,

Dependendo de qual capacidade térmica seja menor, 2 efetividade €

e Sae = Ta)
Cmﬁn (ch - Tfe)
@17

ou

n= qu(Tﬁ - Tfe)
Cmin(ch - Tfe)
(2.18)

onde Cpin € 0 menor de Pglpq € Pecpr.

Uma vez conhecida a efetividade de um trocador de calor, 2 quantidade de calor transmitida

por unidade de tempo pode ser determinada diretamente pela equagdo:

qg= Tlcm(ch -Te)
(2.19)

14 que
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’ﬁcmin(qu “Tfe) - {jq (qu "qu} = {jf(Tfs “Tfe) -

A equaglo (2.19) ¢ a relag8o bésica dessa andlise porque ela expressa a quantidade de calor
transferida em termos da efetividade, da menor capacidade térmica e da diferencga entre as

temperaturas de entrada. Ela substitui 2 equacio (2.14) na andlise por DTML, mas nfo envolve as

temperaturas de saida.

A efetividade, para uma dada configuragio de escoamento, pode ser expressa em termos de

dois pardmetros adimensionais, a razdo de capacidades térmicas, Crnin/Crux, © 8 razdo entre o

coeficiente global de transferéncia de calor e 2 menor capacidade térmica, U A/Cu. O tiltimo
dos dois par@metros ¢ chamado de numero de unidades de transferéncia de calor, ou
abreviadamente, NUT, que é uma medida do tamanho da transferéncia de calor do trocador.
Quanto maior o valor de NUT, mais proximo o trocador de calor estard de seu limite

termedindmico. A efetividade do trocador € determinada em funcio de NUT e Coun/Conax.

As expressOes para a efetividade de trocadores de calor operando em diferentes
configuragbes de correntes pode ser encontrada em Kays e London (1984). A efetividade para as
disposigOes de correntes paralelas e opostas, de trocadores de calor tubc — tubo, 580 expressas

pelas equacgdes (2.20) e (2.21), respectivamente:

{ = o1 o/ Caie TUA/ Crg
T I+(CL /)
’ (2.20)
1 — & Cata/ Cruc VA Coe
=77 (Coo /Co Yo o o TOA
' (221

s * w » s rd - s r 13 -
Se definir C' como sendo a razfio entre a minima e a maxima capacidade térmica, ou seja:
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(2.22)

e sabendo gue, com as hipdteses de regime permanente, calores especificos independentes da

temperatura e escoamento totalmente desenvolvido para que o coeficiente global de troca de calor

nfo seja funcio da posiclo, pode-se considerar o termo U A/ como constante. Assim,

NUT = 22
Crn '
(2.23)
Substituindo os valores de NUT e C nas equacdes (2.20) e (2.21) tem-se:
1— e{mzwr(zm*);
L ,
{2.24)
1— e{—NUT{l—C')}
N T e uTac ]
{2.25)

Deve ser observado que para a disposigio de correntes opostas em que o valor de C' =1 faz
com que a efetividade fique indeterminada. Pela aplicagdo da regra de L’'Hopital, esta

indeterminagio € levantada e obtém-se:

_ NUT
1+ NUT

7
(2.26)

Os métodos 1-NUT e DTML ndo consideram o efeito da conducio longitudinal. A
condugdo longitudinal tanto nas paredes sOlidas como nos fluidos. A conducfo longitudinal nos

fluidos pode ser desprezada para Pe > 10 e Gz > 0,005.

Pe = RemPr,
(2.27)
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Z
D,Pe

3

Gz =

(2.28)

onde, Gz € o numero de Graetz, Pe ¢ o namero de Peclet, Rep, € o nlimero de Reynolds baseado
no didmetro hidraulico, Pr € o niimero de Prandtl, Z é o comprimento do canal e Dy, é o didmetro

hidraulico. Estes valores sdo aplicados para diversos tipos de trocadores de calor com exceglio de

trocadores para metal liquido.

Z2.3 Fundamentos e Escoamento de Dutos

No escoamento interno o fluido estd confinado por uma superficie. A configuracio de um
escoamento interno constitui montagem conveniente para ¢ aquecimento e o resfriamento de
fluidos usados em processos de troca térmica. Uma vez conhecidos o coeficiente local de
transferéncia de calor h, a taxa de calor transmitido por unidade de 4rea g”, é determinada pela

diferenca de temperatura e pode ser calculado pela seguinte equagio:

q'=h(T, -T,)
(2.29)

onde, T € 2 temperatura de superficie do duto e Ty, € a temperatura de mistura do fluido, dada

pela equacio:
j' pwe, TdA,

T, =2
I pwe dA

A

8
?

(2.30)

onde, p ¢ a densidade do fluido, w € a velocidade, ¢, ¢ o calor especifico a pressdc constante, em

JkgK, T € a temperatura local ¢ A, é a 4rea da segiio transversal do duto.
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No escoamento em tubos ndo existe uma condigiio de corrente livre facilmente
identificavel, como ocorTe no escoamento externo, por exemplo, sobre uma placa plana. Mesmo a
temperatura da linha de centro nfo ¢ faciimente expressa em 1€rmos das condicbes de entrada do
escoamento e da transferéncia de calor. Em muitos problemas de rransferéncia de calor, em tubos
ou canais, o topico de interesse € o calor total transferido ao fluido num elemento do
comprimento do tubo ou em todo o seu comprimento. Em uma posigio axial qualguer, s entalpia
do fluido nesta secio ¢ avaliada pelo produto do seu calor especifico com a temperatura média de
mistura. A temperatura de mistura €, portanto, representativa da entaipia do fluido numa

localizaglio axial particular.

O coshiciente de transferéncia de calor pode ser expresso de forma adimensional pelo

namero de Nusselt que expressa uma razio entre 2 troca térmica por cONVeogdo ¢ conducdo:

kD
Nu = —=2
?ﬂ 2
231
onde, A é 2 condutividade térmica e Dy € o didmetro hidraulico, dado pela seguinte equacio:
b, -4
p 2
(2.32)

sendo p o perimetro molhado.

O namero de Reynolds do escoamento foi baseado na velocidade média e no didmetro

hidraulico da se¢do de entrada do canal:

w, D,

m

Vv

[

Re,, =

2

(2.33)
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onde, v, € a viscosidade cinematica do fluido de entrada e wy, € a velocidade média de entrada do

S5COAMEnio.

Perto das paredes, algumas das caracteristicas do escoamento interno existemn: a condigfo
de nio-deslizamento e a geragho de tensBes viscosas no fluido, opondo-se ao movimento. Assim,
a camada limite se desenvolve a partir da entrada, em grande analogia ao que acontece no
escoamento externo. Entretanto, a situagfio aqui comeca g diferir pelo préprio confinamento do
fluido e eventualmente a espessura de camada limite cresce até o centro do escoamento. Antes
deste ponto 0 escoamento ¢ dividido em duas partes: uma regifio "externa” onde o a viscosidade é
desprezivel, e uma regifo de camada limite, onde os efeitos viscosos sdo importantes. O perfil de
velocidade vai sendo alterado a medida que o fluido se afasta da entrada, pois 2 regific viscosa
estd sumentando de tamanho. Se o comprimento do duto for longo, € razoavel supor g existéncia
da condicdo de escoamento totalmente desenvolvido no qual o perfil de velocidade nio mais se
altera na direcdo do escoamento. Zs € o comprimento necessario para que isto ocomra. Ac longo
da regific definida por Zq, 0 escoamento pode se tornar turbulento, dependendo da rugosidade das

paredes e do nimero de Reynolds.

Para um escoamento turbulento completamente desenvolvido € necessario que o
comprimento do canal esteja entre 10 e 100 didmetros, Hinze (1975). A seguinte equagio mostra

a relagdo do comprimento de desenvolvimento e o didmetro hidraulico:

Z
—% = 0,693(Rep, ).
Dh
(2.34)
O desenvolvimento térmico para escoamento turbulento em dutos € normalmente

apresentado nos primeiros 10 difimetros ao longo do canal, entretanto pode ser calculade pela
seguinte expressio:

Z

—* = CRePr

D

h
(2.35)
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onde, C ¢ uma constante de proporcionalidade encontrada na tabela de Notter e Sleicher, Kays ¢
Crawford {1993).

O fator de atrito de Fanning' para escoamento turbulento em dutos circulares € dado pela
comrelag@o classica de Prandtl, Karman e Nikuradse chamada de PKN, Kakag et al. {1987), que
possui um desvio de 2% dos resultados experimentais normalmente utilizada para Reynolds entre

4,0 10° a 107, dada pela equagho:

L1137 In(Re ., ,f,)—0.3946

N

b

{2.36}
onde, f, é o fator de atrito para dutos circulares.
Para dutos de se¢éio retangular o fator de atrito ¢ encontrado pela seguinte correlagdo:
£=(1,0875 - 0,1125a%)fc,
(2.37)
onde, a” é a razio de aspecto do tubo expresso pela razio entre a largurae a altura do canal:
« 2b
o ==
2a
{2.38)

A queda de pressdo num trecho de comprimento AZ para escoamento hidrodinimicamente

desenvolvido é determinada por meio do balango de forgas e com o auxilic do fator de atrito:

2
AP = 2w AZ.
Dh

(2.39)

! Fator de atrito de Faming £= :WO
7P
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Para o numero de Nusselt a correlacio do duto de secfio circular é 2 mesma para duto de
secio retangular, substituindo apenas os valores para o fator de atrito e o didmetro hidraulico.
Esta ¢ a correlagio de Gnielinski para Reynolds entrs 2300 e 5,0 x 10° Shah e Kakac (1987), &
dada por:

(£/2)(Rey, ~ 1000) Pr

Nu=
1+12,7(F /2y Pr* 1)

(2.40)

Os valores do coeficiente de atrito e Nusselt sio dependentes das propriedades de
transporte do fluido que por sua vez, para gases especificamente, dependem da temperatura e
pressdio. A variagdio da viscosidade, calor especifico, condutividade térmica e densidade com a
temperatura e pressdo introduzem uma dificuldade extra na determinaciio dos valores de fe Nu

mencionados.

Algumas correlaces empiricas sio utilizadas para corrigir os valores de Nusselt e fator de
atrito apresentados com variagio de propriedades em um escoamento interno em dutos. Em geral,
as equagdes de correlagdio estdo relacionadas com a temperatura média de mistura, a temperatura

da superficie da parede do duto e as propriedades constantes.

Os valores do nmimero de Nusselt ¢ do fator de atrito sdo correlacionados pelas seguintes

expressdes:
No (T, )
Nu, (T,) ’
(2.41)
£ (L)
fp:: TmJ
(2.42)
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onde, T ¢ a temperatura média de mistura, Tw é a temperatura de parede ¢ o subscrito pe refere-
se a solucio apropriada para propriedades constantes € os expoenies m € 1 sio fungGes da

geometria ¢ do tipo de escoamento, Kays ¢ Crawford {1993},

Para escoamento turbulento em dutos é recomendada uma simples correlagéo!

para %” >1, m=-0,1; n=-0,5 (aquecimento),

m

para %’— <1, m=-01; n=0 (resfriamento).

m

Estas correlacdes foram obtidas experimentalmente e analiticamente, Kays e Crawford

(1993). E validadas somente para escoamentos turbulentos com gases.
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Capitule 3

Formulacio Matematica

Neste capitulo s#o apresentadas as equages de transporte e uma reviso dos modelos de

turbuléncia utilizados para o problema proposte.

3.1 Equac¢des de Transporte

As equacles de conservagdo de massa, quantidade de movimento e energia sdo escritas em
termos de suas grandezas meédias e das médias de produtos de suas grandezas flutuantes

utilizando o processo de decomposicio ¢ média de Reynolds.

Utilizando quantidades médias nas equagSes de Navier-Stokes ¢ de energia as equagdes

governantes tornam-se, White (1991):

Conservacdo da massa:

6(pwx) — O
S,

1

(3.1)

50



Formulacdo Matemdtica

Equacio da quantidade de movimento!

ow, @ ol (ow ow) ——]
pW, b= b | L e [ PW L W
O, & Oxy| | oK OXJ J
(3.2)
Equacdio da energia’
ot 8. 801 ==
C W, = Ah——pw' T 1.
Pk, ax, o, }
(3.3}

onde, w ¢ a velocidade média, w” ¢ a velocidade turbulenta flutuante, T ¢ a temperatura, 1" € a
temperatura turbulenta flutuante, P € a presséo, p € 2 densidade, & é a condutividade térmica e 1 &
a viscosidade.

Os termos —pw'. W', na equacio da conservacio da uantidade de movimento e ~pw'. T’
§ W q & q i

na equagdo de energia representam, respectivamente, 0 tensor de Reynolds ¢ o fluxo de calor
turbulento. Estes termos constituem novas varidveis de escoamento ¢ &0 modelados & partir do
campo médio de velocidade e de temperatura usando a hipotese de viscosidade turbulenta de

Boussinesq s € © nimero de Prandtl turbulento, Pr:

[ ) 2
pw, W =L, + ~ 9% = >
ox, ox; ) 3 " 0%,

(34)

(3.5
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Tanto a viscosidade turbulenta w,, quanto o nimero de Prandtl turbulento Pr, nfo sdo
propriedades do fluido. Eles dependem do proprie escoamento turbulento e sio modelados de

diversas formas encontradas na literatura, caracterizando distintos modelos de furbuléncia,

3.2 BModelos de Turbuléncia

Um modelo de turbuléncia fornece equaces constitutivas e equagdes extras que definem

relagBes de transporte de quantidades turbulentas para fechar o sistema de equagdes (3.2) e (3.3).

Os modelos mais simples de turbuléncia s¥o isotrGpicos e constituidos por equagbes
algébricas ou por equacgdes de transporte sendo uma delas a energia cinética ¢ outras variaveis

turbulentas como dissipagfio, vorticidade, tempo, etc.

Lvel e x-g, White (1991), sdo os modelos utilizados para a solu¢do do problema proposto.
Muito semelhante a0 modelo de comprimento de mistura de Prandtl o modeio Lvel descreve as
tensBes médias por uma equagdio algébrica simples para a viscosidade turbulenta como uma
fungdo da distincia da parede. No modelo de duas equagdes x-g, a viscosidade turbulenta é
constituida em termos das escalas de comprimento ¢ tempo que por sua vez sdo constituidas a
partir da energia cinética e dissipagfio dos turbilhSes. A principal caracteristica do modelo é a
utilizacdo de duas equagdes de transporte para determinacgio das escalas de comprimento e tempo

dos movimentos turbulentos.

3.2.1 Lei de Parede Hidrodinimicsa

As equacles para x-¢ s#o validas somente para escoamentos completamente turbulentos.
Proximos as paredes solidas existem regies onde o namero de Reynolds turbulento local ¢ tio
pequeno que os efeitos viscosos predominam sobre os turbulentos, chamada de regifio subcamada
laminar ou “Viscous Sublayer” como mostra a Figura 3.1, portanto as equagdes para x € € n3o

sfo vélidas, é preciso fazer uma “ponte” entre a regifio da parede ¢ campo turbulento. Existem
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dois métodos que realizam esta “ponte”: o método de fungdo de parede; e os modelos a baixo

numero de Reynolds.

O método de fungio de parede serd empregado nests trabalho. Seus meritos sio dois:
economia de tempo computacional e armazenagem; € permite a introduglio de informagQes

empiricas adicionais em casos especiais, cOmo por exemplo, quando a parede € rugosa.

N Subcamada
Ll Laminay

i i i d i1 AR EREE] o
1 1 1 i ut o

Figura 3.1 - Perfil de velocidade da camada limite turbulenta em termos da variavel w™ e v,

As fungBes de parede s3o aplicadas suficientemente proxima da superficie tal que os termos
inerciais podem ser desprezados e ainda distante o suficiente para que a tensdo viscosa possa ser
muito menor que a tensdo turbulenta. Esta regifo também ¢ conhecida por regifo logaritmica,
como mostra a Figura 3.1. Ela é caracterizada em termos das variaveis internas v’ e w' definidas

por.
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g = Y
V 7
(3.6)
W e
W‘:
(3.7)
£
7 -g o }
(3.8)

onde, w; ¢ a velocidade de atrito, T € a tens8o na parede, v ¢ a distdncia da parede até a o ponto

central do primeiro volume de controle e v € a viscosidade cinematica,

Assim para 30 < y" <200 o perfil de velocidades ¢ dado por:

. 1
W' =

1
= —la(v")+B = ~In{Ey"
kn(y) kﬂ(y}

kS

(3.9)

onde, E =¥

onde, k € a constante de Von Kdarman k = 0,41; E ¢ uma constante de integragio que depende da

rugosidade da parede (E = 8,6 para parede lisa).

Pode-se mostrar também, Wilcox (1998), que na regifc log (30 <y < 200), a tensdo 1=ty

& constante.
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A energia cinética turbulenta e 2 dissipagdo da energia cinética turbulenta adjacentes &

parede sfo dadas pelas seguintes equagdes:

. = V;’:
A C‘;Z 3
(3.10)
W3
g, =
ky *
(3.11)

Para se introduzir a condigio de ndo deslizamento na equagiio de conservagio de momento,
calcula-se a forga na parede ¢ adiciona-se na equacio discretizada, nos volumes de controle
juntos & parede, um termo fonte para esta forga. A tensdo € calculada, para cada direcdo onde

atua, como:

‘tw = pfth ?
(3.12)

onde, wy ¢ a velocidade local no volume adjacente & parede ¢ £ € o fator de atrito deduzido a

partir da equagio (3.9):

P p— 2
*UIn(ERe, 4ff,

(3.13)

onde, Rep € o nimero de Reynolds local, sendo calculado como:
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(3.14)

Muito proximo da parede onde 2 turbuléncia é amortecida e ¢ escoamento é dominado
pelas forgas viscosas, regifo chamada de sub camada laminar, esta regiio ocorre em distincias

muito proximas da parede, V' < 5, onde a tens#io varia linearmente com a distincia da parede,

(3.15)

Entre 5 <y < 30, é g regifio chamada “buffer layer” onde o perfil de velocidade ndo ¢
linear nem turbulento. Spalding (1961) propds a seguinte expressio valida da parede, v* = 0, até
y* = 100,

v o=w' -Ha'“k]s‘[ekB ~1-kw"* — (kg)z - (k:ﬁ"}z

(3.16)

Esta expressdo pode ser observada na Figura 3.2, onde ¢ mostrado o perfil de velocidade da

subcamada laminar ¢ a regifio logaritmica.
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Subcamada * v:v}/;
: Lammar ! o |
et i - H : {
&= .
5~ Camada
. Logaritmica o
w Eg. 3.9 "% Lei de parede de
90—~ Syaléing
’ﬁ,,@»" Pl Eqg. (3.16}
4 T ) y»fw Hay E):}ﬁ@

Figura 3.2 - Perfil de velocidade na subcamada {aminar ¢ na regifo log expressa por Spaiding.

3.2.2 Lei de Parede Térmica

Lei de parede térmica na regido turbulenta proxima a parede ¢ formulada pela seguinte
expressiao:

T 1/ Pr+u, /uPr
(3.17)
onde,
T =3
oc, W,
{(3.18)

Assumindo Pr e Pr, constantes, Pr = 0,7 e Pr; = 0.9, ¢ integrando a equacio (3.17) resulta

em T' = Pry" na regio da subcamada laminar, White (1991). Na regido da camada logaritmica

segue a seguinte eXpressao:
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H ™

T wPrt(wéiﬁ vy +P, |,

i
h 4

(3.19)
onde a funcio de Py, e definida por:
{ g
Po=9 Emﬂ(?ﬂ }4
’ '\\?Ta Jat Pr /E
(3.20)

O fluxo de calor € determinado com a analogia de Reynolds para o nimero de Stanton

local,

St= a ,
pe, W

(3.21)

onde, St € o numerc de Stanton e h é o coeficiente local de transferénecia de calor. Sendo

q", =h(T, ~T,.) e substituindo a equacio (3.21) nas equagdes (3.17) ¢ (3.18) tem-se:

T :w——-i ,
Stw*
(3.22)

onde, Ty ¢ a temperatura de parede e Ty, é a temperatura no ponto central do volume de controle

proximo a parede.

Na regido da subcamada laminar, y* < 5, o nimero de Stanton ¢ obtido pela seguinte
expressao, White {1991}

1

St = ,
PrRe,
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Substituindo o coeficiente de transferéncia de calor pelo fluxo de calor na equacio (3.21)

tem-se:
St = 9= ,
;}CpWL {Tw - TL)
(3.24)
Assim o fluxo de calor ¢ determinado por:
q", =Stpcw, (T, -T}.
(3.25)
Substituindo a equacgio (3.22) em (3.25) tem-se o fluxo de calor turbulento.
"o ﬁchL (Tw WTL)
9w — 5
{3.26)

Substituindo as varigveis internas, w. e W~ por ¥'* e C,'", relagdio valida somente para a

regido logaritmica tem-se:

_pe,C AT, - T)
w T+

3

3

(3.27)
3.2.3 Modelo Lvel

O modelo Lvel ¢ um modelo algébrico aplicado na presenca de paredes. O calculo da

viscosidade turbulenta ¢ através da lei de Spalding (1961), derivada da equacio (3.16),

+2
1, =uke"kB!AeXﬁ -1-X* mﬁm\!
L 2 ]

(3.28)
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ou,

X+2

;ut ::;j,“"" e){* "”i‘“X%“‘“ 2

(3.29)
onde, X =kw"
3.2.4 Modelo de duas Eguacdes x-&
O modelo k- para alto mimero de Reynolds, o qual foi desenvolvido originalmente por

Launder e Spalding (1974}, ¢ o mais usado em conjungio com funces de parede para se estender

sobre as camadas viscosas.

Neste modelo a viscosidade turbulenta € determinada a partir da energia cinética turbulenta

k e da dissipag8o de energia cinética turbulenta €, na forma:

K
g, = Cpp? :
(3.30)
onde,
K z—é(?-ﬁ-ﬁ—%%?),
(330

¢ C,, € uma constante do modelo.

Os valores locais de x ¢ £ s80 obtidos da solugiio de duas equagdes de transporte adicionais:
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s [ b, B
PQoc Mt P - S
IS Y
(3.32)
&
. .
5[ e Z S p o)
OXj i\\ 58 55(51 ®
(3.33)

O termo P, que aparece nas equagdes {3.32) e (3.33) é a2 produgBo da energia cinética

turbulenta, modelada por

K

p oy [ OW 0% oW,
ok, ox, ) ox,
(3.34)

As constantes que aparecem nas equages (3.32) e (3.33) sdo caracteristicas do modelo de
turbuléncia e seus valores adotados neste trabatho sfo: C, = 0,09; Cip = 1,44; Cp = 1,92; 5 = 1,0

e oy = 1,3.

3.2.5 Condigbes de Contorne para o Modele x-¢

As condi¢Bes de contorno para a energia cinética turbulenta e a dissipagdc de energia

cinética turbulenta foram calculadas pelo modelo de turbuléncia para alto nimero de Reynolds.

Na entrada do dominio os valores de x e g s3o estimados por:
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€ = ()

?

(3.35)

.- 0,165(x_}'*
: LM
(3.36)

onde, I € 2 intensidede turbulenta estimada em 5% & LM é uma sstimativa da escals dos

turbilhdes na entrada do escoamento.

v 01D,

(3.37)

Quanto as condigGes de contorno para a saida do escoamento as guantidades turbulentas
para a superficie de saida do dominio computacional foram consideradas completamente
desenvolvidas. Portanto, as propriedades de transporte sdo consideradas invariantes na diregiio do

escoamento na saida do canal, assim também para a linha de simetria,

2|
i

R
i

onde, n representa o vetor normal com a fronteira.

As condicBes de contorno nas paredes para os valores para a energia cinética ¢ a dissipacio

de energia cinética sdo obtidas através da lei de parede, equagdes (3.10) e (3.11).
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3.3 Propriedades

As equagdes de transporte sio aplicadas em simulag8es que utilizam ar seco como fluido de
trabalho. Nesta secfo sfo apresentadas as propriedades do ar seco. Elas s8o calculadas em fungfo

da temperatura e pressio.

A densidade do ar foi calculada assumindo um comportamento de gas perfeito:

onde, py ¢ a densidade local, Py ¢ a pressio atmosférica, P = 1¢10°Pa, R, = 287 J/kgK é a

constante do ar e Ty, € 2 temperatura absoluta local do escoamento.

Os valores de viscosidade dindmica foram obtidos pela férmula de Sutherland, Fox ¢ Mc
Donald (1994),

1,458:10° T,

iy =

1104
1+
TL
(3.39)
onde: T}, é expressc em Kelvin e g é expresso em (N, sym®.
Dividindo a viscosidade dindmica (ou absoiuta) pela densidade,
v==E
P
(3.40)

De forma analoga, obtem-se 2 difusividade térmica ¢, dividindo a condutividade térmica

pelo produto da densidade pelo calor especifico,
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(3.41)

A Figura 3.3 e a Figura 3.4 fornecem as variagBes das propriedades do ar seco em funcio

da temperatura variando entre 250K 3 350K,
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Figura 3.3 - Densidade Figura 3.4 - Viscosidade

Conforme se pode observar nas figuras, a densidade ¢ a viscosidade variam com a
temperatura. Por esta razio foi considerado o fluido ar seco como gis perfeito ¢ a utilizagdo da
equacio de Sutherland para encontrar a viscosidade dinfimica. Para as demais propriedades foram
consideradas constantes para uma temperatura média de 300K. Para referéncia, os valores de ¢, e
% adotados foram: ¢, = 1007V/kgK e A = 2,63x10” W/mK.

A influéncia destas propriedades na variagZo do fator de atrito e do niimero de Nusselt sio

relativamente pequenas, 1% a 5%, porém importantes na validagic do modelo que sio

apresentados no proximo capitulo.
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Métode Numérico

Neste capitulo sfo apresentados ¢ modelo computacional e a solug@o numérica, incluindo
as dimensdes do modelo e suas condigBes de contorno. A fim de avaliar a qualidade do modelo
numérico, foram realizadas comparagdes entre os resultados numéricos obtidos e resultados
apresentados na literatura. Esta validagio foi realizada para geometrias mais simples daquela
utilizada no modelo de trocador. Foram realizados testes de malha para averiguar a
independéncia da malha nos resultados e em seguida realizou-se a validagio do modelo
computacional para escoamentos 2D e 3D. Os resultados numéricos séo validados com resultados

referentes ao escoamento térmico e hidrodindmico desenvolvido.

4.1 Solucio Numérica

Os modelos matematicos descritos no capitulo anterior consistem de um conjunto de
equagdes diferenciais sujeitas as condigdes de contorno apropriadas. Para fornecer a forma
algébrica das equagdes governantes, um sistema de matha foi adotado para os componentes de
velocidade e as varidveis escalares, e essas equagdes foram discretizadas usando o método de
volumes de controle finitos, Patankar (1980). As simula¢Bes numéricas foram realizadas por
meio do software PHOENICS 3.3. O acoplamento do campo de velocidade ¢ de pressdo sfo
realizados através de uma variante do método SIMPLE denominade SIMPLEST.
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O esquema hibnido de interpolagfio foi utilizado na discretizacio dos termos difusivos e
convectivos. Os dados de entrada do programa incluiram a geometria e dados fisicos do fluide
simulado. Na simulac8o do trocador € considerada transferéncia de calor conjugado, ou seja, no
dominio onde possui a regifio sélida o calor € transferido pela conducio u=v=w=0)e no

fluido o calor ¢ transferido pela conveccio e conducio.

As equagbes de discretizacBo sfo obtidas da seguinte forma, a equacfio diferencial é
integrada no volume de controle considerado e em seguida sfo atribuidos perfis para a variagio
da variavel entre os pontos de cada volume de controle para obter as equacdes algébricas lineares.
Mais detalhes de discretizacfio podem ser enconirados em Patankar (1980) ¢ Maliska (1992).

Considers-se convergido a solugdo de uma varidvel quando a razio entre 2 somatdria dos

residuos desta variavel € um residuo de referéneia for menor que um.

O critério de convergéneia € definido como:

> Residuo(d)

MOLNY,NZ

0 FLUX0@)

(4.1)

sendo NX, NY e NZ o nimero de volumes na direcfio X, Y ¢ Z da malha.
A Tabela 4.1 mostra os valores utilizados de residuos de referéncia para as equagSes de

conservagio da massa, quantidade de movimento, energia térmica, energia cinética turbulenta ¢

dissipagfo da energia cinética.
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Tabela 4.1 ~ Valores de residuos de referéncia.

Equacbes Unidades Fluxzo
Massa Eqg 3.1y [kg/s] 7,2E-2
Momentoemz Eq (3.2) [kg/sjim/s] 14E0
Momentoemy Eg (3.2) [ke/siinvs] 14E¢
Momenteemz Eqg (3.2) [ke/s][m/s] 1,4E§

Energia Eq. (33y  [¥s] 1,8E+2
K Eq. (332) [ke/sim%s"]  7,2E-2
g Eq. (3.33) [kg/si[m*s’1  1,0E+2

Para a implementacio da metodologia proposta no software (PHOENICS 3.3), ¢ necessério
escrever dois arquivos distintos. O primeiro arquivo, chamado de q1 € um arguivo de dados de
entrada do programa. Ele é utilizado para definir o sistema de coordenadas, a geometria, o tipo ¢
o tamanho da malha, as propriedades do fluido, o tipo de escoamento, 0 modelo de turbuléncia,
as condi¢ces de contorno, critérios de convergéneia e relaxagfo, entre outros parémetros. O
segundo arquivo refere-se as modificagBes implementadas na sub-rotina GROUND.F para
calcular a queda de pressfio ¢ a temperatura média de mistura, além de fornecer a saida dos
arquivos de dados para posterior analise e elaboragiio dos graficos. No Anexo C encontra-se a

listagem destes arquivos para referéncia.

4,2 Dimensdes

E conveniente introduzir as direcdes coordenadas adotadas neste trabalho a priori da
apresentacdo da geometria do trocador. Tomando-se o eixo de coordenadas XYZ, conforme €
apresentado na Figura 4.1, considera-se os sentidos crescentes dos eixos XYZ representados por
Leste, Norte ¢ Alto, respectivamente. De modo similar, representa-se o sentido decrescente dos
gixos XYZ por Oeste, Sul e Baixo.

A configuracio tridimensional estudada esta indicada na Figura 4.1. O trocador de calor €

composto por uma sucessio de canais retangulares de comprimento L ¢ largura H colocados lado
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a lado e paralelos com o eixo Z onde os fluxos de ar quente e frio se alternam em contra-corrente
conforme sugere a Figura 4.1. A segfio transversal possui uma altura e largura representadas por
2a ¢ Zb, respectivamente. Para realizar a anélise paramétrica a altura foi mantida fixa (2a=0,1 m)
enquanto que a largura variou (0,005m < 2b < 0,1m). A razio de aspecto da secfo transversal o,
é definida como o’ = 2b/2a, sendo que para as geometrias analisadas, esta razdo esté na faixa de
0,05 <o <1, Separando os canais existe uma parede sélida de aluminio de espessura “e” tomada
como constante igual a 0,002 m. Considera-se que nfio hi fluxo de calor de ou para o ambiente
externo cruzando as faces Norte e Sul do aluminio. Cada cana! possui um plano adiabético,
paralelo ao plano YZ, que divide a secdo transversal ao meio, como mostra a Figura 4.1. Esta
simetria na troca de calor existe por considerar-se que o niimero de canais é grande o suficiente
para que a eventual troca térmica dos canais das extremidades ndo influéncia a troca térmica dos
canais centrais ¢ também que as superficies Norte e Sul estsjam termicamente isoladas. Pode-se
entZo definir 0 “médulo térmico” como sendo uma unidade compreendida entre dois planos
adiabaticos, como sugere a Figura 4.1. O fluido quente que esta contido entre o plano adiabético e
a parede, transferindo calor somente para a porgdo do fluido frio vizinho contido entre a parede e
o plano adiabatico. Desta forma pode-se redefinir o trocador de calor como uma sucessio de
“moOdulos térmicos” separados por planos adiabaticos. Esta definicio ¢ conveniente na
implementacio do modelo numérico. Considerando que haja diversos médulos em paralelo pode-
se desprezar os efeitos das extremidades e realizar as simulacBes somente para um médulo

térmico pois sera valida para os demais.

68



Méiodo Numérico
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Figura 4.1 - Hustrag8o fisica do problema.

4.3 Condicdes de Contorno

A seguir sdo apresentadas as condigdes de contorne do trocador de calor para as simulagdes
numéricas. Nas Figuras 4.2 e 4.3 sfo mostradas as condi¢Bes de contorno para os planos XY ¢

X7 referentes a meic médulo térmico devido a simetria na fronteira Norte.

A Figura 4.2 e a Figura 4.3 apresentam escoamento em contra-corrente no regime
turbulento. Em cada entrada dos canais o fluido € ar seco com a velocidade na diregdo principal
Wmed, Uniforme, assim como as correntes de ar quente e fric tem temperaturas, Tq ¢ Tr AS
componentes de velocidade nas diregdes X e Y sdo consideradas nuias na entrada do escoamento.
Os valores atribuidos na distribuic8o de entrada para a energia cinética x e para a dissipa¢io da

energia cinética € sdo apresentados na Tabela 4.2,
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Figura 4.2 - Condigdes de contorno para 2 médulo térmico no plane X2,

A Figura 4.2 e a Figura 4.3 apresentam linhas de simetria onde as derivadas parciais nas

diracBes X e Y, normais ao escoamento, de todas as varigveis tambem séo nulas:

_Ow _ow _
&y

ow T,
ox ox '

{4.2)

A saida do escoamento baseia-se na hipdtese que ndo ocorre nenhum processo difusivo na

fronteira de efluxo. Em termos matematicos, ela pode ser representado através de uma derivada

nula das variaveis nesta fronteira, isto &

ow _ok_ce ol _,
Jr {2z Oz Oz ;
(4.3)
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Figura 4.3 - Condices de contorno para ¥ médulo térmico no planoe XY,

Nas paredes do dominic as superficies sio impermedveis (v = u = 0) e além disso 2
condicdo de nfio deslizamento aplica-se para w = 0 considerando a Figura 42 e a Figura 43. A
face Sul, abaixo da parede de aluminio, ou seja, 2 superficie externa do trocador de calor €
considerada adiabatica, estd hipotese é feita somente para a simplificagdo do problema. A face
Norte, acima da parede de aluminio, ou seja a superficie interna do trocador € aplicada Lei de
parede. Também ¢ aplicada Lei de parede para as superficies da parede entre 0s fluidos de ar

quente e ar frio.

A Tabela 4.2 apresenta de forma sumaria as condi¢des de contorno aplicadas no médulo
térmico. Destaca-se que pelo fato de se empregar o método de volumes finitos, na parede néo séo
especificados a velocidade nem a temperatura, mas a tensdo ¢ 0 fluxc de calor que atuam na

superficie de controle do volume de fronteira.
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Tabela 4.2 — CondicBes de contorno.

Entrada Saida Linha de Simetria Parede
u=v={ u=vy=9_ u=v={
W = Wined ;‘?;w;;,:@ @2@_:@:@ Tw (lei de parede)
bz & oy
Te=323K §=@ ;‘?E:@; ﬁ:s Gw (lei de parede)
Te =298K oz &x oy
i, =(0,05w ) %x@ %x(};?ﬁzﬁ K mwf
o e
¢ 2635(‘%)3{2 .MQ;%:{} _{25_;:9;;6:8;:{3 e mm_wi
* D, oz Ox oy Yoky

Relembrando que na simulagfo € considerada transferéncia de calor conjugado, ou seja, no

dominioc onde possui a regido sdlida o calor € transferido pela condugio (u=v=w=0) e no

fluido o calor ¢ transferido pela convecgio ¢ condugio.

4.4 Testes de Malha e Validacio.

Inicialmente, sdo realizadas algumas consideracdes a respeito dos procedimentos adotados

para permitir avaliar a exatiddo do modelo numérico utilizado, tais como a influéneia da maltha

computacional ¢ a comparagio com resultados disponiveis na literatura.

Os primeiros modelos foram validados para escoamentos bidimensionais em placas planas

paralelas. Depois realizou-se testes de validagiio para escoamentos tridimensionais em um duto

de secdo quadrada, em todos os canais as simulagBes foram realizadas para o mumero de

Reynolds, baseado no didmetro hidriulico, Repn = 38860.
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Figura 4.4 - Dominio simulado numericamente para escoamento bidimensional.

A Figura 4.1 apresenta 2 regific do dominic para escoamento bidimensional. O escoamento
forgado de ar flui ao longo do comprimento do canal, L = 40Dy, o valor do difmetro hidréulico €
Dh=0Zmeszaalturadocanal é2a=0Im

Todo © equacionamentc do problema foi efetuado no sistema de coordenadas cartesianas
nas direcdes Y e Z e as velocidades correspondentes u, v € w, envolvendo as equacSes de
conservacio da massa, conservagdo da quantidade de movimento, conservagio de energia,
energia cinética, dissipagio da energia cinética e suas condigbes de contorno na regific de

escoamento do fluido.

Foram realizados wvarios testes de malha para assegurar que as solugdes fossem

independentes da matha com o menor tempo computacional.

Para o escoamento for¢ado em regime turbulento foram feitas comparagles entre dois
modelos de turbuléncia, primeiro o modelo padrido k- e 0 segundo ¢ modelo algébrico Lvel. Em
seguida comparou-se os resultados de fator de atrito e Nusselt dos modelos com os resultados da

hiteratura.

4.4.1 Teste de Malha

As condi¢Bes do ar na entrada do escoamento para ¢ teste de malha sfo consideradas 2

temperatura de 298K, e a temperatura constante da parede ao longo do canal Tw = 313K como
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mostra 2 Tabela 4.3. As propriedades do ar sfo consideradas constantes devido 4 pequena

diferenca de temperatura entre o fluido e a parede.

No escoamento, em regime turbulento, as condi¢Bes de contorno para as equagBes de

transporte foram definidas na metade do dominio computacional, Figura 4.1.

A condig8o de contorno para a superficie da parede consiste na velocidade v nula e 2
velocidede w € dada pela lei de parede se for x-¢ ou nfio deslizamento se Lvel. Quanto & equagic
da energia, a condigio de parede isotérmica € aplicada. Na entrada do escoamento foi
congiderade um perfil de velocidade uniforme, ou seja, v =0 ¢ w = 3 m/s e temperatura T.
=398K. Na saida foi considerada a hipOtese gue o escoamento seja localmente parabdlico. Na
linha de simetria a componente de velocidade na diregBo normal 4 superficie é nula e a

temperatura possue gradientes nulos na direcio normal a superficie.

Links de Simetria
o o s e e e e S T e e s e e ““W" e
Entrada do
8 do
Ar Secs a ok B S e Araigzw
L
i
- L -
v Parsde com Temperatmra
I Constante T=T,

Z

Figura 4.5 - Malha computacional utilizada para a simulagfo do escoamento bidimensional.

A Figura 4.5 apresenta o dominio computacional basico adotado para a resoluglio numérica
das equagBes de conservagdo, uma estimativa inicial para 40 volumes de controle na diregio Z
20 volumes na direcio Y. A malha ¢ apresentada uniforme com excegdio do primeiro volume
proximo a parede, as suas fronteiras so compostas pela entrada e saida do canal, a superficie da

parede e a linha de centro do canal (linha de simetria).

Apbs wverificagio dos resultados preliminares a malha adotada que nfo apresentou

dependéncia na solugdo possui 30 volumes de controle na diregio Z e 10 volumes na direcio Y.
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Posto que na direcdo Y é subdividida em duas regides, a primeira com um volume de controle

préximo a parede e nove volumes na regido do escoamento.

Tabela 4.3 — CondigBes de contorno para o teste de malha,

Entrads Saida Linhsa de Simetria Parede
g=v=1_ u=v=4_ u=y={
W™ Wmed = 3 /S ow ow _ 1w (lei de parede}
oz oy
T, =298 K _c_:"z_g ﬁwg T =313K
oz By
_ 2 = 2
x, ={0,05w ;) -0 & _q o= V2
[or A 6}} CL/&
3/ pn3 3
. 65k.) % _g & _g ¥
D, oz oy ky

Verificou-se a sensibilidade dos modelos de turbuléncia x-& ¢ Lvel junto a parede para a
variagdo da distdncia adimensional do volume préximo & parede y, na faixa de 30 a 150, sendo
y,” = &w" /v . O teste de sensibilidade de y~ foi baseado no primeiro volume de controle junto 2
parede e diferenciado no seu tamanho em relagéo aos demais. O teste foi para quatro diferentes

valoresde y,, v" =38,y =58,y =104, e y" =150.

Em todos os quatro casos foram encontrados uma variagdo inferior a 3% e 5% nos
resultados dos coeficientes de transferéncia de calor ¢ o fator de atrito para os modelos Lvel e k-

g, Tespectivamente, conforme sdo mostrados na Figura 4.6 e na Figura 4.7.
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Figura 4.6 - Sensibilidade do fator de atrito em funcio dov'.

Pelos resuitados da Figura 4.6 e na Figura 4.7 pode-se concluir que para ambos os modelos

de turbuléncia nfio houve influéncia no tamanho do primeiro volume de controle préximo &

parede.
1000 —
=
100 + &
= W g 2 2 & x-¢
O LVel
10 — e
10 100 i0o0

v+

Figura 4.7 - Sensibilidade do ntimero de Nusselt em funciio de v
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4.4.2 Validacdo dos Modelos

0 modelo foi validado contra a solucdo térmica e hidrodindmicamente desenvolvida em um
canal bidimensional. Esta geometria mais se aproxima do trocador de calor a excecdo da inclusio

do mecanismo de transferéncia de calor conjugado,

Primeiramente considerou-se um canal bidimensional com escoamento de ar seco entre
placas planas paralelas com temperatura constante na parede, esta permitiu avaliar o melhor
modelo de turbuléncia. Em seguida, utilizando um duto de seciio quadrada, foi realizada uma
simulacdo tridimensional de um escoamento de ar seco com temperatura constante nas paredes,
nesta foi possivel avaliar e correlacionar os resultados de forma coerente com os dados tedricos
para véarios mimeros de Reynolds. Esta validagBo trouxe uma seguranga para 2 simulagdo

svidimensional do trocador de calor com escoamento em contracorrante.

4,4.2,1 Validacfio do Modelo para Canal Bidimensional

A validacdo para um canal bidimensional apresenta um escoamento entre placas planas
paralelas em regime turbulento de ar com temperaturas constantes nas paredes, como mostra a

Figura 4.4. As propriedades foram consideradas constantes.

A malha proposta para a validagdo dos modelos com base nos resultados do teste de malha
¢ a malha uniforme com 10 volumes de controle na diregio Y e 30 volumes na diregdo Z. OUs

volumes que fazem fronteiras com as paredes possuem um valor de y =38

As condicBes de contorno para esta validagio foram as mesmas utilizadas para o teste de

malha, incluindo o mesmo nimerc de Reynolds, Rep, = 38860

A Figura 4.8 mostra o perfil da queda de pressio ao longo do canal para os dois modelos de
turbuiéncia: x-& ¢ Lvel. Neste grafico observou-se um comportamento linear da pressZo com 2

distribuicio na origem para a regific turbulenta completaments desenvolvida, 20> 12.
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Figura 4 8 ~ Distribuicfo de pressdo.

Na Figura 4.9 foram comparados os resultados numeéricos do fator de atrito dos modelos de
turbuléncia com a correlagio de PKN, visto no capitulo 2. Esta comparag8o ¢ feita somente na
regifio desenvolvida, ou seja, para este caso Z/Dy ¢ superior & 12. Pelos resultados apresentados

nota-se que ¢ modelo que mais se aproxima de PKN ¢ o modelo x-g com desvio de 2% enquanto

que o modelo Lvel possui 6%.

A Figura 4.10 faz uma comparagic do nimero de Nusselt dos modelos aplicados com a
correlacio de Gnielinski, também vista no capitule 2, a gqual é uma versio modificada de
Petukhov. A comparagio € feita para a regifo desenvolvida onde Z/Dy, é superior a 12. Esta se
aproxima da correlagiio de Petukhov entre 2% e 7%. Pode-se notar que pelos resultados
apresentados ¢ modelo x-g possui um desvio de 2% em relaglo a Gnielinski enquanto que 0

modelo Lvel possui 11%.
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Figura 4.9 - Fator de atrito de Fanning.
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Figura 410 - Namero de Nusselt.

79



Meéiodo Numérico

O modelo Lvel possul um tempo computacional 20% menor em relago ao x-g, porém 0s
resultados apresentados pelo modelo x-¢ melhor se aproximam dos resultados para escoamentos

esenvolvidos, Favorecendo a precisfo dos calculos decidiu-se adotar o modelo x-g para as

proximas simulacSes que tratam da validagBo tridimensional,

4.4.2.2 Validacdo do Modele para Canal Tridimensional

Para a validacdo de um duto tridimensional foi realizada a simulacfo numérica de um
escoamento turbulento num canal de secfio quadrada com as paredes possuindo temperatura
constante. A Figura 4.11 ilustra o modelo tridimensional onde 2a ¢ & altura e 2b ¢ a largura do

canal, 2a=2b=0,Im.

0 modelo de turbuléncia adotado fol o modelo de turbuléncia x-e. As propriedades do ar
variam ac longo do escoamento dependente da temperatura seguindo as correlagbes feitas no
capftulo 3. As condicdes do ar na entrada do escoamento para a validagio tridimensional séo
consideradas 4 temperatura de 298K, e a temperatura constante da parede 2o longo do canal Ty =

333K como mostra a Tabela 4.4,
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Figura 4.11 - Dominio da simula¢io tridimensional.

A condigio de contorno para a superficie da parede consiste nas velocidadesu e vnulasea
velocidade w ¢ dada pela funcio de parede. Quanto a equagdo da energia, a condigdo de parede
isotérmica ¢ aplicada. Na entrada do escoamento é considerado um perfil de velocidade uniforme,
ou seja, u=v = 0 e w= 6 m/s e temperatura T, = 298K. Na saida foi considerada a hipétese que o
escoamento seja localmente parabolico. Assim como na validagio bidimensional as condigGes de

contorno turbulentas s3o as mesmas apresentadas no capitulo 3.
A Figura 4.12 e na Figura 4.13 mostram a malha na sego transversal YX e longitudinal YZ

do duto. Os volumes proximos as fronteiras da parede foram colocados no tamanho adequado

para que o valor de y” estivesse na faixa de 30 <y~ <150.
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Tabela 4.4 — CondigBes de contorno para a validagio de um canal tridimensional.

Entrada Saida FParede

p=vyv={ g=v =0

W= Wpea = 6 1i/s ow o 7w {le1 de parede}
Oz

T. =298 K ar o Tw=353K
P

K& (@>O§Wmed }2 % =1} — va’
8z K= Cyz

. 68 )” % _o oo

& gb OZ ky

O mumero total de volumes de controle nas diregSes X ¢ Y foi igual a 10 volumes de

controle uniformes. O nmero de volumes de controle na diregio Z foi uniforme e igual a 30,

FParsde cotr Temperuturs
Constypnte T=T

-
Faredo com
3 bmrm
Constante T=T,,
Paxede corn
[ Temperatora
[l o
-
L 2Zb |
v ! Parede com Terperatmra E
i Constante I=T

Figura 4.12 - Malha computacional do plano YX.

A validagdo para duto tridimensional também apresenta a comparacio dos resultados
obtidos numericamente com os resultados da literatura. Da mesma forma que a validacic anterior

os valores a serem comparados sgo o fator de airito & o nimero de Nusselt.
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Parede com Lemperaturs
Constante I=T 4

Entrada de
Ar Seco Baida do

=
s Ar Sacn

L

Parede com Temparatura

L Constante T=T,

Z

Figura 413 - Malha computacional do plano YZ.

No sscoamento turbulento os valores médios na segfo transversal de f e Nu ao longo do

canal sio encontrados por meio da média ponderada da variavel local pelo perimetro mothado do

duto,
o ZNu.AS
Ny ==o—
p >

(4.4)

_ S£AS

=4l

p 1

(4.5)

onde, % é o perimetro molhado, AS € um elemento do comprimente do perimetro de forma que:

p=>.dS

(4.6)

A Figura 4,14 e na Figura 4.15 mostram os perfis de fator de atrito e o nimero de Nusselt
do modelo para canal tridimensional. A comparagic ¢ feita com a correlagio de PKN e
Gnielinski para fator de atrito e Nusselt, respectivamente, a partir do escoamento turbulento

completamente desenvolvido.
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Figura 4 14 - Fator de atrito.
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Figura 4,15 - Niimero de Nusselt,
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A Figura 4.16 e na Figura 4.17 mostram o comportamento do fator de atrito ¢ do namere de
Nusselt, para varios valores d¢ Reynolds considerando escoamento hidrodindmicamente ¢
termicamente desenvolvidos. Pelos diferentes Reynolds adotados tomou-se o cuidado para que o0s
valores de v' no volume de controle proximo & parede estivesse entre 30 e 150. O nlmero total de
volumes de controle na diregiio X e Y foi considerado igual a 10 volumes de controle uniformes.
O mimero de volumes de controle na diregiio Z foi considerado uniforme ¢ igual a2 30. Em todos
os casos foi considerada a intensidade turbulenta de 5,0 %. Observa-se uma boa concordéncia
entre os dados da literatura e os valores obtidos através do modelo mumérico, na medida em que

os mesmos apresentam diferencas entre 0,2% e 0,4% na faixa de parimetros investigada.

(3,0076

. — PKN
G,{}Gés = \\

Q  Numérico
0,0060 \Q\

0,0055 -

0,0050 -

G 10.000 20.000 30.000 40.000 530.000 60000
Repy

0,0045

Figura 4.16 - Fator de atrito em funcfio de Reynolds.
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80 - O Numérico
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45
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Y ‘ . . ; e
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Repy

Figura 4.17 - Nimero de Nusselt em funcio de Reynolds.

4.4.3 Comentdrios gerais

O teste de malba mostrou que quando a distdncia do volume de controle adjacente 3 parede
ficou confinada entre 30 < y™ < 150 a sensibilidade do fator de atrito e do namero de Nusselt

apresentou uma variag8o foi inferior a 5% .

Os modelos de turbuléncia averiguados foram x-e e Lvel. Ambos os modelos tiveram bons
resultados. A vantagem do Lvel foi o tempo computacional que convergia entre 15% a 25% mais
rapido que o x-¢, porém favorecendo a precisio dos resultados numéricos foi escolhido o modelo
x-& para modelar o tensor de Reynolds. O computador utilizado para as simulagdes foi uma
estacdo Sum Spark 20 com 512 Mbytes de meméria RAM.

Através das investigages realizadas concluiu-se que dos modelos numéricos Propostos
para escoamentos bidimensional e tridimensional satisfazem plenamente as expectativas, na
medida em que permitem a obtengio de resultados de transferéncia de calor e fator de atrito
bastante préximos dos obtidos na literatura. O fato dos modelos numéricos serem validados
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apenas na regifio turbulenta completamente desenvolvida ndo deve ser encarado como uma
limitagio uma vez gue o trocador de calor trabalha com regibes turbulentas ainda em

desenvolvimento.

4.5 Malha

Baseado nos resultados dos testes de malha e nas validagBes realizadas definiu-se, na

Figura 4.18, a malha mais adequada para a simulagio do trocador de calor tridimensional.

No plano YX, ela é composta por 22 volumes de controle na direcic X, NX = 22, 13
volumes de controle na direcio ¥, NY = 13. A direglio Y ¢ dividida em 3 regiGes, a primeira
regific composta com 4 volumes de controle € formada pela parede de aluminio, a segunda com 1
volume de controle é representada pelo fluido proximo & parede onde € respeitado ¢ valor de y >
30 para o modelo x-g, € a terceira regido compaosta por 8 volumes de controle € formada pelo
fluido. A direcfio X é dividida em 5 regiGes, a primeira ¢ composta por 8 volumes de controle ¢ €
formada pelo fluide frio, a segunda regido composta com 1 volume de controle é representada
pelo fluido proximo a parede, a terceira regiéo formada pela parede entre os fluidos ¢ composta
por 4 volumes de controle, a quarta regido composta por 1 volume de controle é formada pelo
fluido proximo a parede ¢ a quinta regifc composta com & volumes de controle ¢ formado pelo
fluido quente. Em X =0, X = 2b+e, ¢ Y = ate 530 consideradas fronteiras simétricas, enquanto

que para Y = 0 é considerada uma fronteira isolada.
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Figura 4.18 - Malha computacional do trocador de calor ne plano YX representando o médulo

térmico.

Na Figura 4.19 € mostrada a malha computacional do trocador de calor no plano YZ, ela é
composta por 30 volumes de controle na direciio Z, NZ = 30, e 13 volumes de controle na direcic
Y, NY = 13. A direcdo Y, como foi colocado anteriormente, possui 3 regides. A direcdo Z refere-
se ao longo do canal, os 30 volumes de controle sio distribuidos conforme uma progressio
geometrica de 1,3, Spalding (1994). A progressdo inicia-se proximo as entradas, ou sejaZ=0el
= L, para melhor obter os gradientes de velocidade e temperatura no céiculo da temperatura

média de mistura e da queda de pressio.

Lol do Siomortrin

g g e — PN
foSe——
P—— an
= Swidna
Sasd ™
e Fhuide
Fhgde

Figura 4.19 - Malha computacional do trocador de calor no plano YZ.
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A malha final para & simulagfo numérica possui 22 volumes na direco X, NX = 22, 13

volumes na direcBo Y, NY = 13 e 30 volumes na diregio Z, NZ = 30.

A disténcia dos volumes adjacentes a parede de aluminio apresenta uma variagio de caso a

caso dependendo do nimero de Reynolds, onde é mantido 30 <y~ < 130,
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Capitulo 5

Resultados do Trocador de Calor

Neste capitulo sdo apresentados os resultados numéricos do trocador de calor em contra-
corrente no regime turbulento. Este conjunto de simulagBes foi realizado para Revnolds entre
8000 e 160000. Perfis de velocidades e de temperaturas so apresentados para uma configuraco
especifica com finalidade de revelar propriedades locais do escoamento. Em seguida, sfo
apresentadas as determinagdes da queda de pressdo e fluxc de calor e suas formas adimensionais
em fungdo da razfio de aspecto dos canais por metro de largura do trocador. Finalmente a
otimizagdo do espagamento que proporcione a maior troca térmica para uma queda de pressdo

fixa.

5.1 Parimetros Geométricos das Configuracées Simuladas.

As dimensfes dos canais sdo: comprimento na direcdo Z fixado em 1 m, a espessura das
paredes de aluminio igual a 0,002m, a altura do canal 2a igual 2 0,1 m, e a largura do canal 2b,
variavel conforme indicado na Tabela 5.1. Por conveniéncia ela também mostra a razio de

aspecto o da segdo transversal do canal,
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Resultados do Trocador de Calor

Tabela 5.1 — Tabela de razfo de aspecto, o .

a 2b [m]

0,1600
1 0,1000
1/2 0,0500
1/4 0,0250
1/8 0,0125
1/10 0,6100
1/15 0,0075
1/20 0,0050

A partir da definigiio das configuragbes propostas, das condigGes de contorno e da maltha
apresentada no capitulo anterior, foram realizadas as simulacBes. A Tabela 5.2 apresenta as

velocidades médias Wrmea, utilizadas em cada caso simulado.

Tabela 5.2 — Tabela de velocidades Wies, na entrada do canal

a

a Wned [I1/S]  Wmea [M/S]  Winea [m/s] Winea [10/S] Wnea [M1/S] Winea 1M/}

2 5 10 15 20 25

1 2 5 10 15 20 25
172 2 5 16 15 20 25
1/4 - 5 i0 15 20 25
1/8 - - 10 15 20 25
1/10 - - 10 135 20 25
1/15 - - - 15 20 25
1726 - - - i5 20 25

A Tabela 5.3 mostra, em funcio de o e de valores correspondentes de Wmes s valores de

Reynolds baseado no didmetro hidraulice do canal.
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O ntmero de Reynolds para ¢ = 1/4, 1/8, 1/10, 1/15 e 1/20 n#o sdc mostrados na Tabela
5.3 por apresentarem Reynolds abaixo de 8000, ou seja, estariam num regime de baixo Revynolds
¢ os resultados poderiam apresentar discrepdncias devido ao modelo turbulento w-e padric
utilizado nas simulages. A Tabela 5.3 apresenta o menor nfimero de Reynolds (8230) para o =2
e o’ = 1/2 com velocidade média Wupea = Zm/s, enquanto que o maior nimero de Reynolds
(154321) para o’ = 1 & obtido com velocidade média Wimed = 251/,

Tabela 5.3 — Tabela de Reynolds, Repy,.

Wimed [1/§]
2 5 10 i5 20 25

’ Repn Repn Reps Rep Reps Repn
2 8230 20576 41152 61728 82305 102881
i 12346 30864 61728 92593 123457 154321
i/2 8230 20576 41152 61728 82305 102881
1/4 - 12346 24691 37037 46383 61728
/8 - - 13717 20576 27435 34294
1/10 - - 11223 16835 22447 28058
1/15 - - - 11574 15432 19290
1/20 - - - 8818 11758 14697

A Tabela 5.4 apresenta as vazbes para cada caso simulado onde os valores de vazio

massica @ referem-se ao fluxo que escoa pela se¢lo transversal (2a x 2b). As correntes de ar

quente e frio possuem as mesmas vazdes.
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Tabela 5.4 — Tabela de vaziio massica do ar, @ .

Winea |190/5]
2 5 10 15 29 25

¢ @ fkg/s] @ {kg/s] © {kg/s] © [ke/s] D [kg/s] D [keg/s]
2 0,01180 0,02950 0,05900 0,08850 0,11800 0,14750
1 0,02360 0,05900 0,11800 0,17700 0,23600 0,29500
i/2 0,01180 0,02950 0,05900 0,08850 0,11800 0,14750
1/4 - 0,01475 0,02950 0,04425 0,05900 0,07375
/8 - - 0,01475 0,02213 £,02950 0,03688
1/i0 - - 0,01180 0,01770 0,02360 0,02950
1/15 - - - 0,01180C 0,01573 £,01967
1/20 - - - 0,00885 0,01180 0,01475

A Tabela 5.5 mostra o comprimento do canal em termos do seu nimero de didmetros
hidraulicos equivalentes (L/Dy) e também o comprimento necessaric para atingir ©
desenvolvimento hidraulico (Z/Dy) de acordo com a equagio (2.34). Tomando como exemplo, na
primeira coluna de velocidades (Wmes = 21/s) © comprimento do canal é equivalente a 15 Dy, para
razdo de aspecto ¢ = 1/2 e o comprimento de desenvolvimento estimado é Z/Dy = 6,6. Baseado
neste resultado observa-se que apenas 66% do canal esta desenvolvido. Para a razie de aspecto a
= 1 o comprimento equivalente do canal ¢ L/Dy = 10 e o comprimento de desenvolvimento
estimado Z/Dy = 7,3 significando que 27% do canal apresenta escoamento desenvolvido. Em
todos os casos simulados o escoamento turbulento se desenvolve antes do comprimento do canal,
a exceglo da razdio de aspecto o =1 para as velocidades Wmed = 21/S € Wmea = S10/s. A partir da
razio de aspecto o = 1/4 até a* = 1/20 o escoamento se desenvolve antes de atingir 50% do

comprimento do canal para qualquer velocidade média.
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Tabela 5.5 — Tabela de nimero de didmetros hidréulicos no duto L/Dh, & comprimento de

desenvolvimento do escoamento turbulento Z/Dy,

Wmed [HL/5]

2 5 16 15 pAL 25

&

[ 14

LDy Z/Dw LDy 2Dy Ly ZMy L/Dy Z/MDy LDy Z/Dw LDy Z/Ds
2 15 6,6 15 8.3 15 5.5 15 10,9 15 1,7 158 12,4
1 10 7.3 10 8,2 10 108 10 12,1 10 1390 10 13,7
12 15 66 15 83 15 99 15 109 15 117 15 124

V4 - - 25 73 25 87 25 96 25 103 25 109
/8 - - - - 45 75 45 83 45 89 45 94
vie - - - - 55 71 55 79 35 85 55 90
s - - - - - - 8 72 8 77 80 82
126 - - - - - - 105 67 105 72 105 76

3.2 Resultades dos Campos Locais de Velocidade e Temperatura.

As distribuicdes de velocidade para ¢ = 1 e para o = 1/10 com Wmes = 10m/s siio
apresentadas na Figura 5.1 e na Figura 5.2 respectivamente, ao longo do canal estas distribuicSes
sdo mostradas em trés diferentes posigBes, proximo & entrada do canal IZ = 2 {0,0364m), na
metade do canal IZ = 15 (0,5m) e proximo 2 saida do escoamento IZ = 28 {0,9636m). A regido
onde a velocidade € nula, ou seja, possui material, ndo é mostrada nas figuras. Pode-se notar que
para o = 1 na Figura 5.1 a distribuigio de velocidade ¢ alterada em cada posiciio do canal
mostrando que o escoamento ndo se desenvolve, coerentemente com os dados apresentados
anteriormente na Tabela 5.5. Entretanto para o = 1/10 na Figura 5.2 a distribui¢fio de velocidade
apresenta-se inalterada na metade e no final do canal, logo o escoamento se desenvolve antes de
IZ= 15

Na Figura 5.3 e na Figura 5.4 sfio apresentadas as distribuicSes de temperatura em trés

diferentes posicBes, proximo 4 entrada do canal IZ = 2, na metade do canal IZ = 15 e proximo a
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saida do escoamento IZ = 28 para ¢ = 1 e para o = /10 com velocidade média de enirada Wi
= 10m/s. Pode-se notar que para o, = | ocorre pouca variagio na distribuicio de temperatura
enquanto que para o = 1/10 a variagio de temperatura aumenta consideravelmente. Deve ser
considerado nestes casos que o escoamento é completamente desenvolvido termicamente para
Z/Dh > 10. Para a razdo de aspecto a* = 1 ¢ escoamento ndo se desenvolve termicaments 1o
entanto para & = 1/10 o escoamento se desenvolve termicaments com 10% do comprimento total
do canal. O gradiente de temperatura € apresentado inclusive na parte sdlida (aluminio}, onde
ocorre a condugdo na parede gue separa os fluidos quente e frio, e nas paredes inferiores e
superiores de cada fluido ocorre o efeito aleta, isto &, calor € transferido por convecgdo do fluido
quente para as paredes superior ¢ inferior, e por condugio transmitido 4 parede que separa os dois
fluidos. Efeito similar também ocorre no lado do fluido frio. Dependendo da razfo de aspecto
este efeito pode influenciar na transferéncia de calor, isto ¢, quanto maior for o espagamento 2b

{base onde é considerada a aleta) em relacfio a altura 2a maior € o efeito da aleta.

Valocidade w [m/s]

/- NE=128 03636

NZ=15 {&5m)
Eatrada
Fluide

{Juents

N7 =02 (0,0364m)

Figura 5.1 - Distribuicio de velocidade para & = 1 & Wied = 10m/s.
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Yeloridade w fmis]

" WE=1m 09636m

rd !
+ 33
/ 2
-
- 3
//NZm 15 25m) ;
Entrada Uf}
Fluida "
Cmente B
//
- v
// o “
T NE=(1 0.0384m) A
%t

Figura 5.2 - Distribuigio de velocidade para ¢ = 1/10 & Winea = 10m0/s.

Valocidade w [ms]

Entrada
Fluido
Fris

Entrada
Fluida
Quente

NE=38 (0,9636m)

NZ=1I5 {05m)

HE=02 (0,0364m

Figura 5.3 - Distribuigio de temperatura para & = 1 € Weea = 10m/s.
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HZ=0Z 09364m}

Figura 5.4 - Distribuicio de temperatura para o = 1/10 & Wyes = 10m/s.

£3 Resultados de Queda de Pressio.

Nesta secio sio apresentados resultados numéricos da queda de pressdo em funglo da
vaziio massica e da razdo de aspecto o . Os pardmetros velocidade, didmetro hidraulico e queda
de pressdio sio apresentados na Tabela 5.6. Pode-se notar que fixando a velocidade meédia de
entrada e diminuindo o a queda de pressio aumenta, nota-se tambeém que se fixar o & aumentar

a velocidade média de entrada a gueda de pressdo aumenta.

A queda de pressio AP, em Pascais, ao longo do comprimento (L = 1m) do canal ¢
mostrada na Figura 5.5 em funcfio da vazdo massica @ em kg/s de ar, para configuragBes com
razio de aspecto o variando entre 2 a 1/20, conforme indicado na legenda da figura. Os
resultados de AP x @ na escala log-log revelam familias de retas paralelas entre si indicando que
a AP é proporcional a mesma poténcia de @ para quaisquer razdes de aspecto. Elas também
sugerem que estas retas podem ser reduzidas a uma Gnica reta por meic de uma representacic

adimensional dos parémetros cinematicos e dindmicos do problema.
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Tabela 5.6 ~ Tabela de difimetro hidréulico Dy, e perda de carga AP,

2 5 i¢ 15 20 25

Dpn AP Dy AP By AP Dy AP Dy AP Dy AP
fm] {Paj [m] [Pa]l (m] [Pa] [m] {Pa] [m] [Pa] [m] [Pa]
2 0067 14 0067 7.4 0067 244 0,067 49,7 0,067 83,7 0,067 1258
1 0,100 09 0100 48 0100 159 0,100 292 0,100 505 0,100 91,8
12 0067 1,4 0067 74 0067 255 0067 49,8 0,067 83,7 0,067 1292

1/4 - - 0,040 12,5 0040 433 0040 844 0040 1414 0,040 2210
1/8 - - - - 0022 937 0022 1671 0022 2765 0,022 4454
1/10 - - - - 0,018 1127 0,018 2125 0018 3515 0,018 5418
i/is - - - - - - 0,013 3367 0,013 35356 0,013 8842
1/28 - - - - - - 0,010 4742 0,010 7788 0,010 1195
10000.0 ;
aooe,a? PR
L gwem
10,0 3 Loef= 14
&, 1 s
T s e
PRV
LG 5 £ a*=1/20
0,001 0,010 0,100 1,900

¢ fkgs]

Figura 5.5 - Queda de pressio para diversas razdes de aspecto em fungdo da vazido.
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Propde-se expressar a queda de pressdo por meio do fator de atrito £, que € uma funglio do
nimero de Reynolds do escoamento e da razdo de aspecto, O fator de atrito f € definido pela
equacio (2.39) onde AZ passa a ser L = 1m ¢ AP representa a queda de pressdo entre aentrada e 2

saida.

Um ajuste classico entre o fator de atrito ¢ Reynolds do tipo f= fARepy) ndo representa
adequadamente os efeitos na variagio da razfio de aspecto nos dados numéricos. De fato isto ja
foi observado por Jones {1976) ao propor uma corsglo baseada em o', para modificar o nimero
de Reynolds e melhor ajustar os dados experimentais de queda de presso em canais retangulares
em regime turbulento. Busca-se ento um ajuste do tipo £ = f{BRepy) onde § € um pardmetro
geométrico que traz informagic sobre a dependéncia com a razdo de aspecto do canal, § =
agtaie” € ag, 41 © n sdo parémetros a serem determinados pelo ajuste. Uma técnica de minimos
quadrados foi empregada para determinar a curva de melhor ajuste. O fator de atrito em fungio
do produto (BRepy) é mostrado na Figura 5.6. Observa-se que os dados obtidos das diferentes

razbes de aspecto e Reynolds ficam bem representados por uma Unica curva dada por:

f=0,03BRey,)”"> ¢ PB=005-0,013c"; para qualquer o 20,
(5.1

sendon =1/2 para 0sa” <len=-1/2 para o’ >1.

O grau de linearidade do ajuste, aferido pelo parAmetro R’ foi de 0,90. Entretanto estd
relacio é somente valida para Repy > 8000. O ajuste proposto por Jones {1976) também aplica-se,
porém encontrou-se um valor do par@metro R? de 0,72 indicando que o grau de linearidade ¢
inferior aquele obtido pela correlagio da equagdo (5.1). O fator de atrito ¢ o pardmetro
geomsétrico f; que traz informagdc sobre a dependéncia com a razdo de aspecto utilizada por

Jones slo expressas pelas seguintes equagdes:

£=0,0333(8, Rey, ) 7% e B = ?—Jwgoc*(E —ot')

(5.2)
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Figura 5.6 - Fator de atrifo e a curva de ajuste em funcio de BRepy,.
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0,01
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10000 100000
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Figura 5.7 - Fator de atrito e a curva de ajuste em fungio de BiReps.

1346000

A Tabela 5.7 apresenta os resultados de fator de atrito de todos os casos simulados

numericamente juntamente com os valores de ajuste encontrados na equacio (5.1) e seus desvios.
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Tabela 5.7 — Tabela dos resultados de fator de atrito obtidos numericamente, obtidos com ajuste

{equagdo (5.1)), e os seus desvios.

C&* Ren i f f
{Ajuste) (Numérico) (Desvio%)

Z 8230 0,0097 0,0098 1,6%
1 12346  0,0086 0,0094 8,6%
1/2 8230 0,0092 40,0100 &,5%
2 20576 0,0080 0,0083 3,9%
1 30864 0,0071 0,0076 6,5%
172 20576  0,0076 0,0081 6,2%
1/4 12346  0,0083 0,0085 2,0%
2 41152  0,0070 0,0069 -1,0%
1 61728  0,0062 0,0068 8,1%
1/2 41152 0,0066 0,0072 8,2%
174 24691  0,0072 0,0073 1,4%
1/8 13717  0,0081 0,0088 8,4%
1/10 11223 0,0084 0,0087 3,2%
2 61728  0,0064 0,0062 -2,6%
1 92593  0,0057 0,0055 -4,0%
172 61728  0,0061 0,0062 2,6%
1/4 37037  0,0067 0,0064 -4,8%
1/8 20576  0,0074 0,007¢ -6,5%
/10 16835  0,0077 0,0073 -6,4%
1/15 11574  0,0083 0,0079 -5,1%
1/20 8818  0,0088 0,0085 -3,3%
2 82305  0,0060 0,0059 -2,3%
1 123457 00,0054 0,0053 -0,8%
172 82305  0,0057 0,005¢ 2,9%
1/4 49383  0,0063 0,0060 -4,9%
1/8 27435  0,0070 0,0065 -1,9%
1710 22447  0,0073 0,0071 -2,3%
1/15 15432  0,0079 0,0074 -6,8%
1/20 11758  0,0083 0,0079 -5,5%
2 102881 0,0058 0,0057 -1,6%
1 154321 0,0052 0,0055 6,5%
172 102881 0,0055 0,0058 6,1%
1/4 61728  0,0060 0,0060 -0,2%
178 34294  0,0067 0,0067 0,0%
1710 28058  0,0070 0,0067 -4,3%
/13 19290  0,0075 0,0075 -0,2%
1/20 14697  0,0079 0,0077 ~2,6%
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Eesultados do Trocodor de Calor

5.4 THesultados de Calor Transferide.

Nesta secdo s@o apresentades resultados numéricos da taxa de calor transferido por metro
de largura do trocador em fungfo da vazic massica e da razic de aspecto o . Os resultados
aplicam-se & temperaturas de entrada para correntes de ar quente e ar frio, Toe 8 Tg fixadas em
323K (30°C) e 298K (25°C), respectivamente.

Na Tabela 5.8 ¢ apresentado a diferenga de temperatura média de mistura entre a entrada e
saida do fluido quente ou frio AT. (ATe = Tye ~ Tgs = Tr ~ Ts). Nos casos parac =2eq =1/2
a diferenca de temperatura média mostra uma pequena variagio em relacio a mesma velocidade
média. Apesar de possuirem 2 mesma 4rea da secio transversal (2a x 2b) a disposi¢io de cada um
¢ distinta, isto reflete na variagio da temperatura, ou seja, area de contato para ¢ = 1/2 é maior
do que para @ = 2 aumentando a transferéncia de calor. Para as demais razfes de aspecto pode-se
observar a influéncia do espago transversal dos canais: a medida que vai diminuindo o a

diferenga de temperatura aumenta e conseqiientemente o calor transferido também aumenta.

Tabela 5.8 — Tabela da diferenca de temperatura média de mistura na entrada e na saida.

Wmed [1/S]
3 5 10 15 20 25

® ATLIKl  AT.[K]  AT.[K] AT.[K] AT.[K] AT, K]

3 33 X 22 71 19 1.7

i 2,2 1,7 15 1.4 12 12
11 33 2,7 23 22 2,0 1,9
1/4 ; 47 40 3.6 34 3,2
18 ] . 76 6.4 6,1 6,1
110 ; A 8.6 77 73 7.1
1/15 ; ; - 10,4 9.9 9,9
120 ; - ; 124 12,0 11,7
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Resultados do Trocador de Calor

Considerande uma largura H do trocador de calor, veja Figura 4.1, a area total de troca

térmica por metro de largura do trocador A,’, ¢ a vazio total do fluido quente (ou frio) por metro

de largura do trocador @', sdo obtidas pelas seguintes equagdes:

_ 2a+b)IN_
- H

H

, ®,'=
(5.3)

onde, Ni, é o niimero de médulos para um trocador de calor de largura H, Ny = H/(Zb+e).

O taxa de calor transferido por unidade de largura do trocador de calor ¢, € determinada

pelo produto da diferenca de temperatura média de mistura entre a entrada ¢ a saida de uma das

correntes AT..., do calor especifico do ar e da vazio &',

e-3 ¥

g'=¢, @ AT

(5.4

O fluxo de calor g' em Watts/m, é mostrado na Figura 5.8 em func8o da vazéo por metro

de largura @' em kgs™'/m de ar, para configuragdes com o variando entre 2 a 1/20, conforme
indicado na legenda da figura. Os resultados de q' x @,' na escala log-log revelam familias de
retas paralelas entre si indicando que q' ¢ proporcional 2 mesma poténcia de @’ para quaisquer

razBes de aspecto. Eles também sugerem que estas retas podem ser reduzidas a uma Unica reta
por meio de uma representagdo adimensional dos pardmetros cinematicos ¢ dinamicos do

problema.
Propde-se expressar o fluxo de calor ¢' por meio do nimero de Stanton, que apresenta uma

dependéncia com o fator de atrito, com o niimere de Prandtl € com a razéo de aspecto conforme

sugere a relagiio de Colburn, Kays (1984). O nimerc de Stanton médio ¢ definido por:
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Resultados do Trocador de Calor

So_ 8
PW i€,
(5.5
onde h é o coeficiente médio de transferéncia de calor determinado pela seguinte expressio:
s N N ~i
h={LOE, +a) —=_____° ] ,
’ UAS 2M(a+e}J
(5.6)

onde, 4 ¢ a condutividade térmica do sluminio, By refere-se 2 eficiéneia da aleta definida pela
parede superior e inferior do canal. Esta consideracio do efeito aleta e o desenvolvimento desta
equagdo sdo apresentados no Anexo A. Por sua vez, U € o coeficiente global de transferéncia de

calor determinado por meio da equagio (5.7) com o auxilio dos resuttados NUmMEricos,

q'= UA, AT,
(5.7)

onde, AT representa a diferenca de temperatura média logaritmica considerando mesma
capacidade térmica para as correntes {ATy = Tq — T = Tgs — Tg) podendo ser encontrado com

os valores obtidos da AT..; na Tabela 5.8.

Como Er= ﬂ}_i), a equagdo (5.6) € transcendental e portanto para determinar o valor de n,
€ necessario um processo iterativo. Como primeira estimativa para encontrar h foi desprezado o
efeito aleta. Assim sendo, a resisténcia térmica torna-se semelhante equacio (2.1), onde b = I

= h2, ou seja:

h= 2(3~ - f—f
U oA’
(5.83)
em seguida, com o primeiro valor de h obtido, inicia-se o processo iterativo utilizando-se da

equaglo (5.6) ¢ um critério de tolerincia do erro menor que 0,001.
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Figura 5.8 - Calor trocado por metro de largura do trocador de calor em fungdo da vazio massica

por metro linear de trocador @' e da razfio de aspecto o

A dependéncia de St com f é melhor expressa se for introduzida a corregiio da variacgo da

razdo de aspecto de maneira similar aquela empregada na equagio (5.5). Busca-se entdo um

ajuste do tipo St P = g(vf) onde y é um parimetro geomsétrico que traz informacio sobre a
dependéncia de o, v = betbio™ e bo, by e m sdo parAmetros a serem determinados pelo ajuste.

Uma técnica de minimos quadrados foi empregada para determinar a curva de melhor ajuste. O

2/3

pardmetro St Pr*° em fungfio do produto (yRep) é mostrado na Figura 5.9. Observa-se que 08

dados obtidos das diferentes razdes de aspecto ¢ vazdes massicas ficam bem representados por

uma unica curva;

StPr?'? = 0,53(yf)* e vy =10+0,01a™",
(5.9)

sendo que o grau de linearidade do ajuste, aferido pelo parimetro R* foi de 0,94. Entretanto estd

relacio ¢ somente valida para Rep, > 8000 e 0<a” <1,
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5,400 -

< Nwdrico

- fa {5.9)

2N

0010 -

$t Pr

05,001 , — — ' i !
2,001 0,010 0,100

YE

Figura 5.9 - St Pr*° e a curva de ajuste em funcglo de vf

A Tabela 5.9 apresenta os resultados de StPr” de todos os casos simulados

numericamente juntamente com os valores de ajuste encontrados na equagdo (5.9) e seus desvios.

Verificando uma vez mais a consisténcia dos resultados numéricos e da qualidade do ajuste
proposto, ¢ mostrada na Figura 5.10 a efetividade n do trocador de calor em fungio do NUT
(Numero de Unidades de Transferéncia) obtido diretamente pelo modelo numérico, por meic da
correlagio de f e St ¢ pela relagio analitica {2.26). Os resultados apresentam uma boa

concordincia entre sl
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Resultados do Trocador de Calor

Tabela 5.9 — Tabela dos resultados de StPr*”° obtidos numericamente, obtidos com ajuste

{equagio (5.9)), e os seus desvios.

o StPri®  Stprt” Stprt”?
{ajuste) (Numérice) (Desvio%)

2 8230  0,0042 0,0040 -3,9%

1 12346  0,0040 0,0038 -5, 7%
172 8230  0,0043 0,0041 ~4,6%
2 20576 0,0035 0,0033 -5,9%
1 30864 00032 0,0030 ~5,5%
/2 20576  0,0034 0,0032 -6,4%
1/4 12346 0,0036 0,0037 3,3%
2 41152  0,002% 0,0027 -8,0%

1 61728 00,0028 0,0028 -0,4%
1/2 41152 0,0030 0,0030 -1,9%
/4 24691  0,0031 06,0030 -2,0%
/8 13717 06,0037 0,003% 3,6%
1/10 11223 0,0037 0,0038 2,3%
2 61728 0,0026 0,0026 -0,6%

1 92593 0,0023 0,0025 7,8%
1/2 61728  0,0026 0,0025 -3,0%
1/4 37037  0,0026 0,0027 1,7%
1/8 20576 0,0029 0,0031 4,7%
1/10 16835  0,0031 0,0032 5.1%
1/15 11574  0,0033 0,0035 5,6%
1/20 8818  0,0036 0,0037 4,1%
2 82305  0,0025 0,0025 1,6%

1 123457 00,0022 0,0022 -0,2%
172 82305  0,0025 0,0024 -2,6%
1/4 49383 0,0025 0,0025 2,4%
1/8 27435  0,0027 0,002% 5,4%
/10 22447  0,0030 0,0031 4.8%
1/15 15432 0,0031 0,0033 5,2%
1/20 11758  0,0033 0,0035 4,7%
2 102881 10,0024 0,0022 -8,6%

1 154321 0,0023 0,0021 -9.,0%
172 102881 0,0024 0,0025 1,6%
1/4 61728 06,0025 0,0023 -6,5%
1/8 34294 00,0028 0,0028 1,0%
/10 28058 0,0028 0,0029 2,7%
/15 19290  0,0031 0,0033 3,4%
1/20 14697  0,0032 0,0033 2,5%
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Figura 5.10 - Comparagio entre 1) numérice, 1 da equagio {2.26) e 1 ajustada.

5.8 Otimizacio da Troca Térmica

Através das expressbes (5.1) e (5.9) pode-se calcular o calor transferido por metro de
largura do trocador apenas com valores de queda de pressio ¢ da razio de aspecto. Com o valor
do namero de Stanton médio determina-se ¢ valor do coeficiente global de transferéncia de calor

utilizando a equacgdo (5.5) e a equagdo (5.6).

Em seguida, aplicando o métedo da efetividade-NUT, encontra-se o calor transferido por

metro de largura através das equacdes (2.16), ou seja:

q'=Nq pix »
(5.10)

onde G =@,'c (T, -T.}. A efetividade n de um trocador de calor que possui correntes

contrarias e com mesma capacidade térmica para ambas correntes ¢ obtida pela equacio (2.26),

Ou seja:
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Resultados do Trocador de Calor

NUT

TTNUTH

sendo o niimero de unidades de transferéncias NUT, igual a:

T H
NUT = Ua, :
®.'¢c

B

Combinando as equagdes {5.10), (5.11) e (5.12) tem-se:

AT 7 (T ~T,
LS. S YN ”T"ﬁ —T. V= qe fo /
? UA+®,'c o (T —Te) 1 1
; ;S B N
UA' @ '¢,

(5.11)

(5.12)

Pnint
LA
o
Land

e’

Pala equagio (5.13) pode-se notar que para o calor transferido possuir um méximo,

considerando fixa a diferenca de temperatura (T — Tg), 0 denominador deve possuir um

minimo. Na Figura 5.11 sdc mostrados os denominadores da equagio (5.13) em fungio do

espacamento entre as paredes. A primeira curva considera apenas o primeiro termo do

denominador, pode-se observar que: aumentando © espagamento enire as paredes aumenta o valor

de (UA ). Na segunda curva que mostra o segundo termo, observa-se que: aumentando o

espagamento diminui o valor de (@jcp)“‘i _ Somando-se as duas curvas pode-se observar gue a

faixa otima do espagamento e o calor méximo transferido estd em uma regido onde os dois

termos do denominador da equagdo (5.13) possuem a mesma ordem de grandeza, tal que:

UA,'=®,'c,.
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Figura 5.11 — Faixa do espacamento 6timo e do calor transferido para um AP fixo.

A Figura 5.12 ilustra o calor transferido em funcdo da vazio, para diversos valores de
queda de pressdo, onde cada curva de AP constante possui valores discretos de razdes de aspecto.
Os pontos discretos de o crescem ao longo de cada curva de AP, da esquerda para a direita na
figura. Na medida em que a razio de aspecto diminui de o’ = 1 até 1/20 a area de troca de calor
aumenta ¢, consequentemente, o primeiro termo do denominador da equagiio (5.13) diminui,
Seguindo uma tendéncia contréria, visto que a vazdo diminui, o segundo termo deste
denominador aumenta. Este comportamento sugere a existéncia de um valor intermediario da
razdo de aspecto que minimiza a soma destes termos, maximizando o calor transferido. O ponto
de maximo encontrado em cada curva de queda de pressdc constante mostra a melhor razio de
aspecto a ser utilizada para maximizar o calor transferido. Como pode ser observado na F igura
5.12, o valor 6timo da razdo de aspecto foi tal que 1/15< o <1/8 para toda faixa de valores da

queda de pressédo.
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Figura 5.12 - Calor transferido em fungio da vazio massica e da queda de presséo.

Propbe-se uma adimensionalizagdo dos termos envolvidos na analise paramétrica para a

obtencio de uma proporcionalidade entre a razdo de aspecto, 2 queda de pressdo e o calor

transferido.

Bejan (1992), desenvolveu uma analise de magnitude para um espagamento Stimo enire

placas paralelas resfriadas por convecgdo forgada no regime laminar, este desenvolvimento

aplicado ao presente trabatho encontra-se no Anexo B para referéncia. Esta analise apresenia uma

proporcionalidade do espagamento Gtimo entre as paredes e a queda de presséo através da

seguinte expressio:

)

{" A stimo

Vs ~1/4

ocE APL?

i\ p(}'

(2b

\

e, em relagiio ac maximo calor transferido:
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(gL ) _[ap?)
EETCI ) i

7/ midximo

et

(5.15)

As formas adimensionais do espagamento e calor transferido estio representadas pelas

varigveis B e Q' nas equagdes (5.16)e (317

2o APLY) L
L po ) ’
(5.16)
L
rﬁpgﬂ“q =Q
- o 2aM(T,_ -T.)
LB "
(.17

A familia de curvas da Figura 5.12 pode ser representada de forma adimensional pelos
parimetros B” e Q° conforme é apresentada na Figura 5.13. O ponto de maximo na Figura 5.13

indica o valor do espagamento étimo e o maximo calor transferido.

Na Figura 5.13 o espagamento &timo e o calor maximo transferido ficam contidos dentro do
intervalo: 5,5<B" <75 ¢ 0,12 <Q" <0,13. Ressalta-se que os resultados apresentados partiram-

se de uma faixa de queda de pressio entre 50Pa e 400Pa.
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Figura 5.13 — Curva adimensionalizada do calor transferido em fungio do espagamento enlrs as

paredes.

Para verificar o grau de generalidade com os resultados da Figura 5.13 efetuou-se quatio

simulagdes adicionais variando o comprimento do canal,

pressdc como mostra a Tabela 5.10.

o difmetro hidraulico e a queda de

Tabela 5.10 — Tabela dos parimetros utilizados para a obteng8o dos resultados numéricos.

*

2b [m] L [m] Dy, im} AP [Pa] )

0,015 1,0 0,027 222,37 /10
0,010 1,2 0,018 433,15 1/10
0,005 1,7 0,009 1411,79 1710
0,010 5,0 0,018 1706,54 1/10

Os resultados numéricos obtidos sdc apresentados

resultados da curva de adimensicnalizagdo.
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Figura 5.14 — Comparac8o entre os resultados da curva de otimizaglio e os resultados numéricos.

Utilizando-se de pardmetros diferentes tais como: comprimento do canal e queda de pressio
pode-se observar na Figura 5.14 que os resultados numéricos estiveram dentro da faixa de valores
obtida anteriormente Figura 5.13. Portanto, a adimensionalizagdo se mostra adequada aos
par@metros utilizados, ou seja, a adimensionalizagdo adotada para os termos de calor transferido e
para o espacamento entre as paredes do trocador de calor mostrou-se adequada para qualquer

comprimento do canal e queda pressio.
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Capitule 6

Comentarios Finais e Conclusdes.

O presente trabalho apresenta uma investigagio numérica a respeito da queda de pressdo,
troca de calor e da otimizaco de um trocador de calor ar-ar utilizado para resfriamento de um

ambiente selado que ndo pode ser contaminado pelo ar externo.

O modelo numérico proposto procura aproximar as condic3es reais observadas, inclusive a
conducdo de calor nas paredes solidas. As simulagGes foram realizadas para Reynolds entre 8000
e 160000 utilizando o software PHOENICS (versio 3.3), o qual é baseado no método dos

volumes finitos.

Naz validacio dos modelos numéricos considerou-se primeiramente um canal bidimensional
com escoamento de ar seco entre placas planas paralelas com temperatura constante na parede,
esta permitiu avaliar o melhor modelo de turbuléncia apropriado para as simulagbes seguintes.
Em seguida, utilizando um duto de segio quadrada, foi realizada uma simulagfo tridimensional
de um escoamento de ar seco com temperatura constante nas paredes, nesta foi possivel avaliar e
correlacionar os resultados de forma coerente com os dados tebricos para véarios nimeros de
Reynolds. Esta validago trouxe uma seguranga para a simulagio de um trocador de calor com

escoamente em contracorrente.
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Comentarios Fingis ¢ Conclusdes

Atraves das investigagOes realizadas na validagio do modelo concluiu-se gue o modelo
numerico propostc para escoamento bidimensional e tridimensional satisfaz plenamente as
expectativas, na medida em que permite a obtencio de resultados de transferéncia de calor e fator
de atrito bastante proximos dos obtidos na literatura. O fato dos modelos numéricos serem
validados apenas na regifio turbulenta completamente desenvolvida nio deve ser encarado como
um problema apesar do trocador de calor trabalhar com regifes turbulentas ainda em
desenvolvimenio. Com relacio ao tipo de arranjo de tubos utilizado no trocador de calor, niio

deve haver diferencas significativas em termos de exatidio no modelo numérico utilizado.

Os resultados numéricos obtidos da queda de pressio e do calor transferido para razdes de
aspecto na faixa de 0,05 < o < 2 permitiram expressar fungBes de ajustes do fator de atrito em
fungiio do niimero de Reynolds ¢ de ¢, como também do mimero de Staton em funcio de
Reynolds e de o Entretanto, nesta andlise o valor da razio de aspecto deve permanecer no

intervalode 0<g <1,

Pelos resultados paramétricos e a implementagdc do método da efetividade-NUT obteve-se
o espagamento Gtimo para maximizar o calor transferido. O valor étimo de o estd no intervalo
1/15< o <1/8 para valores de queda de press@o na faixa de 50Pa a 400Pa. Utilizando-se de uma
analise de magnitude para um espacamento Otimo entre placas paralelas, Bejan (1992) e
aplicando para o caso do trocador de calor desenvolveu-se uma adimensionalizagio entre os
termos de espacamento Otimo e calor transferido possibilitando determinar o melhor

dimensionamento de um canal para a troca térmica para uma determinada queda de pressio.

Neste trabalho o estudo e a aplicagio da ferramenta numérica serviu para aplicagio de um
tipo de trocador de calor sendo feita restricdes de espessura da parede, comprimento do canal e

Reynolds. Todavia, estes parimetros podem ser considerados a partir de novos estudos.
Efeitos de curvatura causados por defletores de ar ou bloqueios parciais como expansio e

contragho abrupta, que freqlientemente ocorrem em aplicagBes deste tipo de trocador de calor,

podem servir de interesse para pesquisas futuras.
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Anexo A

Csleulo do coeficiente giobal de transferéncia de calor.

Na Figura A.1 é mostrado o modulo térmico, as temperaturas correspondentes das paredes
e as temperaturas médias de mistura de cada fluido. A troce térmica do fluido quente a
temperatura Tmq para o fluido frio 3 temperatura Ter estd representada na Figura A 1 e o circuito
térmico utilizado para o calculo da resisténcia térmica de um médulo estd apresentado na Figura
A2

O calculo do coeficiente global de transferéncia de calor considera a parede superior €
inferior do médulo como aletas unidimensionais com segfio reta constante. A base da aleta estd a

uma temperatura Ty ¢ sua superficie imersa num fluido a temperatura Tig 08 T
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Anexo 4

Sup erficic Isclads

ﬁf}"ﬂ@ﬁ“ﬁ“ﬁ

f !

Fluido Duents

N T
Za

Superﬁcze Isu]atia . ? -

Figura A.1 - Tlustrago do mddulo térmico e os sentidos dos fluxos de calor.

Resisténcia Resisténcia
da aleta da aleta
qu ﬁw Twi Tw@ m Tmf
— W  —
m Resisténcia M
condutiva
Resisténcia Resisténcia
convectiva convectiva

Figura A 2 - Esquema do circuito térmico.

A resisténcia térmica Requivaemte, d¢ um modulo térmico é obtida pela soma da resisténcia

condutiva e das resisténcias em paralelo {aleta e convectiva),

Requivaime = 2Rpamle]o +Rcsndmiva *
(A1)
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onde, Roondutive © 4 TeSisténcia da parede que separa os fluidos € Roeateto € & resisténcia em paralelo

da aleta e da conveccio, obtida pela seguinte expressio:

T -1
1 1 ]
® = A !
rsilo LRﬁm Rmmtiw j
(A.2)
onde, Reonvectiva & Reondutive 880 Obtidas pelas seguintes equagdes:
1 e
B o T om—— R‘m R —
MR h2eL TR T 2a +e)AL
(4.3)

A resisténcia de uma aleta plana de se¢fio reta constante pode ser obtida em Incropera

(1992) e é expressa por:
1
R, == ,
%= hE,2bL
(A.4d)
sendo, Er ¢ a eficiéncia da aleta definida por:
E, = tanh(mb) ’
mb
(A.5)
. 2hL
em’ =——0.
2A2L

Substituindo as equacdes (A.2), (A3)e(Ad)em (A1)

- -1
Rogap = 2 i + ! + © ,
[ ( 1 ] 2(a +e)AL
E/h2bL) \h2al)
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(A5)

iogo,

r _ 1 + e
RS WL(BE, +a) 2(a+e)il

(A7)

O coeficiente global de transferéncia de calor no trocador é calculado pela seguinte

eXpressio:

3 R g ents
(UA,")" = e
N

i

>

(A.8)

onde, Ny, € o namero de modulos térmicos.

Substituindo a equagio (A.7) em (A.B) tem-se a expressio para o coeficiente giobal de

transferéncia de calor:

wayi=tl L e |
VTN, HLOE, +a) 2+ el

|
o

(A.9)
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Anexo R

Andlise de magnitude para um tSpacamento 6timo entre placas

paralelas,

paredes superiores e inferiores nos Ccanais. Nesta analise ¢ consideradp éscoamento laminar,

temperatura do ar quente na entrada do canal T, e temperatura do ar fio na entrada do canal T,

Como 4 foi comentado anteriormente no capitulo 5, para o calor transferido possuir um
maximo, considerando fixa a diferenga de temperatura (T, - Tr), o denominador da equagio

(B.1) deve possuir um minimo.



O calor total transferido € obtido pela seguinte expressio:

UA-é _Tf)

!: i @;5{: ,{ M'g — T oe =

q U&t%"‘?"@,fﬁp p{ =] fa} 1 B i
UA, @,'c,

B.1)

Figura B 1 - Placas paralelas com escoamento em contra-corrente.

Na Figura B .2 ilustra qualitativamente a variagio dos termos que compde o denominador
da equagdo (B.1) em funcio do espagamento entre as paredes. Pode-se observar que a soma dos
termos mostra que existe uma faixa 4tima do espagamento que proporciona o calor maximo

transferido, ou seja, ambos os termos devem possuir a mesma ordem de grandeza, UA/'=@ ¢,

para que o calor transferido seja maximo.
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(UA{E)*E F 3

(®.'c,)”

Figura B.2 — Espagamento Otimo ¢ calor transferido para um AP fixo.

Pelas analises feitas anteriormente sobre os termos denominadores da equagdo (B.1) pode-

se considerar primeiramente o limite (2b) —» 0, onde o escoamento em cada canal é considerado

desenvolvido ao longo de L. A velocidade média em cada canal considerando escoamento

laminar inteiramente desenvolvido entre placas planas,White (1991), ¢ obtida pela seguinte

expressio:

2
e G 22
uw L

e a vazdo total de uma corrente € encontra pela seguinte expressao:

DN, pw(a2b)N, pw(2a2b) H

ORES
"H 2 H H H 2(2b+e)’

utilizando a equagio (B.2) e considerando e —» 0 tem-se:
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(2b)* &P
u 3

P,'=pwa =P, ' pa

(B.4)

Pelc limite (20) —» 0 o primeiro denominador da equagiio (B.1) torna-se muito pequenc em

relaglo ao segundo denominador. Assim, a equagfo para o calor transferido torna-ge:

qi: ®t‘cp(qu -'Tfe}‘

(B.5)
Substituindo 2 equaco (B.4) em (B.5) tem-se;
: 2b) AP
4 mpa( } Ecy(ch “ch}a
(B.6)

logo, para o limite 2b — 0 o calor transferido ¢ proporcional a (2b)°.
No limite 2b — o, onde o célculo da queda de pressio € feito considerando ¢ escoamento

sobre uma placa plana a analise ¢ feita numa camada limite sobre as placas que firmam o canal. A

queda de pressdo € fixa e a velocidade na camada limite w_ é obtida pela seguinte expressio:

AP(22)=N_2% L,
B.7)

onde, T, ¢ g tensfo média na parede, White (1991), definida por:

T, = 1,328Re:’’ 0,5pw?2 .
(B.8)

Combinando as equagdes (B.7) e (B.8) tem-se:
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AP(22) 273
Wy & N LO'SpVO’S
(B.9)

Pelo limite {2b)—> o segundo denominador torna-se muito pequeno em relagio ao

primeiro denominador. Assim, 2 equagio para o calor transferido torna-se:

i

’ 1 &
= UANT, -T)=N_| = +
1 (T ~12) z_hL(bEf«e«a) 2a +e)iL

1

i <§jqe - Tfe) .
i

(B.10)

Considerande e—>0 e o calor transferido sendo calculado pelo numero de Nusselt,

Incropera (1992) onde,

b 12
% = 0,664 Prl’?’{z‘i}i) ,

v
{B.11)
assim, o calor transferido pode ser calculado pela seguinte expressdo:
q‘z = Nm&a(T@ - Tfe) -
(B.12)
Substituindo 2 equacio (B.11) em(B.16) tem-se:
172
q'z = Nmk(ch - Tfe)aprys(%} 2
A"
(B.13)
Substituindo a equagio (B.9) em (B.13) tem-se:
) ?r'if.? LZIBAPUi
g, * MT, —TeJa 532 ()P s
(B.14)

127



Anexo B

logo, para o limite (2b) — « o calor transferido ¢ proporcional a (2by%°.
Igualando as equagbes (B.6) e (B.14) tem-se o espagamento étimo:

(2D} s m( Ut \]M

L \APL?)
(B.15)
Substituindo 2 equagio (B.15) em (B.6) tem-se o calor maximo transferido:
: APY?
qméxim & (%} (Zg}cp (qu - ?f:} *
B.16)
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Anexo C

Listagem dos Programas

C.1— Arquivo gl

TALK=T:RUN{ 1, 1}
== LOAD( 14) from the PHOENICS Input Library
Special-14: Always-valid character declarations and settings

NODEF=T

Declarations
CHAR(ASK ANS,CLS,PAUSE,UNIGRID)
CHAR(SPELL.EXPRT,EQUALVEL, SOLIDMAT,FLUIDMAT,U
SE_PROPS,IMMERSOL.MFM)
CHAR(GENTRA,SOLVEL SOLTEM . GRAVITY,SOLSTR, ASLP
0. FLUID. CPVNAM, SPPNAM}
char(solvetem)
char(northwall,southwall eastwall westwall highwall,lowwall)

Settings

ASK=Y; ANS=N; solvetem=n; EQUALVEL= E§WI00;
PAUSE=813

UNIGRID=850

SPELL=$20; CL.3=%$21; EXPRT=$30; SOLIDMAT=8$70,
FLUIDMAT=871

USE_PROPS=§72;
IMMERSOL=SRO01;MFM = $1.099
GENTRA=3G001; GRAVITY=874; SOLSTR=SS001;
SOLTEM=§51;

ASLPG=$P030

FLUID=FIINIT(PRPS)

SOLVEL=873;
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NODEF-F
1IBREF= 14

FEXRFFEFEFEFRERF LS FXRXFR R LA FIRTXFXEFFFREAFIZAERSRRS

Group 1. Run Title and Number

HERFREFFEFERIXEFEXRFRSR AT AL FEFRFAKS ARSI ERFRBETEREF TR EE X

AERBRBEFREEFALREESRRERLFERF AR EXRFFIRTR BT EL RV RRPRBFRBRY

TEXT( Trocador de Calor 3

PR R RRFERFRQRELReRRR LR ERE R PR EFERRR PR AR DR E AR AT RS
AERRREEREXL R LRE PR R AT AR RGARER SR EA R RS FEREE R AR AR N TR

IRUNN = 1;LIBREF= 14

REFRHR RPN RN R RRE AR R L LR R AR R LR PR R RRNEJFFRE LR D
Group 2. Transience

STEADY = T
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FREEREEERFEABERAFREB R ELRFRE IR ERERRF AR E IR R E S oS

Groups 3, 4, 5 Grid Information
CARTES = T

REAL(WP,NF.NL,FP FF FL,FS,FPY, FFY, DIST,PAREDE,CAMA
DALOG)
REAL{PDY,CY,RAZV,RAZH)

NP=1
NF=g
NL=15

FEERRFRERFRERRE LA RERIFARRLSRXB LD Y ORBRL B

=rveesas RAT AD DE ASPECTE reessssanass

HEBRRRSF LRI REE AR AR LR RERIER B EB R R RRR

RAZV=1/3
RAZH=1/1

DIST=0.05

ESREFEEHSEEEE LT R LT ASTRYL L BN AR A RRERE S BER

xe8535%4 DAREDE HORIFONTAL stsfsents
FEEBHRFER LIS SHL ISR REBERF S EB IR RRABRESERAE
PAREDE =02
CAMADAIOG=0%8

FP=PAREDE*DIST*RAZH
FFP=CAMADALOG*DIST*RAZH
FL=0.5

F8=0.007

NREGX=3
IREGX=1;GRDPWR(XNF,FF,1}
IREGX=2;GRDPWR{NP,FF, 1)
IREGX=3;GRDPWR(XNF/LFS,1)
IREGX=4:GRDPWR(XNP,FP, 1}
IREGX=5;GRDPWR{X.NF,FF.1}

EFERFRREEIRFEREEAT TR NIRRT ARE RN BEREERE

sxxasEsE PAREDE VERTICAL #stsns srentes
FRRBREREEREERRERREREERRRLERRRL LRS R AR ERE
PDY =02
CY =08

FPY=PDY*DIST*RAZV
FFY=CY*DIST*RAZYV

NREGY=3
IREGY=1;GRDPWR(Y, NF/2,F§,1)
IREGY=2:GRDPWR(Y,NP,FPY.1)
IREGY=3;GRDPWR(Y.NF.FFY.1}

FERFREIRAERAXNEEF RSB AEXERXEFFRLE XL SRR RER

FhRER MA}.‘HAIDNGITUDM‘% ERERFEXEEF BN

REZEEE R R REN L 222 RAREEEEERATE

NREGZ=2
IREGZ=1,GROPWR(Z,NLFL,1.3)
REGZ=ZGRDPWR(ZNL.FL.-1.3}

ARFRFREEEEFEEE F Fh iR

Group 6. Body-Fitted Coordinates

e REFRRE

BEEFEIRFEREFRFZFTRRFSEE TR TS E 1 Fhrdrgg
Group 7. Variables: STOREA SOLVE4 NAMEG

ONEPHS = T

NAME( 13=P1 ;NAME({ 3)=U!

NAME( $;=V1 NAME( 7)=W1
NAME( 12)=KE ;NAME( 13)=EP
NAME(141) =PRPS ;NAME(142) =STRS
NAME(143) =FAT ;NAME(144) =ENUL
NAME(145) =WWAL :NAME(146) =DEN1
MAME{147) =NU NAME(148) =TEMI
MAME(149) =TMI1 ;NAME(] 50) =EPKE
NAME(140} =ATRI

Y in SOLUTHN argument list denotes:

* Justored Z-solved 3-whole-fieid

¥ 4-point-by-point S-explicit S-harmonic averaging
SOLUTHEPL Y Y, YNNY)
SCLUTN(UL LYY, Y.NNY)
SOLUTN(VI Y.V Y NN,
SOLUTN(W]I VYV NN
SOLUTN(EE Y, Y.N,NNN
SOLUTNGEP Y, Y. NNNN)
SOLUTN(FAT Y NNN,N,Y)
SOLUTN(NU Y, NN NNY)
SOLUTN(TEMLY Y, Y. NN.Y)
SOLUTN(TAMILY N MM N, Y
SOLUTN{EPKE, Y NN NN, Y)
SOLUTN{ATRLY, NN MK, YD

STORE(DEN1)
STORE(WWAL)
STORE(FAT)
STORENU)
STORE(TMI1)
STORE(ENUL)
STORE(STRS)
STORE(PRPS)
STORE(ATRD)
STORE(KER)
STORE(FLUX)
STORE(DTH)
STORE(DTV1)
STORE(DTYV2)
STORE(CALO)

TURMODKEMODL)

FEAXXBEEARREREESEEREEFERTER RS RT AR EE TR R SRR ok kR EN

Group 8. Terms & Devices
* Y in TERMS argument list denotes:
* 1-built-in source 2-convection 3-diffusion 4-transient
* 5-first phase variable 6-interphase transport
TERMS (P1 Y Y)Y N, Y. N)
TERMS (U1 Y.V, Y NY.N)
TERMS (V1 Y,Y,2Y N.Y,.\)
TERMS (W1 Y.Y,YNYN)
TERMS (XE N,Y,Y NY.N)
TERMS (EP N,Y,¥,N,Y.N}
TERMS (TEMIN,Y,Y N, YN}
DIFCUT = 5.000000E-01 ;ZDIFAC = 1.000000E+00
GALA = F ;ADDDIF= F
NEWRH: = T
MEWENL = T
NEWENT = T
ISOLX =  0;ISQLY = -1:8QLZ = -}

FERFERIEFEERFT T LR EFERANEARTSXRARIRF R AE FAREEF AR T EAFERR
Group 9. Properties

RS R R R R R R IR R R R LR RRR R SR ARG R R

FEETRRREDERBER GAS PERFEITO #SFsssfs e
ARREBAZERNERRARERBAARD IR I PLRFEE DRI ARY
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RHQO1 =GRND3
RHO1A = 0.000000E+00
RHOLB = 3.496500E-03
REOIC =0.71428

TEMPS = 2.730000E~+G2
PRESSD = 1.G00000E+05
LVOIDT =3.410000E-03

FREFERFIREPRERTR #* FERRRE

sdakess VISCOSIDADE SUTHERLAND #ress

SRR EERSEIRAE S ARRE ISR RN B RFEFFEEREHEH

ENUL = GRNDS ;
ENULA =1.48e5;
EWNULEB =110

ENUT =GRNDS

i

il

PRNDTLEUL )
1.000000E+06
PRNDTL(W1 ) = LOOODOOE+0G PRNDTLKE )
1.000000E+00

PRNDTLEP )= 1.000000E+00;

PRNDITL(TEML) = -2.63E-2

PRT (UL )= 1.000000E+00PRT (V1 }= 1.000000E+00
PRT (W1 )~ LOUODOCOE#00 ;PRT (KE )= 1L.O0O0GCE+00
PRT (EP )= 1.314000E+00;

PRT (TEM1)= $.00G00CE-C1

CP1 = 1.005000E+03:CP2 = 4.181800E+03

1.000060E+00 PRNDTL{VI 3

[}

&**3#***i***‘*###**3&*##83##&##3**k#s#ﬁ#*ls*t$*$**#$*$

Groap 10.Inter-Phase Transfer Processes

tt#tt####*#*t**tﬂ**lt**#$$$#**t*#*ﬂ*##*t*tt*#ﬁ*%#*$**#

Group 11.Initialise Var/Porosity Fields

REALLT KEIN,EPIN,IT,DH,RHIDR, LM,CMUCD,AREA FLUXO
JFLUXOT,DEN)
REAL(WMED,TINL,TIN2Z, TW,VAZAD)

PR RETRBRPAFAFERBR SRR EARRRE FAREELFERBENL

ssxs3 WMED=VELOCIDADE MEDIA *e#++

FERRFFLEF SR IESECERES ISR RS FERRXTTRELRER

WMED=20

DEN=1.18%

R RSRETER R REERERRE TR TR R RERPEREEFESE

ssens TIN]-TEMPERATURA FRIA *3tssers
s#xex TIN2=TEMPERATURA QUENTE ****

RERKSEESESESREREERA NS TR FEIBEXEFRTFRFREE

TINI=25
TINZ=50

SREE R ERRFATSRSATETE LA REIRRTEFRRBEETFE

#xxx TT={NTENSIDADE TURBULENTA ®+#x

ARKEELRRERARKERLRERERABHRXRFRREEXRRAERARK

T=0.03

EHEREERRRERRFASEFREE AT IR RNR G REFORBERRAESR

asxss2s+ RHIDR=RAIO HIDRAULICO **#3%2
ssx2s2s DE=DIAMETRO HIDRAULICO ##32+

FERERBERRIRB AR ERFAXZRADENF R RRRRERARR

DH=4%((FP+FF)(FPY+FFY))(2*FP+FF+FPY+FFY))
RHIDR=DH/4
LM=0.1*RHIDR

& 220 FEEEEEERRUREFETRE

saed TKEIN=ENERGIA CINETICA INICIAL ***
w12 EPIN=DISSIPACAD DE *#¥ssastaasans
#rex ENERGIA CINETICA INICIAL ##¥nssises

SEBEETLREEREEFH AR STEFRFEREERFFRREVLFRFFEE

TKED = (T*WMED)**2
CMUCD=0.09
EPIN = ((CMUCD*0, 75y TKEIN** 1.53)/(LM}

reTee e PEEY T EI P EEE L AL LA LRSS SR d
EL LTRSS LT MATEREAES FERBERFRNRREESR
REREAYEF RSP R R ISR LR EFAER LA FVRERRERREE S

sesrasss AT UMINIG PURG PROPS = 100 *2F#

FERFERFESRFE RS ARRR XA XRBRFEFFFFERRFRBEE

PATCH(PARINT,INIVAL NF+2*NP NF+5*NP,NF/2+L.NY, LNZ
211}
INIT(PARINT PRPS 0.100)

PATCHPARINFE, INIVAL, LN LNF/2, LN LY
INTT{PARINF PRPS 0,100}

NIADD = F
FEWEEF = 1
NAMFI =CHAM

*#***#********#**3#8$$t*t****###**#t*#***88##*##3*****
Group 12. Patchwise adjustment of terms

FEETEERBREREEEFRERTTRRAFEL T EERFEF SEFRAFFERRTREFTERRINR

Group 13. Boundary & Special Sources

PATCH(ENTRADALHIGH, 1, NF+NP,NF/2+1,NY NZNZ,1.1)
COVAL(ENTRADALP! ,FIXFLU ,DEN*WMED)
COVAL(ENTRADALU! , 0, 0.000000E+00)
COVAL(ENTRADALV1 , 0, 0.000000E+00)
COVAL(ENTRADAL W1 , 0, -WMED)
COVAL(ENTRADALKE , 0.000000E+00, TKEIN)
COVAL(ENTRADALEP , 0.000600E+00, EPIN)
COVAL(ENTRADAITEMI, 0.000000E+0C, TINT)

PATCH(SAIDA],LOW,],NE+NP,NF/2+1.NY,1,L11)
COVAL(SAIDALPI , 1.000000E+12, 0.000000E+00)
COVAL(SAIDAL,U1 , 0.000000E+00, 0.000000E+00)
COVAL(SAIDAL, V1 , 0.000000E+00, 0.000000E+00)
COVAL{SAIDAL W1 , 0.000000E+00, 0.000000E+00)
COVAL(SAIDALKE , 0.000000E+00, SAME )
COVAL{SAIDA1EP ,0.000000E+0C, SAME )
COVAL(SAIDAL TEMI, 0.000000E+00, SAME )

PATCH(ENTRADAZ,LOW 2¥NF-2*NP.NX NF/2+1LNY,1,1.1.1}
COVAL(ENTRADAZ. P! ,FIXFLU ,DEN*WMED)
COVAL{ENTRADAZ, UL , 0.000000E+00, .000000E-00)
COVAL{ENTRADAZ V] | 0.000000E+00, 0.000000E+00)
COVAL{ENTRADA2,W1 , 0.000000E+00, WMED)
COVAL(ENTRADAZ KE , C.000000E+00, TKEIN)
COVAL(ENTRADAZEP . 0.000000E+00, EPIN}
COVAL{ENTRADAZ, TEM1, 0.000000E+00, TINZ)

PATCH(SAIDAZ HIGH, Z*NF-2*NP,NXNF2+ I NYNZNZ,1,1)
COVAL{SAIDAZ,P1 , 1.000000E+12, D.0CC000E+00)
COVAL{SAIDA2,UT , 0.000000E+00, 0.0G00C0E+00}
COVAL(SAIDAZ V1 , 0.000000E+00, 0.0Q0000E+D03
COVALSAIDAZ, W |, 0.000000E+00, 0.000000E-+00)
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COVALGBAIDAZLKE |, 0.OD0G0CE0), SAME 3
COVAL{SAIDAZEP |, 0.0000C0E+10, 8BAME );
COVAL{SAIDAZ TEMI, 0.600000E+00, SAME 3

KOYCLE= F

BOWF = T

WALLCO = GRNDZ
CEEERHEFRDSHNBIERE BAE S EREILBITF SR FC R A AR L RF X BB R LR R BT

Croup 14, Downstreamn Pressure For PARAD

BREFREERE T R R R R R R R S NS R R A AR R E T LR R T RN SRR R R B kS

Group 15, Terminate Sweeps

LSWEEP = 5000:I8WCI =
LITHYD = ©LUTFLX= 1LITC = 17THCI = 3
SELREF = F

RESFAC = 1.000000E-02

AREA = (FP4FRHEFPY+FFY)
VAZAO = DEN*WMED*AREA

FLUXO = DEN*WMED* AREANZ*1 DE-04

FLUXOT= DEN*WMED*CPI *TINI * AREA*NZ*1 GE-04

EESREF(P1) = FLUXO
RESREF(U1} =FLUXO*WMED
RESRER(V!) =FLUNC*WMED
RESREF(Wi) =~ FLUXO*WMED
RESREN(KE) = FLUXO*TKEIN
RESREF(EP) = FLUXGEPIN
RESREF(TEM1)= FLUXOT

FEREEXFERREEEFRREE RE PR F R R AAEE R R SR E R BB R I AR ST g
Group 16. Terminate Terations

HHREER B ERRR BRSNS IR R AR R R R A AR RN AR RE S IR R SR R Ry

Group 17. Relaxation

RELAX(P1 LINRLX, 0.800000E+00)
RELAX(UI ,FALSDT, 2.000000E-03)
RELAX(V1 ,FALSDT, 2.000000E-03)
RELAX(WI ,FALSDT, 3.000000E-03)
RELAX(KE FALSDT, 3.0000005-03)
RELAX(EP ,FALSDT, 3.000000E-03)
RELAX(TEM1,FALSDT, 1.000000E+09)

OVRRIX =0.000000E+00

EXPERT = F ;NNORSL= F
EERER 2] FRFEFHRERE EREERERRRE
Group 13. Limits

FEERRF SRR RS R FE R BRI R RS R RS PN R RSN R E A RRERTEIR TR RE R

Group 19 EARTH Calls To GROUND Station
GENK = T
YPLE = T

PP T EET
FREBERRERREE N Pe] SEEEERERDEDS
FEEFFIEFERRER NF:S RPEREFERELREF
EEEFFFERETHRE N =] 4 BFTETRAR GRS

FEFFERTEERSFRFEF LR EPEXRTFTEE S

RG{1)=NF+NP
RG(2)=2"NF-2*NP
RGOYVLASTH(YFRAC(S-YFRACAY)

132

RGPV VLAST*(YFRAC(S)-YFRAC(S)
RG{5)=FP

RG(6)}=XULAST*XFRAC(1)
RO(T=YVLASTH(YFRAC(I13-YFRAC(AY
ROHE=XULAST*XFRACS)
RG(S=NF/2+1

ROG{IO=WMED

R RN EE P AR R SR AR SR R AR R LR T IR ER R R R AR QRS R FRRES
Group 20. Preliminary Primout
ECHC = T

FERAEERRE RN R RN R IR EGRESR R E-3

Group 21, Print-out of Variables
INIFLD = F BUBWGR= F
Y in QUTPUT argument list denotes:
* 1-field 2-correction-eq. moniior 3-selective dumping
* 4-whole-field residual 5-spot-value table S.residual table
CUTPUT(RI Y Y, YNY.Y
QUTPUT(UT Y.Y.Y.NY.Y)
QUTPUTIVE Y XY KY.Y)
OUTPUT(W1 Y Y. Y. Y. .V}
OUTPUT(RE ;YR Y.Y. V.Y
QUTPUTEP Y NY YY)
OUTFUTFAT NE YNNI
OUTPUTNU NN YN NN
OUTPUT(TEML Y NY, Y, Y.V}
QUIPUT(TMILN N, Y, N NN}
OUTPUT(EPKE NN, Y NN
WALPRN = F

kL3

HERBRE

LA ER S RS2 PR R R a2 3t g R T P T R e
Group 22. Monitor Primt-Out

XMON = 24:IYMON = 10ZMON = 2

NPRMON = 10000 ;NPRMNT = 1;TSTSWFP= 10001
UWATCH = F ;USTEER= F

HIGHLO = F

FREFEAERE RN AR R R SR R R AR SRR E RN AR A LR E XA

Group 23.Field Print-Out & Plot Control

NPRINT = 3000 ;NUMCLS= ¢

NXPRIN = 1;IXPRF = 1;IXPRL = NX
NYPRIN = I1;IYPRF = 1;IYPRL = NY
NZPRIN =  1IZPRF = 1;IZPRL = 10000
XIPR = F YZPR = T

PLTF = 1JPLYTL = 5000:NPLT = 250
ISWPRF =  1ISWPRL= 10000

ITABL = 1;IPROF = 1

ABSIZ = 5.000000E-01 ;ORSIZ = 4.000000E-01

NTZPRF = 1;NCOLPF= 350
ICHR = 2 NCOLCO= 45 ,NROWCO= 20
No PATCHes yet used for this Group
SREXFETEX ERRFAFEE EFXERREETRFEFIRRS
Group 24, Dumps For Restarts
SAVE = T ;AUTOPS= F ;NOWIPE= T
NSAVE =CHAM
sTOP



Anexo C

C.2 — Arquivo ground.f

Modificacdes realizadas somente no grupo 19 para o célculo da queda de pressio e parz &

temperatura média de mistura de acordo com a equagio {2.30). Céloulo realizade na saida do

escoamento do fluido quente e frio.

C* Make changes to data for GROUPS 15, 1§, 17, 18 GROUP 12,

C*tkt&&l#***S#t#ﬂ*3****##**&***##t**$$*$#*$*$*$$*****
LR FEEBEAL

C
Com GROUP 19. Special calls to GROUND from EARTH
c

9 GO TO
{191,192,193,&%,1?5,196,297,19&199,191Q,E?i 13,180
191 CONTINUE
£ F crsmmmmncmnee SECTION § - Start of time step.
RETURM
192 CONTINUE
[ S . SECTION 2 ---- Sta1t of sweep.
RETURN
193 CONTINUE
C % mennssvamammenre— SECTION 3 - Start of iz slab.
RETURN
194 CONTINUE
C * mmennnncmmssen—mas SECTION 4 -n-- Start of iterations over siab.
RETURN
1911 CONTINUE
c 2 ememwrrnmemmsnnnee SECTION 11--- After calculation of
convection
s fluxes for scalars, and of velume
C fractions, bt before calculation of
C scalars or velocities
RETURN
199 CONTINUE
O # meccmrscsamenen—- SECTION 9 —-— Start of solution sequence
for
c 3 variable
RETURN
1910 CONTINUE
oo wvwmee SECTION 10— Finish of sohrtion sequence
for
C a variable
RETURN
195 CONTINUE
C F cremsssmsmmaesar — SECTION § --— Finish of itersiions over
slab.
RETURN
196 CONTINUE
[ o R A SECTION 6 -—- Finish of iz slab,
C
C
c
3#*#tt**#*&#*#i#*#*#**#t*****KUSS‘&*i*****##***l!!#***
C
C exesaese CAT OULO DA TEMPERATURA MEDIA DE
MISTURAEDA PRESSAO FERERREEEEERERTE
c
c

CALL FN29 (LBNAME(WWALY,1,2,1,11)
LWW AL=LOF(ANY Z({LBNAME(WWALN,IZ))
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OPEN(UNIT=30,FILE="sas0.dat' STATUS="UNKNOWN’}

LOENI=LOF(ANY Z(DENLIZ))
LIEMI=LOFANYZ{LENAME(TEMILIZ)
LW1=LOF{ANYZ(W1,1Z))
LVISL=LOF(ANYZ(LBN AME(ENUL?,IZ)
LPI=LOF(ANYZ{LENAME(P17,1Z))

PTOTI=O

PTOT2=0

TOT1=0

TOT2=0

TOT3=0

TOT4=0

DO I=LRG(1)

DO J=RGO,NY
IF(J.EQ.RG(9)) THEN
TF(LEQ.RG(1)) THEN
TOTMIX1=F(LDEN1+HNY (-

ID*F(LTEMI+HNYHI-D) LW WAL+ HNY *(-

INMRG3RG5)
TOTMBZ=FLDEN1+I+NY*(I-

1) FLWWAL+3NY *I-1)*RG(3)*RG(5)
PRES1=F(LP1+J+NY *(I-1)*RG()*RG(5)

ELSE
TOTMIX1=FLDENI+J+NY*(I-
1) F(LTEMI1+3+NY *(- ) FLWWAL+F+NY *(l-
1*RG3)*RGE)
TOTMDXZ=F(LDEN1+HNY*(-
D)*FLWWAL+J+NY*(3-1)*RG(3)*RG(6)
PRESI=F(LPI+I+NY*(I-1))*RG(3)*RG(6)

ENDIF
ELSE
IF(L.EQ.RG(1)) THEN

TOTMEX1=F(LDEN1+3+NY*(-
1)*FLTEMI+I-NY*(-1))*FLWWAL+J+NY *(I-
1)*RG(4)*R(S)

TOTMIX2=F(LDEN1+HNY*(-
DFFLWW AL+ FNY*(-1))*RG@Y*RGES)

PRES1=F(LP1+J+NY*(I-1)}*RG(4)*RG(5)

ELSE

TOTMIXI=FLDENE+J+NY*(-
IFFLTEMI+HNY*(I-DP FLWWAL+HNY (-
INHROERGE)

TOTMIX2=F(LDEN1+HNY (-
DFFLWW AL HNY D RGERGE)

PRESI=F(LPI+I+NY3(I-1 )*RG(4)"RG(S)
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EMNDIF
ENDIF
TOT1=TOTI+TOTMIX1
TOTI=TOT2+TOTMESZ
PTOTI=PTOTIH+PRER]

ENDDO
ENDDO
TEMPMIXI=TOTI/TOT2
PT1=PTOTIARG(TIRO(8))

DO RGN
DO FRGELNY
IFIEQRGS) THEN
IFAEQRG(ZY THEN

TOTMIDG=F(LDENI+F+NY*(-
IN*FLTEMI+HNY S-S FLWWAL+ NV
DY*RGEPFRE(G)

TOTMIXA=F(LDEN1+FNT (1.
P ELWWAL+HNY 1) (RGGRG(S)

PRES2=F(LP1+1+NY*(1.1)*RG(3)*RG(5)

ELSE
TOTME3=FLDEN1+5+NY*(-
I RLTEMI+HNY LD LW WALy * (-
I RG(3*RG(S)
TOTMIXd=F{LDEN1+HNY#(].
I ELWWALHHNY *I-1)*RGEBIRGE)
PRES2=F(1P1+HNY*(-1)*RG(3)*RG(6)

ENDIF
ELSE
IFLEQRG(2) THEN

TOTMIX3=F(LDENI+J+NY*(I-
D)*F(LTEMI+FNY*-D)* E(LWWAL+HNY*(1-
I)*RG(4Y* RG(5)

TOTMIX4=F(LDEN1+J+NY*(I-
DPFRLWWAL+FNY*(I-1)*RG4)*RG(5)

PRES2=F(LP1+JNY*(I-1))*RG{4)*RG(5)

ELSE
TOTMEX3=F(LDEN1+}NY*{-
D RLTEMI-HNYHI- D FLWWAL- - NY*(-
INHRG(4P*RGE)
TOTMIX4=F(LDEN1+J+NY*(]-
P FLWWALHHNY*I-DRGA)REE))
PRESZ=F(LP1+J+NY*(I-1))*RG(4)*RG(6)

ENDIF
ENDIF
TOT3=TOT3+TOTMIX3
TOT4=TOT4+TOTMIX4
PTOT2=PRESZ2+PTOT2

ENDDO
ENDDO
TEMPMEX2=TOT3/TOT4

~PTOT2/(RO(TIRG(E)) -

C wsmssssnsuswSECTION 7 om—--Finish of sweep.
WRITE(S0,*)LZ TEMPMIX], TEMPMIX2, PTLFT2

RETURN
198 CONTINUE

R R AR R S S H RS AN R R AR TR TR RSN ERE RS LR SRR N AN
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