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RESuUMO

O presente trabalho apresenta uma andlise tedrica e
experimental de um conceito alternativo de superficies estendidas para
trocadores de calor compactos. O “evaporador de aletas periféricas” é
um trocador de calor de fluxo cruzado cuja superficie do lado do ar é
formada por conjuntos de aletas radiais cujas bases sdo conectadas aos
tubos e cujas pontas se conectam a aletas periféricas. Cada conjunto é
composto por seis aletas radiais e seis aletas periféricas, formando uma
estrutura hexagonal. A configuracdo das superficies estendidas do lado
do ar é composta por trés niveis de aletas, cada qual caracterizado pelo
comprimento da aleta radial. Cada conjunto é montado com uma
defasagem de 30° com relac3o ao conjunto vizinho.

Uma bancada experimental foi utilizada para avaliar a queda de
pressdo e a transferéncia de calor do lado do ar em 5 protétipos de
evaporadores em fun¢do da vazdo de ar e de caracteristicas
geométricas dos trocadores de calor, como tamanho de aletas,
disposicdo espacial e comprimento do trocador. O aparato
experimental é constituido de um tunel de vento e de um circuito de
agua para circulagdo interna dentro dos tubos.

Um modelo tedrico unidimensional baseado na teoria classica
de meios porosos foi desenvolvido para predizer o comportamento
termo-hidrdulico do trocador de calor. O modelo incorpora a geometria
real das aletas no cdlculo da porosidade do lado do ar. A
permeabilidade do lado do ar é calculada de acordo com o modelo de
Kozeny-Carman baseado na definicdo de didmetro das particulas
devida a Whitaker. As correlacGes de Whitaker (1972) e de Handley e
Heggs (1968) para o numero de Nusselt e de Ergun (1952) e de
Montillet et al. (2007) para o fator de atrito foram implementadas no
modelo e previram com uma concordancia satisfatoria os dados
experimentais, com um erro maximo de 10% para a transferéncia de
calor e 20% e 30% respectivamente para a queda de pressdo. A
determinagdo das dimensGes Otimas do evaporador de aletas
periféricas para uma taxa de transferéncia de calor especificada foi
realizada para as situacdes-limite de temperatura de parede constante
e de fluxo de calor constante com base em um célculo da minimizagao



da geracdo de entropia (devido a transferéncia de calor e atrito) no
lado do ar

Palavras-chave: Evaporador de aletas periféricas, trocadores de calor
compactos, otimizagdo, minimizagdo de entropia.



ABSTRACT

This work presents a theoretical and experimental analisys of a
novel compact heat exchanger surface geometry for refrigeration
applications. The so-called “peripheral finned-tube evaporator” is a
cross-flow heat exchanger whose air-side is composed by a hexagonal
arrangement of open-pore cells formed by radial fins whose bases are
attached to the tubes and whose tips are connected to the peripheral
fins. Each fin arrangement is made up of six radial fins and six
peripheral fins forming a hexagon-like structure. The air-side fin
configuration is composed of three levels of fin arrangement, each
characterized by the length of radial fin and mounted with a 30° offset
from its neighboring level.

An experimental apparatus was used to measure the air-side
pressure drop and the heat transfer characteristics in 5 evaporators
prototypes as a function of the air flow rate and the heat exchanger
geometric parameters, such as the radial length of fins, distribution and
evaporator lenght. The test facility consists of an open wind tunnel
connected to a water loop.

A one-dimensional theoretical model based on the theory of
porous media has been developed to predict the thermal-hydraulic
behavior of the heat exchanger. The model incorporates the actual fin
geometry into the calculation of the air-side porosity. The air-side
permeability is calculated according to the Kozeny-Carman model with
the particle diameter definition due to Whitaker. The correlations due
to Whitaker (1972) and Handley and Heggs (1968) for the Nusselt
number and due to Ergun (1952) and Montillet et al. (2007) for the
friction factor have been implemented in the model. They have
predicted the experimental data with an acceptable level of
agreement, showing a maximum deviation of 10% for the heat transfer
and 20% and 30% for the pressure drop, respectively. The optimum
overall dimensions of the peripheral finned-tube evaporator have been
determined for the limiting cases of constant wall temperature and
constant wall heat flux based on a minimization of the entropy
generation (due to fluid friction and heat transfer) on the air-side for a
given air heat transfer rate.



Keywords: Peripheral finned-tube evaporator, compact heat
exchangers, performance evaluation, entropy minimization.
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1. INTRODUCAO

Tecnologias de resfriamento a temperaturas abaixo da
ambiente vém sendo estudadas e aprimoradas desde a antiguidade
com o objetivo de atender as demandas da sociedade por processos
que utilizem os principios de refrigeracdo para o bem estar e o
progresso da humanidade. O resfriamento e o congelamento de
alimentos, o conforto térmico e a climatizacdo de ambientes, a
impressao grafica de alta qualidade, o resfriamento de componentes
eletrénicos e a manuteng¢do de maquinas ou equipamentos podem ser
citados como exemplos de aplicagbes da refrigeracdao utilizados
atualmente.

Dentre os vdrios segmentos da industria de refrigeragdo, o
doméstico se destaca por sua importancia econémica, sendo essencial
na vida moderna. Um estudo recente (Coulomb, 2006) mostra que
existe aproximadamente um refrigerador doméstico para cada seis
pessoas do planeta e que a producdo de equipamentos domésticos
dobrou nos ultimos vinte anos. Embora o consumo de energia desses
refrigeradores seja pequeno quando comparado a outros
eletrodomésticos, uma melhora no desempenho do sistema de
refrigeracdo representa um impacto significativo considerando a
grande quantidade de equipamentos em todo o mundo (Prata e
Barbosa, 2009).

Um tipo de refrigerador que merece destaque é o refrigerador
do tipo no-frost (ou frost-free), que representa 40% dos aparelhos
comercializados atualmente. Esse tipo de refrigerador difere dos
aparelhos convencionais basicamente devido ao tipo de evaporador
utilizado e ao método de circulagdo do ar no seu interior. Enquanto nos
refrigeradores convencionais sdo utilizados evaporadores tubo-e-placa
e a circulagdo de ar é governada pela convecgdo natural, nos
refrigeradores no-frost sao utilizados trocadores de calor tubo-aleta,
sendo a circulacdo feita por meio de um ventilador (convecc¢do forgada)
(Figura 1.1) (Waltrich, 2008).
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Figura 1.1 — Comparagdo entre um refrigerador convencional com um
evaporador de placas e um refrigerador no-frost (Waltrich, 2008).

A maioria dos refrigeradores domésticos utiliza o principio de
compressdao mecanica de vapor, que consiste basicamente em se
comprimir um fluido volatil (refrigerante) por meio de um compressor
para depois, no condensador, dissipar calor para o ambiente externo a
uma pressdao aproximadamente constante. Apds o fluido perder
energia e se condensar, este entra no dispositivo de expansao, o qual
diminui sua pressdo em um processo em que a entalpia na saida é
aproximadamente igual a da entrada. Entdo, apods sair do dispositivo de
expansdao a temperatura e pressdo baixas, o fluido entra no
evaporador, retira calor do ambiente a ser resfriado, para depois entrar
no compressor e completar o ciclo (Gosney, 1982). A Figura 1.2 ilustra o
ciclo de refrigeracdo padrdo, que é uma representacao idealizada do
ciclo de compressdo mecanica.

O desempenho dos sistemas de refrigeracdo é usualmente
analisado com referéncia ao coeficiente de performance (COP),
definido como,

cop= e (1.1)

comp
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onde Q

evap

é o calor transferido ao fluido refrigerante no evaporador (a

capacidade de refrigeragdo do sistema) e W, é a poténcia consumida

omp

e
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Figura 1.2 — Esquema de um sistema de refrigeragdo por compressdo mecanica
de vapor e seu diagrama P-h (ciclo de refrigeragdo padrdo).

Dentre todos os componentes de um sistema de refrigeragao,
o evaporador possui um papel importante no desempenho do sistema,
pois estd ligado diretamente a taxa de transferéncia de calor do
compartimento que devera ser resfriado. Devido a essa importancia,
melhorias na eficacia desse componente influem significativamente no
desempenho total do sistema e podem levar, por exemplo, a uma
maior capacidade de refrigera¢do por unidade de volume do trocador,
a uma menor gerac¢ado de entropia pelo sistema e a um maior tempo de
funcionamento sem a necessidade da remogdo de gelo, que
representam um melhor aproveitamento dos recursos econdmicos e
naturais.

1.1. Motivagao
No evaporador, devido a resisténcia térmica do lado do ar ser

significativamente maior do que a do lado do escoamento interno onde
o fluido refrigerante evapora, a busca por uma melhora de
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desempenho deste componente esta ligada a uma intensificagcdo da
transferéncia de calor no lado do ar. Este efeito pode ser alcangado
através do aumento da darea de troca (por exemplo, pela
implementacdo de aletas) ou pelo aumento do coeficiente de
transferéncia de calor do lado externo, o que pode ser efetuado por
meio de uma modificacdo da geometria das aletas com o intuito de se
alterar a configuracdo do escoamento do ar. Diversas alternativas tém
sido propostas ao longo dos anos, desde a colocagdo de elementos
geradores de vortices sobre as aletas (Leu et al.,, 2004; Sohankar e
Davidson, 2003) até a propria aceleracdo do fluxo de ar (Waltrich,
2008). Em todos os casos, entretanto, um aumento da area de troca do
evaporador significa um aumento do custo do produto, podendo tornar
sua produgdo pouco competitiva frente aos concorrentes.

Um problema frequentemente encontrado nos evaporadores é
a formacdo de geada devido a passagem de ar Umido sobre as
superficies externas que se encontram abaixo da temperatura de
congelamento do vapor d’agua. Essa precipitacdo é inevitavel e deve
ser controlada, pois causa uma maior resisténcia ao escoamento,
produzindo uma mudanga no ponto de balanco entre o sistema e o
ventilador, reduzindo assim a vazao de ar no gabinete do refrigerador.
Outro efeito direto é a diminui¢cdo da transferéncia de calor causada
pela formacdo de uma camada de geada de baixa condutividade
térmica adjacente a superficie.

Como apresentado na literatura (Knabben et al.,, 2010), a
formagdo de geada em um trocador de calor causa uma queda na
transferéncia de calor devido a adicdo de uma resisténcia térmica
extra. A geada aumenta a queda de pressao pelo lado do ar, reduzindo
a vazao volumétrica suprida pelo ventilador. Como conseqiéncia, as
temperaturas dos compartimentos do refrigerador crescem e o periodo
de funcionamento do compressor aumenta.

Devido a esse problema, um descongelamento automatico é
uma operacdao essencial em refrigeradores no-frost para evitar os
problemas citados acima. Por uma perspectiva termodinamica, os
métodos atuais de descongelamento sdo particularmente ineficientes e
fundamentalmente irreversiveis.  Aquecedores  elétricos sao
comumentemente utilizados para eliminar o gelo acumulado na
superficie do trocador de calor e os tipos mais comuns sao de aluminio
montados na extremidade das aletas, paralelo aos tubos (Figura 1.3).
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Figura 1.3 — Aquecedor elétrico montado em um evaporador no-frost.

Durante uma operag¢dao normal em intervalos de tempos pré-
determinados, o compressor é desligado e o aquecedor ligado para
derreter o gelo acumulado no evaporador. Assim, ndo somente energia
de baixa entropia (na forma de eletricidade) é dissipada na forma de
calor no processo de descongelamento, mas essa conversao irreversivel
de energia acontence dentro do compartimento do refrigerador,
representando uma carga térmica extra ao sistema de refrigeragao.

Valores tipicos da eficiéncia de degelo, definida como a razdo
entre a quantidade de energia requerida para derreter o gelo e a
enegia elétrica disspada em forma de calor durante esse processo, sao
da ordem de 5 a 15%. Portanto, novas abordagens sdo necessdrias
(tanto em termos de estratégia de descongelamento como de robustez
a formacgdo de geada sobre os componentes) no sentido de minimizar
as perdas termodinamicas associadas com o manejo da geada em
aplicagGes de refrigeragdao doméstica e comercial leve.

Outro fator de grande importancia em determinadas
aplicagOes é a existéncia de uma elevada area de troca por unidade de
volume nos trocadores de calor, o que os torna mais eficientes pois
reduz seu tamanho para certa capacidade de troca de calor. Este fato,
por exemplo, permite um maior espaco no compartimento a ser
refrigerado devido ao menor volume ocupado pelo trocador de calor.

O presente trabalho apresenta uma analise tedrica e
experimental do desempenho térmico e fluidodindmico de uma
configuragdo alternativa de evaporador com aletas projetadas para
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conferir uma maior robustez com relagdo a formagdo de condensado e
geada (Wu et al. 2007). A superficie externa do trocador de calor com
aletas radiais e periféricas, mostrada na Figura 1.4, foi desenvolvida de
forma a apresentar uma estrutura periddica de poros interconectados,
que facilita a passagem do ar por caminhos alternativos no caso de
uma obstrugdo por formagdo de geada, nas regides adjacentes aos
tubos.

Cabe ressaltar que o presente estudo, por ser o primeiro a
testar experimentalmente o evaporador de aletas periféricas, se
restringe a avaliacdo do trocador sob condi¢bes “secas”, isto é, sem
formagdo de condensado ou geada. O teste é feito dessa forma devido
a dificuldade que a formagdo de gelo traria em um estudo inicial para a
avalia¢do do trocador.

Figura 1.4 — Configuracdo das aletas periféricas.

Ndo ha na literatura um estudo completo e abrangente,
incluindo experimento e modelagem, do trocador de calor de aletas
periféricas. Wu et al. (2007) propuseram uma analise simplificada,
desenvolvendo, com base na teoria de meios porosos, uma andlise
unidimensional da transferéncia de calor nas aletas e estudando o
efeito de alguns parametros geométricos sobre seu comportamento
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térmico. Os autores propuseram também uma andlise em CFD
(Computational Fluid Dynamics) do escoamento no lado externo, para
efeitos qualitativos. Entretanto, ainda ndo existem dados
experimentais para comprovar o desempenho da configuragédo
geométrica de aletas periféricas (tanto para condi¢gdes acima quanto
abaixo da temperatura de orvalho). Fica evidente, entdo, a necessidade
de um estudo sistematico a respeito dos trocadores de calor com aletas
periféricas, visando disponibilizar tanto informagbes experimentais
guanto modelos tedricos que permitam analisar o real beneficio desses
componentes em sistemas de refrigeracgao.

1.2, Objetivos

O objetivo principal deste trabalho é descrever o
comportamento de trocadores de calor com aletas periféricas. A
pesquisa compreenderd o projeto preliminar de protdtipos, a geragdo
de dados experimentais sobre o comportamento da transferéncia de
calor e da queda de pressdo do lado do ar nos mesmos, além do
desenvolvimento de um método de calculo validado a partir da base de
dados. De posse desse procedimento de calculo, uma andlise de
otimizacdo da geometria e de condicdes de operacao desses
trocadores sera proposta, a qual estd fundamentada no método de
minimizacdao da geracdao de entropia. Caso a tecnologia se mostre
competitiva em relagdo aquelas empregadas atualmente, estudos de
investigacdo da formacdo de condensado e geada serdo realizados
posteriormente a este trabalho.

Com esse objetivo, as seguintes metas foram tragadas:

i. Desenvolvimento de um modelo matematico para avaliar a
transferéncia de calor e a queda de pressao do lado do ar
nos evaporadores de aletas periféricas;

ii. ldentificacdo dos pardmetros geométricos mais influentes
sobre o desempenho do trocador de calor de aletas
periféricas;

iii. Projeto e construcdo dos protdtipos para andlise
experimental;

iv. Avaliacdo experimental da transferéncia de calor e da
queda de pressao do lado do ar nos trocadores de calor em
um calorimetro de tunel de vento em condi¢Ges “secas”,
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isto é, com temperaturas acima da temperatura do ponto
de orvalho;

v. Regressdao dos dados experimentais e compara¢do com os
modelos matematicos empregados no projeto e
dimensionamento dos protdtipos. Validagdo dos modelos;

vi. Realizacdo de analises de otimizacdo baseadas no método
de minimizacdo de entropia, utilizando os modelos
validados experimentalmente.

1.3. Estrutura da Dissertagao

Esta dissertagdo foi dividida em cinco partes. O Capitulo 1 diz
respeito a presente introduc¢do. No Capitulo 2 é apresentada uma
revisdo bibliografica, abordando temas como trocadores de calor
compactos, trocadores aplicados em refrigeracdo doméstica e o
proprio trocador de calor de aletas periféricas. Estudos sobre
transferéncia de calor e queda de pressdao em meios porosos sao
citados exemplificando sua contribuicdo para a modelagem
matematica deste trabalho. Uma revisdo também é efetuada sobre
trabalhos envolvendo teorias de otimizagdao baseadas na primeira e na
segunda leis da termodindmica, objetivando a contextualizacdo do
procedimento de otimiza¢do baseado no método de minimizagdo da
geracdo de entropia. O Capitulo 3 apresenta o projeto e o
dimensionamento dos protdtipos construidos, assim como o aparato
experimental utilizado para os testes. O Capitulo 4 descreve os
modelos matematicos desenvolvidos para a predicdo da transferéncia
de calor e da queda de pressdo do trocador de calor de aletas
periféricas. No Capitulo 5 sdo apresentados os resultados
experimentais obtidos para o evaporador de aletas periféricas. Em
seguida, é feita a validacdo do modelo matematico proposto para
entdo serem mostradas as analises de otimizacdo baseadas no método
de minimizacdo da geracdo de entropia. Finalmente, o Capitulo 6
apresenta as conclusdes do trabalho e as recomendagbes para
trabalhos futuros.



2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

Como o presente trabalho tem por objetivo a andlise tedrica,
experimental e a otimizagdo de um novo tipo de evaporador, buscou-se
na revisdo bibliogréafica trabalhos que auxiliassem na contextualizagdo
do estado-da-arte dos estudos aqui realizados. Inicialmente, serdo
introduzidos trabalhos com um foco maior em trocadores de calor
compactos, apresentando investigacGes tedricas e analises
experimentais para trocadores tubo-aleta. Ainda nessa secao, estudos
experimentais e tedricos relacionados a evaporadores no-frost sdo
abordados, sendo revistos os métodos de calculo para a transferéncia
de calor e queda de pressao nesses tipos de dispositivos. Em seguida, o
conceito do trocador de calor de aletas periféricas serd abordado em
detalhes.

Nas sec¢Oes subseqlientes, trabalhos envolvendo a
transferéncia de calor e a queda de pressdo em meios porosos foram
pesquisados com o objetivo de auxiliar no desenvolvimento do modelo
matematico. Em segundo plano, foi realizada uma pesquisa na
literatura sobre trabalhos que propdem critérios de avaliagdo de
desempenho aplicados a trocadores de calor, objetivando
contextualizar o método de minimiza¢do da geragdo de entropia aqui
utilizado.

2.1. Trocadores de Calor Compactos

Trocadores de calor normalmente utilizados em aplicagdes
envolvendo gases apresentam uma grande area de troca externa,
sendo classificados como compactos quando a densidade de area
superficial é maior que 700 m?*/m? (Kakac e Liu, 2002). Tal elevado grau
de compacidade é normalmente conseguido por meio da inclusdo de
aletas.

Muitos trabalhos disponiveis na literatura apresentam uma
abordagem semi-empirica para a transferéncia de calor e para a queda
de pressdo em trocadores compactos. Correlagbes para o fator de
Colburn j e o fator de atrito f sdao mostradas para diversas
configuragOes de aletas e podem ser encontrados nas monografias de
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Kays e London (1984), Hesselgreaves (2001), Kakag e Liu (2002), Shah e
Sekuli¢ (2003) e Webb e Kim (2005).

Jacobi et al. (2001) realizaram uma extensa revisio de
trabalhos para trocadores de calor tubo-aleta de diferentes geometrias
aplicados em refrigeracdo sob condi¢des secas, molhadas e com
formacdo de geada. Os autores apresentaram diversas correlagdes
experimentais para o fator de Colburn e o fator de atrito, citando os
trabalhos de Wang e Chang (1998) e de Wang et al. (1996) como os que
melhores representavam para trocadores de calor com aletas plana e
tubos cilindricos a transferéncia de calor e a perda de carga,
respectivamente.

Wang et al. (1996) realizaram testes experimentais em um
tunel de vento com 15 amostras de trocadores de calor com diferentes
geometrias, incluindo o nimero de fileiras de tubos, a espessura e o
espagcamento das aletas. Os autores concluiram que o espagamento
das aletas ndo afeta de forma expressiva a transferéncia de calor na
faixa que foi testada e que o numero de fileiras de tubos ndo acarreta
em grandes mudancgas no fator de atrito. Também foi observado que a
espessura das aletas ndo possui efeito significativo sobre a
transferéncia de calor ou sobre o atrito.

Wang e Chang (1998) realizaram testes experimentais para
avalia¢do da transferéncia de calor e queda de pressdo em trocadores
tubo-aleta variando alguns pardmetros geométricos, como o
espacamento entre as aletas, o didmetro dos tubos e os espacamentos
longitudinal e transversal dos tubos. Um revestimento hidrofilico foi
utilizado para verificar o comportamento termo-hidraulico do trocador
sob a presenca de dgua sobre os tubos e aletas. Concluiu-se que o
escoamento na presencga desse tipo de revestimento ndo influencia a
transferéncia de calor, embora a perda de carga aumente.

Muitos outros trabalhos podem ser mencionados quando o
assunto diz respeito a trocadores de calor tubo-aleta, como por
exemplo as correlagbes de Wang et al. (2001), mais abrangentes que as
de Wang et al. (1996). Entretanto, ainda existe uma falta de dados
experimentais para a classe de evaporadores utilizados em aplica¢des
onde a formacgao de geada é inevitavel, como os evaporadores no-frost.
Dessa forma, serdo apresentados alguns trabalhos voltados a essa area,
onde dados experimentais e correlages para a transferéncia de calor e
qgueda de pressdo foram geradas.
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Karatas et al. (1996) conduziram um estudo experimental para
a transferéncia de calor e queda de pressdo em evaporadores no-frost.
Os autores testaram quatro evaporadores e investigaram o efeito de
nado-uniformidades na temperatura e na distribuicdo de velocidade do
ar na entrada do trocador. Correlagdes foram propostas para o fator j
de Colburn e para o fator de atrito em fun¢do do nimero de Reynolds e
do fator de aletamento (definido como a razdo entre a area superficial
externa total sobre a drea dos tubos). Os autores concluiram que as
correlagdes propostas também sdo vdlidas para os casos de
escoamento ndo-uniformes se valores médios de velocidade e
temperatura forem utilizados como condicdo de contorno na entrada
do evaporador.

Lee et al. (2002) investigaram experimentalmente o
comportamento do coeficiente de transferéncia de calor para
evaporadores com trés diferentes geometrias de aletas (aletas planas
discretas, planas continuas e em forma de espinhos). Apesar do
pequeno comprimento do evaporador e pequena area de troca, o
evaporador construido com aletas em forma de espinho apresentou o
melhor desempenho termo-hidraulico em condigdes secas. Os autores
também propuseram correlagdes empiricas para a transferéncia de
calor para as trés configuragdes de evaporadores citadas.

Kim e Kim (2005) apresentaram dados experimentais para a
transferéncia de calor em trocadores com aletas planas variando o
espacamento das aletas entre 7,5 e 15 mm. Trocadores de calor com
arranjos de tubos em linha e desencontrado foram avaliados, variando
o numero de fileiras de tubos entre 1 e 4. Concluiu-se que o coeficiente
de transferéncia de calor aumenta com o espagamento das aletas e é
inversamente proporcional ao numero de fileiras de tubos. Os autores
propuseram uma correlagdo para o fator j de Colburn dependente do
numero de fileiras de tubos, espagcamento de aletas, diametro do tubo
e do numero de Reynolds.

Barbosa et al. (2008) apresentaram resultados experimentais
verificando a performance termo-hidraulica de evaporadores no-frost
utilizados em refrigeracdo doméstica com diferentes valores de
numero de fileiras de tubos, espagcamento entre aletas, fator de
aletamento e com a presenca da resisténcia de degelo. Correlagdes
para o fator de Colburn e para o fator de atrito foram geradas e
comparadas com as produzidas por Karatas et al. (1996), Lee et al.
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(2002) e Kim e Kim (2005), verificando que estas subdimensionam em
até 40% o fator j de Colburn. Os autores concluiram que evaporadores
com menor comprimento e reduzida area de troca tem um melhor
desempenho em baixas taxas de transferéncia de calor, indicando que
as ultimas fileiras possuem uma contribuicdo menos efetiva para a
troca de calor, além de exercer uma influéncia negativa na queda de
pressao.

Waltrich (2008) e Waltrich et al. (2008) apresentaram uma
analise tedrica e experimental de um novo conceito de trocador de
calor tubo-aleta (Evaporador de Fluxo Acelerado, EFA) também
aplicado a refrigeracdo doméstica. Neste evaporador, a area da secdo
transversal do lado do ar diminui com a distancia da regido de entrada,
causando a acelera¢do do escoamento e promovendo um aumento no
coeficiente de troca de calor. Um modelo simplificado de um
refrigerador doméstico para avaliar o impacto da utilizagdo de um
determinado evaporador e um estudo de otimiza¢gdo também foram
propostos. Verificou-se que o conceito do EFA apresenta um grande
potencial para a aplicagdo em refrigeracdo doméstica, apresentando,
em alguns casos, reducdes de massa do evaporador de até 40%, com
uma diminui¢do do COP do sistema de apenas 1%.

Barbosa et al. (2010) analisaram alguns aspectos do projeto de
evaporadores para aplicacdes em refrigeragdo doméstica utilizando
CFD. Foram avaliados evaporadores no-frost tubo-aleta para o estudo
da conveccdo forcada e da queda de pressado do lado do ar em um feixe
de tubos de arranjo desencontrado. O procedimento de calculo do
desempenho termo-hidraulico dos evaporadores foi verificado em
relacdo a dados experimentais para a taxa de transferéncia de calor,
condutancia térmica e queda de pressdo obtidas para dois
evaporadores com diferentes comprimentos e espagcamento entre
aletas, com um erro maximo de 11%. O modelo baseado em CFD foi
entdo utilizado para avaliar a influéncia de parametros geométricos,
tais como a presenca e posicdo da resisténcia elétrica de degelo em
relagdo aos tubos, a configuragdo das aletas e a largura da folga entre a
borda externa das aletas e os tubos na direcdo do escoamento para
condigdes tipicas de funcionamento em um refrigerador doméstico. Os
autores observaram uma influéncia severa do tamanho da folga sobre
a vazdo de ar que efetivamente atravessa os tubos e,
consequentemente, sobre a efetividade do trocador de calor.
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Recentemente, Kaviany e colaboradores (Kaviany, 2006; Wu et
al.,, 2007) apresentaram uma geometria alternativa de trocador de
calor visando um aumento no desempenho térmico sob condi¢des de
desumidificacdo em comparagdo com evaporadores de aletas planas
convencionais. Como tal, a geometria proposta permite um fluxo de ar
continuo e eficaz mesmo na presenca de condensado e gelo. O
chamado evaporador de aletas periféricas é um trocador de calor de
fluxo cruzado onde o lado do ar é composto por um arranjo hexagonal
de células abertas formado por aletas radiais cujas bases estdo ligadas
aos tubos e cujas extremidades estdo ligadas as aletas periféricas (ver
Figura 1.4). Cada arranjo de aleta é composto de seis aletas radiais e
seis aletas periféricas formando uma estrutura hexagonal. A
configuragdo do lado do ar é composta de trés niveis de tamanhos de
aletas, cada uma caracterizada pelo comprimento de aleta radial e
montado com um deslocamento de 30° em relagdo ao niveis vizinhos.

Wu et al. (2007) propuseram um modelo matematico para a
transferéncia de calor nas aletas radiais e periféricas. SimulacGes em
CFD foram realizadas para investigar o campo do escoamento do fluido
na matriz do trocador de calor com e sem a presenca de gelo nas
proximidades dos tubos. Eles identificaram que, como a condugdo de
calor através das aletas radiais é o principal caminho para o fluxo de
calor para os tubos, o bloqueio de gelo em torno do tubo nao prejudica
o desempenho térmico-hidraulico de forma significativa.

Os estudos acima descritos sdo os Unicos trabalhos realizados
sobre o novo conceito de evaporador desenvolvido com a finalidade de
auxiliar as aplicagdes onde existe a presenca de condensado e geada.
Apesar das andlises simplificadas feitas por Wu et al. (2007), ainda ndo
existe um modelo tedrico que estime a queda de pressdo e a
transferéncia de calor nesse tipo de trocador de calor, bem como
dados experimentais. Dessa forma, fica evidente a importancia de se
fazer um trabalho com esta aplicagdo.

2.2, Transferéncia de Calor e Queda de Pressdo em Meios Porosos

Por definicdo, um meio poroso consiste em um material que
apresenta uma matriz sdlida interconectada com espagos vazios,
permitindo um escoamento de algum tipo de fluido por entre eles
(Nield e Bejan, 2006). Como mencionado no inicio desse capitulo, a
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modelagem matemadtica da transferéncia de calor e da queda de
pressdo no escoamento do lado do ar foi baseada na teoria de meios
porosos, assumindo que o trocador de calor de aletas periféricas se
comporta como tal.

2.2.1. Queda de Pressio em um Meio Poroso

A determina¢do de uma correlacdo para a queda de pressao
em um meio poroso que relacione as varidveis mais importantes do
problema como propriedades fisicas, vazao do fluido e geometria do
meio tem sido objeto de pesquisa de varios autores ao longo de varias
décadas. A principal dificuldade é a obtencdo de uma correlagdo
universal que seja capaz de estimar a queda de pressdao para um meio
poroso ao longo de uma extensa faixa de operagdo, caracterizando os
fendbmenos que ocorrem no nivel do poro. As correlagdes sdo obtidas
normalmente de forma semi-empirica, gerando coeficientes que se
adequam unicamente a geometria testada e ao regime de escoamento
imposto. De modo a contextualizar o presente trabalho no aspecto
histérico da pesquisa em meios porosos, é oferecida abaixo uma
sintese da dedugdo da equagdo de Kozeny-Carman, que é o ponto de
partida para modelos de predicao da queda de pressdao em meios
porosos.

De acordo com Kaviany (1995) e Chapuis e Arbentin (2003), a
cldssica equagdo de Kozeny-Carman é baseada no modelo de um
escoamento por matrizes sélidas usando o conceito do raio hidrdulico,
proposto por Carman (1937), tendo como base o trabalho de Kozeny
(1927). O didmetro hidraulico do leito pode ser definido como,

d = 4-VolumedeVazio  4¢€
AreaSuperfical ~ S,(1-¢€)

(2.1)

onde S, é a densidade de darea superficial baseada no volume de sdlido
dada por,

S, = (2.2)

e £ é a porosidade do meio definida como a fracdo volumétrica da
matriz ocupada por vazios, isto &,
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VS
€=1—7 (2.3)

Utilizando o conceito de tortuosidade, 7, a qual pode ser
interpretada como uma correcdo para o gradiente de pressdo devido
ao maior caminho a ser percorrido pelo fluido na matriz porosa
(Kaviany, 1995), o gradiente de pressdo segundo a equagdo de Hagen-
Poiseuille (Papanastasiou et al., 2000) aplicada ao escoamento no poro
é dada por,

dpP MU,

——=16k,T

onde U, é a velocidade média no poro e k, € um fator de forma que
assume valores iguais a 2 para leitos com poros de segdo circular e
valores entre 2 e 2,5 para leitos com poros de formas retangulares,
elipticas e anulares (Happel e Brenner, 1986). Em fungdo da velocidade
superficial, ou de Darcy, definida por,

T
U,=U,— (2.5)
&
tem-se que,
aP  u
—==U 2.6
i K° (2.6)
que é a equacao de Darcy com a permeabilidade K definida por,
al e
= = (2.7)

K = =
16k,z* 16k, k (1—¢)S?

onde k, =k,7’ é a constante de Kozeny.

Introduzindo o conceito de didmetro de particula equivalente,
D,, o qual assume que o meio seja composto por esferas hipotéticas de
mesmo diametro dado por,

6
D,=— 2.8
a3 (2.8)
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tem-se que, pela substituicdo da Eq. (2.8) na Eq. (2.7), a
permeabilidade do meio em fung¢do do diametro de particula é dada
por,

el 5

K=——5D 2.9
36k, (1-¢)* ° (29)

Assim, o gradiente de pressdo no meio poroso é calculado por,
dp (1-¢)u,

U
—— =136k
dx “ o opig?

P

(2.10)

Em funcdo do nimero de Reynolds baseado no diametro da
particula,
u,Db
Re, =—"— 211
Dp V(l_g) ( )

é possivel definir o fator de atrito do escoamento no meio poroso a
partir de,

_dpP_ _pU; (1-¢)

w0, e 212
onde,
36k
f= o . (2.13)

Dp

O valor universalmente aceito da constante de Kozeny é
aproximadamente 5 (Kaviany, 1995). Logo, substituindo a Eq. (2.13) na
Eq. (2.12), tem-se a conhecida equag¢do de Kozeny-Carman dada por,

dp ul-e)u,

i 180 0583 (2.14)
A Eg. (2.14) ndo contempla a queda da pressdo causada pelos

efeitos de inércia, importante em altas velocidades. A partir do estudo
pioneiro de Carman (1937), vérios autores tentaram avaliar essa
variacdo estendendo a equacdo da queda de pressdo com a defini¢do
de permeabilidade proposta por Kozeny-Carman. Ergun (1952) obteve

valores de constantes para a correlagdo a partir de dados
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experimentais considerando os efeitos de inércia em um leito
composto de particulas esféricas. Seu trabalho foi seguido por diversos
outros autores, que avaliaram a aplicabilidade de sua relagdo a outras
geometrias, conforme discutido por Holdich (2002). A equagdo
proposta por Ergun é dada por,

dp 1-€) uu 1-¢) pU;
——=150@” 0 +1,75(—3‘°")h (2.15)
dx £ D, £ D,

onde o segundo termo do lado direito leva em consideracdo os efeitos
inerciais. Em termos do fator de atrito, a correlacdo de Ergun (1952)
pode ser escrita na forma,

150

f= +1,75 2.16
Rer ( )

A seguir serdo revisados alguns trabalhos que contribuiram
para a analise e escolha das equac¢bes que fazem parte do modelo
desenvolvido nesta pesquisa para se estimar a queda de pressdo no
trocador de calor de aletas periféricas.

Nemec e Levec (2005) estudaram a queda de pressdo em um
escoamento em regime de baixos valores do numero de Reynolds
baseado no didmetro da particula (10 < Rep, < 500) para diferentes
tipos de leitos. Os autores mostraram que a equac¢do de Ergun (1952)
pode ser usada para estimar com uma boa aproximacdo a queda de
pressdo para valores intermediarios de porosidade (0,37 < £ < 0,52),
apesar de fornecer valores que subdimensionam a queda de pressido
em meios de particulas ndo-esféricas. Correlagdes foram propostas
para os tipos de leitos mencionados acima, possuindo um erro maximo
de até 10%.

Montillet et al. (2007) avaliaram a aplicabilidade de
correlagdes existentes na literatura para a predicdo da queda de
pressdao em um meio composto por esferas, apresentando novos dados
experimentais com o intuito de discutir sua utilidade para algumas
situagdes. Os autores propuseram uma nova correlagdo para estimar a
queda de pressao em leitos compostos por esferas e compararam com
a dos autores citados na Tabela 2.1 com seus respectivos fatores de
atrito, chegando a valores de erro de até 6%.



18 Capitulo 2 — Revisdo Bibliogrdfica

Dukhan e Patel (2008) verificaram a queda de pressdo em
espumas metdlicas utilizando a correlacdo de Ergun (1952) com
algumas modificagbes. Os autores defenderam que apesar das
diferencas geométricas entre uma espuma metalica e um meio poroso
convencional (isto é, mais semelhante a um leito de esferas), a
correlacdo de Ergun resulta em um bom ajuste utilizando uma
definicdo apropriada para o didmetro de particula equivalente.
Experimentos foram conduzidos e os resultados mostraram uma boa
concordancia com a teoria, da mesma forma que outros resultados
obtidos da literatura.

Ozahi (2008) conduziu um estudo experimental para
determinar as caracteristicas da queda de pressdo de um meio poroso
composto por cilindros com o objetivo de investigar a aplicabilidade da
correlagdo proposta por Ergun (1952) desenvolvida para leitos
compostos de esferas. E realizada uma pequena discussdo sobre a
diversidade de autores que propuseram mudancgas nas constantes de
Ergun baseando-se na ideia de que um escoamento complexo tal qual o
estabelecido em um meio poroso ndo consegue ser estimado por meio
de constantes universais. Os autores concluiram que a correlacdo
proposta por Ergun consegue prever a queda de pressdo em leitos
esféricos ou ndo-esféricos em até 20%. Entretanto, a mudanca dessas
constantes de acordo com a geometria, causa um erro menor, como
mencionado acima. Correlagbes para a queda de pressdo também
foram geradas com base nos experimentos realizados por Ozahi (2008),
apresentando um erro de até 4% para determinadas geometrias.
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Tabela 2.1 — Principais equagles propostas da literatura para a predigdo da
gueda de pressdo para grandes faixas de Numero de Reynolds (Montillet et al.,
2007).

Rose (1945)

f= IOOO(Rer (1 - 8))_1 + SO(Rer (1 - 8))_0'5 +12

Rose e Rizk (1949)

f= 1000(Rer (1 - g))’l + 125(Rer (1 _ g))fo,s 14

Kuerten, reportado por Watanabe (1989)

f= [42553 (1-¢) }[n(Rer (1- g))fl " G(Rer (1- 8))4),5 ‘o, 28]

Hicks (1970)

(1 _ 8)1'2

f=68"——""—(Re,,(1-€))*?
&

Tallmadge (1970)

N

Re,,(1-¢)) & €

Lee e Ogawa (1974)

83

f =%[12’5 (1—8)2}[29,32(Rer (1-€))* +1,56(Re,, (1-£)) " +0,1]

com n=0,352+0,1,9+0,275,s2
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2.2.2. Transferéncia de Calor em um Meio Poroso

Monografias recentes (Kaviany, 1995; Nield e Bejan, 2006)
discutem inUmeros aspectos da transferéncia de calor em meios
porosos, incluindo a transferéncia de calor entre a matriz sdlida e o
fluido, ponto focal da modelagdo da transferéncia de calor no trocador
de calor de aletas periféricas apresentada neste trabalho.

Na teoria de convec¢do, o numero de Nusselt é uma
representagdo adimensional do coeficiente de transferéncia de calor.
Para um meio poroso, Whitaker (1972) propGe que o coeficiente de
transferéncia de calor entre a matriz sélida e o fluido seja definido em
fungdo de um comprimento caracteristico do meio fluido. Dessa forma
(Kaviany, 2002),

Mg, = (2.17)

onde k é a condutividade térmica do fluido e L é o comprimento
caracteristico do meio fluido definido por,

V-V,
A

L.=6

C

(2.18)

A partir das definicdes de porosidade e de diametro de
particula equivalente (Egs. (2.3) e (2.8)), é possivel mostrar que o
numero de Nusselt baseado no diametro de particula pode ser escrito
na seguinte forma,

_hD, ¢

o, & (2.19)
Pk 1-¢

Nu

A correlacdo apresentada por Whitaker (1972) e recomendada
por Kaviany (2002) é dada por,

Nu,, =2+(0,4Re¥2+0,2Re2? )Pr°*  (Rep, < 10000) (2.20)

onde o primeiro termo entre parénteses representa a contribuicdo
viscosa e o segundo a inercial.

Dixon e Cresswell (1979) apresentam uma teoria desenvolvida
para estimar a condutividade térmica efetiva axial e radial e as diversas
defini¢cGes de coeficientes de transferéncia de calor para escoamentos
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em leitos fixos (por exemplo, entre o fluido e a matriz sélida, entre a
parede e a matriz sélida, entre a parede e o fluido etc.). O trabalho
propde uma abordagem tedrica, mostrando que o coeficiente de
transferéncia de calor aparente (considerando fluido e sdlido como
uma Unica fase) deve ser correlacionado em fun¢do do nimero de Biot
ao invés do numero de Nusselt, como é a pratica normal. Para a
transferéncia de calor entre o fluido e o sélido, Dixon e Cresswell
recomendam a correlagdo de Handley e Heggs (1968) dada por,

0,255
Nu, =7Pr’/3 Re’  (Rep,>100) (2.21)

Polyaev et al. (1996) apresentaram um estudo tedrico e
experimental da transferéncia de calor e da queda de pressdao em
materiais porosos nao-uniformes. O método de determinagdo do
coeficiente de transferéncia de calor entre a matriz sélida e o fluido é
baseado na solugdo do problema inverso da transferéncia de calor
transiente para estruturas porosas.

Alazmi e Vafai (2000) realizaram um estudo comparativo de
modelos envolvendo processos de transporte em meios porosos
compreendendo quatro principais categorias: porosidade constante,
porosidade varidvel, dispersao térmica e ndao-equilibrio térmico local. O
objetivo do estudo foi analisar as variantes de alguns modelos citados
da literatura com cada uma das quatro categorias. Com relagdo aos
modelos de ndo-equilibrio térmico local, nos quais se incluem as
correlagdes para o coeficiente de transferéncia de calor entre a matriz
sélida e o fluido, os autores ndao encontraram variagdes significativas
entre os modelos de Amiri e Vafai (1998), Hwang et al. (1995) e Dixon
e Cresswell (1979), com excecdo da regido de entrada. Para pequenos
valores de porosidade e baixos nimeros de Reynolds, hd uma maior
diferenca entre os resultados de Amiri e Vafai com relagdo as de Hwang
et al. e Dixon e Cresswell.

2.3. Critérios de Avaliagdo de Desempenho e Método de
Minimiza¢do da Geracdo de Entropia (EGM)

O objetivo principal de um critério de otimizacdo proposto
para um trocador de calor é determinar a melhor configuragdo que
maximiza o desempenho de acordo com uma func¢do objetivo desejada.
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A configuragdo geométrica 6tima de um dado trocador de calor pode
ser alcancada de alguns modos que dependem do nivel de detalhes
com que os parametros do sistema térmico onde o trocador de calor
estd inserido sdo contabilizados na funcdo objetivo e nas restricdes
impostas ao modelo (Pira et al., 2000). Assim, uma configuracdo dita
6tima para um evaporador a qual é obtida com base apenas na
maximizacdo da relacdo entre a taxa de transferéncia de calor e a
poténcia de bombeamento do ventilador pode nao ser a configuragdo
desejada no ambito do sistema, ou seja, aquela que proporciona o mais
alto COP (Waltrich, 2008).

Pira et al. (2000) realizaram um trabalho de otimizagdo de
trocadores de calor aplicados a sistemas de condicionamento de ar.
Uma analise de otimizagdo do evaporador e do condensador foram
realizadas, para quatro categorias de critérios de otimiza¢do. Dois dos
critérios adotados levaram em conta os parametros geométricos dos
trocadores de calor, sendo portanto mais indicados nas analises
comparativas entre trocadores individualmente, e os outros dois levam
em conta o impacto da alteragdo da geometria do condensador e do
evaporador sobre a eficiéncia do sistema, sendo mais bem utilizados
como uma ferramenta de projeto para o sistema e/ou trocadores de
calor.

Hesselgreaves (2000) analisou diversas abordagens de andlise
da segunda lei verificando varios modos da adimensionalizacdo da taxa
geracdo de entropia, apresentando um novo método que satisfaz as
exigéncias fisicas do problema e contabiliza a transferéncia de calor e a
queda de press3o. E mostrado também que a relacdo bésica de geragdo
de entropia para um fluxo de gds é controlado pelo seu nimero de
Mach, concordando com a analise de escoamento unidimensional feita
por Shapiro (1953) de um fluido (gas) compressivel com adi¢do de calor
e atrito.

Nos artigos de Zimparov (2000) e Zimparov (2001), o autor
desenvolveu baseado no teorema de producdo de entropia, critérios de
avaliagcdo de desempenho para superficies que promovem uma maior
transferéncia de calor de modo a incluir o efeito da variacdo de
temperatura do fluido ao longo do comprimento de um trocador de
calor tubular. Ambas as condi¢cbes de contorno de temperatura
constante e fluxo de calor constante foram avaliadas. A analise desse
tratamento foi feita observando a transferéncia de calor e queda de
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pressdao em dez tubos espirais, achando uma razao étima entre altura-
diametro do trocador de calor de 0,04.

Yilmaz et al. (2001) mostraram alguns critérios de otimizagdo
baseados na segunda lei da termodindmica para avaliar a performance
de trocadores de calor, discutindo primeiramente a necessidade de um
projeto sistematico utilizando esse tipo de estudo, para em seguida
classificar os PEC baseados na entropia e na exergia. Os autores
mostram como os PEC dessas duas classes podem ser relacionados
entre si, citando a importancia da utilizagdo desses critérios em
trocadores de calor.

Shah e Sekuli¢ (2003) e Webb e Kim (2005) apresentam uma
revisdo geral de critérios de avaliacdo de desempenho (PEC, do inglés
Performance Evaluation Criteria) para superficies de troca de calor e
trocadores de calor com e sem mudanca de fase. Bejan (1982, 1996)
demonstrou o uso do método de minimizagdo da gera¢do de entropia
(EGM, do inglés Entropy Generation Minimization) para otimiza¢do de
diferentes dispositivos e sistemas, incluindo trocadores de calor.

Yilmaz et al. (2005) apresentaram uma visdo global dos PEC
baseados na primeira lei da termodindmica referentes somente a
trocadores de calor. Aproximadamente 100 PEC sdo mostrados e
revisados, onde os autores mostraram como muitos dos PEC sdo
relacionados entre si. De acordo com os autores, a sele¢ao do critério
de otimiza¢do depende muito dos objetivos que devem ser alcangados
e das restricdes impostas, ndo existindo nenhuma regra geral na
escolha. Algumas recomendagbes foram sugeridas para a selegdo,
mostrando os seguintes apectos: (i) tipo de escoamento; (ii) tipos de
superficies a serem comparadas; (iii) restri¢des; (iv) funcdo objetivo; (v)
tipo do trocador de calor e (vi) consideragdes sobre o custo.

Khan e Yovanovich (2007) aplicaram o método de minimizagdo
de geracdo de entropia para estudar as perdas termodinamicas
causadas pela transferéncia de calor e queda de pressio em um
escoamento de ar em um dissipador de calor de pinos cilindricos
considerando o efeito do escoamento ser desviado para uma regido de
by-pass. Arranjos em linha e desencontrados foram estudados e suas
performances relativas foram comparadas para as mesmas condi¢cées
térmicas e hidraulicas, mostrando os efeitos que o by-pass causa no
desempenho global do trocador de calor.
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Waltrich (2008) apresentou uma revisdo bibliografica sobre
metodologias de otimizacdo aplicadas a sistemas de refrigeracdo,
dando énfase em trabalhos sobre trocadores de calor. Estudos de
otimizacdo foram feitos nos evaporadores de fluxo acelerado
desenvolvidos para o trabalho, verificando um grande potencial para a
aplicagdo em refrigeracdo doméstica, chegando a resultados
expressivos devido a aceleragcdo desenvolvida no fluido. Acoplando o
evaporador com o sistema, foi obtido resultados que permitiam uma
reducdo de massa do evaporador de 40%, com uma reducao no COP do
sistema de apenas 1%.

2.4. Escopo do Trabalho

A revisdo bibliografica revelou uma falta de trabalhos
relacionados aos trocadores de calor de aletas periféricas, objetivo
principal deste estudo. Uma escassez de trabalhos também é verificada
a respeito de evaporadores aplicados a refrigeracao doméstica. Além
disso, as analises de otimiza¢do baseadas na segunda lei levam em
conta o trade-off entre a perda de carga e a troca de calor nos
evaporadores. Logo, este trabalho pretende desenvolver uma
metodologia para o projeto e levantar informagdes técnicas e
experimentais que possam auxiliar futuras aplica¢des ou trabalhos
baseados nesse novo tipo de trocador de calor.



3. ANALISE EXPERIMENTAL

A andlise experimental deste trabalho foi feita com o auxilio de
um calorimetro de tunel de vento construido com a finalidade de se
obter o comportamento da queda de pressdo e da transferéncia de
calor em diferentes tipos de trocadores de calor. Cinco evaporadores
foram projetados e construidos variando-se suas dimensdes como
tamanho e quantidade das aletas, nimero de fileiras de tubos, altura
da segdo transversal e comprimento. A seguir, na se¢ao 3.1, serd
descrito o projeto e confeccdo dos protdtipos e, na sequéncia, serd
apresentada a descri¢ao da bancada experimental e o procedimento de
testes utilizado.

3.1. Projeto e Dimensionamento dos Protétipos

Para dar inicio a confeccdo dos prototipos, foi necessdrio
definir as configuracbGes e os parametros geométricos a serem
avaliados. Esta etapa foi feita analisando as possiveis dimensdes que
poderiam ser variadas que viabilizassem a construcdo dos dispositivos e
possibilitassem uma boa comparagdo com um menor nimero de
variagGes entre os trocadores de calor. Apesar do alto nimero de
parametros que poderiam ser variados, foi concluido que, na pratica,
seria possivel considerar apenas alguns deles (Figura 3.1):

= Comprimento radial dos 3 niveis de aletas;

=  Espessura das aletas;

= Fileiras de tubos na dire¢do do escoamento (ar);

= Ndmero de unidades’ por tubo do trocador de calor;

=  Distribuicdo e ordem de aletas de diferentes tamanhos,

em cada unidade.

Um fator determinante para se avaliar apenas alguns
parametros geométricos foi o baixo nimero de protdtipos construidos
(cinco) devido ao alto custo de producdo e as limitagGes da bancada,
fazendo com que algumas variaveis como, por exemplo, o nimero de
fileiras de tubos na direcdo perpendicular ao escoamento de ar (Figura
3.1b) e a espessura da aleta (Figura 3.2) ndo pudessem exceder ou
estar abaixo de um determinado valor.

' 0 termo unidade foi criado para especificar o conjunto de aletas que se repetem
na largura do trocador de calor (Figura 3.1c).
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(a)

(b)

(c)

(d)

Figura 3.1 — Dimensdes utilizadas na comparagdo entre os prototipos
construidos. (a) Comprimento radial dos 3 niveis de aletas; (b) Fileiras de tubos
na dire¢do do escoamento; (c) Nimero de unidades do trocador de calor e (d)

Distribuicdo das aletas.
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Pelo fato do evaporador de aletas periféricas ser um conceito
novo de trocador de calor, ndo havia uma geometria de referéncia para
o desenvolvimento de um futuro protétipo. Entretanto, como a
bancada de testes foi desenvolvida para testar evaporadores do tipo
no-frost aplicados a refrigeracdo doméstica, esse aparato dispunha de
algumas limitacdes dimensionais, que serviram como base para um
estudo de dimensionamento inicial. Mais detalhes sobre as limitacdes
operacionais da bancada serdo apresentadas na Se¢do 3.2.2.

espessura da aleta (d)

comprimento radial (R)

largura da aleta (w) J:

Figura 3.2 — DimensGes principais de uma aleta periférica.

O trocador de aletas periféricas diferencia-se dos trocadores
tubo-aleta utilizados atualmente devido a dependéncia de suas
dimensdes com relagdo ao comprimento radial da maior aleta em sua
configuragdo (R3). Como pode ser observado na Figura 3.3, essa
dimensdo afeta diretamente tanto o comprimento do trocador de calor
(na direcdo do escoamento de ar) como a sua altura. O tamanho das
aletas menores (R2, R1), devido & defasagem de 30° e & geometria
hexagonal, também é limitado pelo tamanho da aleta R3.
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IR

Altura X

Comprimento

Altura
Méxima| R2

—b (b)

Figura 3.3 — Dependéncia das dimensdes do trocador de calor com o tamanho
de suas aletas. (a) Vista lateral de um EAP e (b) Altura maxima que pode ser
atingida por uma aleta inferior a aleta R3.

Com base nessas condicOes, foi possivel realizar a confecgdo
dos trocadores de calor. Todos os protétipos foram confeccionados
com tubos de cobre com didmetro externo de 5/16” (7,94 mm). O
circuito do lado da agua foi concebido de forma que o arranjo dos
fluxos fosse de correntes paralelas em todos os protétipos. As aletas
foram fabricadas em aluminio sendo montadas e defasadas
manualmente, fixadas em seguida com a expansdo do tubo. As aletas
do primeiro protétipo (Al) foram construidas individualmente pelo
processo de fabricacdo de eletro-erosdo. Apesar do melhor
acabamento e possibilitar tolerancias mais baixas, este primeiro
protétipo apresentou um custo de fabricagdo muito alto, levando a
uma reavaliacgdo do modo como o restante dos trocadores seriam
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construidos. Logo, decidiu-se por fim fabricar os outros protétipos pelo
processo de fundicdo, principalmente pela grande quantidade de aletas
que deveria se produzida. O processo de fabricagdo e montagem das
aletas sobre os tubos foi realizado pela empresa Embraco.

Foram construidos cinco protdétipos variando entre si as
dimensdes citadas no inicio da se¢do. Algumas restricdes foram
impostas para permitir a comparacao dos trocadores mesmo havendo
diferencas em algumas dimensées. O trocador Al, por exemplo, foi
desenvolvido com as mesmas caracteristicas do trocador A (mesmo
comprimento radial de todos os niveis de aletas, mesmo numero de
fileiras de tubos na direcio do escoamento, numeros iguais de
unidades por tubo e a mesma distribuicdo, conforme mostra a Tabela
3.1). Entretanto, como esse trocador foi o Unico a ser fabricado por
eletro-erosdo, conseguiu-se uma espessura menor comparado com os
outros trocadores, limitados em algumas dimens&es pelo processo de
fundicdo.

O trocador A foi confeccionado com o mesmo volume (ou seja,
com a mesma 4area frontal e com o mesmo comprimento) e mesmo
tamanho de aletas do trocador B. Porém, a distribuicdo das aletas na
unidade é diferente, seguindo outra configuracdo (Tabela 3.1). O
trocador C, por sua vez, possui a mesma area superficial do trocador A,
entretanto, com um numero de unidades por tubo maior e um nimero
de fileiras menor, tendo ainda o mesmo tamanho e a mesma
distribuicdo de aletas na unidade. O trocador D foi construido com a
mesma area frontal do trocador C, diferindo no nimero de unidades
por tubo e no tamanho das aletas. A Tabela 3.1 ilustra cada trocador
com suas respectivas dimensdes principais e distribui¢cdes. Os desenhos
dos protdtipos e suas cotas sdo apresentados no Apéndice I.
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Tabela 3.1 — Desenhos dos protétipos construidos juntamente com suas

respectivas caracteristicas.

Trocador Al

Distribuicdo de aletas na unidade: R3, R2, R1, R2, R1, R2, R3

5 Fileiras de tubos
6 Unidades / Tubo
Aleta R3-12,1 mm
Aleta R2-9,0 mm
Aleta R1-7,0 mm
Numero total de aletas
R3-70
R2 - 180
R1-120
Dimensdes das aletas
Espessura—0,5 mm
Largura—4,0 mm
Area total — 0,4043 m’
Porosidade - 0,877
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Tabela 3.1 (cont) — Desenhos dos protétipos construidos juntamente com suas

respectivas caracteristicas.

Trocador A

Distribuicdo de aletas na unidade: R3, R2, R1, R2, R1, R2, R3

5 Fileiras de tubos
6 Unidades / Tubo
Aleta R3-12,1 mm
Aleta R2-9,0 mm
Aleta R1-7,0 mm
Niumero total de aletas
R3-70
R2 - 180
R1-120
Dimensdes das aletas
Espessura—0,8 mm
Largura—4,0 mm
Area total — 0,4083 m’
Porosidade — 0,810
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Tabela 3.1 (cont) — Desenhos dos protétipos construidos juntamente com suas

respectivas caracteristicas.

Trocador B

Distribuicdo de aletas na unidade: R3, R1, R2, R1, R2, R1, R3

5 Fileiras de tubos
6 Unidades / Tubo
Aleta R3-12,1 mm
Aleta R2-9,0 mm
Aleta R1-7,0 mm
Numero total de aletas
R3-70
R2-120
R1-180
Dimensdes das aletas
Espessura—0,8 mm
Largura—4,0 mm
Area total — 0,3945 m’
Porosidade - 0,815
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Tabela 3.1 (cont) — Desenhos dos protétipos construidos juntamente com suas

respectivas caracteristicas.

Trocador C

Distribuicdo de aletas na unidade: R3, R2, R1, R2, R1, R2, R3

3 Fileiras de tubos
10 Unidades / Tubo
Aleta R3-12,1 mm
Aleta R2-9,0 mm
Aleta R1-7,0 mm

Niumero total de aletas
R3-66
R2 - 180
R1-120
Dimensdes das aletas
Espessura—0,8 mm
Largura—4,0 mm
Area total — 0,4083 m’
Porosidade - 0,810
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Tabela 3.1 (cont) — Desenhos dos protétipos construidos juntamente com suas

respectivas caracteristicas.

Trocador D

Distribuicdo de aletas na unidade: R4, R1, R5, R1, R5, R1, R4

3 Fileiras de tubos
12 Unidades / Tubo
Aleta R4-9,5 mm
Aleta R1-7,0 mm
Aleta R5-5,5 mm
Niumero total de aletas
R4 -78
R1-216
R5 — 144
Dimensdes das aletas
Espessura—0,8 mm
Largura—4,0 mm
Area total - 0,3939 m’
Porosidade — 0,766
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Para facilitar o entendimento dos parametros quando enviados
a oficina para a construcdo dos prototipos, foi adotada uma
nomenclatura prépria para o evaporador de aletas periféricas. Devido a
diferenca entre o tamanho das aletas em todos os trocadores, estas
passaram a ser designadas por R1, R2, R3, R4 e R5, cada uma possuindo
seu tamanho caracteristico. O nome Fileiras de tubos e Unidades
também foram adotados com o mesmo propédsito. Pode-se notar pelas
figuras localizadas na Tabela 3.1 que todos os trocadores possuem seu
numero respectivo de unidades por tubo terminando sempre com uma
aleta de maior comprimento radial. Também foi tomada ateng¢do com a
distribuicdo das aletas e suas defasagens. Desse modo, minimizou-se o
erro que poderia ocorrer durante a montagem dos protétipos devido a
sua complexidade. A Figura 3.4 mostra fotos dos cinco trocadores
construidos para esse trabalho.
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Trocador Al

Figura 3.4 — Fotos dos trocadores de calor construidos para este trabalho.
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3.2. Aparato Experimental

Os ensaios experimentais foram feitos em um calorimetro de
tunel de vento de circuito aberto que tem por finalidade obter as
caracteristicas da transferéncia de calor e da queda de pressdo de
diferentes tipos de trocadores de calor. O aparato experimental foi
projetado de acordo com as normas ASHRAE 41.2 (1987), ASHRAE 37
(1988) e ASHRAE 51 (1999), sendo constituido basicamente de um
tunel de vento aberto acoplado a um circuito de agua, permitindo o
controle da vazdo e sua temperatura. Como essa bancada foi utilizada
anteriormente em outros trabalhos (Waltrich, 2008), aqui sera dada
uma explicagdo breve do funcionamento deste equipamento. A Figura
3.5 mostra uma foto da bancada experimental, assim como de seus
principais componentes. A Figura 3.6 mostra a montagem de um
trocador de calor na se¢do de testes.

Tunel de Vento

Se¢do de Testes

Circuito de Agua

Figura 3.5 — Bancada experimental utilizada para testes em diferentes
trocadores de calor (Waltrich, 2008).
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Figura 3.6 — Evaporador montado na secdo de testes.

Apresenta-se abaixo uma descricdo do circuito de ar, do
circuito de agua (ver Figura 3.7), dos sistemas de aquisigdo e controle e
do procedimento de teste. Maiores detalhes sobre alguns
equipamentos e sobre o projeto e construgdo do aparato experimental
podem ser obtidos na dissertagao de Waltrich (2008).
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(Waltrich, 2008).
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Circuito de Ar

O circuito de ar é constituido de um tunel de vento de circuito
aberto e apresenta os seguintes componentes:

i)  sistema de controle de temperatura ambiente;

ii) sistema de bombeamento de ar;

iii) secdo de teste;

iv) sistema de medicdo de vazdo de are

v) isolamento térmico.

O sistema de controle de temperatura ambiente tem a fungao
de controlar a temperatura da sala onde esta o tinel de vento. Como a
bancada é de circuito aberto, a temperatura na entrada do tunel deve
ser a prépria temperatura da sala, ndo podendo apresentar variacGes
muito bruscas devido a necessidade de uma condicdio em regime
permanente para cada teste. Este sistema é composto por um
condicionador de ar do tipo split, um microcontrolador para um ajuste
variavel da banda de controle e um temporizador para garantir que o
compressor nao parta antes que as pressdes dentro dos componentes
do sistema de refrigeracao estejam equalizadas.

A distribuicdo das temperaturas no interior do laboratdrio foi
medida por 9 termopares do tipo T equipados com massas de cobre
padronizadas (Waltrich, 2008), sendo realizada uma média dessas
temperaturas ao serem conectadas ao microcontrolador.

O sistema de bombeamento de ar tem por objetivo bombear o
ar para a bancada de testes, assim como diminuir a variacdao de
temperatura que o ar possa sofrer no caminho desde o ambiente até a
secdo de testes. Este sistema é composto por 2 trocadores de calor em
série ligados a um reservatério de dgua. Uma bomba faz a dgua circular
pelos trocadores de calor diminuindo a banda de controle de +0,4°C,
variacdo esta conseguida pela implementacao do sistema de controle
de temperatura ambiente, para +0,1°C. Um ventilador radial de
velocidade variavel (EBM Papst, modelo G1G144-AE13-50) conectado a
uma fonte de alimentagdo suga o ar através do circuito de dutos
isolados, atravessando uma secdo divergente, orientando e
uniformizando o escoamento do ar na entrada da sec¢do de testes.

A secdo de testes é composta por um compartimento utilizado
para a colocacdo dos trocadores de calor e pelas tomadas de
temperatura e pressao, isolando o trocador termicamente do ambiente
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externo, garantindo que todo o fluxo de ar que vem do ventilador
passe pelo trocador de calor. As medidas de temperatura sdo
realizadas por termopares do tipo T localizados a jusante e a montante
do trocador de calor distanciados de 800 mm entre si (Figura 3.7). As
medidas de pressao foram feitas por meio de um transdutor de pressao
diferencial (DRUCK LPX1510-C1S-1), conectado em tubos PVC com
furos de 1 mm de didmetro espacados entre si de 25 mm na dire¢do
transversal ao escoamento, também a jusante e a montante do
dispositivo a ser testado. A incerteza do transdutor é de +0,5% FS com
um fundo de escala de 500 Pa.

O sistema de medicdo de vazdo é composto por uma placa com
cinco bocais de aluminio com didmetros variando entre 0,75” (19,05
mm) a 1,25” (31,75 mm), um transdutor de pressdo e por duas telas
com feltro. Tomadas de pressdo sdo localizadas a jusante e a montante
dos bocais, sendo medida a diferenca de pressdo e a temperatura do ar
apos este ser uniformizado pela tela perfurada e pelo feltro.

A parede do tunel é composta por uma camada dupla de
chapas de ag¢o galvanizado de 10mm de espessura preenchida com |3
de rocha, tendo a finalidade de isolar termicamente do ambiente
externo o fluxo de ar dentro do tunel de vento. A verificagdo da
espessura do isolamento térmico foi estipulada por um célculo
admitindo uma condicdo de operagdo critica do ponto de vista da
perda de calor para o ambiente (Waltrich, 2008).

Circuito de Agua

O circuito de agua é formado por:
i)  banho termostatico;

ii) bomba;
iii) trocador de calor;
iv) filtro;

v) medidor de fluxo de massa e

vi) duas sondas de medicdo de temperatura localizadas antes

de depois do trocador de calor.

Por meio do banho termostatico (MicroQuimica, modelo
MQBMP-01), a temperatura da agua é controlada e enviada ao
trocador de calor por uma bomba de rotagao variavel acoplada com um
motor elétrico. O motor é controlado por um inversor de freqliéncia
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fornecendo uma vazdo de 0,01 I/min a 4,0 I/min, sendo esta limitada
pela pressdo atingida dentro da tubulacdo. Um filtro faz com que as
impurezas presentes no escoamento ndo passem pelo medidor de
fluxo de massa. Dois termopares de sonda tipo T com incerteza de +
0,1°C permitem a medicdo de temperatura antes e depois do
evaporador.

O sistema de aquisicio e controle é composto por uma
unidade de aquisicdo (Agilent/HP, modelo 34980A) com uma placa
multiplexadora de 40 canais conectada a um microcomputador,
permitindo a leitura dos sinais dos termopares, dos trandutores de
pressdo e do medidor de fluxo de massa. Resistores em série foram
adicionados devido aos transdutores de pressdo e ao medidor de fluxo
de massa enviarem sinais na forma de corrente elétrica. O
acionamento de todos os equipamentos acontece de forma manual por
meio de chaves e contactoras.

3.2.1. Procedimento de Testes

O teste se inicia com a colocac¢do do trocador de calor na se¢cao
de testes. O trocador é posicionado no meio da secdo e ligado ao
circuito de dagua. Apds esse procedimento, faz-se um teste para
verificar vazamento na conexdao com os tubos de entrada e saida de
agua, onde por meio da bomba de dgua com rotacdo variavel, ajusta-se
a rotagdo maxima permitida, deixando em torno de 20 minutos,
verificando a ocorréncia de vazamento. Apds esse procedimento, é
iniciada a fixacdo e vedacdo do trocador de calor na se¢do de testes.
Essa fase é efetuada basicamente por meio de isopor e cola de silicone,
esta Ultima auxiliando tanto na fixagdo do isopor como na vedacdo da
passagem do ar, obrigando com que o ar proveniente do ventilador
passe totalmente pelo trocador de calor. O fechamento se da
tampando e vedando a parte de cima da veda¢dao com isopor,
preenchendo as laterais da se¢do de testes com 13 de rocha (Figura
3.8).
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Figura 3.8 — Trocador de calor fechado na sec¢do de testes (Evaporador D).

A temperatura de entrada da dgua é ajustada com o banho
termostdtico e a rotagdo da bomba permite controlar a vazdo
requerida. O mesmo acontece para o lado do ar, ajustando a
temperatura ambiente para as condi¢Ges de teste, fazendo circular
agua no banco de trocadores de calor situados na entrada do tunel de
vento.

Para verificagdo de uma boa montagem e de uma medicdo
adequada, a vazdo de agua é ajustada juntamente com sua a
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temperatura de entrada de modo que se tenha uma diferenga de
temperatura entre as sondas na entrada e na saida da agua de
aproximadamente 4,0°C. Esse procedimento tem o objetivo de se
detectar algum tipo de vazamento de ar pela comparacao das taxas de
transferéncia de calor medidas pelo lado do ar e da dgua, diminuindo
desse modo as incertezas associadas ao teste experimental para essa
medicdo. Para o teste ser considerado valido, as taxas de transferéncia
de calor calculadas com base nas correntes de ar e de dgua devem
apresentar um desvio relativo inferior a 5% (ANSI/ASHRAE 41.2, 1987).

Dependendo das condi¢gdes de teste, por volta de 50 a 80
minutos s3o necessarios para alcancar a situacdo de regime
permanente. O critério adotado para verificar se a condicdo de regime
permanente foi atingida se baseia em um ajuste linear de todos os
pontos de medicdo durante um intervalo de 30 minutos (Waltrich,
2008):

f(t)=at+b (3.1)

O teste é considerado estdvel quando o mdédulo da diferenca
entre o ponto inicial e o ponto final do intervalo for menor que 3
desvios-padrao:

|f(tﬁna/ ) - f(tinicial )

<3DP (3.2)

3.2.2. Limites Operacionais da Bancada

Os limites operacionais do aparato experimental sdo dados
por:
=  Transferéncia de calor: 50 — 500 W
*  Faixa de vazdo de ar: 17 - 112 m®/h
=  Faixa de vazdo massica de dgua: 0 — 300 kg/h
= Temperatura maxima de trabalho do lado 4dgua: 60°C;
= Temperatura minima de trabalho do lado da agua: 5°C
acima da ambiente;
= Temperatura de trabalho do lado do ar: de 17°C a 25°C.
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Os limites dimensionais para a sec¢ao de teste sdo ilustrados na
Figura 3.9.

Altura

Dimensdo Valor Mdximo (mm)
Altura 60
Comprimento 450
Largura 500

Figura 3.9 — Dimensdes principais da se¢do de testes.
3.2.3. Regressao de Dados

Os parametros de interesse a serem regredidos a partir dos
ensaios experimentais sdo basicamente a condutancia térmica do lado

doar, 717,hA, a taxa de transferéncia de calor, Q, e a queda de pressdo,

AP, todos em fungdo da vazdo de ar.

A taxa de transferéncia de calor no trocador de calor é
calculada com base nos balangos de energia tanto para a 4gua quanto
para o ar. A Figura 3.10 mostra o corte de uma vista lateral do tunel de
vento, com os parametros envolvidos no computo das taxas de
transferéncia de calor.
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Figura 3.10 — Balango de energia no evaporador entre os lados da 4dgua e do ar.
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As taxas de transferéncia de calor sdo dadas pelas seguintes
expressoes:

Q.w :mwcp,w (Tw,e _Tw,s) (33)

Qa = macp,a (Ta,s - Ta,e) (34)

Nesse trabalho, optou-se por calcular a taxa de transferéncia
de calor pelo lado do ar com as temperaturas de saida e de entrada no
evaporador. Em Waltrich (2008), essa taxa foi calculada com base na
temperatura de entrada dos bocais (ver Figura 3.7), assumindo que
uma parte dessa energia era perdida pelas paredes do tunel. A razédo
pelo uso dessa corregdo se faz devido a estipulagdo da norma ASHRAE
33 (2000), descrevendo que as medicGes de temperatura na secdo de
saida ndo podem variar entre si em mais do que 0,6°C, recomendando
que a temperatura medida deve estar localizada a uma distancia do
trocador que permita minimizar o efeito da estratificacio do
escoamento.

Essa perda de calor era calculada admitindo uma situagao
critica de operacgdo, com valores para coeficientes de transferéncia de
calor considerados altos para um teste, utilizando a diferenga de
temperatura entre a entrada do bocal e o ambiente externo. Como o
caminho da saida do evaporador até a entrada dos bocais é bastante
longo, esse célculo se torna aproximado, podendo criar um pequeno
erro associado a esse resultado. Outro fato que justifica a escolha do
presente trabalho em usar as temperaturas na entrada e na saida do
evaporador € a uniformiza¢cdo do escoamento de ar devido a prdpria
estrutura geométrica do trocador de calor de aletas periféricas, visto
qgue nenhuma estratificacdo de temperatura foi observada nesse
ponto. Acredita-se que o erro de medicdo também serd reduzido
devido ao melhor isolamento térmico apresentado na secao de testes
(ver Figura 3.8)

O procedimento de medicdo das taxas de transferéncia de
calor (dgua e ar) é feito ajustando o circuito de agua para que este
forneca uma vazdo de agua tal que permita medir a diferenga de
temperatura entre a entrada e a saida da dgua com uma boa exatidao
(por exemplo, entre 3 e 4°C). A taxa de transferéncia de calor real é
definida partir de uma média aritmética entre as calculadas pelo lado
da agua e pelo lado do ar. Um grafico de comparagdo entre estes
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resultados adquiridos em um teste para o evaporador Al é mostrado
na Figura 3.11.
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Figura 3.11 — Comparacdo das taxas de transferéncia de calor (ar e dgua) para
o teste feito com o evaporador Al.

A condutancia térmica do lado do ar é calculada a partir de,

= 1
hA=——
Mo AT, 1 (3.5)
Qmédia thw

onde Q,., ¢ a média aritmética das Egs. (3.3) e (3.4), h, é o

w
coeficiente de transferéncia de calor calculado pela correlagdo de
Gnielinski (Incropera et al. 2008), A, é a area interna do tubo e AT, é

a média logaritmica da diferenca de temperaturas para um trocador de
calor de correntes paralelas dada por,

a7 = (AT, —AT,)

e TAT, (3.6)
M[ AE}
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sendo AT, =T, -T,. e AT, =T, —T,, para escoamentos com

a,s

correntes paralelas (Figura 3.12) .

Temperatura

Ky Tw,e \Afa\
T ’

AT as

Ar

a.e

Comprimento do trocador de calor

Figura 3.12 — Distribui¢des de temperatura num trocador de calor com
corrente paralelas.

A vazdo de ar [m®/s] por sua vez é calculada de acordo com a
diferenga de pressdo nos bocais, fornecida pela expressdo (ASHRAE 51,
1999),

2AP

V.=C,AY b
a d b P (1_ﬂ4_j (3.7)

onde p,. € a densidade do ar na entrada dos bocais, em [kg/m’], A, é
a soma das areas de saida dos bocais, em [m?], AP, é a diferenca de

pressdo medida nos bocais, em [Pa], [ é a relacdo de contracdo do
tunel em relagdo aos bocais, C, é o coeficiente de descarga e Y é o
coeficiente de expansdo dos bocais. Esses termos sdo obtidos por,

Y=1-|(0,548+0,718" )(1-a)| (3.8)
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7,006 134,6
C,=0,9986— + (3.9)
JRe, Re,
dequiv
p=—— (3.10)

D,

onde D, é o didmetro hidraulico do tdnel e d é o diametro

equiv

equivalente dos bocais dado por,

dequiv=‘ 4_;_\[7 (311)

a e Re, sdo calculados por,

(3.12)

2
Re, =ﬂ£cddeqmvn/ £y AP, (3.13)

b

A queda de pressdo do lado do ar no evaporador é obtida
diretamente a partir da medicdo do transdutor de pressao do
evaporador, em fun¢do da vazao de ar.



4. MoDELO MATEMATICO

Um método de célculo foi desenvolvido com o objetivo de se
obter a taxa de transferéncia de calor, a queda de pressao e a taxa de
geracdo de entropia em funcdo da geometria e das condi¢Ges de
operacdo do trocador de calor. Baseado no trabalho de Wu et al.
(2007) para a transferéncia de calor em cada aleta, o modelo térmico
acoplado com o modelo fluidodindmico consiste em separar o trocador
de calor em volumes de controle (VC) na direcdo do escoamento e
calcular a condutancia térmica, a queda de pressdo e a taxa de geragao
de entropia para o lado do ar em cada volume de controle. Desse
modo, ao se totalizar tais pardmetros para todos os volumes de
controle, obtém-se os respectivos valores globais para o lado do ar.

As seguintes hipdteses simplificativas foram assumidas para se
calcular a transferéncia de calor e queda de pressdao em cada volume
de controle.

=  Escoamento em regime permanente;

=  Forgas de corpo despreziveis;

=  Propriedades termofisicas uniformes e calculadas a partir

da temperatura média logaritmica entre a entrada e saida
de cada volume de controle;

= Coeficiente de transferéncia de calor e o fator de atrito

considerados constantes dentro do volume de controle;

=  Transferéncia de calor 1-D nas aletas.

A partir dessas hipdteses, sdo formulados os métodos de
calculo da transferéncia de calor por condugdo no interior das aletas e
por convecc¢ao das aletas e tubos para o ar, da queda de pressdo, assim
como do desempenho e da otimizagdo baseada no método de
minimizacdo da geragao de entropia.

4.1. Transferéncia de Calor por Condugdo nas Aletas

A conducdo de calor nas aletas do trocador de calor de aletas
periféricas foi investigada inicialmente por Wu et al. (2007). O modelo
se baseia em uma condicdo de equilibrio térmico na extremidade de
cada aleta radial. Como dito anteriormente, a geometria de uma aleta
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consiste de seis aletas radiais e seis aletas periféricas (Figura 4.1).
Assim, o balango de energia é dado por,

Qr,ext = 2C.Zp,b (41)

onde Q é a taxa de transferéncia de calor na extremidade de uma

r,ext

aleta radial e Qpb € a taxa de transferéncia de calor na base de uma

aleta periférica.

aleta radial

/— aleta periférica

simetria

Figura 4.1 — Balango de energia na extremidade de cada aleta radial.

A taxa de transferéncia de calor em uma aleta periférica pode
ser calculada admitindo uma condicdo de simetria no seu plano médio
e assumindo que a temperatura na sua base é conhecida. Também é
assumido que calor é trocado com o ambiente por convecgdo. Desse
modo, desprezando a transferéncia de calor por radiagao, tem-se,

ph "

. —\12

Q,,=0,.(Pk,A, k)" tanh k"— L, (4.2)
sTep

onde P, é o perimetro da aleta periférica, L, € o comprimento da sua
base até o plano de simetria (Figura 4.2), A., é a area da secdo

transversal, ks a condutividade térmica da aleta (sdlido) e h o

coeficiente de transferéncia de calor médio entre a parede sdlida da
aleta periférica e o fluido.
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Figura 4.2 — DimensGes caracteristicas de uma aleta.

Assumindo uma temperatura preescrita tanto na base na aleta
radial como na sua extremidade, pode-se calcular o perfil de
temperatura na aleta radial (Incropera et al., 2008),

ph )" ph )"
(6.,./6,)sinh (ks;\”] X |+ sinh [ks;\”] (L, —x)

6,(x) _ (4.3)

Hb — \12
P.h
sinh . L,
kS AC,f

onde P, é o perimetro da aleta radial, L, seu comprimento e A, a drea
de sua sec¢do transversal.

A taxa de transferéncia de calor na extremidade da aleta radial
pode ser calculada pela lei de Fourier nesse ponto. Assim,

- do
Qr ext :_ksAcr -
7 ’ dX

(4.4)

x=L,

onde,
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M — \12 — N2 — \Y2 ]
(Hext/ Hb Prh COSh Prh Lr - Rh
ksAc,r ksAc,r kSAC,f

=6, (4.5)

T
x=l, Ph
sinh| | —* L
kSAC,f

Substituindo agora as Eqs. (4.4) e (4.2) na Eq. (4.1), a
temperatura que satisfaz a condicao de equilibrio pode ser encontrada
determinando os perfis de temperatura tanto na aleta radial como na
aleta periférica.

Com base na teoria de transferéncia de calor em meios
porosos, o coeficiente de transferéncia de calor médio é calculado por
meio da Eq. (2.19), conforme proposto por Kaviany (2002),

a6,

r

dx

- Nuy, (1-¢
h=k, —DD" —( ) (4.6)
£

p

onde k, é a condutividade térmica do ar. Nesse trabalho, o nimero de
Nusselt para um meio poroso, Nup, € calculado de acordo com as
correlagdes de Whitaker (1972) (Kaviany, 2002) e de Handley e Heggs
(1968) (Dixon e Cresswell, 1979). Em ambas as correlagdes, o nimero
de Reynolds da particula é calculado com base na velocidade frontal,
definida como a razdo entre a vazdo volumétrica de ar e a area de face
do trocador,
_ Upo
Re,, Va(l—é‘) (4.7)

onde v, é a viscosidade cinematica do ar.

4.2, Modelo do Trocador de Calor de Aletas Periféricas

O modelo do trocador de calor consiste em dividir o lado do ar
em volumes de controle unidimensionais de comprimento Lyc na
direcdo do escoamento (Figura 4.3) e aplicar balangos unidimensionais
de energia e de quantidade de movimento em cada um deles. A
velocidade frontal, a area frontal e a pressdo e temperatura de entrada
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sdo conhecidas. Um balango de energia também é aplicado pelo lado
da agua, calculando assim a variacdo de temperatura sofrida pela
mesma ao longo de um volume de controle. Desse modo, uma média
entre as temperaturas de saida e de entrada da dgua no volume de
controle é efetuada, calculando a partir desta a temperatura de parede
considerada constante em cada volume de controle.

Escoamento
de Ar

Sl

! i
4
AW

J
v

ch
Figura 4.3 - Divisdo do trocador de calor em volumes de controle.

Os modelos apresentados nas se¢des abaixo sdo resolvidos a
fim de determinar a taxa de transferéncia de calor e a queda de
pressdo para cada volume de controle, permitindo assim o calculo da
temperatura de saida, a qual é tomada como a temperatura de entrada
do proximo volume de controle, e assim sucessivamente até a secdo de
saida do trocador de calor. A queda de pressdo no trocador de calor é
obtida de maneira andloga, por meio de correlagGes apresentadas na
secao 4.2.2.

4.2.1. Modelo Térmico

Para cada volume de controle, a taxa de transferéncia de calor
e a temperatura de saida sdo calculadas de acordo com o balango de
energia do lado do ar:

rha Cra (Ta,s,VC - Ta,e,VC ) = UA\/CATLM,VC (4.8)
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onde M, é avazdo massica, C,, € o calor especifico, T, e T, ., sdo

as temperaturas de saida e de entrada do ar no volume de controle e
AT, ¢ ¢ adiferenca média logaritmica de temperaturas dada por,

(AT vc ATe,vc )

— S

AT, =
e /n(ATs,vc /ATe,vc ) (49)

onde,
ATs,vc = TW,s,VC - Ta,s,VC (4.10)
AT, v =Tyevc ~Toevc (4.11)
UA, é a condutancia térmica do volume de controle dada por,
=R_,+R. +R
UA, ext T THjp (4.12)
onde,
= (4.13)
o nOhAVC ‘
ln(r“-’x/ )
R = e int (4.14)
Co2ml,. k,
1
R = (4.15)

27[rt,int Lt,VC hw

sdo, respectivamente, a resisténcia externa de conveccdo, a resisténcia
de conducgdo do tubo de cobre e a resisténcia interna de convecgao.

A Figura 4.4 mostra uma comparagdo entre a resisténcia
interna de convecgdo e a resisténcia externa de convec¢do para os
testes feitos para o trocador Al com diferentes vazbes de ar. Sao
admitidas as mesmas condicdes de entrada para os fluidos em todos os
testes. A resisténcia de conduc¢do do tubo de cobre foi desprezada.
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100%
90%
80%
70%
60% Resisténciainterna
50% M Resisténcia externa
40%
30%
20%
10%

0%

34m?/h 51 m’h 68m’h 85m?h 102m?/h

Figura 4.4 — Comparagdo entre a resisténcia interna e a resisténcia externa de
convegdo para os testes do trocador Al.

A eficiéncia global da superficie é calculada com base no
numero de aletas presentes no volume de controle (N;, N, e N3) e na

area superficial de cada arranjo. Logo,
cantato)

— 771N1A1 + 772N2A2 +77 (N3A3 —-A
N,A, +N,A, +(N,A, — A

Mo (4.16)

contato )

onde Ainato € @ drea que ndo estd em contato com o fluido externo
devido ao contato aleta-aleta, ndo resultando em nenhuma troca de
calor diretamente com o ar. Esta area corresponde a uma fragdo de
drea da aleta R3 pelo fato de somente esta aleta possuir este tipo de

contato (Figura 4.5). 17,, 7}, e T} sdo as eficiéncias de aleta de cada
arranjo dadas por,

(GOr,b + Q'expust*u ),-

= 7—)— 4.17
77, deximo i ( )

onde,

= Py (T, ~Tosc) (4.18)

Qexposto exposta
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Q= kA, (4.19)
ax |,
(deximo )i = EA: (Tp - ?G'VC ) (420)

Nas equagdes acima, Aegposta € @ drea da luva exposta ao
escoamento do fluido e A; é a 4rea superficial total de cada arranjo de
aleta. Tovc é a temperatura média do ar no volume de controle
calculada como a média logaritmica entre as temperaturas de entrada
e saida do ar. T, é a temperatura da parede externa do tubo.

A-I.'ﬂﬂl’l']l‘{l

Figura 4.5 — Fileira de tubo ilustrando as areas de contato entre as aletas R3.

A resisténcia de conducdo do tubo de cobre na Eq. (4.14) é
calculada com base na expressdo para a conduc¢do radial numa parede
cilindrica (Incropera et al., 2008), onde r;ex: € I'tjn: S30 OS raios externos
e internos do tubo, L; ¢ é seu comprimento no volume de controle e k;
é a condutividade térmica do material do tubo avaliada na temperatura
do fluido interno em cada volume de controle.

A resisténcia interna de conveccdo é calculada de acordo com
a correlagdo de Gnielinski (Incropera et al., 2008), sendo esta uma
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correlagdo que apresenta +10% de erro para as faixas 0,5 < Pr < 10% e
2300 < Repy < 5 x 10°. Desse modo, para o calculo do coeficiente de
transferéncia de calor pelo lado da agua, tem-se que,

_ (£, /8)Re,, 10 )Pr,

Uy, = 421
" 1+12,7(f, /8)"* (Pr¥*-1) (4.21)
onde,
4m
Re P
o ﬂ;uwzrt,int (422)
£, =[0,790In(Re,,,)-1,64]> 3000 < Rey, < 5x10° (4.23)

Nas equag¢des acima, Rep, € o numero de Reynolds do
escoamento da dgua, f,, é o fator de atrito para tubos lisos, m,, é a

vazdo massica de agua e K, e Pr, sdo a viscosidade dinamica e o
numero de Prandtl da dgua calculados na sua temperatura média em
cada volume de controle. Finalmente, o coeficiente de transferéncia de
calor pelo lado da 4gua é dado por,

D,w™w

2r,

t,int

Nu, k
= (4.24)

w

4.2.2. Modelo Fluidodinamico

Em ambas as correntes, o modo de transferéncia de calor é a
convecgdo forcada. Logo, o bombeamento dos fluidos deve ser
efetuado por um ventilador ou por uma bomba/compressor. A
determinagdo da queda de pressdao em trocadores de calor permite o
calculo da poténcia mecanica requerida para forcar o escoamento de
cada fluido por seu respectivo canal. Essa poténcia é dada por,

W, =20 pp (4.25)
M, Py
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Nessa expressdo, AP é o aumento de pressido na
bomba/ventilador, Py e M, sdo a densidade e a vazdo massica do

fluido em questdo e 77, é o rendimento da bomba/ventilador.

O escoamento de um fluido em uma das correntes de um
trocador de calor apresenta trés regides que podem ser separadas para
calcular a queda de pressdo (Shah e Sekuli¢, 2003). Conforme ilustra a
Figura 4.6 para uma geometria genérica, quando o fluido entra na
passagem, ele é acelerado devido a reducdo de area imposta pelo
trocador, que ocasiona a separagao do fluido seguida por uma
expansao irreversivel. Na regido central, o fluido experimenta atrito
devido ao contato com as paredes dos canais, podendo também ser
significativa a variacdo de pressdao com a variacdo na densidade do
fluido conforme o trocador cede ou retira calor das paredes. Na saida,
novamente, ocorre uma separac¢ao do fluido seguida por uma expansao
irreversivel. Assim, a queda de pressdo total AP em uma das correntes
de um trocador de calor pode ser escrita na forma,

AP=AP_,+AP, ,-AP,, (4.26)

A seguir, cada uma das parcelas da Eq. (4.26) é apresentada
em detalhe.

Contragdo e Expansdo Abruptas

A variacdo de pressdo devido a contracdo e expansdo abruptas
pode ser dividida em uma parcela reversivel devido a mudanga de
secdo (aceleracdo ou desaceleracdo) e outra irreversivel devido ao
aumento de atrito no fluido causado pela contracdo. Para avaliar essas
perdas, geralmente sdo feitas algumas hipdteses simplificativas como a
de escoamento incompressivel e de variacdo local de temperatura na
entrada e na saida desprezivel.
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1 2 3 4
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Entrada —— —+— Saida
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N m— JE—

Pressdo
-
e

Comprimento

Figura 4.6 — Contragao e expansdo da secdo transversal de escoamento em um
trocador de calor e sua variagdo de pressao.

Na auséncia de irreversibilidades, a pressdo total P+1pU?

deve ser conservada entre as se¢Oes 1 e 2 da Figura 4.6. Caso contrario,
esta grandeza deve decrescer devido as irreversibilidades. Assim, para
a regido de entrada, tem-se pela conservagao da energia mecanica que,

(. +10,02)- (B +1p,07)=1K.0,U; (4.27)

onde o coeficiente K. é o coeficiente de perda na contragdo (Shah e
Sekuli¢, 2003), o qual a priori s6 pode ser determinado
experimentalmente.

Considerando pequena a variacdo de temperatura na
contracdo, a densidade do fluido ndo é alterada significantemente, e a

conservagdo da massa entre as se¢des 1 e 2 se torna UA =UA,.
Assim,

AP, =(1-02, )1 p,U +1K p,U (4.28)

onde O,, representa a razao entre a drea minima de passagem do
fluido no canal e a area frontal (ou de face) do trocador de calor,
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O, =/ =—— (4.29)

Devido ao tratamento da regidao central como um meio poroso,
é conveniente relacionar a relagdo entre as dreas minima de passagem
e frontal com a porosidade do material. Assim, admitindo que a
porosidade se distribua de forma homogénea, é possivel multiplicar a
Eq. (4.29) por um comprimento qualquer L,

ALY A XLV,

TA XL A XL V (4:30)

0-1-2

Na expressdo acima, o sub-indice a se refere ao ar. Logo, V, é

o volume ocupado pelo ar no trocador de calor e V o volume total, ou
seja, ocupado pelo ar e pelo sélido. Como a porosidade do trocador de
calor é definida como a razdo entre o volume de vazio e o volume total,
tem-se,

€=0y, (4.31)
Desse modo, a velocidade de contragdo pode ser dada por,

1.1
U,==U,==U, (4.32)
I3 £

Substituindo as Egs. (4.31) e (4.32) na Eq. (4.28), tem-se que,

1-€2+K,)
2

AP, =(1-2)1p,U2 + 1K p,U2 = ( Loy (4.33)

£ 2

Fazendo uma analise semelhante para a regido de saida (entre
os pontos 3 e 4) obtém-se,

A’Da-4 = (1'82)%an32 _%Kepauj =(1_%2_K6)102a

U; (4.34)

onde, nas Egs. (4.33) e (4.34), a densidade do ar é, a rigor, obtida
localmente a partir da temperatura e da pressdao nas regides de
contragdo e expansdo, respectivamente.

Como as parcelas de entrada e saida da queda de pressdo
contabilizam pouco comparado com a parcela da regidao central, os
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coeficientes K e K, foram obtidos fazendo a hipétese de que o trocador
de calor desse estudo se comporta como um trocador de calor com
multiplos canais de placas paralelas. Assim, os coeficientes podem ser
obtidos a partir da Figura 4.7,

1.2

1,0 +

0,8 o

0,6 -

0,4

K eK

Area de
V' Escoamento

Figura 4.7 — Coeficientes de perda para contragdo e expansao abruptas para
um trocador de calor com multiplos canais de placas paralelas.

Deve ser enfatizado que dois efeitos sdo contemplados no
calculo de K,: a queda de pressao devido a expansdo livre irreversivel
na saida e o aumento de pressdo devido a variagdo de quantidade de
movimento, que considera um perfil de velocidade parcialmente ou
totalmente desenvolvido na saida e um perfil de velocidade uniforme
longe da saida. Assim, a magnitude de K, pode ser positiva ou negativa,
dependendo se a soma dos dois efeitos anteriores representa uma
queda de pressdo ou um aumento de pressdo (Shah e Sekuli¢, 2003).

Regido Central

A queda de pressdo na regido central do trocador de calor
consiste principalmente da perda de pressdao causada pelo atrito do
fluido com as paredes do trocador de calor e a variagGes da pressado
devido a possiveis contracbes e expansdes internas nessa regido.
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Admitindo um escoamento plenamente desenvolvido e desprezando as
variacOes de densidade na regido central, um balanco de for¢as no
volume de controle (ver Figura 4.7) fornece, a partir da Eq. (2.12), a
seguinte relagao,

Aszs _fanJZ‘ (1_‘9)
L b, ¢

p

(4.35)

onde f é o fator de atrito, cuja determinagdo para um meio poroso é
funcdo de alguns parametros como a vazdo do fluido, caracteristicas
geométricas do leito e propriedades fisicas do material do leito. Uma
das correlagdes mais utilizadas para este fim, conforme visto no
Capitulo 2 é a correlacdo de Ergun (1952) dada por,

150
fErgun =R_+1/75 (436)

€op

onde o primeiro termo do lado direito da Eq. (4.36) representa a
variagdo na queda de pressdo em baixas vazoes devido ao atrito
viscoso do fluido (microscépico), enquanto o segundo termo
representa a variagdo na pressdo devido a efeitos de inércia
(microscépicos).

—0 0.=0 g-—
a——» O O O -
—0 0.0 O-—

L

Figura 4.8 — Balango de forgas para um volume de controle na regido central de
um meio poroso.
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Na literatura, sdao diversas as referéncias que verificam os
valores das constantes empiricas empregadas na equac¢do de Ergun
(k;=150 e k,=1,75), tanto para leitos com particulas esféricas como para
particulas ndo-esféricas, sendo normalmente adotadas novas
constantes devido a varia¢do da forma do leito (Handley e Heggs, 1968;
Macdonald et al., 1979; Niven, 2002). Esses valores tém sido objeto de
discussdo devido a dificuldade de se prever a queda de pressdao em
meios porosos com particulas de diferentes caracteristicas com uma
correlagdo simplificada dotada de constantes universais. E fato que a
correlagdo proposta por Ergun consegue prever extremamente bem a
qgueda de pressdo em um leito com esferas com um erro de até 10%.
Estudos recentes (Nemec e Levec, 2005) mostram que a expressdo de
Ergun com as contantes originais consegue prever apenas a queda de
pressdo ao longo de um leito com esferas, enquanto esta subestima a
queda de pressdo para escoamentos em leitos de particulas nao-
esféricas. Além da expressdo de Ergun, foi avaliado no presente
trabalho o desempenho de uma correlagdo desenvolvida recentemente
por Montillet et al., (2007) dada por,

b

fManti/Iet = Cl{ D :l [IOOO(Rer (1 - g))_l + GO(Rer (1 - 8))_0'5 + 12] (4-37)

p

onde a é igual a 0,061 para leitos com porosidade menor que 0,4 ou
igual a 0,050 para leitos com porosidade maior que 0,4 e D é o
didmetro equivalente do canal. A faixa de validade da expressdo é
3,8SD/Dp <40-50e 10 éRer(l—g) <2500.

A correlacio de Montillet et al., (2007) foi desenvolvida
baseada na correlacdo proposta por Rose, (1945) (ver Tabela 2.1) e em
seus proprios experimentos apresentando porosidade na faixa de 0,36
— 0,42, considerando um novo coeficiente que depende das
caracteristicas para cada leito estudado. Apesar da faixa de porosidade
estudada neste trabalho (0,76 — 0,88) ser diferente das estudadas por
Montillet et al., (2007), esta correlagdo foi utilizada como base de
comparagdo devido ao ajuste proporcionado pelo novo coeficiente
proposto a cada tipo de leito.
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4.2.3. Implementacao Computacional do Calculo Termo-Hidraulico

O sistema de equac¢bes do modelo matematico para o trocador
de calor é composto por equagbes de balango ndo-lineares, as quais
foram resolvidas utilizando o software EES - Engineering Equation
Solver (Klein, 2009) onde a solu¢do das equacgdes algébricas é obtida
através de uma variante do método de Newton-Raphson. O EES
permite que se utilize subprogramas sem a necessidade da declaracao
de varidveis, ndao precisando de uma sintaxe rigorosa, como
normalmente acontece com outras linguagens de programacao. Este
programa também fornece fung¢des internas que permitem calcular as
propriedades termofisicas de fluidos e sélidos, possuindo um grande
beneficio quando comparado a outros cédigos sem essa funcgdo.

O procedimento de solugdo é iniciado com a insergdo dos
parametros geométricos do trocador de calor, como o nimero de
fileiras de tubos, niumero de unidades, nivel de aletas, didmetro do
tubo, e a espessura, altura e os comprimentos radiais de todos os niveis
de aletas. Também sao fornecidas as propriedades de entrada, como
temperatura do ar e da dgua e as vazdes de ar e de agua. A entrada de
dados é feita por meio de uma interface simples visando a
familiarizacdo do programa por outros usuarios (Figura 4.9).
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Figura 4.9 — Interface do programa desenvolvido.
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Apds a entrada das varidveis, todas as dimensdes geométricas
do trocador de calor e das aletas sdo calculadas, bem como a area
superficial que entra em contato com o fluido externo (ver Apéndice ).
O programa entdo faz a separac¢do do trocador de calor em volumes de
controle, permitindo que se avance do primeiro ao ultimo volume de
controle até calcular a taxa de transferéncia de calor e a queda de
pressdo totais do evaporador. Devido ao alto grau de nao-linearidade
do sistema de equacgdes e a dificuldades em se obter convergéncia com
o0 método iterativo incluso no EES, foi implementado pelo presente
autor uma subrotina de integracdo numérica, também baseada no
método de Newton-Raphson, provendo uma melhor convergéncia.

O método de célculo efetuado em cada volume de controle é
iniciado estimando uma temperatura de saida do ar para o volume de
controle em questdo. Com base nessa temperatura de saida, todas as
propriedades e parametros mencionados nas se¢des anteriores sdo
calculados, obtendo-se valores para as variaveis auxiliares UA, . e

UA, . definidas por,

=R

ext + Rt + Rint (438)
UA, e

_ m aCp,a (Ta,s,vc B Ta,e,VC )

UA, ,c = 4.39
e A7—LM,VC ( )

onde R.,;, R: e R;,; sdo dadas pelas Egs. (4.13) a (4.15).

Para o balango de energia no VC ser satisfeito, os valores das
Egs. (4.38) e (4.39) devem diferir de uma tolerdncia numérica pré-
estabelecida, sendo este o critério de parada para se determinar a
verdadeira temperatura de saida no volume de controle. Apds esse
procedimento, o valor da temperatura de entrada do préoximo volume
de controle é assumida igual a temperatura de entrada do anterior,
voltando ao mesmo procedimento de cdlculo para a determinagdo da
nova temperatura. Um fluxograma mostrando toda a sequéncia do
modelo tedrico é mostrado na Figura 4.10.
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Célculo da Queda de Pressdo no VC
Calculo da Taxa de Geragao de Entropia

Figura 4.10 — Fluxograma para o algoritmo de solugdo.
4.3. Avaliagao de Desempenho e Otimizacao
4.3.1. Critérios de Avaliagao

Trocadores de calor sdo fabricados visando diferentes
aplicagdes, o que faz com que sejam necessarios diversos tipos de
critérios de otimizacdo. Esses critérios podem ter como fungdo objetivo
variaveis que podem ser minimizadas como, por exemplo, o custo
inicial, o custo operacional, o volume de material e a poténcia de
bombeamento do fluido. Por outro lado, ha variaveis que podem ser
maximizadas, como a transferéncia de calor por unidade de volume ou
por poténcia de bombeamento. Tais critérios podem estar sujeitos a
restricbes de natureza geométrica ou operacional (Shah e Sekulic,
2003).

Devido a numerosa quantidade de critérios de avaliacdo de
desempenho propostos pela literatura, esses podem ser divididos, por
exemplo, basicamente em critérios baseados na primeira ou na
segunda leis da termodinamica (Yilmaz et al., 2005). Os critérios
baseados na primeira lei podem ser desenvolvidos para prover
diferentes melhoras de desempenho energético do trocador de calor,
principalmente envolvendo a taxa de transferéncia de calor ou a
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poténcia de bombeamento. J& os baseados na segunda lei (Yilmaz et
al.,, 2001) utilizam os conceitos de geragdo de entropia ou de
destruicdo de exergia como elementos de analise.

Processos irreversiveis estdo associados a geracdo de entropia,
cuja taxa pode ser utilizada como critério de avaliagdo de desempenho
de um sistema termodindmico ou de seus compontenes
individualmente (Yilmaz et al., 2001). Em um trocador de calor, o
aumento na gerac¢do de entropia pode ser causado basicamente por
trés tipos de perdas:

(i) Devido a troca de calor com uma diferenga finita de

temperatura entre as correntes e a parede;

(ii) Devido ao atrito dos fluidos;

(iii)  Devido a troca de calor com o0 meio ambiente.

A seguir sera apresentado o procedimento de célculo da taxa
de geragdo de entropia, essencial para o critério de avalia¢do utilizado
neste trabalho. Basicamente, a equacdo da taxa de geracdo é derivada
baseando-se na segunda lei considerando um escoamento em uma
passagem com sec¢do transversal de geometria arbitrdria com
transferéncia de calor pela parede.

4.3.2. Analise

No sistema da Figura 4.11, onde a area da secdo transversal é
A. e o perimetro molhado é P, calor é transferido por unidade de
comprimento para o fluido interno (ar) a uma taxa g’ [W/m] com uma
diferenca de temperatura finita com relacdo a parede AT. O
escoamento é tal que —dP/dx>0. Admitindo um elemento de

espessura dx, a taxa de geracdo de entropia é dada pelo balango de
segunda lei na forma (Bejan, 1982),
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dx

Figura 4.11 — Transferéncia de calor por convecgdo forgada em um duto com
geometria arbitraria.

q’dx
T,+AT

ds,,, = m,ds— (4.40)

Aplicando a primeira lei da termodindmica ao elemento de
volume, tem-se

mdh=q'dx (4.41)
Para uma substancia pura, a seguinte relagdo canonica é valida,

dh_, ds 1dp .
dx ‘dx p,dx (4.42)

Substituindo a Eq. (4.40) e a Eq. (4.41) na Eqg. (4.42), a taxa de
geracao de entropia por unidade de comprimento é dada por,

et ——| —— 4.43
“TX1+7) p,T,\ dx (4.43)

., .
onde S =dS
absoluta, como no caso da presente anadlise, a diferenca de

temperatura adimensional 7 pode ser desprezada. Logo, a Eq. (4.43)
se torna,

/dx e 7=AT/T . Para altos valores de temperatura

gen
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gen — “gen,AT gen, AP = 2
T, p.T, U dx

A Eq. (4.44) é o ponto de partida para a andlise de
desempenho baseada no Método de Minimizacdo de Entropia (Bejan,
1982), pois utiliza essa préopria taxa como fungdo objetivo na
otimizacdo dos trocadores de calor de aletas periféricas. O primeiro
termo do lado direito é a contribuicdo para a geracdo de entropia
devido a transferéncia de calor, e o segundo termo é o aumento da
geracdao de entropia devido ao gradiente de pressdao causado pelo
atrito viscoso.

Neste trabalho, a analise de otimizagdo é conduzida com base
em alguns parametros representativos do escoamento e da
transferéncia de calor no meio poroso com o objetivo de se
compreender mais facilmente a dependéncia do desempenho do
trocador de calor com relagdo as suas varidveis mais importantes.
Como existem muitos parametros geométricos que podem ser variados
no trocador de calor de aletas periféricas, optou-se por avaliar a
dependéncia da Eq. (4.44) com relacdo a apenas trés parametros
considerados os mais importantes, a saber, a porosidade, o nimero de
Reynolds baseado no diametro equivalente de particula e o diametro
equivalente de particula.

Adicionalmente, a andlise é dividida em duas categorias, cada
uma lidando com uma condi¢ao particular da opera¢ao de um trocador
de calor. Enquanto no primeiro caso avalia-se o comportamento de um
trocador de calor em que a temperatura do fluido interno é constante
(como em um evaporador ou condensador), no segundo admite-se que
entre as correntes ha um fluxo de calor constante ao longo do
trocador. Esta situacdo se assemelha a um trocador de calor
balanceado, onde as taxas de capacidade térmica das correntes sdo
idénticas.

Temperatura Constante
Para a situagdo em que a temperatura do fluido interno (ou da

parede) é constante, tem-se que a primeira parcela do lado direito da
Eq. (4.44) é dada por,
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~ n (TW _ Ta )2 dA
Sgen,AT :770 Ta

a

(4.45)

onde T, é a temperatura local do ar. Com a definicdo do nimero de
Stanton a partir dos nimeros de Nusselt e de Reynolds baseados no
didmetro de particula equivalente,

ot Nu,,
= 4.46
Re,, Pr ( )
tem-se que o coeficiente de transferéncia de calor pode ser escrito a
partir de,
m_c, St

E:—ﬁ%— (4.47)

A Eq. (4.45) se torna, entdo,

S, St (T -T )2 dA

gen, AT w a

= 4.48
T TF dx (4.48)

c a

macp,a

Como o volume de ar no elemento de volume é dado por
dV, =dV —dV, = €A dx , tem-se que,

s, (r,-T.) da

gen, AT w a

; =1,St 4.49
MyCpq TTo T dv, ( )

Simplificando a Eq. (4.49) para substituir as variaveis
desejadas, como,

dv
s—1-¢ (4.50)
dv
daA_6 1
D, (4.51)

tem-se, finalmente, que a taxa de geragdo de entropia por unidade de
comprimento devido a diferenca finita de temperatura é dada por,
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S, 6st (1—-¢) (T, -T.)
.g ,AT =770 ( )( w 5 a) (452)
m,c, , Dp E T,

O segundo termo do lado direito da Eq. (4.44), responsavel
pela geracdo de entropia por unidade de comprimento devido ao atrito
viscoso é dado por,

Sren 1 dpP
—en = [——j (4.53)
myC,. PiCpals\ dx
Substituindo a definicdo do gradiente de pressdo (Eq. (2.12)), e
reorganizando em fun¢do do niumero de Reynolds, tem-se que,

s;en,AP _ Rer Va (1 - 8)3

5 3 (4.54)
m,C,. Dpcp J. €
Ao se definir o nimero de gerac¢do de entropia como,
sgen
Ny =—" (4.55)
m.,,

tem-se que a sua variacdo com a distancia em funcdo dos pardmetros
adimensionais £ e Rep, e do diametro de particula D, é obtida somando
as Egs. (4.52) e (4.54). Assim,

dN 6st (1-¢e)(T,-T.F} _Rel v (1-¢)
S :770_( )(w 2a) +f Dp ( 3) (456)
dx D, ¢ T, DX, T, €

a

Assumindo que ao longo do trocador de calor as propriedades
fisicas sdo uniformes (e calculadas com base na temperatura média
logaritmica do ar entre a entrada e saida do trocador) e que a eficiéncia
superficial (77y) permanece constante, é possivel integrar a Eq. (4.56)
para se obter o nimero de geragdo de entropia no trocador de calor
dado por,

Rey, Ve (1-€)

Dpcpa e

)2
o) gy + f

el
j—dx (4.57)
)T

a
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onde o perfil de temperatura do ar é calculado a partir da integragao
do balango de energia assumindo temperatura da parede constante, ou
seja,

7,=T,-(T, —E,e)exp(— NUT%] (4.58)

onde o numero de unidades de transferéncia (NUT) é dado por,

mhA _T,-T,

ma Cpa ATLM

NUT = (4.59)

Fluxo de Calor Constante

No caso de fluxo de calor constante, é conveniente escrever a
taxa de transferéncia de calor por unidade de comprimento e a
diferenca de temperatura entre a superficie por,

q = q”—dA (4.60)
dx '
q/’
AT=—"_
Y (4.61)

Assim, o termo de geracdo de entropia devido a transferéncia
de calor toma a seguinte forma,

., q” dA

gen, AT — n hT? g (4.62)

Apds uma manipulagdo algébrica das equagdes semelhante
aquela realizada para a condicdo de temperatura de parede constante,
tem-se que,

~ ”2
Sgen At _ 6q" "D,
m,C,, 1,Prrk.T2st(1—€)Re;,

(4.63)

Como o numero de geragdo de entropia por unidade de
comprimento devido ao atrito viscoso permanece o mesmo, o humero
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de geragdo de entropia total por unidade de comprimento para a
condicdo de fluxo de calor constante &,

dN 6q”°D & Rel v: (1-¢)
e 5 ( 3) (4.64)
dx 7, PrikT St(1—¢)Re}, Dic,.T, €

Assumindo que ao longo do trocador de calor as propriedades
fisicas sdo uniformes (e calculadas com base na temperatura média
aritmética do ar entre a entrada e saida do trocador) e que a eficiéncia
superficial (o) permanece constante, é possivel integrar a Eq. (4.64)
para se obter o nimero de geragdo de entropia no trocador de calor
dado por,

6q"7’D € t1 Rep,vi (1-€) §1
g [ Sk 2 —[=dx  (a.65)
n,Prik;st(l—e)Re), o T Dic,, & 3T,

onde a temperatura do ar é calculada como,

T (x):T”+—6q X
© Prk, Rep,

”

(4.66)

O comprimento, a queda de pressio e a poténcia de
bombeamento sdo calculados da mesma forma como para a
temperatura constante.

4.3.3. Implementacao Computacional da Avaliacao de Desempenho
e Otimizagao

Para cada caso proposto acima (temperatura constante e fluxo
de calor constante) foi desenvolvido um programa na mesma
plataforma utilizada para o modelo de transferéncia de calor (EES).
Diferentemente deste modelo, as equagdes mostradas nessa se¢do sao
de natureza mais simples, podendo ser integradas numericamente.

As correlagdes aqui utilizadas para o nimero de Nusselt e para
o fator de atrito foram, respectivamente, as de Handley e Heggs (1968)
e de Montillet et al. (2007) devido a sua melhor concordancia com
relacdo aos resultados experimentais. Para avaliar o ponto de étima
operacdo (minima geracdo de entropia) em cada caso, utilizou-se a
ferramenta de otimiza¢do baseada no algoritmo genético que faz parte
do programa EES. Os parametros utilizados para uma futura
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reproducdo dos dados sdo apresentados na Tabela 4.1. Mais detalhes
sobre os algoritmos de otimizacao usados neste trabalho podem ser
obtidos em Waltrich (2008).

Tabela 4.1 — Parametros utilizados para os testes de otimizagdo na plataforma
EES.

Numero maximo de chamadas 400

N . . N . -4
Tolerancia relatica de convergéncia 1.10







5. RESULTADOS E DISCUSSOES

Neste capitulo, os dados experimentais e os resultados
numéricos sao comparados, analisados e discutidos. Primeiramente, os
25 pontos experimentais para a taxa de transferéncia de calor,
condutancia térmica para o lado do ar e queda de pressao para todos
os trocadores sdo mostrados, analisando-os de acordo com as
condicGes em que foram avaliados.

Com base nesses resultados, o modelo matematico proposto é
validado, quantificando os resultados de todas as correlagcGes
utilizadas. Em seguida, a avaliagdao de desempenho e os resultados do
procedimento de otimizacdo sao apresentados, onde, com base em
critérios de avaliagdo (Webb e Kim, 2005), serdo mostradas as analises
propostas tanto para trocadores de calor com temperatura do fluido
interno constante como para trocadores balanceados, ou seja, com
fluxo de calor constante.

5.1. Resultados Experimentais

Os cinco protdtipos descritos na Tabela 3.1 foram testados
para uma faixa de vazao entre 30 e 110 m>/h. Foram realizados cinco
ensaios por trocador de calor para valores de vazao igualmente
distribuidos dentro dessa faixa, com a temperatura de entrada do ar
variando entre 18,0 e 20,0°C e a temperatura de entrada da &agua
aproximadamente igual a 40°C.

Na Figura 5.1 sdo apresentados os resultados experimentais da
condutancia térmica para o lado do ar. O trocador A apresenta os
maiores valores de condutancia térmica para a faixa medida devido a
sua maior area superficial e a reduzida area frontal, a qual provoca uma
maior velocidade do fluido externo para uma mesma vazdo
volumétrica, produzindo assim um aumento no coeficiente de
transferéncia de calor.

Apesar de possuir a mesma area superficial que o trocador A, o
trocador C mostra uma menor condutdncia térmica, fato que também
pode ser explicado por sua maior area frontal. O aumento da area
frontal decorrente de um maior nimero de unidades por tubo e a
diminuicdo do nimero de fileiras de tubos propicia uma menor queda
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de pressdo para uma mesma vazao volumétrica. Pelo mesmo motivo,
ou seja, a diminuicdo da velocidade do fluido, observa-se uma menor
condutancia térmica devido ao menor coeficiente de transferéncia de
calor.

Ainda na Figura 5.1, pode-se perceber que as maiores
condutancias térmicas ndo sdo atingidas pelos trocadores com as
maiores areas superficiais. O trocador B, que possui a segunda menor
drea de troca, mostra um resultado melhor que os dos trocadores Al e
C. Este resultado pode ser explicado pela maior eficiéncia de superficie
do trocador B devido a uma maior quantidade de aletas com
comprimento radial menor, as quais possuem individualmente uma
maior eficiéncia de aleta. O fato da distribuicdo deste trocador ter sido
a Unica diferente das demais proporcionou uma maior quantidade de
aletas menores (R1), elevando a eficiéncia global de superficie do
trocador. Este é um resultado de grande importancia, pois mostra que
o projeto do tamanho e da distribuicdo das aletas interfere de maneira
significativa tanto na transferéncia de calor como na queda de presséo
do trocador de calor (Figura 5.2).



Capitulo 5 — Resultados e Discussbes 81

45

40

4o on

1,hA [W/K]
3 &
L L | L | s
1 | L 1 L | L | 1

25

20 +

-
30 40 50 60 70 8 90 100

Vazdo Volumétrica [ms/h]

Figura 5.1 — Resultados experimentais para a condutancia térmica do lado do
ar.

O trocador A1, com sua menor area superficial devido a menor
espessura de suas aletas, apresentou uma condutancia térmica menor
que o trocador A, apesar de ambos terem a mesma geometria
proposta. Além disso, por possuir aletas de maior espessura, o trocador
A possui também eficiéncias globais de superficie mais elevadas, que
contribuem para aumentar a condutancia térmica com relacdo ao
trocador Al.

A menor condutancia térmica, de acordo com a Figura 5.1, é
dada pelo evaporador D. Apesar da menor area de troca dentre os
evaporadores testados, este protétipo foi projetado e construido com
algumas caracteristicas que geraram uma expectativa de que
pudessem vir a elevar a condutancia térmica do lado do ar.
Primeiramente, o trocador D foi construido com a mesma area frontal
do trocador C, gerando assim uma mesma velocidade superficial do
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fluido externo. A presenca de aletas com menores dimensdes,
caracteristica principal deste evaporador, produziu neste caso um
trocador com a mais baixa porosidade, aumentando assim a velocidade
in-situ do fluido, a qual provoca uma elevagdo do coeficiente de
transferéncia de calor. Além disso, com as menores aletas presentes,
eleva-se a eficiéncia global da superficie, do mesmo modo conforme
explicado para o evaporador B.

Entretanto, apesar das caracteristicas positivas citadas acima,
estas ndo conseguiriam compensar o fato do trocador D apresentar
uma area de troca significativamente menor que a do trocador C,
resultando assim na menor condutancia térmica apresentada. Este
resultado mostra que, ao contrario do que foi conseguido pelo
evaporador B (onde uma maior condutancia térmica foi obtida apesar
de uma darea de troca menor que a do trocador Al), as caracteristicas
do evaporador D ndo sobrepuseram essa deficiéncia, mostrando que a
variacdo dos parametros nos evaporadores de aletas periféricas deve
ser analisada com muito cuidado, ja que influenciam de varias maneiras
0 seu comportamento térmico.

A Figura 5.2 mostra a queda de pressdao em todos os
trocadores de calor testados. Como era de se esperar, os trocadores
com as menores areas frontais (Al, A e B) apresentaram as maiores
quedas de pressdao para uma mesma vazao volumétrica. Nesse grupo, o
trocador A mostrou o mais elevado valor devido a maior espessura de
suas aletas com relacdo ao trocador Al, e a sua menor porosidade
(maior volume de sélido), comparado ao evaporador B. A presenga de
mais aletas menores no trocador B consegue provocar uma menor
queda de pressdo no lado do ar devido a menor resisténcia ao
escoamento. Pode-se notar que a maior porosidade do trocador de
calor A1 (maior volume de vazio no trocador de calor), consegue
compensar o maior numero de aletas menores do trocador B,
provocando uma queda de pressdao semelhante entre esses dois
trocadores.
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Figura 5.2 — Queda de pressao experimental.

Devido as maiores areas frontais dos evaporadores Ce D e ao
menor numero de fileiras de tubos na direcdo do escoamento, estes
produzem esperadamente as menores quedas de pressdo para a faixa
medida. Enquanto o evaporador C possui uma maior adrea superficial
aumentando o contato do fluido com as paredes do trocador, sua
menor velocidade in-situ, causada por sua maior porosidade, equilibra
o fato do evaporador D apresentar uma menor area superficial e uma
menor porosidade. Dessa forma, como é observado, os dois trocadores
apresentam uma queda de pressao semelhante.

A partir do gréfico da Figura 5.3 é possivel verificar que o
trocador que necessita da menor poténcia de bombeamento para uma
dada taxa de transferéncia de calor é o trocador C, principalmente por
sua maior area frontal, que resulta em uma menor queda de pressao.
Com mais aletas de tamanho menor em sua configuragao, o trocador B
se mostra melhor que os trocadores Al e A, indicando mais uma vez
gue o arranjo das aletas assim como a area de troca, é um fator
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importante para o desempenho termo-hidrdulico do trocador de calor.
O trocador D é menos eficaz que o trocador C, fato este explicado por
sua menor condutancia térmica abordada anteriormente.
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Figura 5.3 — Curva da poténcia de bombeamento em fungdo da taxa de
transferéncia de calor.

Para verificar a validade dos testes de acordo com a norma
ASHRAE 33 (2000), a Figura 5.4 mostra os graficos de comparagéo entre
os resultados adquiridos nos testes para cada evaporador da taxa de
transferéncia de calor calculada pelo lado do ar e da taxa de
transferéncia de calor calculada pelo lado da dgua, comprovando a
validade do procedimento adotado para todos os testes.

Pode ser verificado que para esses casos foi conseguido valores
das taxas de transferéncia de calor dentro de uma faixa de +5% da
media obtida. Embora os erros permane¢am maiores em vazoes baixas,
este fato pode ser explicado devido a maior incerteza dos testes nessas
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condigdes. Enquanto a taxa de transferéncia de calor pelo lado da dgua
é calculada por meio de um transdutor de vazdo massica e de duas
sondas, a taxa de transferéncia de calor pelo lado do ar é calculada de
maneira mais complexa, por meio de médias de temperaturas e do
fluxo do ar medido pela diferenga de pressdo em alguns bocais. Outro
fato que auxilia essa diferenca é a maior fuga de calor pelo lado do ar
em baixas vazdes (conducdo de calor ou pequenos vazamentos), sendo
mais expressivas nesses casos devido a baixa capacidade trocada.

Uma outra razdo que também contribui para este fato é a
menor diferenca de temperatura pelo lado da agua nos testes feitos
com baixa vazdo volumétrica (ar), causados principalmente pelo
procedimento adotado, onde a vazdo de agua é fixada. Desse modo,
essa menor diferenga de temperatura provoca uma incerteza grande.
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Figura 5.4 - Comparagdo entre as taxas de transferéncia de calor (ar e agua)
para os testes realizados.
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Figura 5.4 (cont) - Comparagdo entre as taxas de transferéncia de
calor (ar e agua) para os testes realizados.
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Figura 5.4 (cont) - Comparagdo entre as taxas de transferéncia de
calor (ar e agua) para os testes realizados.
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Para assegurar a repetibilidade dos testes, e com o objetivo de
avaliar principalmente a instrumentacdao de bancada e a montagem e
vedacdo do trocador de calor, testes foram repetidos tanto para a
condutancia térmica como para a queda de pressdo. A Figura 5.5 ilustra
estes resultados para os trocadores Al e D. Pode-se notar que nao
houve nenhuma variagdo significativa, pois os resultados experimentais
ficaram dentro da faixa de incerteza. Vale ressaltar que, para cada
teste, o trocador deve ser desmontado e montado novamente na
bancada experimental. A andlise de incertezas estd mostrada no
Apéndice Il
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Figura 5.5 - Verificagdo da repetibilidade para a condutancia térmica (a) e (b) e
queda de pressdo (c) e (d) nos trocadores Al e D.
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Figura 5.5 (cont) - Verifica¢do da repetibilidade para a condutancia térmica (a)
e (b) e queda de pressao (c) e (d) nos trocadores Al e D.
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5.2. Validagao do Modelo Matematico

A validacdo do modelo matematico é realizada comparando os
resultados experimentais e os resultados do modelo para a
transferéncia de calor e queda de pressdo. Inicialmente, as correlacGes
para transferéncia de calor e queda de pressdo em meios porosos sao
comparadas com os dados experimentais em fun¢do da vazdo
volumétrica de ar, com o objetivo de avaliar os modelos disponiveis na
literatura e verificar seu comportamento para o caso aqui proposto. Em
seguida apresenta-se uma regressdao de dados propondo novos
coeficientes para as correlagbes, os quais fornecem um melhor ajuste
dos dados experimentais.

A Figura 5.6 mostra as comparacOes da taxa de transferéncia
de calor e da queda de pressao, respectivamente. Para a transferéncia
de calor, pode-se notar que as duas correlacdes propostas (Whitaker,
1972; Handley e Heggs, 1968) apresentam bons resultados,
permanecendo, exceto para o trocador D, dentro da faixa de incerteza
dos dados experimentais. Além disso, hd uma tendéncia similar entre
as duas correlagdes. Especula-se que a causa do distanciamento entre
os resultados tedricos e experimentais apresentados pelo trocador D
possa estar relacionada a sua menor porosidade, dando a entender que
as correlagdes utilizadas se aproximam bem dos resultados
experimentais para valores de € acima de 0,80.

Também é verificado que a correlacdo de Handley e Heggs
(1968) para o numero de Nusselt apresenta melhores resultados do
que os de Whitaker (1972), sendo os dados experimentais preditos com
um erro inferior a £5% para os trocadores Al, A, B e C. Mesmo assim,
para todos os testes, as duas correlagbes apresentaram erros abaixo de
+10%, sendo este um bom resultado para os modelos simplificados
adotados.

Um fato a ser ressaltado nos resultados do evaporador C é o
comportamento da transferéncia de calor para as vazées préximas a 70
e 100 m*/h. A explicacdo é o fato destes testes terem sido realizados
com uma temperatura de entrada do ar um tanto acima dos demais
pontos, o que levou a um ligeiro decréscimo na taxa de transferéncia
de calor. Naturalmente, tal variacdo ndo se refletird na condutancia
térmica e nem na queda de pressao.
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Figura 5.6 — Comparagdo entre os dados experimentais e os resultados do
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Figura 5.6 (cont) - Comparacgdo entre os dados experimentais e os resultados
do modelo com as correlagdes propostas para a transferéncia de calor e queda

de pressao.
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Figura 5.6 (cont) - Comparagdo entre os dados experimentais e os resultados
do modelo com as correlagdes propostas para a transferéncia de calor e queda
de pressdo.
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Figura 5.6 (cont) - Comparagdo entre os dados experimentais e os resultados
do modelo com as correlagdes propostas para a transferéncia de calor e queda
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Figura 5.6 (cont) - Comparagdo entre os dados experimentais e os resultados
do modelo com as correlagdes propostas para a transferéncia de calor e queda
de pressdo.
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Para a queda de pressdo, nota-se que todos os resultados
foram subestimados, tanto para a correlagdo de Ergun (1952) como
para a de Montillet et al. (2007). Entretanto, todos os resultados
tedricos acompanham a tendéncia dos experimentais. Como sera visto
adiante ainda nesta sec¢do, apesar do erro para as duas correlagdes se
apresentarem por volta de 30% (Ergun) e 20% (Montillet et al.), este
continua sendo um bom resultado, visto que estas correlagdes foram
desenvolvidas para leitos com configuracGes e faixas de porosidade
diferentes das que foram testadas nesse trabalho e, ainda assim
conseguiram estimar bem a queda de pressdo em um meio de
estrutura complexa, como o trocador de calor de aletas periféricas.

A Figura 5.7 e Figura 5.8 apresentam uma comparacao geral
entre os resultados experimentais e os obtidos pelo modelo. No que se
refere a transferéncia de calor (Figura 5.7), pode-se verificar que os
resultados apresentaram boa concordancia, mostrando valores dentro
da faixa de +10% tanto para a correlacdo de Whitaker (1972) como
para a proposta por Handley e Heggs (1968). Ainda da figura, percebe-
se que os pontos claros (Handley e Heggs) foram calculados com um
menor erro.
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Figura 5.7 — Comparacao geral da transferéncia de calor entre os resultados
experimentais e numéricos.

Para a queda de pressdo (Figura 5.8), uma maior diferenca é
observada, estando a maioria dos pontos abaixo da linha de erro nulo.
E um fato bem aceito na literatura que a correlacdo de Ergun (1952)
consegue prever a queda de pressdao em um leito composto por esferas
com um desvio de +10%. Como citado anteriormente, contudo, os
valores das constantes daquele modelo tém sido objeto de discussao
no sentido de sua validade para a previsao da queda de pressdao em um
meio poroso com particulas irregulares. Assim sendo, apesar de suas
limitagdes, as duas correlagbes conseguem prever bem a queda de
pressdo no trocador aqui estudado com um erro maximo de 30%.
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Figura 5.8 - Comparagdo geral da queda de pressao entre os resultados
experimentais e numéricos.

A correlagdo proposta por Montillet et al. (2007) foi a que
apresentou melhores resultados para a queda de pressdo nos
trocadores de calor testados. Entretanto, os coeficientes dessa
equacdo foram desenvolvidos e ajustados com base em experimentos
com amostras de porosidade na faixa de 0,36 a 0,42, intervalo muito
abaixo da porosidade dos trocadores construidos para este trabalho
(entre 0,75 e 0,90). Desse modo, com estas consideracGes pode-se
afirmar que apesar dos dois modelos serem desenvolvidos para meios
porosos com outras configuracdes e diferentes geometrias e faixas de
aplicagdo, eles conseguem prever bem a queda de pressdo do
escoamento na geometria complexa dos trocadores de calor de aletas
periféricas.

Os valores de condutancia térmica em funcdo da vazdo
volumétrica para todos os trocadores sdo apresentados na Figura 5.9,
mostrando uma boa concordancia entre os resultados experimentais e
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numéricos. Pode-se notar que para os evaporadores Al, A, B e C, os
valores obtidos pela correlagdo proposta por Handley e Heggs (1968)
ficaram dentro da faixa de incerteza de medi¢do, validando a
modelagem utilizada para a faixa de porosidade desses trocadores
(0,75 < € < 0,90). A correlagdo proposta por Whitaker (1972) também
apresentou uma boa tendéncia de seus resultados, apesar de em
vaz8es baixas (baixos nimeros de Reynolds) a discrepancia se mostrar
mais evidente.
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[ ]
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Figura 5.9 - Comparagdo entre os dados experimentais e os resultados
numeéricos com as correlagdes apresentadas para a condutancia térmica.
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Figura 5.9 (cont) - Comparagdo entre os dados experimentais e os resultados
numéricos com as correlagdes apresentadas para a condutancia térmica.
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Figura 5.9 (cont) - Comparagdo entre os dados experimentais e os resultados
numéricos com as correlagdes apresentadas para a condutancia térmica.
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Como pode ser observado na Figura 5.10, a maioria dos
resultados obtidos pelas duas correlagdes ficaram dentro da faixa de
erro de £15%, excluindo apenas os resultados obtidos em vazdes baixas
pela correlagdao de Whitaker e os resultados obtidos para o trocador D.
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Figura 5.10 - Comparacdo geral da condutancia térmica entre os resultados
experimentais e numéricos.

5.2.1. Regressao de Dados

Tomando como base as correlagdes desenvolvidas para a
transferéncia de calor e queda de pressdo, serdo propostos nesta se¢do
novos coeficientes para tentar diminuir os erros associados a
geometria do trocador de aletas periféricas tendo como referéncia os
resultados experimentais alcangados nesse trabalho.

Por meio de uma rotina de regressdao de dados elaborada no
EES (Klein, 2009) utilizando o método dos minimos quadrados, foram
gerados para cada equacgao citada novos coeficientes que resultaram
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em valores mais préximos dos obtidos experimentalmente para as
faixas mencionadas. A seguir as equacbes para a transferéncia de calor
e queda de pressdo sdo apresentadas e, na Figura 5.11, sdo
apresentados os graficos comparando as equagdes ajustadas com os
dados experimentais. Como as tendéncias dos dados experimentais
foram bem captadas pelas correlagGes, optou-se por manter os
expoentes originais de Rep, e mudar apenas as constantes, como pode
ser visto na equagdes (5.1) a (5.4).

Transferéncia de Calor

NU, wiiorer =2+ (0,0515Re2 +0,261Re2? Jpr°* (5.1)
) 0,2294
NUp, en = - pr¥? Ref,/; (5.2)

Queda de Pressdo

. 511,3
fErgun = R +2’107 (53)

Dp

0,1952
A 0,05802{5} [1000(Rer (1-€))* +60(Re,, (1)) + 12]  (5.4)

P

As faixas de aplicagGes das equagdes sdo: 0,75 < £< 0,90 e 500
< Rep, < 3000.

A Tabela 5.1 e a Tabela 5.3 mostram uma comparac¢ao entre os
indicadores de erro das correlagdes utilizadas neste trabalho antes e
depois do ajuste de novos coeficientes. Os erros comparados nas
tabelas sdo dados pelas Egs. (5.5) a (5.7).

100 J 2 Py =Poys,

RMS = — 5.5
- ; p? (5.5)

exp,i
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nlp —p
AAD — 100 cal,i exp,i
n ‘3 P

exp,i

(5.6)

100 < Pca i _Pex i
Bigs=——» —2 2L
ni=Z P

exp,i

(5.7)

onde n é o numero de pontos experimentais para cada caso
(transferéncia de calor, condutancia térmica e queda de pressdo), i se
refere a um dos pontos medidos, P, S30 0s pontos NUMEricos e Py, ;
sd0 0s pontos experimentais para cada situagao.
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Tabela 5.1 — Erros médios das correlagGes utilizadas antes e depois do ajuste
de novos coeficientes.

Transferéncia de Calor

Modelo RMS [%] AAD [%] Bias [%]
Whitaker (Antes) 1,27 5,53 5,54
Whitaker (Depois) 0,57 2,26 0,50
Handley e Heggs (Antes) 1,01 3,82 3,60
Handley e Heggs (Depois) 0,71 2,83 -0,43

Tabela 5.2 — Erros médios das correlagGes utilizadas antes e depois do ajuste
de novos coeficientes.

Condutancia Térmica

Modelo RMS [%] AAD [%] Bias [%]
Whitaker (Antes) 3,30 13,28 13,28
Whitaker (Depois) 1,37 5,83 0,16
Handley e Heggs (Antes) 2,39 8,65 7,74
Handley e Heggs (Depois) 1,66 7,14 -2,03

Tabela 5.3 — Erros médios das correlagGes utilizadas antes e depois do ajuste

de novos coeficientes.

Queda de Pressao

Modelo RMS [%] AAD [%] Bias [%]

Ergun (Antes) 5,00 23,08 -22,95
Ergun (Depois) 2,29 7,89 2,28

Montillet et al. (Antes) 2,87 12,28 -11,56
Montillet et al. (Depois) 1,94 8,19 0,43
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Figura 5.11 - Comparagdo geral entre os resultados experimentais e numéricos
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e (c) condutancia térmica.
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numeéricos com os novos coeficientes para (a) transferéncia de calor; (b) queda

de pressao e (c) condutancia térmica.
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Outra forma de comparagdo pode ser vista com relagdo aos
graficos da Figura 5.12, onde mostram variaveis adimensionais como
Nusselt e o fator de atrito em fun¢do do nimero de Reynolds.
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Figura 5.12 — Comparacdo entre os resultados experimentais e numéricos para
o numero de Nusselt (a) e o fator de atrito (b) em fung¢do do nimero de
Reynolds para antes e depois da regressao de dados.
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Figura 5.12 (cont) - Comparacgdo entre os resultados experimentais e
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5.3. Avaliagdao de Desempenho e Otimizacao

A andlise de otimizagdo e de avaliacdo de desempenho tem
por finalidade a verificagdo do comportamento do nimero de geragao
de entropia em funcdo das trés variaveis de maior relevancia para o
trocador de calor de aletas periféricas, isto €, o nimero de Reynolds, a
porosidade e o didmetro de particula.

Ao se analisar a geometria do trocador de calor, é possivel
identificar diversas grandezas geométricas que podem ser alteradas
com o objetivo de se melhorar o desempenho do trocador de calor.
Como exemplo, é possivel citar os comprimentos, largura e espessuras
das aletas radiais e periféricas, o diametro do tubo, as dimensdes da
area frontal do trocador e etc. Percebe-se, entretanto, que devido a
grande quantidade de parametros geométricos, uma andlise de
otimizacdo que se encarregasse de avaliar o impacto de cada uma
dessas varidveis teria um custo computacional excessivo, invalidando
seu resultado pratico.

Todavia, como o impacto da variagdo de parametros
geométricos no nivel das aletas se reflete em parametros globais como
a porosidade e o diametro de particula, entende-se que uma analise de
desempenho e otimizacdo baseada nestes dois pardmetros (além de
Repp) seja capaz de fornecer resultados qualitativamente e
quantitativamente relevantes, com um menor esfor¢o computacional.

Na andlise de otimizacdo apresentada nesta se¢do, a fungao
objetivo a ser minimizada é o numero de geracdo de entropia, N,
associado ao escoamento com transferéncia de calor do lado do ar.
Para tal, a minimizagdo da entropia é obtida mediante a aplicacdo de
trés classes de restrigdes referentes a geometria do trocador de calor.
Conforme proposto por Webb e Kim (2005), os critérios de avaliagdo de
desempenho podem ser divididos em critérios de:

=  Geometria Fixa: A darea frontal e o comprimento do
trocador de calor permancem inalterados ao longo do
processo de otimizagao.

» Area Frontal Fixa: Somente a &rea frontal permanece
constante, podendo haver uma diminuicdo ou aumento
do comprimento do trocador na busca por uma
configuragdo otima.
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=  Volume Varidvel: Ndo ha restricdo quanto as dimensdes
do trocador, podendo, por exemplo, haver uma variagao
nas dimensdes do trocador para que se alcance uma
minima geracdo de entropia ou uma minima poténcia de
bombeamento para uma taxa de transferéncia de calor
especificada.

A andlise de otimizagdo sera conduzida para as duas condicdes
de operagcdo de referéncia para trocadores de calor, a saber, de
temperatura de parede (ou de fluido interno) constante e de fluxo de
calor constante. Conforme visto anteriormente, a primeira condigdo
representa um trocador de calor em que a corrente interna muda de
fase a pressdo constante (evaporador ou condensador), e portanto
possui uma taxa de capacidade térmica infinita, e a segunda representa
um trocador de calor balanceado, isto é, aquele que possui correntes
com taxas de capacidade térmica iguais. Nesse Ultimo caso, para o
arranjo dos fluxos em contra-corrente, a diferenca de temperatura
entre as correntes permanece constante ao longo do trocador, o que
faz com que o fluxo de calor pela parede também seja constante.

Na secdo 5.3.1 sera quantificada a dependéncia do nimero de
geragao de entropia com relagdo ao nimero de Reynolds da particula,
a porosidade e ao diametro da particula. Tal andlise sera conduzida no
ambito do critério de avaliagdo de desempenho de geometria fixa,
tanto para as condi¢des de contorno de temperatura do fluido interno
constante quanto para fluxo de calor constante. O efeito da variacdo da
porosidade e do didmetro de particula no contexto dos critérios de
area frontal fixa e geometria varidvel sdo analogos e, por isso, ndo
serdo repetidos em detalhe.

Entretanto, nas se¢des 5.3.2 a 5.3.4, para um dado conjunto de
restricdes (incluindo valores fixos de porosidade e didmetro de
particula), o comportamento do nimero de geracdo de entropia sera
explorado para cada um dos critérios de avaliacdo de desempenho.
Com isso, busca-se diferenciar os tipos de otimizagdo e os parametros a
eles associados que minimizam a gera¢do de entropia em cada critério.

A Figura 5.13 ajuda a visualizar a area frontal e o comprimento
do trocador de calor, parametros utilizados nas trés classes de
restricoes.
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Area Frontal

Figura 5.13 — Visualizagdo da area frontal e do comprimento do trocador de
calor.

5.3.1. Dependéncia do Numero de Geragdo de Entropia com
Relagdo a Porosidade e ao Diametro de Particula

Temperatura do Fluido Interno Constante

Como o exemplo a ser ilustrado se enquadra no critério de
avaliagdo de geometria fixa, a drea frontal do trocador de calor e seu
comprimento devem ser mantidos constantes. Outras varidveis, como a
taxa de transferéncia de calor e a temperatura de entrada do ar
também sdo fixas (ver Tabela 5.4). Vale ressaltar que, por simplicidade,
a eficiéncia global da superficie foi mantida fixa e igual a 0,8 nas
analises de otimiza¢do. Essa simplificacdo se justifica pela dificuldade
em se calcular esse parametro sem saber as dimensdes exatas das
aletas. Além disso, com base nos resultados do modelo matematico,
observa-se que a eficiéncia global da superficie ndo é muito afetada
pelos parametros geométricos do trocador de calor e pelas condi¢cGes
de operagdo para as situagdes avaliadas no presente trabalho.
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Tabela 5.4 — Condigdes de operagdo para o exemplo de temperatura do fluido
interno constante.

Porosidade 0,85
Taxa de transferéncia de calor 300 W
Temperatura de entrada do ar 293,15K
Eficiéncia global da superficie 0,80
Area frontal do trocador 0,008 m?
Comprimento do trocador 0,1123 m

Como pode ser verificado pela Figura 5.14, para as condi¢cGes
da Tabela 5.4 para € = 0,85, cada didametro de particula possui um
ponto de operacdo que fornece um minimo de geragdo de entropia.
Para o menor didametro de particula (D, = 0,0010 m), esse minimo esta
localizado por volta do nimero de Reynolds de particula igual a 500, ou
seja, ha neste ponto um equilibrio (“trade-off’) entre a entropia gerada
pela transferéncia de calor e pela queda de pressdo no escoamento do
ar no trocador de calor, como serd ilustrado nas se¢des 5.3.2 a 5.3.4. J3
no terceiro menor diametro avaliado (D, = 0,0020 m), este equilibrio
acontece por volta de Rep, = 1000.

Por conveniéncia, para o melhor entendimento desta se¢do, as
definicGes do diametro de particula, da porosidade e do numero de
Reynolds serdo novamente enunciadas pela Tabela 5.5, possibilitando
uma melhor compreensao das analises de otimizagao.

Tabela 5.5 — DefinigGes do diametro de particula, porosidade e nimero de

Reynolds.
eVv.
Diametro de particula D,= As
V-V
Porosidade E= .
4
d Id R Y,
Numero de Reynolds €py ="~
Y *"v,1-e)
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Figura 5.14 — Verificagdo do ponto de minimo local para o nimero de geragao
de entropia em fungdo do diametro de particula e do nimero de Reynolds
mantendo a porosidade fixa com a temperatura do fluido interno constante.

Para o critério de geometria fixa, o aumento do diametro de
particula com a porosidade fixa sé é possivel mediante uma diminuigdo
da drea superficial do trocador de calor. Na pratica, isso é possivel, por
exemplo, dimuindo o tamanho do comprimento radial das aletas
menores e aumentando sua espessura, de modo que a area superficial
diminua e o volume ocupado pelo sélido permanega constante,
permitindo com que a porosidade do meio continue fixa.

Para um dado numero de Reynolds, a uma porosidade fixa, o
aumento no didmetro de particula induz uma diminuicdo na velocidade
superficial do ar. Essa diminui¢do, para uma drea frontal fixa, provoca
também uma diminui¢do na vazdo massica, levando a um aumento na
temperatura de saida do ar, ja que a taxa de transferéncia de calor
também é uma restricdo. Ainda, a diminuicdo da darea superficial
produz um aumento na diferenca de temperatura média logaritmica,
elevando a temperatura do fluido interno necessaria para que a troca
de calor permaneca constante.
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Caso o numero de Reynolds em questdo seja menor do que
aquele da interseccao entre os dois casos comparados, o aumento de
D, gera um aumento de N, visto que a maior contribui¢do a geragdo de
entropia é devida a transferéncia de calor com uma diferenca de
temperatura finita entre o fluido interno e o ar. Contudo, caso o
numero de Reynolds seja maior que aquele que equilibra as duas
parcelas (intersec¢do), o aumento de D, induz uma redugdo de N;, a
qual pode ser explicada pelo efeito causado pela redugdo da velocidade
superficial sobre a contibuicdo devida a queda de pressao.

Outra observag¢do importante que pode ser retirada da Figura
5.14 é a presenca de um minimo global para as condicdes estipuladas.
Enquanto o didametro de particula é aumentado a partir de D, = 0,0010
m, o ponto de operagdo que produz o minimo numero de geragdo de
entropia diminui. Por volta de D, = 0,0030 m, o minimo global é
alcangado. A partir desse valor, o ponto de minimo local passa a subir,
afastando-se do minimo global.

A Figura 5.15 mostra o comportamento de Ny em funcdo da
porosidade e do numero de Reynolds da particula para D, = 0,0015 m e
para as restricdes da Tabela 5.6.

Tabela 5.6 — Condigdes de operagdo para o exemplo de fluxo de calor

constante.

Diametro de particula 0,0015 m
Taxa de transferéncia de calor 300 W
Temperatura de entrada do ar 293,15K
Eficiéncia global da superficie 0,80

Area frontal do trocador 0,008 m?
Comprimento do trocador 0,1123 m
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Figura 5.15 - Verifica¢do do ponto de minimo local para o nimero de geragao
de entropia em fungdo da porosidade mantendo o diametro de particula fixo
com a temperatura do fluido interno constante.

Com a geometria e o didmetro de particula fixos, o Unico
parametro geométrico livre para variar é o volume de sélido. Desse
modo, com o aumento da porosidade, este diminui, levando também a
uma reducdo de area superficial visto que o didmetro de particula deve
permanecer constante. Analogamente a discussdo da Figura 5.14, para
um dado numero de Reynolds, quando se aumenta a porosidade, a
velocidade superficial deve diminuir, reduzindo assim a vazdo massica.
Se o numero de Reynolds for menor que o que produz o minimo N,
observa-se um aumento na geracdo de entropia devido ao fato de que
a maior contribuicdo é devida a transferéncia de calor, e a diminuigado
da velocidade superficial faz aumentar a temperatura do fluido interno
para manter a taxa de transferéncia de calor fixa. Da mesma forma,
caso o numero de Reynolds seja menor que o que produz o minimo Nj,
a reducdo da velocidade superficial atua no sentido de reduzir a maior
contribuicdo da geragao de entropia, que para a condicdo em questdo é
a queda de pressao (atrito).
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Assim, como para a avaliacdo anterior, observa-se também a
existéncia de um minimo global para o nimero de geracdo de entropia
em fung¢do de Rep, e de € para um diametro de particula especificado.

A Figura 5.16 mostra a evolugdo dos pontos de minimo locais
em fung¢do do didmetro de particula para uma porosidade de 0,85
(exemplo da Tabela 5.4) tanto para o numero de geracdo de entropia
como para a poténcia de bombeamento. Como pode ser percebido, os
minimos globais ocorrem em didmetros de particula diferentes,
levando a conclusdo de que existe uma faixa 6tima de D, a qual
fornece tanto uma taxa de gera¢do de entropia como uma poténcia de
bombeamento baixas, propiciando assim uma melhor condicdo de
operagdo ou uma geometria do trocador de calor otimizada.
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Figura 5.16 — Pontos 6timos antingidos em fungdo do didmetro de particula do
trocador de calor para uma temperatura do fluido interno constante. (a)
Numero de geragdo de entropia e (b) Poténcia de bombeamento.
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Fluxo de Calor Constante

Para o caso de fluxo de calor constante (trocador balanceado),
observa-se na Figura 5.17 um comportamento equivalente aquele para
temperatura do fluido interno constante para porosidade fixa. Nesse
caso, o fluxo de calor (taxa por unidade de area) deve ser constante
para cada caso, e as demais restricoes podem ser obtidas a partir da
Tabela 5.4.

Quando se aumenta o didmetro de particula, a area superficial
deve diminuir para atender as restricdes impostas (porosidade fixa).
Devido a taxa de transferéncia de calor também ser mantida constante,
o fluxo de calor deve aumentar de forma correspondente. Além disso,
com o aumento do didmetro de particula, também ha uma diminuicédo
da velocidade superficial do fluido para um mesmo numero de
Reynolds. De forma analoga ao caso de temperatura do fluido interno
constante, para um dado nimero de Reynolds menor que aquele que
gera a intersec¢do entre os dois casos, um aumento de D, gera um
aumento de Ny em func¢do do aumento do fluxo de calor causado pela
reducdo de drea superficial. Vale a pena ressaltar que este efeito ndo é
compensado pela redugdo de velocidade superficial, uma vez que a
contribuicdo devido a queda de pressdo ndo é preponderante a
esquerda do ponto de intersec¢do. Da mesma forma, caso o niUmero de
Reynolds seja maior que este ponto, o aumento de D, ocasiona uma
reducdo de N; na medida em que a contribuicdo da queda de pressdo
se torna a mais importante.
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Figura 5.17 - Verificagdo do ponto de minimo local para o nimero de geragdo
de entropia em fungdo do diametro de particula e do nimero de Reynolds
mantendo a porosidade fixa com o fluxo de calor constante.

Os pontos de minimo local apresentados na Figura 5.17 sdo
ilustrados na Figura 5.18 (a) comprovando a existéncia de um minimo
global (mesmo que suave) para as condi¢cGes de operacdo estudadas.
Apesar de N, apresentar um ponto de minimo global, observa-se que,
nessa faixa, a poténcia de bombeamento ndo exibe um
comportamento analogo em fung¢do do didametro de particula. Devido
as restricdes impostas (Tabela 5.4) para o caso de fluxo de calor
constante, a evolugdo dos pontos de minimo locais em funcdo do
didmetro de particula ocorre da mesma forma como acontece com o
caso de temperatura do fluido interno constante, embora os valores
para as taxas de crescimento da queda de pressdo e decrescimento
para a vazao massica conforme se diminui o D, sejam diferentes.

A taxa de descréscimo da vazdo massica em fun¢do do
didmetro de particula para o caso de fluxo de calor constante é maior
que a do caso anterior para que as restricGes sejam satisfeitas.
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Enquanto no caso de temperatura interna do fluido constante a
diminuigdo da vazdo madssica devido a diminuicgdo do D, se da de
maneira suave, no caso de fluxo de calor constante esta se da a uma
taxa maior, impossibilitando a obtencdo de um ponto de minimo global
para a poténcia de bombeamento. Dessa forma, para este resultado,
deve-se procurar trabalhar na regido onde ha a minima gerac¢do de
entropia, ja que diametros de particulas muito pequenos (D, < 0,0010
m) se tornam pontos de operagdo impraticaveis.
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Figura 5.18 - Pontos étimos antingidos em fungdo do didametro de particula do
trocador de calor para um fluxo de calor constante. (a) NUmero de geragdo de
entropia e (b) Poténcia de bombeamento



Capitulo 5 — Resultados e Discussbes 125

O comportamento crescente da poténcia de bombeamento em
funcdo do D, estd associado ao fato de que, para o critério de
geometria fixa, com o aumento de D,, aumenta também o nimero de
Reynolds de particula em que ocorre o minimo N para aquele D, Logo,
com o consequente aumento da velocidade superficial (e da vazdo
massica), obtém-se uma maior poténcia de bombeamento.

Nas secGes a seguir, os trés critérios de avaliacdo de
desempenho de Webb e Kim (2005) sdo avaliados tanto para um
trocador com temperatura do fluido interno constante como para fluxo
de calor constante. Para os exemplos citados, alguns parametros e
condicbes de operacdo serdo mantidos fixos, facilitando o
entendimento do critério de otimizagdo.

5.3.2. Critério de Geometria Fixa

Apesar de ter sido explorado na se¢do anterior, o critério de
geometria fixa como apresentado nesta secdo, serve de base de
comparagdo para os demais critérios. Este critério avalia diversas
condi¢cbes de operacdao mantendo inalterada a geometria do trocador
de calor, tendo assim por finalidade a determinagdo de uma condi¢do
de operacdo étima. Por exemplo, um objetivo pode ser o ajuste de uma
vazao 6tima para condi¢des de operagdo estipuladas. Os exemplos que
serdo dados nessa sub-secdo, tanto para temperatura do fluido interno
como para fluxo de calor constantes, sdo apresentados na Tabela 5.7.
Mais uma vez essa faixa de valores foi escolhida baseada nos
trocadores de calor construidos para este trabalho.

Tabela 5.7 — Condigdes de operagdo para os exemplos da analise de otimizagdo
para o PEC de geometria fixa.

Taxa de Transferéncia de Calor 300 W
Temperatura de Entrada do Ar 293,15K
Eficiéncia Superficial 0,80
Porosidade 0,85
Diametro de Particula 0,0020 m
Area Frontal do Trocador 0,008 m?
Comprimento do Trocador 0,1123 m
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Utilizando o critério de geometria fixa e respeitando as
condicOes estipuladas pela Tabela 5.7, a vazdo massica do fluido
externo é variada de modo que em determinado valor consiga-se o
ponto 6timo de operagdo dado pela minima taxa de geragdo de
entropia. Na sequéncia, serdo mostrados primeiramente os resultados
obtidos para um trocador de calor com temperatura do fluido interno
constante e, em seguida, os resultados obtidos para um trocador com
fluxo de calor constante.
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Figura 5.19 — Numero de gerac¢do de entropia para o caso de temperatura do
fluido interno constante — Geometria fixa.

Como pode ser observado da Figura 5.19, a minima taxa de
geracdo de entropia para este caso acontece por volta do numero de
Reynolds igual a 1000, mais precisamente em 1130, resultando em uma
vazdo volumétrica igual a 114,9 ms/h. Assim, para o trocador de calor
com as dimensdes e parametros dados pela Tabela 5.7, a melhor
condicdo de operagdo é obtida com a vazao volumétrica préxima da
6tima calculada por essa analise.
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O ponto de 6timo é obtido a partir de um “trade-off” entre as
duas parcelas que compdem a taxa de geragdo de entropia. Como foi
visto anteriormente, a primeira é devido a troca de calor com diferenca
de temperatura finita e a segunda é devida ao atrito entre o ar e a
superficie do trocador de calor.

Como a taxa de transferéncia de calor é fixa para todos os
casos estudados, um numero de Reynolds baixo produz uma vazdo
massica pequena, necessitando de uma temperatura do fluido interno
muito alta, o que eleva a parcela de geracdo de entropia por diferenca
de temperatura. Em compensacao, devido a resticdo de geometria fixa,
essa pequena vazdo produz uma queda de pressdo baixa, fazendo com
gue a geracdo de entropia por atrito também seja pequena.

Conforme se avanca para a direita no grafico da Figura 5.19, a
vazdo massica se torna maior, necessitando de uma menor
temperatura do fluido interno para uma mesma taxa de transferéncia
de calor, diminuindo assim a geracdo de entropia pela parcela de
temperatura. Ao mesmo tempo, essa elevagdo na vazdo madssica
produz uma maior queda de pressdo, aumentando a geragdo de
entropia por atrito. Como as duas tendéncias sdo opostas, hd um ponto
em que a geragdo de entropia é minima (Figura 5.20).

A partir do ponto de minimo, a parcela devido ao atrito viscoso
se sobressai comparada a parcela da temperatura, resultando em um
aumento na taxa de geracdo de entropia total. Esse fato é melhor
observado na Figura 5.20, onde se nota claramente a diminuicao da
taxa de geracdo de entropia pela diferenga finita de temperatura e o
aumento na taxa de geracdo de entropia pelo atrito viscoso. A
diferenca de temperatura entre a parede e o fluido e a queda de
pressdo também sdo mostradas na Figura 5.21, notando-se um
comportamento andlogo.
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Figura 5.20 — Comportamento dos termos do N, com relagao a diferenga finita
de temperatua e ao atrito viscoso — temperatura do fluido interno constante —
Geometria fixa.
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Figura 5.21 — Diferenga de temperatura entre o fluido interno e o fluido
externo e queda de pressdo no trocador de calor — temperatura do fluido
interno constante — Geometria fixa.
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Para o caso em que o fluxo de calor é mantido constante
(trocador de calor balanceado), o comportamento do numero de
geragdo de entropia é analogo, como pode ser observado na Figura
5.22.
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Figura 5.22 - Numero de geragdo de entropia para o caso de fluxo de calor
constante — Geometria fixa.

A condicdo em que se obtém a minima taxa de geracdo de
entropia corresponde a um numero de Reynolds igual a 978,8,
produzindo uma vazdo volumétrica de 98,71 m3/h. Mantendo as
restricdes impostas na Tabela 5.7, conforme se avancga para a direita no
grafico da Figura 5.22, devido ao aumento no nimero de Reynolds, a
vazdo massica do fluido se torna maior, acarretando uma menor
diferenca de temperatura entre a parede do trocador de calor (fluido
interno) e o ar. Em contrapartida, esse aumento na vazdo provoca uma
maior queda de pressdo, resultando em uma diminui¢do de Nsar € em
um aumento de Ns sp. Essas conclusdes podem ser vizualizadas na
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Figura 5.23 e Figura 5.24. Vale a pena ressaltar, entretanto, que no caso
de fluxo de calor constante, a diferenca de temperatura entre o fluido
interno e o ar é constante ao longo de todo o trocador de calor, como
mostra a Figura 5.25. Logo, para manter o trocador de calor
balanceado, é necessario também aumentar a vazdo (ou a taxa de
capacidade térmica) do fluido interno. Como a taxa de transferéncia de
calor é fixa, para uma dada temperatura de entrada do fluido externo
(ar), o efeito de se aumentar a vazdo massica é reduzir a diferenca de

temperatura entre as correntes, como ilustra a Figura 5.25.
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Figura 5.23 - Comportamento das parcelas de N, com relagdo a diferenca finita
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5.3.3. Critério de Area Frontal Fixa

Diferentemente do critério de geometria fixa, o critério da area
frontal fixa mantém a area frontal constante e permite variar o
comprimento do trocador de calor, buscando um ponto 6timo de
trabalho para uma dada taxa de transferéncia de calor. Para este caso,
a vazdo massica sera mantida fixa tanto para o caso de temperatura do
fluido interno constante como de fluxo de calor constante. Com base
na diminuicdo da diferenca de temperatura entre as correntes e no
aumento da queda de pressdo, sera buscado um comprimento que
produza a menor taxa de geracdo de entropia para as condicbes e
geometria do trocador estipuladas na Tabela 5.8.

Tabela 5.8 — Condi¢Oes de operagdo para os exemplos da analise de otimizagdo
para o critério de area frontal fixa.

Taxa de transferéncia de calor 300 W
Vaz30 massica do ar 0,01 kg/s
Temperatura de entrada do ar 293,15K
Eficiéncia global de superficie 0,80
Porosidade 0,85
Diametro de particula 0,0020 m
Area frontal do trocador 0,008 m?
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Figura 5.26 - Numero de geragdo de entropia para o caso de temperatura do
fluido interno constante — Area frontal fixa.

Como pode ser observado na Figura 5.26 para o caso de
temperatura do fluido interno constante, o ponto de minima taxa de
geracao de entropia corresponde a um comprimento de 0,1805 m.
Conforme mencionado anteriormente, busca-se, com base na variagao
do comprimento do trocador de calor, uma geometria que forneca o
melhor desempenho para uma dada taxa de transferéncia de calor. Um
exemplo tipico de aplicagdo para este critério é a otimizagdao — no nivel
do componente — de evaporadores para refrigeradores e congeladores
domésticos. Nesses casos, a capacidade de refrigeragdo é estabelecida
em dada etapa do projeto, e a area frontal é geralmente considerada
fixa devido as restricdes de espago fisico e posicionamento do
ventilador no interior do gabinete. Logo, o principal meio de se
aprimorar o desempenho do sistema é pela redu¢do do comprimento
do evaporador.

Como para o caso simulado a area frontal e a vazdo massica
sdo mantidas fixas, a velocidade superficial do fluido também é
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constante, obrigando o nimero de Reynolds permanecer inalterado.
Conforme o comprimento do trocador de calor aumenta, a area
superficial de troca aumenta de forma proporcional, permitindo uma
diminuicdo da temperatura interna do fluido, causando assim uma
diminuicdo na parcela de entropia devido a transferéncia de calor com
uma diferenca de temperatura finita.

Em contrapartida, o aumento no comprimento também
provoca um aumento na queda de pressao do fluido, elevando o termo
de entropia devido ao atrito viscoso de forma proporcional. Esses fatos
podem ser observados na Figura 5.27 e Figura 5.28.
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Figura 5.27 - Comportamento das parcelas de N, com relagdo a diferenca de
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Figura 5.28 - Diferenga de temperatura entre o fluido interno e o fluido
externo e queda de pressado no trocador de calor —temperatura do fluido
interno constante — Area frontal fixa.

Para o caso de fluxo de calor constante no trocador, os
resultados se comportam de forma semelhante, com a taxa de geracgdo
de entropia atingindo seu minimo em L=0,2661 m, como pode ser
observado na Figura 5.29.
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Figura 5.29 — Numero de geragdo de entropia para o caso fluxo de calor
constante — Area frontal fixa.

Diferentemente do critério de geometria fixa, onde sdo
constantes as dimensdes do trocador de calor e, consequentemente
sua area superficial, neste caso a darea de troca varia devido ao
aumento do comprimento. Dessa forma, para que se consiga a mesma
taxa de transferéncia de calor a medida que se aumenta o
comprimento, o fluxo de calor deve diminuir, provocando assim uma
diminuicdo da diferenga entre a temperatura da base do trocador e a
do fluido, diferenca esta obrigatoriamente constante ao longo do
trocador. Essa diminuicdo, como mostrada na se¢dao anterior, provoca
também uma diminuicdo na parcela da geragdo de entropia devido a
transferéncia de calor por uma diferenca de temperatura finita. Um
comportamento semelhante também acontece com o aumento da
gueda de pressdao, que eleva a parcela de geracdao de entropia por
atrito conforme se aumenta o comprimento do trocador de calor. Tais
fendmenos podem ser observados na Figura 5.30 e Figura 5.31.
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5.3.4. Critério de Geometria Variavel

O critério de geometria variavel é aplicavel quando mudancas
na geometria do trocador de calor sdo permitidas para que
determinados parametros possam ser atingidos, como desejada
poténcia de bombeamento, mantendo fixa a taxa de transferéncia de
calor.

Baseando-se nas caracteristicas deste critério, as condices de
operacao e restricdes para este estudo sao dadas pela Tabela 5.9, onde
a diferencga com relagdo aos critérios anteriores esta na area superficial
do trocador de calor, que permanece constante. Esta restricdo garante
uma dependéncia entre o comprimento do trocador de calor e o
tamanho de sua érea frontal, grandezas estas que serdo variadas na
busca do ponto de minima geragao de entropia.

Tabela 5.9 — Condi¢Oes de operagdo para os exemplos da analise de otimizagdo
para o critério de geometria variavel.

Taxa de transferéncia de calor 300 W
Vaz30 massica do ar 0,01 kg/s
Temperatura de entrada do ar 293,15K
Eficiéncia global de superficie 0,80
Porosidade 0,85
Diametro de particula 0,0020 m
Area superficial do trocador de 0,8086 m?
calor

Para o caso onde a temperatura do fluido interno permanece
constante ao longo do trocador de calor, tem-se que a minima taxa de
geracdo de entropia é obtida com um comprimento igual a 0,1365 m.
Associado aos dados propostos na Tabela 5.9, a drea frontal resultante
para que a taxa de transferéncia de calor seja igual a 300W é igual a
0,01316 m” (Figura 5.32).
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Figura 5.32 - NUmero de geragdo de entropia para o caso de temperatura
interna constante — Geometria varidvel.

Conforme se aumenta o comprimento do trocador de calor,
devido a area superficial, ao didametro de particula e a porosidade
permanecerem constantes, a area frontal do trocador deve diminuir
para que sejam atendidas as restricbes. A diminui¢do na drea frontal
associada a uma vazdo madssica constante provoca um aumento na
velocidade superficial do ar, aumentando desse modo o numero de
Reynolds e consequentemente o coeficiente de transferéncia de calor
local.

Com isso, consegue-se perceber que, ao avangar para a direita
no grafico da Figura 5.32, devido ao aumento do coefiente de
transferéncia de calor, a temperatura do fluido interno do trocador de
calor deve ser menor, diminuindo tanto a diferenca de temperatura
entre as correntes como a parcela de geracdo de entropia devida a
transferéncia de calor, uma vez que sdo diretamente proporcionais.

Entretanto, a medida que a velocidade superficial se eleva
devido a menor area frontal, observa-se que a queda de pressdo
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aumenta sensivelmente, uma vez que esta é diretamente proporcional
ao comprimento do trocador de calor e ao quadrado da velocidade.
Assim, esse aumento na queda de pressdo provoca também um
aumento na parcela de geracao de entropia por atrito viscoso, como
pode ser visto na Figura 5.33 e Figura 5.34.
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Geometria variavel.
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Figura 5.34 - Diferenca de temperatura entre o fluido interno e o fluido
externo e queda de pressdo no trocador de calor —temperatura interna
constante — Geometria varidvel.

Para a condi¢do de fluxo de calor constante, para as mesmas
condigdes citadas na Tabela 5.9, a minima taxa de gera¢do de entropia
acontece em um comprimento igual a 0,1654 m e uma area frontal
igual a 0,01016 m? (ver Figura 5.35).
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Figura 5.35 — Numero de geragdo de entropia para o caso fluxo de calor
constante — Geometria varidvel.

Como ocorre no caso da temperatura do fluido interno
constante, o aumento no comprimento do trocador provoca uma
diminuicdo na area frontal e um aumento na velocidade superficial do
ar. Este fato provoca tanto uma diminuicdo na diferenca de
temperatura entre as correntes como um aumento na queda de
pressdao. Novamente, os dois efeitos de tendéncias opostas levam a um
ponto de minima gerac¢do de entropia (Figura 5.36 e Figura 5.37).

O principal ponto a ser destacado para o caso de fluxo de calor
constante para o critério de geometria varidvel é que, independente da
combinagdo de darea frontal e comprimento, o fluxo de calor local
possuird sempre o mesmo valor. Em nenhuma outra situa¢do avaliada
neste trabalho o fluxo de calor local é independente das demais
restricbes; nem para o caso de temperatura do fluido interno
constante, uma vez que o fluxo local é fungdo da posicdo, e a
densidade de area superficial em funcdo da distancia depende do
comprimento do trocador de calor.
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6. CONCLUSOES

6.1. Conclusoes Finais

Este trabalho apresentou um estudo tedrico e experimental de
um novo conceito de trocador de calor desenvolvido com uma idéia
inicial de apresentar uma maior robustez aos efeitos indesejaveis
decorrentes da formagdo de condensado e geada (Wu et al., 2007).
Como se trata do primeiro trabalho experimental sobre este trocador,
avaliou-se aqui apenas o desempenho sob condig¢des secas.

Uma revisdo bibliografica foi realizada dando foco inicialmente
em trocadores de calor compactos, apresentando investigacdes
tedricas e analises experimentais para trocadores tubo-aleta. Estudos
tedricos e experimentais relacionados a evaporadores no-frost foram
abordados, apresentando correlagdes para o fator j de Colburn e o
fator de atrito para esses dispositivos. Trabalhos em transferéncia de
calor e queda de pressdao em meios porosos foram pesquisados, para
entdo focar em detalhes nos estudos que abordam critérios de
avaliacdo de desempenho aplicados a trocadores de calor.

Por meio de um calorimetro de tiunel de vento construido com
a finalidade de se testar trocadores de calor aplicados a refrigeragado
doméstica, cinco protdtipos de evaporadores de aletas periféricas
foram testados sob condi¢Ges secas, isto é, sem a presenca de
condensado ou geada, com o objetivo de avaliar seus desempenhos
termo-hidrdulicos. Os cinco protétipos foram testados para uma faixa
de vazdo entre 30 e 110 m®/h. Foram realizados cinco ensaios por
trocador de calor para valores de vazdo igualmente distribuidos
naquela faixa, totalizando 25 pontos experimentais. O trocador A
obteve a maior condutancia térmica dentre todos os protétipos devido
a sua maior area de troca e menor area frontal, que gerou uma maior
velocidade superficial. Entretanto, por esses mesmos fatores, este
produziu a maior queda de pressao. De modo oposto, o trocador com a
menor area superficial (D) apresentou a mais baixa condutdncia
térmica, ndo conseguindo compensar com sua menor porosidade e
maior eficiéncia global de superficie esta deficiéncia. A menor queda de
pressdo foi alcancada pelo trocador C, devido a sua maior area frontal,
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menor nimero de fileiras de tubos e maior porosidade, comparado ao
trocador D.

Um resultado comparativo interessante se deu com relagao
aos trocadores Al e B. Apesar da mesma geometria proposta (altura,
largura e profundidade), o evaporador B apresentou uma condutancia
térmica mais alta para as mesmas condi¢Oes de teste, obtendo também
uma menor queda de pressdo. Esse resultado leva a crer que para
testes em condi¢des secas, uma quantidade grande de aletas menores
traz beneficios para o desempenho termo-hidraulico do trocador de
calor principalmente devido ao aumento da eficiéncia global de
superficie. E certo que condi¢des com presenca de condensado e geada
poderiam alterar tais conlusdes, principalmente devido ao seu efeito
sobre a eficiéncia das aletas. Entretanto, é natural que deva existir um
tamanho minimo das aletas em que se consiga, na presenca de gelo,
maximizar o desempenho do trocador de calor, equilibrando os prés e
contras associados a transferéncia de calor e a queda de presséo.

De posse dos resultados experimentais, o modelo matematico
proposto foi validado, apresentando boa concordancia. As correlagdes
utilizadas para o fator de atrito f (Ergun, 1952; Montillet et al., 2007) e
para o numero de Nusselt (Whitaker, 1972 e Handley e Heggs, 1968)
conseguiram prever bem a queda de pressdo e a transferéncia de calor
do lado do ar, mesmo com uma geometria e condi¢des de operagao
diferentes das que foram utilizadas originalmente no desenvolvimento
das correlagdes. Os resultados mostraram que para o evaporador de
aletas periféricas, a correlagdo de Montillet et al. (2007) para o fator de
atrito e Handley e Heggs (1968) para o nimero de Nusselt estimaram
melhor esses parametros. Diante disso, foram propostas correcdes
para os coeficientes das correlagGes especificas para o trocador de
calor de aletas periféricas, apresentando um erro maximo de 15% para
a condutancia térmica e 20% para a queda de pressao.

Na sequéncia, critérios de avaliagdo de desempenho de
geometria fixa, drea frontal fixa e geometria varidvel (Webb e Kim,
2005) foram implementados utilizando como fungdo objetivo a
minimizacdo da geracdo de entropia a fim de determinar a melhor
configuragdo do trocador de calor para determinadas restricOes,
buscando o trade-off entre a transferéncia de calor e a queda de
pressao.
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A partir de uma andlise paramétrica, que avaliou a
dependéncia da taxa de geracdo de entropia com relacdo ao diametro
de particula, ao nimero de Reynolds e a porosidade, pode-se constatar
um ponto de minimo global para os critérios estudados. Tais critérios
foram avaliados em condig¢des tipicas, fornecendo uma condi¢do de
operacgdo 6tima tanto para um trocador de calor com temperatura do
fluido interno constante como para um trocador com um fluxo de calor
constante. De uma forma geral, o modelo se mostrou uma boa
ferramenta de otimizacdo para futuras aplicacdes do trocador de calor
de aletas periféricas em sistemas de refrigeracdo.

Apesar dos bons resultados conseguidos para o trocador de
calor de aletas periféricas, este ainda se mostra inviavel para aplica¢des
domésticas devido ao maior custo de produgdo comparado aos
evaporadores tubo-aleta e a maior queda de pressdo, parametro
essencial para o célculo da poténcia de bombeamento do ventilador.
Entretanto, testes com formacdo de condensado e geada sdo
necessarios para mostrar realmente os beneficios que este tipo de
evaporador pode trazer..

6.2. Recomendagdes para Trabalhos Futuros

Algumas recomenda¢bes para trabalhos futuros sdo as

seguintes:

= Testar o trocador de calor de aletas periféricas em
condicdes onde ha a presenca de condensado e geada,
verificando o impacto sobre a queda e pressdo e
transferéncia de calor.

=  Acoplar um modelo de crescimento de geada ao modelo
desenvolvido neste trabalho, validando-o com os dados
experimentais.

. Fazer uma comparacgao entre o trocador de calor de aletas
periféricas e os trocadores de calor tubo-aleta, utilizados
atualmente em refrigeradores e freezers.

=  Propor uma nova geometria das aletas periféricas
baseado na necessidade de diminuicdo da queda de
pressdo do escoamento externo e na diminuicdo no
material (aluminio).
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APENDICE I - DESENHOS E DIMENSOES DOS EVAPORADORES
DE ALETAS PERIFERICAS

Os desenhos e dimensdes das aletas e dos evaporadores
utilizados neste trabalho serdo apresentados nesse apéndice. As aletas
sdo vizualizadas por meio da Figura (l.1) apresentando as cotas
determinadas pela Tabela (I.1). Como foi mencionado para os
diferentes tipos de trocadores, as aletas apresentam uma espessura de
0,50 mm para o trocador Al e de 0,80 mm para os demais trocadores
(A, B, Ce D). Todas as dimensGes sdo dadas em milimetros.

Q
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Figura I.1 — Desenho e dimensdes para as aletas dos EAP.
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Periféricas

Tabela I.1 — Dimensd&es das cotas “A” e “B” para cada aleta da Figura
(.2).

Aleta Cota “A” Cota “B”
R1 7,0 19,00
R2 9,0 22,46
R3 12,1 27,83
R4 9,5 23,33
R5 5,5 16,40

Como os trocadores Al, A e B foram desenvolvidos para
apresentarem a mesma geometria, o desenho da Figura (1.2) fornece
simultaneamente as cotas gerais para esses trés trocadores. As figuras
(I.3) e (1.4) mostram as dimensdes dos evaporadores de aletas
periféricas C e D respectivamente.
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Periféricas

118,97
; 101,08 . o Q\@fﬁ
| I A |
A ﬂ%m_ o | o |
g2 e
0 MY 0 AN
_ 128,55 | o
22,56 __ _
468 | I
b4 x

The

Figura 1.2 — Desenho e dimensdes para os EAP A1, A e B.



£1'68T

) | T R R T R T R TR TR R TR T
~0 igigiigigiiigigiiigigiiigligifigigiligigiiigigiiigigiligigl
o T O O e e e e e = e e T = e e e e
~0 [IlI!I[I!I[IIIII!I\|>I[I\|lIIIlIII[III[I!I[ILI!III[I!I\I\I\I}
80'1Z
- S801E =
Ky
& 7 9965
[ 1 M 1 i ] M M 1 M I P
MTHEOHAEHAAHEEHEE PRI

APENDICE | — Desenhos e Dimensdes dos Evaporadores de Aletas

160

Periféricas
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Figura 1.3 — Desenho e dimens&es para o EAP C.
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Figura 1.4 — Desenho e dimensdes para o EAP D






APENDICE Il - Parametros Geométricos da Aleta

Os parametros geométricos da aleta utilizados no modelo
matematico serdo dados neste apéndice. Uma nomenclatura prépria
foi desenvolvida especificamente para esta se¢do com o intuito de
auxiliar o entendimento das dimensdes propostas (Figura 1.1). Vale
ressaltar que apesar de cada aleta (R1, R2 e R3) possuir suas dimensdes
caracteristicas, sera mostrado aqui um caso geral, podendo a partir
deste, calcular esses parametros para todas as aletas. Neste caso, a
altura da aleta é dada por h.

Aleta periférica

Aleta radial

Aftete

arco;filete

Figura 1.1 — Vista superior de uma aleta com suas dimensdes especificadas.

As dimensdes x e e de acordo com a figura anterior podem ser
dadas por,
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d

X:T(GO) (1.1)

e=r+w (11.2)
Comprimento da aleta radial (L,),
L, =r-d-x (11.3)

Comprimento da aleta periférica (L,),

L, = (11.4)

Area da secdo transversal da aleta radial (A.,),

A, =dh (11.5)
Area da secdo transversal da aleta periférica (Acp),
A.,=dh (1.6)
Perimetro da aleta radial (P,),
P.=2d+2h (1.7)
Perimetro da aleta periférica (Pp),

P, =2d+2h (11.8)
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/

Figura I1.2 — Area superficial de uma aleta radial.

Area superficial de uma aleta radial (4,),

filete

4 N\

d
A, :Pr(r—d—2x—§)+7x—4R sin(60)h +2A e + Ao jice (11.9)

Figura I1.3 — Area superficial de uma aleta periférica.
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Area superficial de uma aleta periférica (A,),

A, =P, (e—2x)+2x(d +h)—2xh—A4R,,, sin(60)h+2A

P filete Aarca;ﬁlete (“ 10)

filete

AYA
\/\/

Figura I1.4 — Area sélida de uma aleta.

Area sélida (A;),

A :6d(e—x)+6d(r—d—§x]+§dx+7r(w+d)2 -’ +12A 4. (11.112)

Volume sélido (V),

V.=Ah (11.12)
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\\//

]U ','"‘ \Aexpusta
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Figura I1.4 — Area exposta.

ae fsdo dados por,

azarccos[ (n.13)

)

B =180 -2a (11.14)

Area exposta (Aexposta),

Aposta = (Zﬂ(W+ d)—GMjh (11.15)
360
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Afilete

A

arco;filete

Figura II.5 — Exemplificagdo da area superficial do filete e da area superficial do
arco do filete.

Area superficial do filete (Afitete),

A _ (zRfflete Sln(eo)) \/5 —[ﬂ'Rz 240 R ] (“16)

filete

S R —sin(120)22
4 filete 360 ( ) 2

filete

Area superficial do arco do filete (Aarcosfitete)

T

A =2 Ry (1.17)

arco; filete



APENDICE 11l — Analise das Incertezas Experimentais

Devido ao fato do aparato experimental utilizado neste
trabalho ter sido o mesmo do utilizado em Waltrich (2008), as
incertezas experimentais foram estimadas a partir do mesmo
procedimento, seguindo as recomendacgdes do guia INMETRO (2003).
De uma forma geral, o célculo das incertezas foi dividido em dois
grupos:

= Varidveis medidas diretamente
. Varidveis medidas indiretamente

Para o calculo das incertezas de medigdo associada as varidveis
medidas diretamente foram consideradas duas componentes; uma
associada a repeti¢do das medigBes (urp) € outra inerente ao sistema

de medigdo (Ugy).
uzik\/urzep +ufal (|||1)

A incerteza calculada desta forma é denominada padronizada,
por ser expressa na forma de um desvio padrao, e expandida, por estar
multiplicada pelo fator de abrangéncia (k). Neste trabalho o coeficiente
k foi assumido igual a 2, para 95% de probabilidade em todos os
calculos.

Assim, a parcela de incerteza associada a repeticdo das
medic¢dOes foi estimada pelo desvio padrdo da leitura realizada durante
um periodo em regime permanente. A parcela de incerteza inerente ao
sistema de medicdo foi obtida através dos fabricantes, ou quando
necessario, a partir de uma calibracgdo.

Na sequéncia estdo listados todos os equipamentos utilizados
nas medic¢des das variaveis diretamente lidas pelo sistema de aquisi¢cdo
e suas principais caracteristicas.
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Tabela Ill.1 — Equipamentos utilizados nas mediges das variaveis lidas
diretamente

Cabo de Compensagdo
Tipo do termopar: tipo T
Temperatura maxima de operacdo: 260°C

Incerteza de calibragdo do fabricante: £0,1°C

Termopar de Imerséo
Tipo do termopar: tipo T
Faixa de Operagdo: 0 —70 eC

Incerteza de calibragdo do fabricante: £0,1°C

Transdutor de Pressdo usado para medicdo perda de carga no trocador
Faixa de operacdo: -500,0 a 500,0 Pa

Incerteza de calibragdo do fabricante: £0,5 % do fundo de escala

Transdutor de Presséo usado na medicdo de vazdo dos bocais
Faixa de operac¢do: 0 a 995,36 Pa

Incerteza de calibragdo do fabricante: £0,5 % do fundo de escala

Transdutor de Fluxo Volumétrico de dgua
Faixa de operacgdo: 0,4 a 3,50 //min

Incerteza calculada a partir de calibracdo: +0,0045 ¢/min

As incertezas de medi¢Bes das varidveis que foram medidas
indiretamente foram estimadas a partir da lei da propagac¢do das
incertezas, dada por,

uy)= Z(—U(x )J +ZZZn:ay % U(X)U(x r(x,x;)  (11.2)

i=1 /1]/+1

onde r(x;x;) é o coeficiente de correlagdo das grandezas associadas x; e
x;, caso as grandezas independentes da equagdo anterior sejam
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correlacionadas (isto ¢, a alteragdo em uma implique na modificagdo de
outra e exista uma correlagdo estatistica entre estas).

Abaixo serdo dadas as equagdes usadas para o calculo das
incertezas para as variaveis medidas indiretamente. Ao final de cada
sec¢do, uma tabela serd mostrada com as incertezas relacionadas para
os testes realizados para o trocador Al.

Incerteza na medigédo do fluxo de ar

A equacdo da vazao volumétrica do ar é dada por,

2AP

V, =C,A,Y § 1.3
A7) "

O coeficiente de descarga (C,) é calculado de forma iterativa,
pois este é dependente do nimero de Reynolds, que por sua vez
depende do coeficiente de descarga. Assim, por conveniéncia, no
calculo da incerteza de medicdo do fluxo de ar através do tunel, esta
variavel foi considerada constante, portanto, sem incerteza associada.

Para as grandezas que ndo foram formalmente medidas, como
o diametro do bocal e o diametro do tunel, a incerteza do sistema de
medicdo foi tomada como a menor divisdo de escala, ou entdo
estimada a partir de outras informagdes. Algumas incertezas, quando
nao forem contabilizadas, ndo entram no calculo devido a sua parcela
insignificante.

Desta forma, a incerteza associada a vazao volumétrica de ar é
dada por,

u(Va,):i\/[av‘” u(Y)j +[avm u(APb)J {avm u(p)j 2V Yo yhy(ap)  (1114)

ay AP, ap vy AP,

onde,

oY
u(V)=t—u(a) (11.5)
o
Considerando u(f)=0, a incerteza para a varidvel a pode ser
escrita como,
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u<a>:i\/[ai—“u(am)f+[aiib o) e

atm

A incerteza associada ao valor da pressdao atmosférica foi
considerada a menor divisdao de escala do equipamento utilizado. Desta
forma, u(Py:m)=%13,33 Pa.

A incerteza para qualquer propriedade termodindmica foi
obtida através da razdo da variacdo do valor da propriedade em uma
determinada variagdo de temperatura. Desta forma, a incerteza da
densidade do ar pode ser dada como,

_ Alob,e
U(pb,e)— T AT (1n.7)

Assim, u(py,e)= #3,9.10° kg/m>, com AT=1°C.
A Tabela Ill.2 mostra os resultados do calculo da incerteza do
fluxo de ar para alguns ensaios realizados.

Tabela Ill.2 — Resultados da medigdo de incerteza para a vazdo volumétrica de
ar.

Vazdo de ar [m*/h] u(Va,) [m*/h] u(Va,) [%]
33,75913 0,45 1,33
50,64719 0,74 1,46
67,2804 0,57 0,85
83,82866 0,84 1,00
98,23618 1,05 1,07

Incerteza na medigéo da taxa de transferéncia de calor

A taxa de transferéncia de calor do evaporador é obtida a
partir de uma média aritmética entre as taxas de transferéncia de calor
pelo lado do ar e pelo lado da dgua. Estas sdo dadas por,

Q, =m,c, AT, (111.8)
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qQ, =m,c,,AT, (111.9)
Qo ~%+Q ;QW (111.10)

Considerando que o calor especifico a pressdo constante (c,) é
dependente da temperatura, tanto para o ar como para a agua, a
incerteza associada a taxa de transferéncia de calor para o ar e para a
4gua sao obtidas respectivamente por,

o) 22 u<ma,)f+( 2l s

om,, Jc,,

aQ, ’
AT u(ATG)} (1.11)

a

. 2 . . 2
u(@, )=+ (%U(mw )J +(§C%u(cp,w)+%u(mw)} (111.12)

w

Como feito para a densidade do ar, as incertezas dos calores
especificos a pressdo constante sdo iguais a u(cp,a)zi-2,48.10'2 J/kg°C e
u(c,w)=+5,08.10" )/kg°C.

A temperatura do ar na entrada e na saida do evaporador é
obtida fazendo-se a média entre trés termopares. Assim, a incerteza
associada a tal média é dada por,

U(Ta)=i\/£%j +£3’§lj +(%j —+0,1°C(68%) (111.13)

A temperatura da agua é obtida por meio da diferenca de
temperatura medida pelas sondas localizadas a jusante e a montante.
Sua incerteza é dada pelo fabricante assumindo como uma distribuicdo
retangular (para 68% de probablidade),

u(T,)=+0,1°C (68%) (11.14)

Assim, a incerteza para as diferengas de temperatura ao longo
do trocador é dada respectivamente por,

u(AT,)=+40,1> +0,1> = +0,14 °C (68%) (111.15)
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u(AT,)=%40,12 +0,12 = +0,14 °C (68%) (111.16)

A incerteza de medi¢do da vazdo volumétrica da agua é dada

pelo procedimento de calibragdo adotado para o transdutor de fluxo de
massa, sendo igual a U(VW)ZiO,OOZGE/min para 68% de probabilidade.

Para utilizar este valor na equacgdo (l11.12), é necessario transformar as
unidades para o Sistema Internacional de Unidades (SI). Assim, a vazdo
em massa (kg/s) é dada por,

i, =SuPu_ (111.17)
60000

A incerteza associada para a vazdao massica de agua é,

u(mw)zisgz)%o\/[“\(zw)jz+[“(;)0ww)]2 (111.18)

onde u(p,,)=+0,3 kg/m> com AT=1 °C.
O fluxo em massa do ar pode ser dado pela relagéo,

m,=V.p, (11.19)
Desse modo, sua incerteza é dada por,

u(r, )=, (”(V )T + (u(p“ )T (111.20)

v P,

a

Por fim, a incerteza relativa a taxa de transferéncia de calor do
trocador de calor (Eqg. I11.10) é dada como,

@, )=+ ua,f +ula. ] (111.21)
média 2

As Tabelas 111.3, 1ll.4 e 1l1l.5 mostram os resultados dos calculos
da incerteza para as taxas de transferéncia de calor do ar, da agua e sua
média aritmética.
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Tabela I1l.3 — Resultados da medigdo da incerteza para a taxa de transferéncia

de calor.
Q, W] ul@,) twi ula,) 194)
173,41 3,92 2,26
247,42 5,94 2,40
306,13 6,77 2,21
362,16 8,60 2,37
398,84 10,07 2,52

Tabela I1l.4 — Resultados da medigdo da incerteza para a taxa de transferéncia

de calor.
Q, W) u(@a,) w] u(@,) 1%)
186,99 33,94 18,15
258,38 34,31 13,28
316,93 34,42 10,86
369,70 34,34 9,29
409,19 34,01 8,31

Tabela I1I.5 — Resultados da medigdo da incerteza para a taxa de transferéncia

de calor.

Qg [W] U(Omédia) (W] U(Omédia) [%]
180,20 17,08 9,48
252,90 17,41 6,88
311,50 17,54 5,63
365,90 17,70 4,84
404,00 17,74 4,39
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Incerteza na medigéio da condutdncia térmica externa

A condutancia térmica do lado ar é dada por,

hA=——
7o AT, 1 (111.22)
Qme’dia thtubo
onde,
AT AT AT

e IH[N/ } (111.23)

sendo AT, =T, T, e AT, =T, —T,. (Secdo3.2.3).
Considerando que a taxa de transferéncia de calor média
(Qmédm) e a média logaritmica de temperatura (AT,,,) sdo variaveis

dependentes, e o coeficiente de transferéncia de calor médio do
escoamento interno é dependente da vazdo madssica da agua (rhw) e

da sua condutividade térmica (k,, ) e viscosidade dindmica (u,, ) (Sego
4.2.1), a incerteza da condutancia térmica do lado do ar é dada por,

— — 2
aﬂUhA U(Qméd/‘a) + anOhA U(ATLM) +
- anédia aATLM
ulp,hA)=1+ (111.24)

J{an?hA “(mw)Jz J{a?]OhA ulk, )]2 J{anohA (i, )]2

am, ok, o,

A incerteza da diferengca média logaritmica de temperatura é
calculada de acordo com a equagdo abaixo, observando que as
grandezas AT e AT, sdo dependentes,

u(AT,,)=1% H%AA—T;MU(ATS )J+(%AA—T7‘_’V’U(AT9 )ﬂ (11.25)

onde,
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)=t lu(r,, )F + (T, )F =+40,1% +0,142 =40,17 °C (68%)  (111.26)

D=2l F +[u(r,, )F =+/0,12 +0,24> =017 °C (68%)  (111.27)

As incertezas para a condutividade térmica e para a visosidade
dinamica s3o u(k,)=11,2.10" W/mK e u(u,)=+1,2.10” kg/ms com AT=1
°C. A Tabela Ill.6 mostra os resultados dos calculos da incerteza para a
condutancia térmica do lado do ar.

Tabela IIl.6 — Resultados da medicdo da incerteza para a condutancia térmica
do lado do ar

nohA [W/mK] | u(mehA) [W/m?K] | u(nohA) [%]

18,41 2,35 12,74
25,61 2,53 9,86
30,72 2,56 8,34
35,14 2,58 7,34

38,76 2,63 6,79




